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INTRODUCCION

Las vibraciones mecénicas son en general un fenémeno complejo y su estudio
busca describir el comportamiento de cuerpos sujetos a una excitaciéon como
puede ser una fuerza. El movimiento o los movimientos que resultan como conse-
cuencia de esta fuerza corresponden al analisis de vibraciones, gracias al cual se
descifran las caracteristicas de dicha fuerza que ocasiond el movimiento o excita-
cidn, asi como la cantidad de energia liberada durante el mismo, que bien puede
ser un desplazamiento o una velocidad resultante del cuerpo afectado.

Cuando observamos todo lo que nos rodea, por ejemplo, un automévil que es
sacudido al pasar sobre un camino destapado de manera que empieza a oscilar,
este movimiento de vaivén es conocido como vibracion y su estudio es muy im-
portante para entender como el automovil puede resistir (de mejor manera) las
fuerzas generadas sobre sus neumaticos y transmitidas a su carroceria por la sus-
pension, mediante el uso de materiales adecuados que resistan las deformaciones
internas. Del mismo modo, el andlisis de vibraciones se utiliza para identificar fa-
llas en maquinarias rotativas, tuberias y en diagndsticos de enfermedades cardia-
cas, gracias al espectro de vibracién que relaciona los movimientos de distintas
velocidades presentes en un cuerpo y su intensidad o severidad. A lo largo de este
trabajo se desarrollara la teoria basica que permite entender y modelar el compor-
tamiento de estos sistemas vibratorios.
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El analisis de vibraciones es una importante herramienta utilizada para el diseno,
el diagnostico y la evaluacion del comportamiento de casi cualquier sistema me-
canico, por eso hace parte de la formacion del ingeniero mecanico y es fundamen-
tal que este pueda dominar estas teorias para su aplicacion.

Este documento presenta de forma concreta los fundamentos de vibraciones y su
aplicacion en analisis de maquinas rotativas. Se busca informar a los estudiantes
de Ingenieria mecanica sobre el empleo del equipo de vibraciones y la interpreta-
cién de los datos obtenidos desde las mediciones para que puedan aprovechar los
conocimientos para diagnoésticos de fallas en maquinaria rotativa, a través de la
comprension de los conceptos bésicos sobre vibraciones, el equipo de mediciones
A-MAQ, las mediciones y la aplicacién de procesos matematicos mas complejos
que son de aplicacion generalizada y el andlisis de vibraciones de todo tipo de es-
tructuras, pero que no se cubren en el curso de vibraciones.



CAPITULO 1

; MODELOS MATEMATICOS :
Y CONTEXTO DE LAS VIBRACIONES

1.1. Naturaleza de las vibraciones

Lavibracion se define como un movimiento que genera oscilaciones o perturbacio-
nes en una posicion de equilibrio de un cuerpo en cualquier direccion, estas son
causadas por fuerzas externas o internas y en general se repiten después de un
intervalo de tiempo, como en los casos de maquinaria rotativa. Debido a que los
niveles altos de vibracion evidencian la exposicion de un equipo a una fuerza des-
controlada que ocasionara un fallo en cualquier momento, es importante conocer
su naturaleza.

La forma mas simple de vibracion es el movimiento arménico simple y el modelo
fundamental del analisis de vibraciones se obtiene cuando una masa “M”, unida
a un resorte que esta fijo a una pared, se suelta desde una posicion x, respecto a
una posicion de equilibrio x, hasta que llega a una posicion x, (figura 1). Este per-
maneceria en ese movimiento de vaivén indefinidamente, pero eventualmente la
friccion hara que retorne al punto de equilibrio.
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Figura 1. Oscilacion de una masa a un resorte.

X2

Xo

M

Fuente: Autores, 2018.

Siobservamos el movimiento de la masa en el tiempo, notamos que esta oscila libre-
mente alrededor del punto de equilibrio y el comportamiento de su trayectoria en
el tiempo es sinusoidal (figura 2). En las maquinas, la mayoria de sus componentes
individuales vibran de esta manera, aunque la vibracion de toda la maquina es una
superposicion de multiples movimientos, por lo que, en general, el movimiento
resultante no es sinusoidal.

Figura 2. Trayectoria sinusoidal.

Xo

Tiempo

Fuente: Autores, 2018.
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1.2. Modelos matematicos de las vibraciones

El modelo matematico consiste en hacer idealizaciones para destacar aquellos fac-
tores que intervienen en el proceso estudiado y en el que se extraen aquellos para-
metros que influyen decisivamente y se le atribuyen propiedades caracteristicas, al
mismo tiempo que se descartan los parametros poco determinantes. Un sistema
vibratorio se compone de un medio almacenador de energia potencial (como un
resorte), un medio para almacenar energia cinética o masa y un medio para disipar
la energia o amortiguador. A continuacién, se hara un resumen de los modelos
fundamentales.

Podemos describir dos tipos de modelos: los correspondientes a vibraciones li-
bres que se dan cuando no existen fuerzas externas aplicadas sobre algun sistema
vibratorio estudiado en un tiempo especifico y las vibraciones forzadas, las cuales
aparecen cuando hay fuerzas externas aplicadas al sistema durante el transcurso
del tiempo en cuestion, y en momentos internos (Roca Vila y Ledn, 1981).

A su vez, los modelos de las vibraciones forzadas y de las no forzadas podrian o no
ser afectados por fuerzas que amortigiien su movimiento y, con base en esto, divi-
dirse en:

» Sin amortiguamiento: no existe fuerza o efecto que absorba la energia
del movimiento del sistema.

» Con amortiguamiento: hay fuerzas o momentos que disipan el movi-
miento vibratorio del sistema.

1.2.1. Vibracion libre sin amortiguamiento

Al considerar el sistema vibratorio mas sencillo descrito en la figura 1, este esta
formado por un resorte lineal (K) y una masa (m). Como sabemos, el resorte ge-
nera una fuerza del tipo:

F=-K-x
Al aplicar la ley de Newton en la direccion vertical:
—K-x=m-x
Es decir,
m-x+K-x=0 (1)

Esta ecuacion representa un movimiento simple no amortiguado y su soluciéon
es la correspondiente a una ecuacion diferencial lineal de coeficientes constantes,
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por lo tanto, este modelo aplica como solucion de todos los modelos de vibracion
lineal.

La ecuacion caracteristica de (1) es:

K
$+—=0
m

Al ser sus raices imaginarias conjugadas:

K.
s= X, [—i
m
La solucién general de (1) esta dada por:
x(t) =A cosw *t=Asinw t (2)

Esta ecuacion se puede escribir de forma mas compacta si se considera:

A .
x=A|—cosw,*t+sinw,*t
1A

2

Al introducir el angulo definido por:
) A
ane A,

2
cos @

x = (sing*cosw t+ sinw t- cos )

Al aplicar la relacion de la suma de angulos:
x(t) = A7 + 47 - sin(of + o)
Se obtiene:
x(f) = Asin(o t + ¢) (3)

La ecuacion 3 representa la vibracion de un sistema libre no amortiguado, co-
munmente llamada ecuacién del movimiento armonico simple.

K
Donde A = \/A} + A} es la amplitud del movimientoy w = ,[— es la frecuencia
m

natural del sistema.
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Para un sistema en movimiento oscilatorio la frecuencia natural sera:

Y el periodo o duracidn sera:

1.2.2. Vibracion libre con amortiguamiento

Siahoraimaginamos un sistema mecanico que consta de un mecanismo de amorti-
guamiento (figura 3), se tiene en cuenta que un mecanismo real presenta siempre
una amortiguacion de su movimiento, ya sea debido a la friccién o porque existe
un elemento destinado para tal fin, en todo caso, siempre deberiamos tener esto

en cuenta.
Figura 3. Sistema libre amortiguado.
K C
m
X
Fuente: Autores, 2018.
Donde:

» m = masa

» ¢ = coeficiente de amortiguacion

=
|

desplazamiento

» K = constante de rigidez elastica
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El principio de funcionamiento de la amortiguacion lineal es la estrangulacion de
un flujo y es lineal porque el efecto de las fuerzas cortantes generadas en el flujo de
fluidos newtonianos es proporcional a la velocidad. Asi que tenemos:

F= —cx

La constante ¢ depende las propiedades del fluido y de la geometria del sistema.
Al aplicar la ecuacion de equilibrio al sistema se tiene que —c+x — K-x=m*x
(figura 4).

Figura 4. Diagrama de cuerpo libre del sistema.

Kx

cx

Fuente: Autores, 2018.

