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Sensor de vibracion que convierte la velocidad de un
movimiento vibratorio en una sefal eléctrica que puede

analizar el equipo de vibraciones.

Vibracion tomada por el sensor de vibracién desde un punto

gue no esta en movimiento.

Oscilacion perceptible y medible en la superficie de las
maquinas que ocurre como consecuencia de fuerzas

dinamicas que excitan el movimiento oscilatorio.

Vibracion tomada por un sensor de vibracion que se

encuentra apoyado en un punto que también vibra.
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RESUMEN

Las maquinas en general son unidades complejas que se componen de
elementos rotativos, reciprocantes y estacionarios. Cuando una maquina esta
en operacion, las partes en movimiento crean fuerzas dinamicas que se

traducen en vibraciones mecanicas.

Esto significa que la vibracion mecanica es un problema comun en las
maquinas, sin embargo, en la industria guatemalteca, los departamentos de
mantenimiento en su mayoria ven a la vibracidon mecanica excesiva, como un
tema complicado de resolver que consideran que es mejor aprender a vivir con

él que solucionarlo.

El propésito fundamental en este trabajo radica en fomentar la idea de
que la vibracion mecanica y su analisis, si bien parece un tema bastante
complicado, existen formas factibles para encontrar soluciones practicas a los

problemas de vibracién excesiva.

La investigacion parte dando a conocer la teoria basica de vibraciones e
informacion necesaria y relacionada con el analisis de vibraciones, para una
mejor comprension del tema. Ademas, mediante el uso y analisis de las
graficas de espectros de frecuencias y los analisis de fase, se ilustran los tipos
de fallas o problemas mecanicos que se pueden identificar para adelantarnos a

corregir y evitar una falla severa en la maquina.
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Se ha tomado un grupo de bombas centrifugas y ventiladores de tiros
mecanicos de calderas, se describe su funcién y condiciones de operacién real
para realizar una aplicacion de la técnica de analisis de vibraciones y demostrar
la mejora en su condicion de operacion, resultado de las correcciones que se

determinan en el analisis de vibraciones.
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OBJETIVOS

General

Desarrollar un estudio de analisis de vibraciones, enfocando su aplicacion
en el diagnostico de maquinas y prevencion de fallas, en un grupo de
bombas centrifugas y ventiladores, empleados en el sistema de refrigeracion
de motores de combustién interna y en los tiros mecanicos de calderas,

respectivamente.

Especificos

1. Investigar si las vibraciones mecanicas en una maquina son producto del

azar o provocadas por situaciones corregibles.

2. Determinar si las vibraciones mecanicas que se producen en una

maquina pueden llegar a provocarle fallas.

3. Demostrar que mediante el estudio de las vibraciones de una maquina se

puede determinar fallas o condiciones que pueden provocar fallas.

4. Reducir la vibracién en general de las maquinas investigadas, a través

de las recomendaciones que se formulan.
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5. Analizar si se obtienen beneficios de la aplicacion de estudios de analisis

de vibraciones.

6. Orientar hacia la idea de cambiar la filosofia de reparar cuando se
necesite por buscar la fuente del problema.

7. Proporcionar material de consulta y/o referencia para aquellas personas

que busquen soluciones practicas a problemas de vibracion en

maquinas.
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INTRODUCCION

Hoy en dia, toda empresa esta constantemente enfrentandose al
desarrollo de una economia globalizada, con nuevos retos competitivos, lo que
obliga a que todo gire en torno a como alcanzar el siguiente nivel de

productividad, ahorrando costos, mejorando eficiencias y calidad.

En muchas empresas se consume gran cantidad de recursos,
especialmente econdmicos, en la reparacion de maquinas. Uno de los campos
en el cual existe oportunidad para disminuir costos, ayudar a mejorar la
eficiencia y la calidad, es el area de mantenimiento. Esto implica la busqueda
de alternativas y/o nuevas técnicas que ofrece la tecnologia moderna, para

mejorar la eficiencia, durabilidad y confiabilidad de las maquinas.

El enfoque actual del mantenimiento en las empresas deberia ser la
maximizacién del tiempo entre reparaciones y minimizacion o eliminacion de las
reparaciones no programadas, y con ello, minimizar el inventario de repuestos.
Sin embargo, se mantiene la idea de reparar un equipo cada vez que falle, sin
proyectarse mas alla y analizar ¢por qué falla? ;qué caracteristicas tiene la
falla? ¢ qué comportamiento mantiene la maquina cuando esta operando bien y

cuando empieza a presentar sintomas de falla, hasta la falla misma?
Es posible entender los comportamientos de las maquinas a reparar,

puesto que las maquinas exteriorizan las condiciones en las que se encuentran

operando mediante ruidos, temperaturas, movimientos, vibraciones, etc.
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Por lo tanto, es posible analizar los desperfectos y encontrar una solucion
para que no se vuelva a repetir, y para ello es importante corregir aspectos que

a simple vista no se pueden observar y detectar.

El analisis de vibraciones refleja la manera en que una maquina se esta
moviendo y su forma es caracteristica de la fuente del movimiento (desbalance,
desalineamiento, holguras, etc.). El analisis de vibraciones se proyecta como
una herramienta en el campo del mantenimiento predictivo/preventivo, que
permite alcanzar altos grados de confiabilidad en las condiciones de operacion

de las maquinas.

El enfoque en este trabajo es el tema andlisis de vibraciones, presentado
en cinco capitulos a través de los cuales se trata todo lo relativo al estudio de
las vibraciones en maquinas, partiendo del fundamento teérico que le da vida,
para luego enfocarse en la practica de medicion, analisis y utilizacion como
herramienta para el diagnéstico de maquinas en tiempo real. Lo anterior es una
base para enfocarse en las condiciones de operaciéon, busqueda de sintomas
y/o posibles fallas en progreso, correcciones que se necesitan efectuar, con
descripciones comparativas de los resultados que se obtienen al realizar esta

practica.
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1. MARCO TEORICO

Todas las maquinas vibran. La forma en que éstas vibran depende del
tipo de maquina, como esta operando y los problemas que pueda tener. Una
vibracién excesiva significa que la maquina tiene problemas que, si los dejamos
sin corregir, finalmente causaran que algunas partes de la maquina fallen. Una

buena operacion normalmente hara que la maquina dure mucho tiempo.