Al reacomodar:
m-x+cx+K-x=0 (4)

La ecuacion diferencial (4) describe el movimiento libre amortiguado y su ecua-
cién caracteristica es:

ms2+cs+k=0

Cuyas raices se pueden escribir como:

c K ¢
512 = —— =+ |[— . — 1
’ 2m m 4mK

Donde:
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{ se llama al factor de amortiguacion.

.. . /K .
Si introducimos nuevamente w, = ,[—,se tiene que:
m

— 2
$,= ~lo, T -\'—1
La solucion formal de (4) es:
x(t) = Ae™ + Ae™ (5)

Esta ecuacion puede tomar varias formas segun si los valores de s , son reales o
complejos, lo cual corresponde fisicamente a una amortiguacion grande ({ > 1) o
a una amortiguacion débil ({ < 1), aunque también esta el caso extremo de { = 1,
correspondiente a la amortiguacion critica.

Por lo que se presentan los siguientes casos posibles:

» Si{ > 1 el movimiento sera sobre amortiguado.

Entonces las raices s, , son reales y distintas a la solucion de esta ecuacién con amor-
tiguamiento y serd:

x(t) = Ae™ + Ae™
Donde A, y A, son constantes que surgen de integrar.

El sistema permanece sin movimiento y vuelve al punto de equilibrio, si el amorti-
guamiento se incrementa, el sistema tardara mas tiempo para regresar al equilibrio.

»  Si{ <1 el movimiento es sub-amortiguado, las raices s , son imaginarias
conjugadas e iguales a:

= — + 3
Sis (o *iw,

Siendo:

O bien llamada: frecuencia amortiguada.

Al tener en cuenta estas anotaciones, la solucién de 5 se resuelve como:

x=e (A cosw, t+ A sinw, 1)
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Al reescribir:
A-e " sin(ot + @) (6)

Donde:
A=A+ A

tan ¢ = —
AZ

En esta solucién, el movimiento tiene caracteristicas periddicas y los intervalos
establecidos por t', correspondientes a una vibraciéon amortiguada, se expresan
en funcion del periodo ¢, asi:

) 2T

OF

» Si{ =1, laamortiguacion es critica.
c=2Km = ¢,

Las raices s, , son iguales y estan definidas por:

En este caso, la solucion de la ecuacion diferencial es del tipo:
x(t) = (A, + A t)e

Es decir, no contiene funciones periddicas, por lo que este sistema retorna al equi-
librio sin oscilar y en el menor tiempo. Este caso representa la menor cantidad de
amortiguamiento para que el sistema no oscile, por ello resulta util su analisis en
aplicaciones donde se necesita evitar la vibracion y que el sistema alcance el equi-
librio rapidamente.

Al volver a la ecuacion del factor de amortiguacion , se puede observar que para
una amortiguacion c cualquiera se puede escribir como:

c c

C= o km .

1.2.3. Vibracion forzada sin amortiguamiento

Para lograr que un sistema oscile se debe suministrar energia a este. Cuando se
realiza esta operacion de manera continua, como puede ser a través de una fuerza,
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entonces la vibracion es forzada y cuando se agrega energia en el sistema con una
tasa mayor de la disipada, esta aumenta con el tiempo, lo que se manifiesta por un
incremento de la amplitud del movimiento (Crawford, 1977). Cuando se sumi-
nistra energia a la misma tasa de disipacién, la amplitud permanece constante
en el tiempo y si la fuerza que potencia el movimiento es periddica, la ecuaciéon
diferencial del movimiento estara definida asi:

m-x + K+-x=F = F,sin ot (7)
Donde F, es la amplitud y w es la frecuencia de la fuerza excitadora.

La solucion general de la ecuacion diferencial se obtiene al anadir a la solucion ge-
neral de la homogénea una solucién particular x = x, + x .

La ecuacidn caracteristica sera:

ms*+k=0
Las raices de esta ecuacion son imaginarias y conjugadas: s = &, [—1

m
La solucién general de la homogénea es:
x, = Asin(o t + ¢)
La solucidn particular es:
x = A cos(w t)
y4 n

Y la solucion general se expresa como:

E

0

x=Acos(wt+ )+ sz cos ot (8)
1 —

TN

w
Para los sistemas no amortiguados y forzados armoénicamente, su movimiento es

la suma de dos armdnicos: uno a frecuencia natural , y otro a frecuencia de la
fuerza exterior w.

La amplitud del primero depende de las condiciones iniciales y se anula para algu-
nos valores particulares, la amplitud del segundo se establece con la proximidad
de ambas frecuencias a través de la expresion llamada factor de resonancia:

1A

p_ u)z_xest
1-=

("‘)n
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Batimiento: se produce cuando la frecuencia natural del sistema w_ se aproxima
a la frecuencia exterior w, es decir, para el caso en que:

® = o + Aw. Donde sin perturbacién inicial (x, = x, = 0) se obtiene:

.| A .
* sin Tw-tsmmt

Esta ecuacion representa un movimiento con frecuencia o, y amplitud arménica,
la cual crece hasta un maximo y disminuye hasta que se anula, este ciclo se repite
de forma periddica (Beer & Russell, 2010).

Resonancia: cuando una fuerza excitadora de las vibraciones tiene frecuencias
coincidentes con el sistema original, esta provoca alteracion de la configuracion
del sistema mecanico al alcanzar amplitudes que generalmente ocasionan un fallo
estructural del material sometido a esfuerzos, incluso con fuerzas iniciadoras de
muy bajo nivel.

Cuando la frecuencia de la fuerza exterior es igual a la frecuencia natural del sis-
tema (0 = w ), s decir, cuando Aw — 0, se produce la resonancia y la ecuacién
que rige este fendmeno es:

Fw

x = * tsin(w 1)
Expresion que corresponde a un movimiento armoénico y cuya amplitud tiende a
infinito cuando t - .

1.2.4. Vibracion forzada con amortiguamiento

Analizaremos el caso de la vibracién forzada al considerar el sistema masa-amor-
tiguador-resorte, sometido a una fuerza exterior F(t), (figura 5).

Se ha visto que la energia mecanica de un oscilador amortiguado disminuye en el
tiempo como resultado de esa fuerza resistiva y es posible compensar esta disminu-
cioén de energia al aplicar una fuerza externa que haga trabajo positivo al sistema.
Por ejemplo, un nifio en un columpio se puede mantener en movimiento mediante
“empujones” adecuadamente cronometrados. La amplitud del movimiento perma-
nece constante si la entrada de energia por cada ciclo iguala exactamente a la dis-
minucién de energia mecanica en cada ciclo, la cual resulta de las fuerzas resistivas
(Serway & Jewett, 2008).
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Figura 5. Sistema con vibracion forzada amortiguada.

F(t)

Fuente: Autores, 2018.

Se consideran las siguientes hipdtesis para el sistema descrito:

a) La masa se mueve Gnicamente en direccion vertical y ausente de fricciones
y movimiento giratorio.

b) La masa del resorte es despreciable, a la vez que su fuerza recuperadora es
proporcional a su deformacion.

c) Elamortiguador tiene un comportamiento de rozamiento de tipo viscoso.
d) Los elementos actuan en vacio.

Se consideran F, la fuerza aplicada sobre el sistema yc - x, la fuerza amortiguadora
de tipo viscoso. Con las condiciones de: m > 0; ¢ > 0; K > 0, la ecuacién de equili-
brio sera:

mex+c-x+K-x=F(®)

En general, esta fuerza es una funcién cualquiera del tiempo, de tipo periddico,
siendo el caso mds sencillo F(t) = F, cos wt, donde nuevamente F, se refiere a la
amplitud de la fuerza aplicada y w es su frecuencia. Para tal caso, la ecuacién se
puede escribir:

m-x+c-x+ K-x=F,cos wt 9)

11
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Donde la ecuacion caracteristica de (9) es:
ms*+cs+ k=0
Como sabemos, la solucién de esta ecuacion se puede descomponer en:
xX=x, + x,
La solucién de la ecuacion homogénea es:
mex+cx+K-x=0

Se toma la forma previamente estudiada y descrita en la ecuacion (6), donde he-
mos supuesto un amortiguamiento sub-critico para que resulte una vibracién y
como todas las soluciones de esta ecuacidon tienden a cero cuando crece ¢, esta
representa la parte transitoria del movimiento vibratorio:

x, =A- et sin(o t + @)

Pasemos a determinar la solucion particular. Al proceder por el método de identi-
ficacién de constantes, obtenemos la solucidn:

x, = B cos(wt — @)

Donde B es:

Y consideramos el dngulo:

co
tan ¢ = 3
— mw
Por lo que la solucion de la ecuacion 8 es:
Lo,
x=A-¢€ t-sin(wdt+cp)+xp=Bcos(cot—cp) (10)

La primera parte generalmente desaparece al cabo de un corto tiempo. La se-
gunda parte es la componente estacionaria que oscila con amplitud B constante y
desfase .
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1.3. Caracterizacion del movimiento vibratorio

El movimiento vibratorio cuenta con caracteristicas que hacen posible determinar
su origen. Para lograr un manejo practico del fenémeno, utilizaremos el modelo
matematico descrito en la ecuacion 3, el cual representa el movimiento armonico
simple (Serway & Jewett, 2008).

El desplazamiento de un movimiento armonico simple (figura 1) estd determina-
do por la ecuacién:
x(t) = Asin(w - t+ ¢)ec. 3
Donde
»  x(t) = Desplazamiento

» A = Amplitud

» o = Frecuencia
» t = Tiempo o periodo
» ¢ = Fase

El desplazamiento x(#) es la cantidad de movimiento que se produce en un ciclo,
por ser una vibracién que presenta mayor grado de amplitud a bajas frecuencias,
se pueden identificar un rango de anomalias muy limitado en la maquina.

La amplitud (A) hace referencia a la intensidad del movimiento o a la energia
involucrada en este, por lo que entre mayor sea la amplitud mads severo sera el
efecto del movimiento.

El periodo (#) del movimiento es el tiempo que tarda la masa en ir al punto x,
y volver hasta el punto x, (ilustrados en la figura 1) y representa la duracion del
movimiento ciclico del vaivén.

La frecuencia (w) es la velocidad a la que se realiza el movimiento ciclico y es el
inverso del periodo, es decir, la frecuencia es la cantidad de ciclos en un periodo
de tiempo.

La fase (¢) es la medida de referencia para identificar la diferencia entre dos se-
nales sinusoidales en el tiempo, por lo que la fase relaciona el periodo entre dos
sefales, aunque en realidad esta es una medida de tiempo y usualmente se repre-
senta en grados, esto se hace al considerar que un ciclo consta de 360°, de manera
que la diferencia entre dos sefiales se mide por el retraso o adelanto de una onda
respecto al ciclo de otra. Por ejemplo, un retraso en la fase de 180° en una sefal
significa que esta apenas ha completado la mitad de su ciclo cuando la senal de
referencia tenga un ciclo completo.

13
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Estos comportamientos se pueden apreciar en la onda si se comparan la velocidad
y la aceleracion con desplazamiento y se identifica que estas estan retrasadas o
desfasadas en 90° y 180° respecto a este (figuras 5 y 6). Estos conceptos se pueden
observar como se muestra en la figura 7.

Al derivar una y dos veces la ecuacion 3, hallaremos la velocidad y la aceleracion:
v(t) = Aw cos(w - t + ¢)
a(t) = —Aw’sin(w * t + @)

Los valores de velocidad y de aceleracion son comunmente usados en vez del valor
de desplazamiento para medir las vibraciones de la maquinaria rotativa. En gene-
ral, el valor de velocidad ofrece informaciéon muy buena a casi todos los niveles de
frecuencia, esto es debido a que la velocidad es un claro indicador de la severidad
de la vibracion por ser directamente proporcional a la frecuencia, por otro lado,
la aceleracion sera especialmente util a alta frecuencia porque al ser proporcional
a la frecuencia al cuadrado se haran mds notorias las vibraciones ubicadas en ese
rango, de manera que se facilita el encontrar todos los elementos que vibran en
dicho nivel, como los de rodamientos cuando tienen una falla de tipo metal-metal.
Por ultimo, la grafica obtenida a partir del desplazamiento sera importante a muy
bajas frecuencias, donde el movimiento es amplio y facilmente identificable.

Figura 6. Comportamiento de la velocidad.

Desplazamiento - velocidad

Desplazamiento

Velocidad méaxima

Tiempo

L Velocidad minima

Fuente: Autores, 2018.
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Figura 7. Comportamiento de la aceleracion.

Desplazamiento - aceleracion

Aceleracion minima

Tiempo

L Aceleracion maxima

Fuente: Autores, 2018.

Si superponemos las graficas anteriores y se comparan con el desplazamiento, no-
tamos que la velocidad se encuentra retrasada o desfasada por 90°, respecto al
desplazamiento, y la aceleracion también desfasada, pero en 180°.

Figura 8. Comparacion de las fases.

Amplitud Velocidad
Aceleracion
ﬁ Desplazamiento
) 180°
¢ 90° ) Fase

Fuente: Autores, 2018.
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1.3.1. Unidades de medicion de la vibracion

La amplitud (A) es la medida de la intensidad del movimiento, comtinmente se
toma en tres escalas: pico-pico, cero-pico y RMS. Es importante conocer la escala
en la que se toma la medicion, ello con el fin de compararla con niveles estableci-
dos en la norma, ya que estos aparecen en la escala RMS, ademas de que mantener
una escala unica para cada punto de medicién permite el monitoreo de un mismo
rango de frecuencia, lo cual hace posible un andlisis preciso.

Pico-pico (pk-pk): representa la distancia desde la cresta inferior hasta la cresta
superior de la onda.

Cero-pico (pk): es la distancia maxima medida desde el punto de equilibrio hasta
la cresta de la onda, si la onda es sinusoidal cero-pico es la mitad de pk-pk.

RMS (Root Mean Square): es la raiz de los promedios de amplitud elevados al
cuadrado. Se considera esta escala de medida muy util porque representa el pro-
medio de la intensidad global de la vibracion. El procedimiento consiste en elevar
al cuadrado los picos de amplitud positivos y negativos, sumarlos y dividirlos entre
el nimero total, de forma que el area entre las crestas sea igual al area debajo de
cada cresta (A1 = A1’ = A2 = A2’), después se saca la raiz del promedio obtenido.

Figura 9. Descripcion de la escala RMS.

RMS AT

Al A2

Fuente: Autores, 2018.

La frecuencia (f): las veces que se realiza un movimiento en un determinado tiem-
po. Sus unidades son:

Hz (Hertz): ciclos por segundo
CPM: ciclos por minuto

RPM: revoluciones por minuto
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El periodo (t): es el tiempo que tarda en completarse un movimiento. Se mide en
segundos (s) o milisegundos (ms) y es el inverso de la frecuencia. t = 1/f.

El desplazamiento (D): representa el cambio de posicion respecto a un punto de
referencia, se mide en mm o mils (milésimas de pulgada) y cominmente se utiliza
la escala pk-pk para obtener la distancia total recorrida por un eje.

La velocidad (V): es la rapidez con que varia la posicion de un punto a otro, se mi-
de en pulg/s (pulgadas por segundo) o mm/s (milimetros por segundo) y se utiliza
la escala 0-pk o RMS.

La aceleracion (a): es la variacion de la velocidad, se mide en mm/s?, pulg/s* o co-
munmente respecto a la aceleracion de la gravedad G (1G = 386 pulg/s* = 9.800
mm/s?). Se utiliza la escala RMS, dado que es una medida bastante util a grandes
velocidades > 10.000 RPM.

Como ilustra la figura 10, dependiendo de la caracteristica del movimiento que
se mida (desplazamiento, velocidad o aceleracion) sera mas adecuada una escala
u otra.

Figura 10. Descripcion del movimiento periddico.

Parametros descriptores de un movimiento armonico simple

T = 1/f(1 ciclo)

AO-pico RM. S

pico-pico

Promedio

T: Periodo = [segundos] = [s] f: Frecuencia = [ciclos/segundos] = [Hz]

Fuente: Autores, 2018.
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Conversion entre escalas

Sistema internacional

D = diametro (mm)

V = velocidad (mm/s)

a = aceleracion (mm/s?)
g = gravedad (9,8 m/s?)

) DJ— 1000 ga,,

DRMS 2_\/5 PK—PK 2(1Tf)2

VP

— _PK — e fe
VRMS - P VPK -m f D PK—PK
_Am 27f Vi

Apms — \/EaPK - 1.000 g

_1.000- g ap
PK 21Tf

1.4. Limites de severidad en la vibracion

1.4.1. Carta de Rathbone

Esta constituy6 el primer establecimiento de limites de vibracion aceptados y usa-
dos en el sector industrial, la cual fue realizada en los afos treinta y posteriormente
mejorada. La carta estd compuesta por una escala logaritmica de frecuencias (her-
cios o RPM) y de una logaritmica de amplitudes en desplazamiento (Pico o Pico-
Pico) y en velocidad, las cuales permitian establecer un limite de severidad de
forma rapida al ubicar las caracteristicas de la maquina analizada en ocho zonas.
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Figura 11. Carta Rathbone.
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Fuente: Rathbone, 1930.

La carta presenta las siguientes limitaciones:

»

»

No se consideran las caracteristicas de la mdquina como rigidez y poten-
cia ni tampoco su tipo.