Pero ¢qué causa vibracién? La vibracion no sucede espontaneamente,
ésta es causada por algunas fuerzas tales como: impactos, fuerzas
reciprocantes, fuerzas hidraulicas y aerodinamicas, fuerzas centrifugas, etc.
Durante el desarrollo de este trabajo, trataremos todo lo relativo a la vibracion,
las fuerzas que pueden provocarla, su correccion para minimizar o eliminar sus

efectos, etc.
1.1 Introduccioén

En los diccionarios de la lengua castellana encontramos que vibracion se
define como “movimiento oscilatorio rapido de un cuerpo”. Para personas
vinculadas con la industria de la vibracion, ésta es un movimiento pulsante que
obliga a la maquina o partes de una maquina a moverse de su posicidén original

de reposo y puede ser representada por la férmula:

Fuerza Dinamica
Amplitud de Vibracién oC

Resistencia Dinamica



La ecuacién anterior nos indica que la amplitud de la vibracion varia
proporcionalmente al cociente de la fuerza dinamica dividido por la resistencia
dinamica, dicho de otra forma, una maquina con vibracion aceptable puede

tener un nivel alto si se le da una estructura de soporte o cimiento insuficiente.

Fundamentalmente, la vibracion es la respuesta de un sistema a ciertas
fuerzas internas o fuerzas externas aplicadas que estimulan al sistema. La
vibracion tiene 3 parametros importantes que deben ser medidos: amplitud,
frecuencia y fase. Cada uno de estos parametros se iran discutiendo mas

adelante.
1.1.1 Periodo y frecuencia de la vibracion

La vibracion en una maquina puede ser representada por una masa

suspendida de un resorte en espiral, como se muestra en la siguiente figura:

Figura 1. Masa en posicion neutral sin ninguna fuerza aplicada
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Mientras no exista una fuerza aplicada a la masa, ésta permanecera
suspendida en una posicion neutral. Cuando una fuerza es aplicada a la masa
(en direccion hacia arriba, como se muestra en la figura 2), ésta se mueve hacia

arriba y el resorte es compresionado por la fuerza.



Figura 2. Masa siendo estimulada por la aplicaciéon de una fuerza
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Una vez que la masa alcanza el limite superior, la fuerza es removida y la
masa empezara a caer. En su movimiento hacia abajo, la masa pasara a travées
de la posicion neutral y continuara cayendo hasta llegar a su limite inferior,

como se muestra en la figura 3.

Figura 3. Masa liberada de la fuerza aplicada moviéndose hacia abajo
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Limite
inferior

Una vez que el limite inferior es alcanzado, la masa se detendra y su
movimiento cambiara de direccion, luego pasa nuevamente por la posicidon
neutral alcanzando el limite superior, se detiene y volvera a caer en direccién al
limite inferior. La masa se mantendra oscilando hacia arriba y hacia abajo

hasta que exista una fuerza externa que detenga su movimiento.



Si colocaramos un lapiz en la masa, su movimiento puede ser registrado
en una tira de papel que esté moviéndose a velocidad constante. El

movimiento que se origina de la vibracién de la masa registrado en el papel se
muestra en la figura 4.

Figura 4. Trazo descrito por la masa sobre el papel
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Cuando examinamos el trazo descrito por la masa suspendida del resorte

en la figura 4, vemos que este trazo describe una grafica senoidal. La figura 5

muestra esta onda senoidal y su nomenclatura.

Figura 5. Desplazamiento y frecuencia de la onda de vibracién
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El periodo es la cantidad de tiempo que le toma a la masa realizar un
ciclo completo, en tanto que la frecuencia se refiere a la cantidad de ciclos que
la masa puede realizar en una unidad de tiempo. Normalmente la frecuencia
esta expresada en unidades ciclos por minuto (cpm) o ciclos por segundo (cps)

conocido también como Hertz, abreviado como Hz (1 Hz = 60 cpm).

1.1.1.1 Movimiento arménico y vibracion armoénica

El movimiento oscilatorio puede repetirse a si mismo regularmente, como
el de la masa que se menciond anteriormente, o tener una considerable
irregularidad, como un movimiento sismico. Cuando el movimiento se repite a
intervalos de tiempo T, se le llama periédico. El movimiento periédico mas
simple es el movimiento arménico. Las figuras 4 y 5 muestran un movimiento

armonico descrito por la masa suspendida del resorte.

La vibracién armoénica es también denominada vibracién senoidal, y
tiene una unica frecuencia. Una vibracidén de esta clase puede ser originada por
el desbalance en un rotor. Una vibracion armonica puede ser completamente

descrita o caracterizada por su amplitud, frecuencia y angulo de fase.
1.1.1.2 Movimiento periédico y vibracion periddica
Es frecuente que se presenten vibraciones de diferentes frecuencias
simultaneamente. Tales vibraciones se manifiestan en una forma de onda

compleja que se repite periédicamente, como el caso de la figura 6.

De modo que la caracteristica basica de la vibracion periddica es que se

repite a si misma luego de un intervalo de tiempo especifico o periodo T.



Figura 6. Movimiento periédico de periodo T

1.1.2 Desplazamiento, velocidad y aceleracién de la vibracién

aceleracion.

En el campo de las vibraciones, las magnitudes que comunmente son
usadas para medir las vibraciones mecanicas son: desplazamiento, velocidad y

Desplazamiento: el desplazamiento es una medida del movimiento total de

la masa, esto es, que tanto de desplaza la masa en su movimiento hacia
arriba y hacia abajo cuando esta vibrando, desde su posicion de reposo. El

desplazamiento de la masa es expresada en micras (1 micra = 0.001 mm).

Velocidad: la velocidad de la vibraciéon es la velocidad a la cual la masa se
estd moviendo o vibrando durante sus oscilaciones.

La velocidad de la
masa es cero en el limite superior e inferior del movimiento de la masa.

Luego de pasar por estos puntos, la velocidad empieza a incrementarse

(ver figura 7a).

hasta alcanzar su maximo valor en el punto que corresponde a la posicion
neutral y luego comienza a decrecer hasta volverse cero en el limite opuesto

(mm/s).

La velocidad es expresada en milimetros por segundo



Figura 7. Grafica senoidal de velocidad y aceleracion de la vibracién
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= Aceleracion: la aceleracion es definida como la cantidad de cambio en la
velocidad a la cual se estd moviendo la masa vibrante. La aceleracién es
maxima cuando la velocidad es minima (limites superior e inferior) y cero
cuando la velocidad es maxima en la posicion neutral (ver figura 7b). En el
campo de las vibraciones, la aceleracion es comunmente expresada en

unidades de aceleracion de la gravedad, G (1 G = 9.81 m/s?).

1.2 Vibraciones mecanicas

Se entiende por vibraciones mecanicas las oscilaciones perceptibles y
medibles en la superficie de las maquinas, elementos constructivos, sus
fundaciones o carcasas, etc. También es llamado, ocasionalmente, ruido
estructural, ya que se propaga exclusivamente en cuerpos solidos, en contraste,

el ruido aéreo se transmite por un medio gaseoso como el aire.

Las vibraciones mecanicas solo pueden ocurrir técnicamente cuando las
masas se mueven. Estas masas pueden ser partes rotativas u oscilantes de las

maquinas, asi como liquidos y gases en contacto con cuerpos solidos.