Esta guia aplica solo a equipo rotativo y no a los alternativos u otros.

Si la frecuencia es mas alta, la amplitud de vibracion en desplazamiento
tiene que ser menor para mantener el mismo nivel de severidad, por ejem-
plo, cuando una maquina vibra a 200 CPM con 200 micras de amplitud
pk-pk, este es un nivel “bueno” de severidad, pero cuando esta amplitud
corresponde a una frecuencia de 2.000 CPM, el nivel de severidad seria
“grave”. La vibracion a baja frecuencia es menos peligrosa que la vibracion
a alta frecuencia, de ahi que las averias de engranajes y rodamientos que
se producen generalmente a alta frecuencia sean muy peligrosas. Por esta
razén, las amplitudes de baja frecuencia se miden en desplazamientos y
las de alta frecuencia en velocidad o aceleracion. La carta de Rathbone fue
creada para maquinas de bajas RPM y hoy esta fuera de uso.
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1.5. Norma ISO 2372

Vibracion mecdnica de mdquinas con velocidades de operacion
entre 100y 200 rev/s

Consideraciones para aplicar ISO 2372:
»  Se aplican a equipos con velocidades de giro entre 600 y 12.000 RPM.

»  Los niveles de vibracion expresan el nivel global de vibracion en velocidad
RMS para frecuencias en un rango de 10 y 1.000 Hz. Inicialmente, los
equipos se clasifican mediante la tabla 1, luego para determinar el nivel
de vibracion en ISO 2372 se debe ubicar la maquina dentro de la clase
correspondiente, después colocar el valor global de vibracién obtenido
(en la tabla 2 aparecen identificados para frecuencias entre 600 y 60.000
CPM) y finalmente identificar la zona.

Tabla 1. Clasificacion de equipos.

Clase Descripcién
Clasel Equipos pequenos de hasta 15 Kw
Clasell | Equipos medios, de 15 a 75 kW o hasta 300 kW con cimentacién especial

Equipos grandes, por encima de 75 kW con cimentacion rigida o de 300

Clase lll - o .
kW con cimentacién especial

Clase IV | Turbomaquinaria (equipos con RPM > velocidad critica)

Fuente: 1S0 2372, 1974.
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Tabla 2. Severidad de la vibracion.

Velocidad Tipos de maquinas
(mm/s, RMS) Clase | Claselll Clase lll Clase IV
0,18a0,28
0,28 a 0,45 A
0,45a0,71
0,71a1,12
1,12a1,8 B

71a11,2

11,2a18

Buena A Insatisfactoria

Satisfactoria B Inaceptable

Fuente: 150 2372, 1974.

1.6. Norma ISO 10816

La norma ISO 10816 remplaza desde 1995 a la ISO 2372. Actualmente esta es la
normativa vigente para establecer niveles de vibracion y funciona al realizar una
clasificacion previa de las maquinas de acuerdo a sus potencias, apoyos, velocida-
des de operacion y aplicaciones. Para complementar esta vision, se ilustra una tabla
con los niveles de vibracion globales dependiendo del tipo y de las caracteristicas
de la maquinaria, esto resulta practico para una evaluacion del estado de la maqui-
na como se muestra en la tabla 3. La ISO 10816 consta de las siguientes partes, bajo
el titulo general de vibracién mecanica y de la evaluacion de la vibracién de la ma-
quina mediante mediciones en piezas no giratorias:
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Parte 1: indicaciones generales.

Parte 2: turbinas de vapor y generadores que superen los 50 MW con velocidades
tipicas de trabajo de 1.500, 1.800, 3.000 y 3.600 RPM.

Parte 3: maquinaria industrial con potencia nominal por encima de 15 kW y velo-
cidades entre 120 y 15.000 RPM.

Parte 4: conjuntos movidos por turbinas de gas que excluyen a las empleadas en
aerondutica.

Parte 5: conjuntos de maquinas en plantas de hidrogeneracién y bombeo.

La condicién de la vibracion se clasifica conforme a los siguientes parametros: tipo
de maquina, potencia o altura de eje y flexibilidad del soporte.

Debido a las caracteristicas tipicas de construccion de las maquinas, se establecen
grupos para la seleccion de cada tipo de ellas: grupo 1, grupo 2, grupo 3 y grupo 4,
tal como se muestra en la tabla 3.

La magnitud de vibracién se define dentro de este grupo de estandares como el
valor maximo de velocidad RMS de banda ancha, en el rango de frecuencias espe-
cificado (tipicamente de 10 a 1.000 Hz) evaluado sobre la estructura en puntos
prescritos. Se debe tener en cuenta que otras cantidades como el desplazamiento,
los valores de aceleracién y que toman valores pico, en lugar de valores RMS, es-
tan permitidos, pero pueden no correlacionarse facilmente a criterios basados en
valores RMS.

Los criterios para evaluar la severidad de la vibracién incluyen magnitud de la
vibracién y cambios en la magnitud de la vibracién (Robichaud & Eng, 2009). A
continuacion, las zonas de evaluacion se definen para permitir una apreciacion de
la vibracién y para proporcionar directrices sobre posibles acciones.

Zona A: valores de vibracion de maquinas recién puestas en funcionamiento o
reacondicionadas.

Zona B: maquinas que pueden funcionar indefinidamente sin restricciones.

Zona C: la condicion de la maquina no es adecuada para una operacion continua,
sino solamente para un periodo de tiempo limitado. Se deberian llevar a cabo me-
didas correctivas en la siguiente parada programada.

Zona D: los valores de vibracion son peligrosos, la maquina puede sufrir dafos.
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Tabla 3. Niveles de vibracion.

in/s | mm/s
RMS | RMS

043 | N
028 | 7,1
0,18 | 45
014 | 3,5
011 | 28
009 | 23
006 | 14
0,03 | 0,71
Base Rigida |Flexible | Rigida | Flexible | Rigida | Flexible | Rigida | Flexible
. .| Grandes
Tamaro medio L.
Bombas > 15 kW maquinas
. . . . 15 kW <P
Flujo radial, axial o mixto <300 kW 300kW <P
Tipo de <50 MW
maquina
Motor Motor Motores Motores
integrado separado 160 mm < H 315mm <H
9 P <315mm
Grupo Grupo 4 Grupo 3 Grupo 2 Grupo 1
Maquina en buenas A La maquina no podra
condiciones operar en forma continua
La maquina puede operar B La vibracién esta

indefinidamente

provocando dafos

Fuente: (Standardization, 150 10816-

8:2014,2014).
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Tabla 4. Organismos de normalizacion de vibraciones.

Principales organismos normalizacién

Organismo| Ambito Nombre Direccién web
Internacional International
IEC http: iec.ch
(sede Suiza) | Electrotechnical Comission p/fwwwi
Internacional | International Organization https://www.iso.org/
ISO . o
(sede Suiza) For Standarization home.html
Asociacion Espafol
Aenor Espana soc.lacm.)’n span(? @ de. . | https://www.aenor.com
Normalizacion y Certificacion
American National
ANSI USA https: .ansi.
Standards Institute ps://www.ansi.org
https: bsi .
BSI Gran Bretana | Britis Standards Institution ps://www.bsigroup
com/en-GB/

Deutsches Institut

DIN Alemania N https://www.din.de
Fir Normung
, Japanese Standards . . .
JSA Japén Association https://www.jsa.orjp/en/
VDI Alemania Assoaatlo'n of German http://www.vdi.eu/
Engineers
API USA American Petroleum http://www.api.org/

Institute

Fuente: Autores, 2018.




CAPITULO 2

- TOMA DE DATOS
~ DE VIBRACIONES

Medir adecuadamente las vibraciones de una maquina es el paso mas importante
para el analisis de vibracion, se necesitan datos confiables con el fin de lograr resul-
tados seguros para que quien revise pueda realizar diagnoésticos exactos, para lo-
grarlo, los datos deben tomarse cada vez con el mismo sensor, el mismo montaje
y con la maquina en las mismas condiciones de operacion. A continuacion, se
describiran las recomendaciones mas importantes en la toma de datos.

Los datos no seran considerados como 6ptimos si la maquina no esta funcionando
bien, si se estd usando un sensor incorrecto o si el sensor ha sido instalado inco-
rrectamente. Hay dos partes que se deben tener en cuenta para recolectar buenos
datos:

»  Asegurarse que el transductor correcto esta montado y esta siendo usado
correctamente.

»  Asegurarse que las medidas se hacen de la misma manera cada vez.

2.1. Pasos previos a la medicidon

»  Seleccione el tipo correcto de transductor.
»  Seleccione entre desplazamiento, velocidad o aceleracion.

»  Seleccione el modelo con la estructura que se acomode al ambiente de me-
dicién.
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»

»

Considere el tipo de maquina, la naturaleza de su superficie y la accesibili-
dad, todo esto para identificar la mejor posicion del transductor.

Identificar las condiciones de carga o velocidad de la maquina, ya que se
espera que tales condiciones sean las mismas en cada medicién para au-
mentar la confiablidad de los datos.

2.2. Puntos de medicion

»

»

»

Los puntos de medicién deben estar en sitios de acceso seguro.

Las mediciones deben realizarse en diferentes puntos de la maquina, las
mejores partes son los rodamientos. Estos puntos y su direcciéon deben
identificarse en la figura 12.

El sensor mide en una sola direccién y para obtener un panorama comple-
to del movimiento se debe hacer una medicion vertical, una axial y una
horizontal.

En general, estos puntos pueden nombrarse de la forma que convenga, pero una
gran parte de analistas utilizan la siguiente designacion:

Rodamiento + direccion medida + maquina (o parte de ella) medida

Al utilizar un numero para designar la posicion del rodamiento, ‘1’ representa el
primer rodamiento, 2’ el segundo, etc.

Las direcciones se presentan como “VER’, “HOR” y “AXI” para expresar una me-
dicién vertical, horizontal y axial, respectivamente. Una medicion comun seria:

‘1 VER MOTOR’ equivalente a decir: medicion del rodamiento
uno del motor, en la direccidon vertical.

Figura 12. Puntos de medicion en motor.

Sensor

Fuente: Autores, 2018.
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»  Dela forma mas directa, se debe ubicar el sensor hacia el rodamiento para
que la vibracién viaje sin intermitencias, ya que en la maquina existen
muchas partes que vibran y algunas de estas pueden resonar sin que repre-
senten fuerzas en los rodamientos, lo que los hace adecuados para medir.

»  Marcar o etiquetar claramente los sitios de medicion, esto con el fin de au-
mentar la repetitividad de los datos.

2.3. Problemas al inicio de la medicion

Es importante hacer una revision de los datos, justo como fueron obtenidos antes
de ser cargados a la computadora, con el fin de identificar si estos son razonables.
Un cable en mal estado, una falla en la conexién de montaje o el movimiento du-
rante la medicidon pueden ocasionar fallas en la medicién que pueden detectarse,
un ejemplo se puede ver en la imagen 1.

Imagen 1. Verificar el buen estado del equipo.

Fuente: Toll Morris Inc, 2018.

Problemas de estabilizacion: cuando se aplica energia al transductor la sefial ten-
dra un sobresalto, en el caso de un acelerémetro la sefial se vuelve inestable mien-
tras el circuito interno amplificador se establece. Cualquier dato que se recolecte en
ese periodo de tiempo tendra una onda que presentara un desbalance y el espectro
tendrd una caida pronunciada con levantamiento (caida ski), (figura 13).
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Figura 13. Medicion defectuosa con efecto ski.

Amplitud

/ Caida descendente del espectro (ski)

Frecuencia

Fuente: Autores, 2018.

Para que este fendmeno no ocurra, el tiempo de estabilizacion establecido en software
debera incrementarse.

» Impactos: se debe tener cuidado al usar imanes como montura porque
un mal manejo ocasiona que el sensor sea golpeado. Esto producira un
voltaje de salida mas alto, el espectro tendra una caracteristica de caida
y la onda presentara una oleada desbalanceada, por tanto, se debe ubicar
suavemente el sensor, ayudandose con un punto de apoyo.

Figura 14. Posicionamiento correcto para evitar impacto.

Posicionar cuidadosamente
acelerometros con imanes

A

Fuente: Autores, 2018.
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»  Problemas térmicos: cuando el sensor se mueve de una, entre superficies,
a una diferencia importante de temperatura, en ese momento se presenta
un choque térmico que sobreexcita la salida de datos del sensor, por lo que
se debe esperar a que se equilibre la temperatura del sensor para ejecutar
la medicion.

2.4. Proceso de medicion

Cuando se monta un transductor en una maquina, la salida eléctrica es una senal
analdgica continua que contiene toda la informacion del desplazamiento, la velo-
cidad y la aceleracion de la vibracion. Esta medida debe ser digitalizada para que
un dispositivo colector registre y almacene la vibracidn, para ello, la sefial analé-
gica continua es convertida en un conjunto de nimeros discretos, denominado
registro de tiempo, con el cual se reconstruye la sefial analégica.

La frecuencia de muestreo afecta el rango de la onda que se puede reconstruir, es
necesario que esta sea muestreada a una frecuencia mayor que el doble de la fre-
cuencia de la onda, la cual se conoce como frecuencia Nyquist; la mayoria de ana-
lizadores toman esta frecuencia como 2,56 veces la frecuencia maxima de interés.

Una vez la sefial ha sido digitalizada mediante el proceso descrito anteriormente,
se puede reconstruir y mostrar, como también exponerla en datos de frecuencia
mediante la transformada rdpida de Fourier y asi desplegarla como un espectro.

El nimero de muestras de la onda de tiempo determina el espesor o la resolucion
del espectro. Este espesor o resolucion lo determina el usuario mediante la introduc-
cién del niumero de lineas llamadas lineas de resolucion (LOR) para una frecuencia
maxima. Un ejemplo de ello es un espectro con una frecuencia maxima de 1.000 Hz
y una seleccion de 400 lineas, donde tendra una resolucién de 1.000/400 = 2,5 Hz.
Esto quiere decir que dos frecuencias apareceran como una sola si estdn a menos
de 2,5 Hz.

Se debe tener en cuenta que la frecuencia de muestro es 2,56 la frecuencia maxima,
entonces las muestras necesarias serdn 2,56 veces el nuimero de LOR. Esto se tra-
duce en que, a mayor resolucion, mayor tiempo del proceso.

Luego, la sefial pasa por un proceso que ayuda a su identificacién llamado: filtrado
de sefal:

Los filtros principales son:

»  Filtros de paso bajo: permiten el paso de bajas frecuencias.

»  Filtros de paso de banda: permiten el paso de frecuencias dentro de una
banda.
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»

»

Filtros de paro de banda: bloquean el paso de frecuencias en una banda
especifica.

Filtros de paso alto: permiten el paso de altas frecuencias.



CAPITULO 3

. ANALISIS DE VIBRACIONES
 EN MAQUINARIA ROTATIVA

El analisis de vibracién es una técnica importante en el mantenimiento predictivo,
estudia el funcionamiento de maquinaria rotativa y proporciona la identificaciéon
de una variedad de problemas que pueden afectar el correcto funcionamiento de
esta. Aunque todas las maquinas presentan niveles de vibracion aceptables en
condiciones de funcionamiento, se debe priorizar un seguimiento correcto, pues
cuando estos niveles exceden estados vibratorios elevados aparece el mal funcio-
namiento de las partes o, en el peor de los casos, el dafio total de la maquina. Esto
ocurre a medida que las maquinas se deterioran, lo que acarrea que haya desgaste
y soltura en las partes y puede haber fuerzas de excitacion producidas debido a al-
gunos fallos, tales como desbalances y desalineaciéon. Una correcta aplicacion del
analisis de vibraciones impide que estas anomalias se presenten esporadicamente,
lo que lleva un control adecuado en su implementacién.

3.1. {Por qué es importante un analisis de vibraciones?

Los componentes de una estructura o maquinas sometidos a vibracion pueden fa-
llar debido a la fatiga del material producida por la vibracién ciclica inducida por
los esfuerzos, ademas, la vibracion provoca un desgaste mas rapido de las partes de
la maquina como cojinetes y engranes que generan ruido excesivo. En las maqui-
nas, la vibracién puede aflojar las sujeciones como tuercas y separar la soldadura
o los puntos de anclaje. En procesos de maquinado, la vibracién puede provocar
rechinidos lo que conduce a un acabado superficial pobre.
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También en las maquinas, cuando la frecuencia natural de la vibracion de su estruc-
tura coincide con la frecuencia de la excitacion externa, se presenta un fenémeno
conocido como resonancia, el cual conduce a continuas deflexiones y fallas. Por
lo tanto, uno de los propdsitos del estudio de la vibracion es reducirla mediante el
disefio o el mantenimiento, de modo que el estado de desequilibrio en la maquina
sea insignificante.

Las mediciones de vibracidon pueden usarse para monitorear partes de una ma-
quina y relacionar las caracteristicas del patrén de vibracién con los parametros
asociados a una falla. Por lo cual, analizar los problemas y su causa desde la pers-
pectiva de la condicién del equipo, antes de que estas fallas colapsen la maquina
y que al final se conviertan en costos de mantenimiento y produccién, constitu-
ye una herramienta sumamente util en la planeacion de estrategias de manteni-
miento asociadas a fallas especificas.