1.2.1 Tipos de vibraciones en maquinas

Las vibraciones generadas en maquinas son principalmente rotativas y
reciprocantes. A menudo tiende a confundirse los tipos de vibraciones en las
maquinas con las fuerzas que pudieran actuar como excitador de las
vibraciones, como es el caso de un desbalance, que genera fuerzas centrifugas

causando que el rotor y su eje vibren.

Las vibraciones rotativas son las que se generan en aquellas maquinas
cuyas partes o elementos moviles rotan alrededor de un eje, tal es el caso de

los ventiladores, motores eléctricos, etc.

Las vibraciones reciprocantes se generan basicamente en dos tipos de

maquinas: los motores de combustion interna y los compresores de émbolo.

Esas vibraciones y esfuerzos son transmitidos por los elementos
rodantes de los rodamientos o pelicula de aceite de los cojinetes de
deslizamiento a las carcasas, llegando hasta las fundaciones de la maquina.
En el presente trabajo de graduacion se tratara lo relativo a las vibraciones

rotativas.

1.2.2 Suma de vibraciones

En una maquina es de esperarse que se presenten dos o mas
vibraciones armonicas de diferentes frecuencias ocurriendo al mismo tiempo.
Cuando esto sucede, se superponen y el resultado es una suma de vibraciones,
en donde la vibracion resultante aun sera periodica porque se repite a intervalos

regulares de tiempo, como puede verse en la figura 8.



Figura 8. Superposicion de ondas de vibracion arménicas
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Esta figura muestra el ejemplo de un ventilador que genera dos ondas de

vibracion armoénica, una por el choque de cada una de las aspas con un objeto,
y otra por una masa agregada a una de las aspas generando un ligero

desbalance.

Al superponer las ondas, resulta en una suma de vibraciones cuya onda
se muestra en el cuadro del centro que indican las flechas. En la realidad, una
maquina tendra un numero bastante grande de fuentes de vibracion, tales como
los apoyos, rodamientos, etc., generando éstos elementos vibraciones
armonicas a diferentes frecuencias, pudiendo generarse ondas de vibracion tan

complejas como las de la figura 9.

Figura 9. Onda de vibracion real
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1.2.3 Frecuencia natural, resonancia y velocidad critica

Los términos frecuencia natural, resonancia y velocidad critica, aunque
realmente no son sinbnimos, en vibraciones suelen emplearse para describir el
mismo concepto. Para tratar de dar una definicion basica, primero deben verse

los siguientes ejemplos.

El sistema oscilatorio mas simple, del cual hemos hablado anteriormente,
consta de una masa suspendida de un resorte. Este sistema posee un grado
de libertad, puesto que su movimiento queda descrito por una coordenada
singular, como x. Cuando se le pone en movimiento, la oscilacion tendra lugar

a la frecuencia natural, que es una propiedad del sistema.

En una maquina, usualmente la vibracion ocurre debido a la presencia de
una o varias fuerzas externas que actuan como excitadores, siendo la vibracién
resultante una vibracion forzada. Cuando la excitacion es oscilatoria, el sistema
es obligado a vibrar a la frecuencia de excitacién. Si ésta coincide con una de
las frecuencias naturales del sistema, se produce una situacién de resonancia

y ocurren vibraciones con amplitudes peligrosamente grandes.

La expresion velocidad critica se usa precisamente cuando el rotor de
la maquina es el que proporciona las condiciones para que ocurra una
condicién de resonancia, al encontrarse éste girando a una frecuencia de giro

equivalente a alguna de las frecuencias naturales. En resumen, tenemos:

* Frecuencia natural: se puede definir como la frecuencia de oscilacién de un

sistema, cuya amplitud decrece y presenta un grado de libertad.
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= Resonancia: es un fendbmeno que ocurre cuando una fuerza de frecuencia
determinada es igual a la frecuencia natural. Se identifica tipicamente por

un substancial incremento en la amplitud y cambio en la fase de la vibracién.

= Velocidad critica: cualquier velocidad de rotacion la cual esta asociada con

alta amplitud de vibracion.
1.2.4 La amplitud de la vibracién

La amplitud de la vibracion es la medida de la magnitud del movimiento
dindmico o vibracion que ocurre en la maquina o partes de la misma. En las
figuras 5 y 6 se muestra una onda de vibracion arménica y vibracion periddica,
respectivamente, y en ambos casos puede tomarse la amplitud como la
distancia que existe de la cresta mas positiva a la cresta mas negativa. La

amplitud se puede expresar de varias formas, como se vera a continuacion.
1.2.4.1 Expresiones de magnitudes de amplitud de la vibracién

La amplitud de la vibracién nos indica la severidad de la vibracion en la
maquina, dado que es la altura de los ciclos de vibracion (ver figura 10).
Cuando consideramos la amplitud en el mundo de la vibracién, necesitaremos
conocer los siguientes términos: amplitud pico a pico, amplitud cero a pico,

amplitud promedio y amplitud rms.

Figura 10. Onda de vibraciéon arménica indicando amplitud pico a pico
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La amplitud pico a pico es la cantidad medida entre el fondo de la onda
o parte mas baja y el maximo valor que alcanza el pico, tal como se puede
observar en la figura 10 y 11. La amplitud cero a pico es la cantidad medida

entre el cero y el maximo valor del pico.

Figura 11. Tipos de amplitud
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En la onda arménica mostrada en la figura 11, el valor de la amplitud
pico a pico es el doble de la amplitud cero a pico, pero esto Unicamente es
valido para las ondas senoidales. En una sefial real como las mostradas en la
figura 9, el nivel maximo positivo puede ser mayor o menor que el nivel maximo

negativo, hablando en términos absolutos.

La amplitud promedio es el valor promedio de todos los valores
absolutos de la onda. En una onda armonica, la amplitud promedio es igual a la
mitad del valor pico. La amplitud promedio es un término realmente usado solo

ocasionalmente.

El término faltante es la amplitud rms. La amplitud rms (del inglés Root
Mean Square) es considerada como un verdadero valor eficaz y es la raiz
cuadrada del promedio aritmético de los valores instantaneos al cuadrado de la
onda. Para una onda estrictamente armoénica, el valor rms es 0.707 (1/42)

veces el valor cero a pico. En una onda real de vibracion, esto no se cumplira.
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Actualmente, la electrénica y la computacién han permitido la creacion de
equipos y programas que permiten realizar conversiones para obtener amplitud
pico a pico, cero a pico, rms o promedio, de una misma sefial de vibracion.
Ademas, estos equipos permiten observar la magnitud de la amplitud de la

vibracion en unidades de velocidad, aceleracién o desplazamiento.