Concretamente, la frecuencia y la velocidad angular de las maquinas rotativas se
relacionan mediante un valor Unico para cada elemento, lo cual hace posible su
identificacion en un espectro, y como se vera mas adelante, varios problemas se
presentan a la frecuencia de velocidad de giro o en sus multiplos.

“El analista y el software de vibracion deben buscar cambios en el patron de
vibracion mediante la toma de mediciones a intervalos regulares”.

3.2. El espectro de vibraciones

Cada maquina en funcionamiento tiene una forma de movimiento especifico que
se puede evidenciar en sus vibraciones, para analizar este movimiento se deben
colectar estas, las cuales son de varios tipos. Cuando se utiliza un colector de vibra-
ciones estas aparecen mezcladas, por lo que no se puede identificar su origen.

Afortunadamente, existen procesos como la transformada de Fourier y la transfor-
mada rapida de Fourier, las cuales permiten separar cada onda a su frecuencia es-
pecifica, estas tienen origen en la serie de Fourier, por la que cualquier funcién
periddica x(t) continua en el tiempo puede expresarse como la suma de términos
senos y cosenos que son funciones armonicas (James, 1994).

x(t) = a—2° = Z(an cos not + b, sin nwt)
n=1

Los términos a, cos nwty b, sin nwt son llamados “armonicos’, estos armonicos de
orden 7 se grafican con lineas verticales de amplitud @, o b, contra la frecuencia wt.
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Figura 15. Representacion de una funcion periddica en el dominio de la frecuencia.

x(t) = A sin(wt + @)

: \

® 2w 3w 4w 5w Frecuencia nw
Fuente: Autores, 2018.

Por ejemplo, la figura 15 muestra la representacion en el dominio de la frecuencia
de la funcién armonica x(t) = A sin(wt + ¢), parael caso A = a .

En general, el resultado de este procedimiento, llamado espectro de vibracion (fi-
gura 16), trata de obtener las diferentes frecuencias a las que se estan produciendo
movimientos, de esta manera y conociendo las partes de la maquina se puede iden-
tificar el origen de cada vibracion, como también su importancia segun la ampli-
tud. Este es el principio de funcionamiento del software analizador de vibraciones
(White, 2010).
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Figura 16. Espectro de vibracion.

La vibracién compleja = suma de Espectro de vibracion
vibraciones simples

/V

Dominio de
la frecuencia

> Dominio del tiempo

Sefiales en el dominio del tiempo
y en el dominio de la frecuencia (espectro)

Fuente: Tutorial de vibraciones A-MAQ, 2005.

3.3. Identificar la frecuencia de giro

El andlisis de espectros en maquinaria rotatoria se hace con base en la frecuencia de
giro del motor, por lo que identificarla es el inicio del proceso. Comuinmente a esta
frecuencia se le llama “1x” (uno equis) y el resto de frecuencias de interés pueden
ser facilmente expresadas relacionadas a esta. De manera que si la frecuencia de
velocidad de giro es 1x = 30Hz, una frecuencia de 90 Hz serd 3x y una de 270 Hz
correspondera a 9x (figura 17).

Figura 17. Identificacion de la frecuencia de giro.

Amplitud
Frecuencia de giro para un motor a 1.800 RPM
1x/
3x
2x
4x
30 Hz 60 Hz 90 Hz 120 Hz Frecuencia

Fuente: Autores, 2018.
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3.3.1. Fase

Una adecuada lectura de fase permite hacer un diagndstico de averias claro, donde
se identifican y se diferencian los problemas mecanicos que en el espectro lucen
similares, como pueden ser: el desequilibrio, la desalineacidn, el eje deformado, la
resonancia, las holguras, la falta de rigidez en la base y la excentricidad.

3.3.2. Armodnicos

Los armoénicos son una serie de picos espaciados equitativamente que son multi-
plos del primer pico en la serie, donde el primer pico es la frecuencia fundamental.

Los armdnicos mas comunes son multiplos de la velocidad de giro del eje; sin em-
bargo, pueden ser multiplos de cualquier frecuencia.

3.3.3. Bandas laterales

Las bandas laterales son el resultado de una modulacion de amplitud entre dos se-
fales. Se presentan comunmente al estudiar elementos giratorios del eje, la caja de
engranaje y el sistema eléctrico cuando hay resonancia. En el espectro, las bandas
laterales se asemejan a picos espaciados equitativamente, centrados en otro pico
llamado “frecuencia central”.

La frecuencia central puede ser ocasionada por la frecuencia del engranaje, la de
fallo de pista interna y las de paso de falla del rotor. Las frecuencias de bandas la-
terales incluyen la velocidad de giro, la de jaula y la de paso de polos.

3.3.4. Ruido de piso

El ruido de piso representa la vibracion del ambiente y cominmente sus niveles
estan cerca del cero con picos que se levantan levemente; sin embargo, habra casos
en los que estos picos parecieran levantarse de forma pronunciada sobre el nivel
de referencia de amplitud cero, sobre todo en ciertas areas. Esto puede deberse
generalmente a dos tipos de falla:

» Puede tratarse de un desgaste de rodamiento serio, lo que incrementa el
levantamiento de ruido de piso y hace que el problema sea mas serio.

»  Puede haber resonancia, con frecuencia los picos del espectro tienen una
base muy ancha y se reflejan como acumulaciéon debido a resonancia, si
no hay otras.
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3.4. Comparacion con medidas de referencia

Las comparaciones entre datos actuales y datos antiguos es una ayuda real para es-
tablecer la condicion de una maquina al determinar cuando y cuanto han cambia-
do los datos.

»

»

Superposicion de graficas: la mejor manera de ver los datos es superpo-
niendo las graficas. Entonces, se puede ver claramente cuanto han cam-
biado los datos en cada pico del espectro. Tres o cuatro graficas se pueden
desplegar de esta manera y atin asi identificar de qué espectro se derivo
cada dato.

Tendencia: los graficos de tendencia proveen una rapida mirada a los cam-
bios que estan ocurriendo. La mayoria del software provee una grafica de
nivel global de vibracion (figura 18).

En el analisis de vibracion es necesario aplicar tendencias en el area de espectro
que nos interesen, por ejemplo, a la frecuencia de giro, frecuencia de aspas, engra-
naje y frecuencia de rodamiento.

Figura 18. Gréficos de tendencia.

- N W
o o O

NBF O-PK(mm/s)
o

o

50 200 150 200 250 300 350 400

Fuente: Tutorial de vibraciones A-MAQ, 2005.

Cuando una de estas dreas muestra un incremento de valor, entonces se comienza
a analizar el espectro y la onda para identificar donde ha iniciado el incremento.

»

Grificos apilados: algunos softwares permiten ver los graficos desplegados
verticalmente. La diferencia en cada nivel de cada pico principal se puede
ver de manera clara al tiempo que se observa el espectro completo (figura
19), se tiene la desventaja de solo poder observar los datos que quepan en
la pantalla.
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Figura 19. Espectros desplegados apilados.
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Fuente: Ingenieria de mantenimiento, 2016.
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»  Graficos de cascada: una manera comtn y usada para observar los datos es
desplegar una gran cantidad de espectros en forma de cascada, este plano
permite ver cdmo han cambiado los picos de las frecuencias desplegadas a
lo largo del tiempo (figura 20), por lo que ofrecen informacién importante
de las tendencias. Esto es una herramienta importante para revision sobre
como fue el desarrollo de la falla y qué niveles se alcanzaron después de la
reparacion.



38

ANALISIS DE VIBRACIONES EN MAQUINARIA

Figura 20. Visualizacion en cascada.
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Fuente: Erbessd-Instruments, 2018.

» Visualizacion logaritmica: la escala de graficos logaritmicos se usa con
frecuencia para resaltar armonicos y bandas laterales. Esto se debe a que la
escala logaritmica despliega amplitudes pequenas en contraste con ampli-
tudes grandes, también es muy util para hacer comparaciones graficas con
datos de referencia.

3.5. Condiciones de falla en maquinas rotativas

Existen diversos documentos que registran las caracteristicas de espectros asocia-
dos a fallas comunes, unos de estos documentos son las tablas de Charlotte, des-
cripciones que se incluyen a continuacion.

3.5.1. Desbalance

Es una condicién donde el eje geométrico no pasa por el centro de masa de un
cuerpo en rotacion, donde el centro de masa es el punto en el que toda esta se distri-
buye equitativamente, lo que significa que hay un punto pesado a lo largo del eje.

El punto mas pesado en el rotor produce una fuerza centrifuga en los rodamientos
al girar. Los principales tipos de desbalanceo son:
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»  Desbalance estatico: ocurre en elementos rotativos para los cuales su largo
es despreciable en comparacion con su didmetro, ya sea por acumulacion
de material o pérdida del mismo, en todo caso, debido al cambio en la dis-

tribucion de su masa. El espectro presenta vibracion dominante en 1x.

En la ilustracion se observa espectro de vibracion para un motor eléctrico a 30 Hz,
acompanado de un disco para la simulacion del desbalanceo estatico, las medicio-
nes se toman en base a las escalas principales RMS, 0-pk y pk-pk. Esta prueba se
realizé con el equipo de vibraciones de la Universidad Francisco de Paula Santander

Ocana.

Imagen 2. Equipo de pruebas para analisis de vibracion con disco deshalanceado.

Fuente: Autores, 2018.

Figura 21. Representacion del espectro por deshalanceo estatico, realizada por equipo a-predictor.
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Fuente: Autores, 2018.

0 200 400 600 800 1.000|

ambas direcciones,
con niveles altos
de vibracion en
direccion vertical

/

4 . N\
1x dominante en

por desbalanceo.
- J

39



40

ANALISIS DE VIBRACIONES EN MAQUINARIA

Imagen 3. Equipo de pruebas y analisis con deshalanceo dinamico.

Discos Acelerémetro

( Rodamientos j

Fuente: Autores, 2018.

» Desbalance dinamico: 1x domina el espectro, la diferencia de fase radial
entre los rodamientos externos e internos puede estar en cualquier lugar
en el rango de 0-180°; sin embargo, la diferencia de fase horizontal debe
cuadrar con la diferencia de fase vertical.

Diagnéstico: un rotor desbalanceado generara una vibracion en la frecuencia de
la velocidad de giro debido a la fuerza centrifuga del desbalance de masa. Por lo
tanto, se espera que una maquina con condicion de desbalance genere una onda
sinusoidal y un pico dominante en el espectro a la frecuencia de la velocidad de
giro 1x. Se tiene que determinar esta condicion al apoyarse en los niveles histori-
cos de medicion.
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Figura 22. Representacion del espectro de falla por deshalanceo dinamico.
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Fuente: Autores, 2018.

3.5.2. Desalineamiento

Ocurre cuando las lineas de rotacién de dos ejes que se unen mediante un acople
no son colineales.
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Desalineamiento angular: tiene lugar cuando las lineas de rotacién de dos ejes no
colineales se proyectan formando un angulo entre ellas.

Desalineamiento paralelo: ocurre cuando las lineas de rotacién de dos ejes no co-
lineales estan paralelamente separadas.

Diagnostico

Desalineamiento angular: produce una fuerte excitacién en 1x y algo de excita-
cién en 2x de la direccion axial en ambos rodamientos. Habra niveles radiales
fuertes (horizontal y vertical) en 1x y 2x; sin embargo, ambos estaran en fase.

Desalineamiento paralelo: altos niveles de vibracion en 1x y 2x en la direcciéon
radial (horizontal y vertical) en los rodamientos de cada lado del acoplamiento.
Con una frecuencia componente 2x que sera mayor a 1x y que estara fuera de fase
en la direccién axial y radial.

3.5.3. Soltura estructural

Ocurre cuando hay debilidad en la base, en la fundicién o en las patas, haciendo que
la maquina se balancee de un lado a otro.

Diagndstico: la soltura entre una maquina y sus bases incrementara el componen-
te de vibracion 1x de menor rigidez, usualmente la horizontal, siendo esta con-
dicién mas evidente si 1x horizontal es mayor a 1x vertical.
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Figura 23. Representacion del espectro de falla por soltura estructural.
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Fuente: Autores, 2018.

3.5.4. Falla en rodamientos

Los rodamientos generan frecuencias diferentes basadas en su construccion fisica.

Hay cuatro frecuencias de fallo de interés:

Aparecen
multiples
arnémicos y
subarmonicos
de 1x en todas
las direcciones.
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|
|

Frecuencia de fallo de pista interna (BPFI):

1
BPFl: ®» - | —n 1+icosa
2 D

Frecuencia de fallo de pista externa (BPFO):

1 d
BPFO: ®w - |—n|l1——cos o
2 D

Frecuencia de tren o frecuencia de jaula (FT):

1 d
BF::®:|—|1——cosa
2 D

|

Frecuencia de giro de bola (BSF):
BSF: o - 12 1+ i
2d D

Informacion necesaria: numero de bolas (n), didmetro de bola (d), didmetro de
paso (D), angulo de contacto (o) y velocidad de giro del eje (w).

2
cos o’

Diagnéstico: una falla en rodamientos produce picos que no son multiplos ente-
ros de la frecuencia de velocidad de giro 1x, es decir, son asincrénicos.

En la figura 24 se representa el espectro para un rodamiento con fisura, con una
frecuencia de giro del eje de 30 Hz y la representacion en la escala RMS para la
velocidad y la escala 0-pk para la aceleracion. Se evidencian en el espectro medido
sobre el punto 1 vertical las distintas frecuencias del rodamiento con excitacidn, lo
cual implica que existe un choque metal-metal de las bolas y la jaula, causadas por
la discontinuidad en la fisura, lo que genera un sobresalto a la frecuencia indicada.
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Punto: 1 HOR

Figura 24. Representacion del espectro de falla en rodamiento con fisura.
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Fuente: Autores, 2018.
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3.5.5. Caja de engranajes

»

»

»

»

Diagnostico: hay tres frecuencias involucradas, la de velocidad de entra-
da, la del engranaje y la de salida.

Frecuencia del engranaje: es igual al nimero de dientes por la velocidad
del eje.

Velocidad de salida: (velocidad de entrada por dientes de entrada) entre
dientes de salida.

El andlisis de la onda en el tiempo es una herramienta poderosa cuando se
analizan mediciones de cajas de engranajes. Cuando un diente hace con-
tacto con otro hay un pulso en la onda y los dientes se pueden contar en
la onda de tiempo.

3.5.6. Recomendaciones bdsicas para el analista de vibraciones

»

»

»

»

»

»

»

Verificar el estado de sujecion de la maquina.

Identificar las solturas entre superficies.

Establecer cudles son los datos de funcionamiento correcto.
Observar la tendencia (graficos en cascada).

Identificar las fallas relacionadas.

Tener en cuenta un analisis de la fase, ya que nos dice como se mueve un
punto de medicidn con respecto a otro punto de medicion.

La pregunta que todo analista debe hacerse es: ;cudles tendencias cam-
biaron cuando empezd a manifestarse la falla?
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CASOS DE ESTUDIO:
EXPANSION DE FOURIER

Figura 25. Sefal de vibracion en el tiempo.

Fuente: Autores, 2019.

Para el caso de funciones periddicas es posible realizar un analisis a partir de datos
recolectados por el transductor de vibraciones que permitan idealizar el compor-
tamiento de la sefal analdgica, mediante el proceso de expansion de Fourier, ya
que no se conoce la funcion que describe el movimiento vibratorio combinado del
equipo, por tanto, al considerar que, en su mayor rango los datos obtenidos desde
la maquina girando a velocidad constante son periodicos, se utilizard un proceso
numérico para determinar dicha funcién.
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Como se describio en el capitulo anterior, la expansion de Fourier es:
a, < )
x(t) = By + E(an cos nwt + b, sin not)
n=1

Para lo cual, se considera el conjunto de datos muestra desde la sefial indicada en
la figura 13 y que aumentada en periodo corresponde a una tasa de diez muestras,
donde n = 10 para un tiempo t = 0,01 s, (figura 25).

Tabla 5. Valores muestrales para la expansion de Fourier.

Amplitud (RMS) Tiempo (s)
-1, 0,01
1,9 0,02
-0,7 0,03
0,8 0,04
24 0,05
-0,6 0,06
-2,2 0,07
0,7 0,08
0,5 0,09
0 0,1

Fuente: Autores, 2018.

Figura 26. Fraccion de la seiial de vibracion correspondiente a un periodo de 0,1s.

Amplitud

Fuente: Autores, 2018.
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Al usar Matlab podemos definir un algoritmo que calcula los coeficientes de la ex-
pansion de Fourier a partir de datos de muestra con un periodo y una frecuencia
especificos, segun la tabla 5.