A lo largo de este trabajo de graduacién, los niveles de la amplitud de
vibracion seran tratados, en su mayoria, en unidades de velocidad con amplitud
rms. Por ejemplo, diremos que una maquina tiene un nivel de vibracion 7.48
mm/s rms. Se adopta esta disposicion en virtud de que la mayoria de las
normas y manuales de fabricante establecen los niveles de vibracion permitidos

en las maquinas en estas unidades.

1.3 Vibracién global

La vibracion global no es mas que la suma total de toda la vibracion
medida por un sensor de vibracion, dentro de un rango de frecuencias
escogido. Como consecuencia tendremos un numero que nos indicara el nivel

de vibracién que existe en cierta maquina.

Hoy en dia es importante derivar en un unico numero el nivel de vibracion
que existe en la maquina para poder compararlo con niveles de referencia o
tendencia, con el objetivo de determinar si la maquina esta bien o no.
Actualmente existen normas como ISO, y una gran mayoria de fabricantes que
ofrecen una variedad de parametros con los que se pueden realizar tendencias
o permiten determinar si la maquina esta operando con niveles de vibracion

permitidos.
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La vibracion global es diferente de la vibracion especifica. La vibracion

especifica indica la amplitud que posee una vibracion con frecuencia X.

Mientras tanto, la vibracién global no es tan sencilla de obtener. Si
tomamos la amplitud de vibracion de cada frecuencia (A;) dentro de un rango se
frecuencias seleccionado (usualmente entre 10 Hz a 1000 Hz) o dicho de otra
forma, tomamos las amplitudes de las vibraciones especificas que existen en
ese rango de frecuencias, elevamos estas amplitudes al cuadrado (A?),
sumamos todos estos resultados (2(A?)), y finalmente aplicamos la raiz
cuadrada a esa sumatoria (V(Z(A?))), este resultado sera la vibracién global.
Los equipos analizadores de vibracion nos ahorran hoy en dia realizar todo este

procedimiento al obtener directamente el valor de vibracion global.

Sin embargo, al valor que se obtiene mediante el procedimiento indicado
anteriormente hay que dividirlo dentro de un factor de ruido, en virtud de que al
momento de tomar la vibracion en una maquina el sensor puede tomar
vibracion de maquinas adyacentes, la cual puede ser transmitida a la maquina
en estudio, mediante la estructura. Dicho factor variara segun el fabricante del

equipo analizador, pero usualmente se emplea un factor de ruido de 1.5.

1.3.1 Las vibraciones absolutas de cojinetes como medida del

estado global de una maquina

La vibracién global absoluta en cojinetes es un indicador muy importante
de la condicién global de la maquina, a razén de que son estos elementos los
que soportan todo el movimiento y vibracion que genera el cuerpo o partes en
movimiento de la maquina. Esta vibracion puede ser medida rapida y
facilmente, y ha sido usada con éxito por décadas para la evaluacion del estado

de las maquinas.
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Para evaluar la vibracién global de una maquina se adopta la mayor
amplitud de los puntos de medida, en los cuales fue colocado el sensor de
vibracién. Esto se conoce como severidad de vibracion. De esta forma, si
estuviésemos midiendo la vibracion global en cada uno de los puntos que se
muestran en la maquina de la figura 12, tomariamos el valor maximo de estos 6

puntos para realizar la evaluacion y denominar la severidad de vibracion.

Las normas, codigos y guias internacionales definen varios valores limite
para la evaluacion, dependiendo de factores como el tipo, tamafo, diseno, y

otras consideraciones sobre las maquinas.

Adicional a la medicién de vibracién global absoluta, ocasionalmente se
hace necesario tomar medidas de las vibraciones relativas de ejes. Las
vibraciones relativas del eje son los movimientos rapidos del eje del rotor con
relacion a las carcasas del cojinete. Esas vibraciones se miden en maquina
cuyos rotores empleen cojinetes de deslizamiento. Para tales propdsitos es
necesario instalar en las carcasas de los cojinetes de deslizamiento, sensores

de desplazamiento.

Figura 12. Puntos de medida para la medida de vibracién absoluta en los

rodamientos




1.3.2 Mediciones del estado de rodamientos

Los rodamientos son componentes de maquina con una vida limitada de
servicio. La extension de la vida funcional en servicio es afectada por multiples
factores como las previsiones en el disefho, la calidad de fabricacion, las
condiciones de instalacién, los servicios que se les brinde, y las condiciones de

operacion, entre otros muchos.

Con la ayuda de los métodos de diagndstico de vibraciones, el estado de
los cojinetes de rodamiento puede ser medido y evaluado. De esa forma puede
elaborarse alguna prediccion sobre su reserva actual de desgaste, y con ello
evitar, en gran medida, dafios, roturas imprevistas y pérdida de tiempo de

produccion.

Normalmente, los dafos ocurren en los rodamientos a causa de la
pérdida localizada de material, fisuras de fatiga en las pistas de rodadura, o
roturas en los elementos rodantes. Los cambios en la geometria del
rodamiento originan impulsos cuando se entra en contacto con las areas
dafiadas. Estos impulsos periddicos resultan en vibraciones e impulsos de
sonido que se propagan a través de la pista externa y la caja del rodamiento. A

esta manifestacion se le denomina a veces “impulsos de choque”.

Figura 13. Areas dafadas en contacto produciendo impulsos de choque
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Tal como las vibraciones globales absolutas de los cojinetes reflejan el
estado de la maquina y sus componentes, los impulsos de choque proporcionan

informacion trascendente sobre el estado de los cojinetes y sus componentes.

La evaluacion del estado de un cojinete sobre la base de una unica
medida es virtualmente imposible, ya que la amplitud y la regularidad de los
impulsos de choque dependen de factores tales como las condiciones de
instalacion, la velocidad, las condiciones de carga, tolerancias de montaje y
lubricacion, asi como de la posicion y condiciones de propagacion en el punto

de medida, y del método empleado para fijar el sensor.

La certidumbre en la evaluacibn mejora decisivamente cuando las
medidas son tomadas a intervalos regulares sobre un periodo de tiempo, lo que
permite usar la tendencia resultante como criterio de evaluacién. En la figura 14
se puede observar un ejemplo de una tendencia que ha registrado el progreso

del dano en la pista interna de un rodamiento.

Figura 14. Tendencia en las medidas de estado BCU de un rodamiento
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En condiciones ideales, la medida de la tendencia debe iniciarse al
instalar un cojinete nuevo, lo que nos da una condicién de partida definida;

tedricamente podriamos decir con una reserva de desgaste del 100%.
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Como orientacion, producto de la experiencia, el cojinete alcanza una
fase de dano cuando los valores de la unidad de condicion del rodamiento
exceden por un factor de 10 a 20 veces la medida obtenida en la condicion

inicial con el rodamiento nuevo.

1.4 El espectro de frecuencias de vibraciéon

Algunos incisos atras se hicieron comentarios acerca de la onda de
vibracion. Esta onda en particular es muy util para el analisis, pues permite ver
exactamente como cambia la vibracion de un momento a otro. Por ejemplo, si
hubiese un impacto como el de un elemento rodante en un rodamiento
golpeando con la pista externa del mismo, se veria un pico en la onda, o como
en el caso de la figura 8, un objeto produciendo leves impactos en cada una de

las aspas del ventilador.

La onda de vibracion definitivamente es muy util, pero ¢ qué sucede si la
onda de vibracion a estudiar es como la mostrada en la figura 97 Este tipo de
ondas son las que encontraremos en cualquier maquina. De esta cuenta
tenemos que a medida que se va introduciendo un mayor numero de sefales,
se hace mas dificil interpretar mediante la onda de la vibracion que esta

pasando en la maquina.

En esta parte, donde las ondas se vuelven extremadamente complejas,
es que se necesita hacer uso de otra manera de estudiar la vibracion, y la
encontramos estudiando el espectro de frecuencias de vibracion. El espectro
de frecuencias es, basicamente, una grafica que se compone de la siguiente
manera: un eje horizontal o dominio, que contiene las unidades de frecuencia

de la vibracion, y el eje vertical o contradominio, la amplitud de la vibracion.
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Figura 15. Unidades en los ejes del grafico espectro de frecuencias
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La onda de vibracién es también una grafica, cuyo contradominio o eje y
es la amplitud, la misma que en el espectro de frecuencias, pero el dominio o

eje x es el tiempo.

Haciendo uso del tiempo en el eje x, se logra un método muy preciso
para encontrar el actual movimiento de la maquina y analizar los parametros de
la vibracion (frecuencia, amplitud, etc.), sin embargo, como ya se comento,
analizar la onda de vibracion cuando en la onda estan mezcladas varias
sefales de vibraciones es sumamente dificil y requiere de un intensivo trabajo

determinar las frecuencias de cada vibracion.

Para simplificar este proceso, los instrumentos y equipos de vibracion
son capaces de graficar y mostrar un espectro de frecuencias a partir de la
sefal de la onda de vibracion que le esta enviando un sensor de vibracion.
Este procedimiento se logra mediante el uso de la transformacion rapida de

Fourier o FFT por sus siglas en inglés (Fast Fourier Transformation).
Mediante el procedimiento FFT, la unidad tiempo en el eje x es

convertida en unidades de frecuencia. En los siguientes incisos se vera como

se logra esta conversion.
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1.4.1 Transformacién rapida de Fourier

El principio basico de la Transformacion de Fourier fue establecido en el
afno 1822. Fourier demostré que cualquier sefal periddica puede ser expresada
como una serie calculada de vibraciones armonicas de amplitud y fase unicas

que las componen.

La transformada de Fourier se ha convertido desde entonces en la
operacion de base para el analisis moderno de las series de tiempo, como es el
caso de las vibraciones periddicas, derivando en la integral de Fourier que
muestra los principios basicos para la transformacion de sefales del dominio

del tiempo al de las frecuencias:

y() =] xe " ar

El algoritmo y la conversion técnica hoy usados son conocidos desde
1965, y dieron la base a los modernos instrumentos de analisis. Los
analizadores basados en microprocesadores manejan este algoritmo a gran
velocidad, lo que resulté en el nombre de analizadores de transformacion rapida

de Fourier.

1.4.2 Generacion del espectro de frecuencias por la transformacién

rapida de Fourier
Como se ira viendo y comprendiendo mas adelante, el espectro de

frecuencias es preferible por claridad de presentacion y simplicidad de

interpretacion para el enfoque analitico.
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Mediante un procedimiento grafico-descriptivo se mostrara el proceso de
la generacion del espectro de frecuencias por la transformacion rapida de
Fourier. No se demuestra el procedimiento matematico, ya que esto desviaria
la atencion del tema central y objetivo de la tesis. Vamos a referirnos al ejemplo

de la figura 16.

Figura 16. Separacion de la mezcla de frecuencias presentes en el

ventilador
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En la parte izquierda de la figura se observa que existen dos
componentes en la sefial u onda de vibracion, de donde se desprende lo

siguiente:

» La onda componente sefialada con la letra a es una onda de una vibracion
con una frecuencia baja, pero amplitud alta. Como se describi6 la figura 8,
esta componente se origina a raiz del peso agregado a una de las 8 aspas

del ventilador.
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La onda componente sefialada con la letra b es de una vibracién con
frecuencia mas alta a la de la componente a, pero de amplitud mas baja.
Esta onda se genera a partir de un objeto que produce impactos ligeros en

cada una de las aspas del ventilador cuando éste se encuentra en rotacion.

Otro punto importante observable es que la frecuencia de la vibracion,
generada por el objeto chocando con las aspas, es 8 veces mayor que la
onda de vibraciéon generada por el peso agregado a una de las aspas, en
virtud de la vibracion producida por el peso agregado completara un ciclo
durante cada revolucion del ventilador, en tanto que durante una revolucién

del ventilador se generaran 8 impactos entre el objeto y las aspas.

La parte derecha de la figura 16 nos muestra que mediante la aplicacién

de la transformacion rapida de Fourier obtenemos:

La grafica sefalada con la letra a, representa la transformacion del dominio
tiempo al dominio de la frecuencia de la onda de vibracién que se produce
por el peso agregado a una de las aspas. Como puede verse, en esta etapa
la onda se representa por una linea que posee la frecuencia y amplitud de la

onda original.

La grafica sefialada con la letra b muestra la transformacion de la onda de
vibracion que se genera del choque entre un objeto y cada una de las 8
aspas del ventilador. Puede observarse que la linea que representa esta
onda es de una amplitud mas baja y frecuencia mas alta que la del peso en

una de las aspas.

Al superponer estas dos graficas, como ocurre en la suma de vibraciones,

veremos que el resultado es un espectro de frecuencias.
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La figura 17 ayuda a reforzar este concepto, al representar en 3

dimensiones el procedimiento de la transformacion de Fourier.

Figura 17. Vista tridimensional de la obtencién de un espectro de

frecuencias
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1.4.2.1 Conversion del dominio del tiempo al dominio de la

frecuencia

En la transformacion FFT se toma una pequena seccién de la sefial en el
tiempo, denominada ventana de tiempo, y se calcula en ella el espectro de

frecuencias usando el algoritmo FFT.

Durante este proceso se supone que la sehal en la ventana es
continuamente periddica, o sea que se repite una y otra vez en el tiempo con
igual distribucién.  El uso exitoso de los analizadores FFT en la practica,
supone el conocimiento de algunos principios basicos para poder mantener la

precision necesaria en los resultados de las medidas.
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En particular deben tenerse en cuenta la relacion entre el rango de

frecuencias, cantidad y separacion entre lineas, sin perjuicio de usar la funcion

de ventana mas adecuada.