Frecuencia W = n X 2 X pi/T

A continuacion se describe un c6digo programado en Matlab R2016b, para la ob-
tencion la expansion:

%{ Calculo de los coeficientes de Fourier desde el analisis numérico de muestras %}
t = 0.01:0.01:0.1; % de intervalos de tiempo
p=1[-11,19,-0.7,0.8,2.4,—0.6,—2.2,0.7,0.5,0]; % de muestras por intervalo
T = 0.1; % de periodo

N = 10; % cantidad de muestras

F=0

A =0G6A=06B =0P=0

n = 1:10

forj=1:n

for I = 1: length(t)

a, = (2/N) X p(i)/2; % de cdlculo de coeficiente a,

AO = AD + a;

a = (2/N) X p(i) X cos((2 X n X pi X t(i)/T)); % de cilculo de coeficiente a_
A =a+tA

b = (2/N) X p(i) X sin((2 X n X pi X (i)/T)); % de calculo de coeficiente b,
B,=b+B,

PS=p(i) + P

end
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W=nX2XpilT

% visualizar variables

end

% de calculo de la ecuacion de la expansion
for ii = 1: length(t)

forjj=1:3

PP=A + (A (jj) X cos((2 X pi/T) X t(ii) X jj)) + (B,(jj) X sin((2 X pi/T) X t(ii)
X ji))

F=F+ PP
end
FF(ii) = PP
end

plot(t,FF;--r)

%fprintf(‘la expansion de la serie es: \n %2.5g %2.5g %2.5g %2.5g %2.5g %2.5g
%2.5g,A ,A ,B)).
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Figura 27. Representacion de la onda en la expansion de Fourier paran = 3.
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Fuente: Autores, 2018.

Figura 28. Representacion de la onda en la expansion de Fourier paran = 6.
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Fuente: Autores, 2018.
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Figura 29. Representacion de la onda en la expansion de Fourier paran = 10.
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Fuente: Autores, 2018.

4.1. Observaciones

En las figuras 27 y 28 se observa que la expansion estd desproporcionada, debido a
que no se aplicé ningun algoritmo de ajuste de datos para obtener una representa-
cién mas precisa de la forma real de la sefial, como se ve en la figura 25. Conse-
cuentemente, cuando se iguala la cantidad de armonicos calculados al nimero de
muestras, esto es cuando n = 10, la expansion empieza a tomar la forma sinusoidal
y la representacion de la sefial original se vuelve pobre. De esta manera, este esta
limitado por la resolucién que sea posible obtener y de qué tan representativa es la
cantidad de las muestras. Ademas, para que el rango de amplitudes se corresponda
se debe ajustar un algoritmo en el proceso para los datos obtenidos por la expan-
sidn, el cual esta en escala cero-pico desde a la escala RMS que esta configurada en
el equipo desde el que se hicieron las mediciones. Este proceso es bastante complejo
e implica un tratamiento de senales digitales, lo cual sale del propdsito de este do-
cumento.
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4.2. Expansion de Fourier para describir el espectro de un
motor desbalanceado

Esta ecuacion describe el movimiento de vibracién libre sin amortiguamiento y
con una fuerza de excitacion:

Mx + kx = F, sen wt
Donde:

M = 66,096 kg (masa total del sistema — conjunto motor)
m, = 0,01198 kg (masa del desbalanceo)

e = 0,074 m (radio del desbalanceo)

w = 1.800 RPM = 188,495 rad/s (velocidad de excitacion)
f, = 20 Hz (frecuencia natural)

w = 2mf = 2mw(20 Hz) = 125,663 rad/s

F, = mew’

Ecuaciéon de amplitud maxima:

X = myew’
mix e — Mw?
k= Mw?

Al remplazar:

k = 1043734,46 N/m

X = —0,00002414 m = —002414 mm

Ecuacidn total del movimiento:
x, = C cos(w,t) + C, sen(w ) + X . cos(wt)

Se supone que la vibracion parte desde el reposo en condiciones iniciales:



54 ANALISIS DE VIBRACIONES EN MAQUINARIA

La ecuacidn total se reduce a:

Xy = X, . [cos(wt) — cos(w t)] (1)
Al derivar 2 para x y x, se tiene:

X = X _[w sen(w t) — wsen(wt)] (2)

x, =X _[w?cos(wt) — w?cos(wt)] (3)

(1) madx

Al remplazar los valores en 1, 2 y 3 se tienen las ecuaciones del movimiento de la
sefal en el tiempo:

X, = —0,02414[cos(188.495 f) — cos(125.663 1)]

x, = —3,0335 sen(125.663 t) + 4,5502 sen(188.495 t)

X, = —381,1993 c0s(125.663 t) + 857,7081 cos(188.495 1)
Al obtener estas ecuaciones, se toman puntos en la sefial de vibracion. Para la am-
plitud de velocidad se promedian los datos con N = 10 muestras por periodo (en
la tabla 6 se muestran los valores que se obtuvieron para cada estacion de tiempo):

1 w
T=—->f=—=30Hz>7=0,033s
f 2
T 0,033s
== = 0,0033 s
" N 10

Tabla 6. Valores de la amplitud de la velocidad para N = 10 muestras.

n t(s) x,(mm/s)
1 0 0
2 0,0033 0,027443
3 0,0066 0,054882
4 0,0099 0,082311
5 0,0132 0,109726
6 0,0165 0,137123
7 0,0198 0,164496
8 0,0231 0,191841
9 0,0297 0,246429
10 0,033 0,273663

Fuente: Autores, 2018.
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Con los datos obtenidos se procede a analizar la expansion de la serie de Fourier:

X(:

)

Y
2

+ Z(an cos nwt + b, sin nwt)
n=1

Los datos de la tabla 7 se calculan a partir de los parametros en la tabla 6, tenemos:

Tabla 7. Valores de la amplitud para cada muestra.

X, cos L 2nmt,
T T
n=1 n=2 n=3
0 0 0 0 0 0
0,02220183 | 0,016130623 0,00848028 0,02609987 | -0,00848047 0,02609981
0,016959317 | 0,052195934 | -0,04440066 0,03225857 | —0,04440019 | -0,03225922
—-0,025435843 | 0,078282301| -0,06659057 | —0,04838178 0,06659164 | -0,04838031
-0,088770578 | 0,064494803 | 0,03390843| -0,10435523| 0,03390536| 0,10435623
-0,137123 | -1,00736E-06 0,137123 2,0147E-06 -0,137123 | -3,0221E-06
—-0,133079207 | -0,096689496 0,0508293 0,15644589 0,0508362 | -0,15644365
—0,059280253 | -0,182452243 | -0,15520495 0,11275812 0,15519915 0,1127661
0,199367164 | —0,144844696 0,07615695| -0,23436589| -0,07614145| -0,23437093
0,273663 | 4,02088E-06 0,273663 8,0418E-06 0,273663 1,2063E-05

Fuente: Autores, 2018.
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Se toman los datos de la tabla 7 y se suma, respectivamente, cada valor de n para
obtener los coeficientes @ y b , como sigue en la tabla 8:

Tabla 8. Valores de los coeficientes.

N
_E 2n1'rt b = %le sen Zn:ti . Cxw
0,013700486 —0,042575952 1 188,495
0,06279295 —0,01190608 2 376,99
0,06281005 —0,04564459 3 565,485
0,01381163 —0,05057662 4 753,98
—0,016476 —3,65065E-07 5 942,475
0,01380542 0,05057949 6 1.130,97
0,0628041 0,04565339 7 1.319,465
0,06279045 0,01191543 8 1.507,96
0,013693 0,04258258 9 1.696,455
0,2575828 2,58388E-05 10 1.884,95

Fuente: Autores, 2018.

Los términos de la serie de Fourier que corresponde a las funciones a_cos(nwt)
y b, sen(nwt) se llaman armoénicos de orden # de la funcion periddica x,. Estos
armonicos se trazan como lineas en un diagrama de amplitud contra la frecuencia
(nw), llamada espectro de frecuencia. Al graficar se obtiene (ver figuras 30 y 31):

Figura 30. Grafico arménicos a_del dominio de la frecuencia.

armonicos a,

0,3
0,2
0,1
0
G R Y q%”q’b; o q‘\q’%b & @ & i
\%"o z\@ %b‘)’ ,\c)’b o)b; \\,’bg XQ* \%Q’V N \,%‘b

armonicos an

Fuente: Autores, 2018.
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Figura 31. Gréfico arménicos b_del dominio de la frecuencia.

armonicos b,

armonicos bn

Fuente: Autores, 2018.



ANEXO
7‘7

Equipo utilizado para la medicién y el analisis de vibraciéon en maquinas rotativas,
en el laboratorio de la Universidad Francisco de Paula Santander Ocana.

Imagen 4. Equipo de mediciones para prueba de vibracion.

Fuente: Autores, 2018.

Imagen 5. Simulacién de falla por deshalanceo dinamico.

Fuente: Autores, 2018.
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Imagen 6. Simulacion de falla por deshalanceo estatico.

Fuente: Autores, 2018.
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