Para reconstruir las componentes con la maxima precision posible han

sido desarrolladas varias funciones de ventana. Las ventanas mas

ampliamente usadas son: uniforme, hanning, flat-top y exponencial.

Ventana uniforme: proporciona resultados precisos cuando un numero
entero exacto de periodos de senal de vibracion cabe en la ventana de
tiempo. No impone factor de ponderacion alguno, esto resulta util al
investigar impactos. Crea discontinuidades en los bordes de la ventana de

tiempo cuando ésta no esta sincronizada con la frecuencia de vibracion.

Ventana hanning: otorga la maxima resolucion en el dominio de las
frecuencias, por lo tanto esta ventana debera ser usada preferentemente
cuando la fineza del filtro es importante (por ejemplo, componentes girando
casi a la misma velocidad). Sin embargo, la precision en la medida de la
amplitud de esta funcion de ventana es limitada, y puede presentar errores
de hasta un 15%. Por lo tanto no es recomendable utilizarla cuando se

necesita bastante exactitud en la amplitud.

Ventana flat-top: alcanza la maxima precisiéon en amplitud con un error
menor al 1%. Esta funcion de ventana se recomienda en todos los casos en

que la precision de medida de la amplitud es lo significativo.
Ventana exponencial: es especialmente recomendable para excitaciones

momentaneas en las maquinas. No debe usarse para analizar las

vibraciones periddicas.
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1.4.2.2 Resolucion del espectro de frecuencias

La fineza de un analisis FFT, o la resolucion en la frecuencia, es
directamente proporcional a la cantidad de lineas en las cuales, la mezcla de
vibraciones puede ser separada o resuelta dentro de un rango de frecuencias
dado. Por lo tanto, la cantidad de lineas es comunmente referida como la

resolucion.

Los instrumentos modernos de analisis permiten seleccionar diferentes
resoluciones, por ejemplo: 400, 800, 1600, 3200, hasta 12,800 lineas.

Espacio de Rango de frecuencias
frecuencia de lineas = Af = Cantidad de lineas

Es muy importante recordar la resolucion con que se tomara un espectro
de frecuencias, pues cuando una mezcla de vibraciones contenga componentes
cuya separacion sea menor que el espaciado entre lineas, el instrumento o
equipo de analisis de vibraciones no podra discriminarlas, y estos componentes
pueden aparecer combinados en una sola linea. Lo que se debe hacer es

aumentar el numero de lineas y/o reducir el rango en uso.

1.5 Fase de la vibracion

El analisis de fase de la vibracién es una poderosa herramienta que
puede ser empleada por el analista de vibraciones para ayudar a determinar y
diagnosticar las fuentes de los problemas dominantes en una maquina, en
especial aquellos problemas que generan vibracién con una frecuencia igual a

la velocidad de operaciéon de la maquina.
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1.5.1 Definicion de fase

La fase es el cambio relativo de una parte vibrante respecto a un punto
de referencia fijo o respecto a otra parte vibrante, siendo este cambio medido
en unidades angulares. Es decir, la fase es una medida del movimiento de la
vibracidn respecto a una posicion relativa, o la distribucidén de la vibracion con

relacion a una parte estacionaria o movil de la maquina.

La fase es una herramienta muy util, usada frecuentemente como parte
de los analisis de vibraciones en maquinas. Para comprender de mejor manera
el concepto de fase, se empleara nuevamente los sistemas masa resorte que
se muestran en las figuras 18 y 19. En la figura 18 se puede observar dos
sistemas en fase uno con respecto al otro, esto implica un cambio de angulo de
0° (diferencia de fase) entre los dos sistemas, resultando esto en la misma

forma de onda de vibracion.

Figura 18. Dos masas en movimiento con fase 0°

O R

Movimiento de las
masas & 1y# 2

E 10 T S,

3607 |
1 Ciclo

En la figura 19 se muestra: a) dos masas vibrando con 90° de diferencia
de fase, es decir, la masa 2 esta un cuarto de ciclo (o 90°) por delante de la
masa 1, esto significa que la masa 1 tiene 90° de retraso de fase con respecto a

la masa 2, y b) las mismas dos masas vibrando con 180° de diferencia de fase.
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Esto indica que en cualquier instante la masa 1 se mueve hacia abajo y

al mismo tiempo, la masa 2 se mueve hacia arriba, y viceversa.

Figura 19. Masas en movimiento con diferencias de fase
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La vibracion en una maquina hace que se generen movimientos

pulsantes, en su mayoria causados por algun problema.

Estos movimientos

son soportados por los rodamientos y transmitidos como vibracion a las

carcasas de la maquina misma. Si se pudiera observar los movimientos que se

generan en la carcasa de esa maquina, seguramente observariamos lo que se

muestra en la figura 20.

Figura 20. La fase empleada en el analisis de vibracion.
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En la figura 20 se ha aumentado la escala del movimiento que se
produce en la maquina para poder observar como ocurre el movimiento de la

maquina bajo la influencia de vibraciones.

En la parte izquierda, la vibracion de los dos rodamientos se encuentra
en fase (diferencia 0°), y en la parte derecha muestra que la vibracion en los

rodamientos se encuentra fuera de fase (diferencia de fase 180°).

1.5.2 Toma de medidas de fase

Partiendo del concepto de que la fase es una medida del movimiento de
la vibracion respecto a una posicion relativa, implica entonces que para tomar
medidas de fase sera necesario definir un punto estacionario que servira de
referencia para medir el movimiento relativo de un punto en rotacién que se
escogera de la parte de la maquina que se encuentra en rotacion y que define

claramente el movimiento de la vibracion.

Figura 21. Montaje del equipo para toma de medidas de fase
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La figura 21 ilustra un montaje tipico para tomar medidas de fase,
compuesto por el equipo analizador de vibraciones, sensor de vibraciéon y

sensor de referencia con foto celda.

El sensor de referencia es el punto estacionario que sirve de base para
definir el angulo o fase de un punto escogido al azar y sehalado mediante un
trozo de cinta reflectiva colocado sobre el eje en rotacién, como se ve en la
figura 21. De esa forma el punto indicado con el trozo de cinta describira una

circunferencia al rotar el eje y definira un angulo.

El sensor de referencia emite constantemente un haz de luz el cual sera
reflejado cada vez que la cinta pase frente al sensor de referencia (una vez por

cada revolucion del eje), y el haz de luz reflejado es detectado por la foto celda.

Al mantener la maquina una velocidad de rotaciéon uniforme, el tiempo
transcurrido entre cada reflexiéon del haz de luz es uniforme, mientras tanto, el
sensor de vibracion detecta el momento en el cual la amplitud de la vibracion es
maxima. El angulo es determinado mediante el tiempo transcurrido entre la
ultima reflexion del haz de luz y el momento en que la amplitud es maxima y
comparado este tiempo con el tiempo que le toma al eje completar un ciclo o

tiempo transcurrido entre reflexiones del haz de luz.

1.6 Sensores para tomar medidas de vibraciéon

1.6.1 Introduccion

Para medir el nivel de vibracion absoluto es necesario un elemento

convertidor, que transforme la onda de vibracion que se esta generando en la

maquina, a otro tipo o forma de sefal, por ejemplo, mecanica, eléctrica, etc.
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Estos elementos convertidores son los sensores de vibracion. La
vibracion sera transmitida al sensor al estar este montado en la maquina para
luego convertir ese movimiento en una sefial eléctrica y enviarla al equipo

analizador. Dicha sefial eléctrica sera proporcional al nivel de vibracion.

Es importante hacer notar que la informacion sobre los sensores de
vibracion que se mencionan en este trabajo, es general del disefio y
funcionamiento. Las caracteristicas especificas de cada uno de estos sensores

pueden variar de acuerdo con su fabricante.

1.6.2 Tipos de sensores y sus aplicaciones

Usualmente, encontraremos 3 tipos de sensores para medir vibracion:

sensor de aceleracion, sensor de velocidad y sensor de desplazamiento.

Cada uno de estos sensores tienen sus propias aplicaciones, las cuales
justifican su uso para el monitoreo de vibraciones. Es importante comprender
las aplicaciones, ya que esto hara que el analista de vibraciones obtenga

ventaja de los datos e informacién que con ellos puede obtener.

1.6.2.1 Sensor de aceleracion

El sensor de aceleracion o acelerometro, es un sensor que proporciona

directamente la medida de la aceleracion de la vibracion.

Principio de operacion: la operacion de un acelerometro se basa en el
principio masa-resorte. En este caso, la frecuencia natural del sistema masa-
resorte se sintoniza muy alta, para asegurar que el acelerébmetro funcione a

frecuencias por debajo de su resonancia.
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Para la conversion del movimiento mecanico de la vibracion a una senal
eléctrica se emplea el efecto piezoeléctrico del cuarzo. Ese efecto es la
existencia de una carga eléctrica en una de las caras del cristal que esta
sometido a una tensién o compresién. Esa carga eléctrica es causada por el

desplazamiento polar de moléculas en el cristal.

La figura 22 muestra el disefio de un sensor de aceleracién por principio
de compresion. En ese tipo de sensor se disponen discos piezoeléctricos
ceramicos precargados por una masa sismica. Con esta construcciéon los

discos constituyen el resorte del sistema masa-resorte.

Si el sistema se somete a vibracién, la masa sismica impone una fuerza
alternativa en los discos, originando una carga eléctrica alternativa como
resultado del efecto piezoeléctrico. Esa carga es proporcional a la aceleracion

de la vibracion, y se convierte en tensién mediante un amplificador de carga.

Figura 22. Sensor de aceleracidon con piezoeléctricos a compresion
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Como resultado de la técnica constructiva se pueden obtener frecuencias
de resonancia muy altas. Normalmente los acelerometros para aplicaciones

industriales tienen como limite superior e inferior de frecuencias 20 kHz y 1 Hz.
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Aplicaciones: normalmente, los acelerbmetros son usados para medir
vibraciones en maquinas cuyos ejes son soportados por rodamientos. La causa
de esto es que los rodamientos transfieren de buena manera la vibracion del eje
a la carcasa, sin embargo, los aceleréometros pueden trabajar también muy bien
en maquinas cuyos ejes son soportados por cojinetes de deslizamiento debido

a los avances hechos en la sensitividad de los mismos.

Los acelerometros son los sensores de mayor uso comun en los

programas de monitoreo de vibracion, debido a las ventajas siguientes:

= Construccion robusta

» Insensibles a campos magnéticos

= No son unidireccionales

= Reducidas dimensiones

= Carcasa de material inoxidable sellada herméticamente

= Costo menor en comparacion con sensores de velocidad o
desplazamiento

= Amplio rango de frecuencias

Sin embargo, los acelerometros tienen también ciertas desventajas en

relacion con los sensores de velocidad.

= Sensor pasivo, requiere potencia externa para operar

» Baja sensibilidad a bajas frecuencias

1.6.2.2 Sensor de velocidad

Los sensores de velocidad o velocimetros, proporcionan directamente la

velocidad de la vibracion de la maquina que se esta midiendo.
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Pero los velocimetros, estan siendo reemplazados por los acelerémetros
debido a su amplia gama de aplicaciones, sin embargo, los velocimetros
cuentan con ventajas importantes, por ejemplo, no necesitan una fuente de
alimentacion, ademas de proporcionar directamente la velocidad de la vibracién,
en tanto que la sefal proveniente de un acelerdmetro necesita ser integrada

para dar una lectura de velocidad de vibracion.

Principio de operacion: los sensores de velocidad operan de acuerdo al
principio electrodinamico. Se suspende una bobina, libre de fricciones, mediante
dos resortes 0 muelles de membrana que forman, junto a la bobina, un sistema
masa-resorte. Al estar suspendida en un campo magnético permanente, la

tension que se genere sera proporcional a la velocidad de vibracion.

Figura 23. Diagrama de un sensor de velocidad
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Cuando el sensor es colocado o unido a la maquina vibrando, la bobina
permanece estacionaria en el espacio (a cualquier frecuencia por encima de la
frecuencia natural de su sistema masa-resorte), mientras que el magneto vibra

al compas de la maquina.
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El corte del campo magnético producido por las bobinas genera una
tensién inducida, la cual es proporcional a la velocidad, sin que el sensor
requiera fuente de potencia externa alguna. Por tal razén, un sensor de

velocidad de vibracién es conocido como un sensor activo.

Aplicaciones: la aplicacion principal de los sensores de velocidad se da
cuando existe la necesidad de medir la vibracion en maquinas de baja velocidad
rotacional, debido a su capacidad de elevada sensibilidad a bajas frecuencias,

donde ademas los sensores de aceleracion no son recomendados.

Por otro lado, los velocimetros normalmente se emplean para tomar
medidas de vibracidn en maquinas con ejes soportados por rodamientos, al
igual que los acelerometros, pero se ven limitados por la velocidad de

respuesta, sobre todo a altas frecuencias, y su limitado rango de frecuencias.

Entre las caracteristicas que se constituyen como ventajas para los

sensores de velocidad, tenemos:

= Construccion robusta

» Elevada sensibilidad aun a bajas frecuencias

= Fuerte senal de salida con baja resistencia interna
= Sensor activo, no requiere fuente de alimentacién
» Impermeable, estanco al aceite y al vacio

» Resistencia a productos quimicos (carcasa de acero inoxidable)

Estos sensores tienen ciertas desventajas en el campo de aplicacion.

» Frecuencia superior limitada (aproximadamente 2 kHz)

» Sensible a campos magnéticos fuertes
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1.6.2.3 Sensor de desplazamiento de proximidad sin contacto

El sensor de desplazamiento sin contacto, llamado también sensor de
proximidad sin contacto, normalmente es empleado para medir la vibracién
relativa de los ejes de las maquinas con respecto a sus carcasas, como se ve
en la figura 24, donde el sensor va unido a la carcasa del cojinete o de la

maquina dejando una pequefia holgura entre el sensor y el eje de la maquina.

Figura 24. Sensor de desplazamiento de no contacto montado en la
carcasa de un cojinete
Sensor de

proximidad
SN CONTACTO

fTIL Cojinete .D:E]

Principio de operacién: en la figura 25 se ve un diagrama esquematico de un
sensor de proximidad sin contacto con método a corrientes Eddy. Este sensor
no genera un voltaje o carga eléctrica como respuesta a la vibracion, que es lo
que ocurre en los sensores de velocidad y aceleracion, en su lugar, un sensor
de desplazamiento sin contacto necesita de un circuito electronico (externo o
interno) para generar una senal de corriente alterna de alta frecuencia y
detectar las oscilaciones en la sefal de corriente alterna causada por la

vibracion del eje.
La corriente alterna de alta frecuencia es alimentada a una pequefia

bobina que se encuentra en la punta del sensor, cercana al eje, generando esta

bobina un campo magnético.
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Figura 25. Sensor de desplazamiento con método a corrientes Eddy
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La energia de este campo magnético sera absorbida parcialmente por el
eje de la maquina, y la cantidad absorbida dependera de la cercania al eje,
resultando en una disminucién de la fuerza del campo magnético medido en el
oscilador, el cual ademas transforma la corriente alterna en una senal de
corriente directa que, por consiguiente, sera proporcional al espacio que existe

entre el sensor y el eje de la maquina.

Los sensores de desplazamiento sin contacto para medir las vibraciones
relativas de ejes en una maquina en operacién, deben llenar algunos
requerimientos especiales, tales como: medir el valor de vibracién sin contacto;
no ser influidos por aceite u otro medio entre el sensor y la superficie medida;
rango de medida lineal amplio, con elevada resolucién; instalacion, ajuste y

calibracién simples.

Ademas del sensor con método a corrientes Eddy, existen otros tipos

disponibles (capacitivos, inductivos y a corrientes de Foucault).
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Aplicaciones: en el campo de las vibraciones, su principal aplicacion es la
medida de las vibraciones relativas de ejes, ya que también son empleados
para medir la posicion axial y radial del eje y medir el diferencial de expansién

entre la carcasa y el rotor.

Las vibraciones relativas de ejes son los movimientos rapidos del eje del
rotor en relacion a las carcasas del cojinete. Normalmente esas vibraciones se

miden en maquinas cuyos rotores empleen cojinetes de deslizamiento.

1.6.3 Criterios para seleccion del sensor de vibraciéon

Basicamente, las consideraciones que hay que tener en cuenta al
momento de seleccionar el sensor mas adecuado para las tareas del analista

de vibraciones son:

» Rango de frecuencia: establece el intervalo donde el sensor posee
capacidad de lectura (frecuencia mas baja y frecuencia mas alta), de tal
forma que cada tipo de sensor tiene su propio rango de frecuencias. La
frecuencia baja del rango es controlado por la sensitividad del sensor y la

frecuencia alta por la frecuencia natural del mismo.

= Rango de sensitividad: la capacidad del sensor de determinar la amplitud
de la vibracion (desplazamiento, velocidad o aceleracién) a partir de la sedal

de voltaje.

» Rango de temperatura: es la temperatura maxima y minima a la cual el
sensor puede trabajar sin afectar su capacidad de respuesta. Hay que
poner atencion a este criterio, sobre todo cuando el sensor sera colocado

permanentemente.
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= Peso: el peso del sensor es importante por las siguientes dos razones.
Primero, debe ser ligero para ser transportado con facilidad, sobre todo
cuando debe realizarse una rutina de lecturas. Segundo, el peso del sensor
debe ser una pequefia fraccidn del peso de la carcasa del cojinete o de la
maquina donde se colocara para medir, pues si es muy pesado el sensor

puede influir en la lectura de la vibracion.

= Direccion de la medida: la mayoria de los sensores toman lectura de la
vibracion unicamente en la direccion del montaje (unidireccionales), por lo
tanto hay que tratar de montar el sensor lo mas perpendicular a la superficie
de montaje. Hay que agregar que existen ademas sensores que son

disefiados especificamente para lecturas en posicion vertical u horizontal.

» Tamafo: es un aspecto no tan importante pero relevante en aquellas
maquinas donde no existe un espacio amplio para el montaje del sensor al

tomar lecturas.

» Interferencia magnética: aspecto importante sobre todo para los sensores
de velocidad y desplazamiento, ya que su operacion requiere de campos
magnéticos y si existe un campo magnético ajeno y cercano al sensor,

podria causar que envie sefales de lectura erréneas.

= Montaje: existen varias maneras de montar el sensor sobre la maquina al
tomar lecturas de vibracion, y cada una tiene un significativo efecto en la
habilidad del sensor de medir la vibracion, asi como de obtener repetibilidad

en lecturas posteriores. Los tipos de montaje se trataran en el inciso 1.6.4.

Es importante recordar que los anteriores criterios son para definir el tipo

de sensor a usar (acelerometro, velocimetro, etc.) al tomar lectura de vibracion.

38



1.6.3.1 Usar desplazamiento, velocidad o aceleracion

Al analizar la vibracion de una maquina, es esencial tomar ademas de la
amplitud de la vibracién, informacién de la maquina tal como tipo y niumero de
rodamiento que usa, velocidad de giro, numero de dientes en los engranajes,
cantidad de aspas en un ventilador o alabes en un impulsor, etc., ya que esa
informacion ayudara a realizar un analisis mas profundo de las condiciones de

la maquina respecto a su nivel de vibracion.

La amplitud de la vibracion es proporcional a la severidad de los
problemas potenciales en la maquina y es uno de los primeros indicadores de
su condicién. Para indicar la magnitud de la amplitud de la vibracién, pueden
emplearse unidades de desplazamiento, velocidad o aceleracién. Sin embargo,

generalmente se toma la amplitud en unidades de velocidad.

En la amplitud las unidades de desplazamiento nhormalmente se emplean
en maquinas con rangos de frecuencias de giro muy bajos (menores a 600 cpm
o 10 Hz y cercanas o casi 0 cpm) o en aquellos casos donde es importante

medir la cantidad de desplazamiento de un eje o la expansion de una carcasa.

Las unidades de aceleracién tipicamente se recomiendan para la
magnitud de la amplitud de la vibracion en aquellas maquinas de alta velocidad
de giro, por ejemplo, maquinas que pueden generar frecuencias de vibracion de
300,000 cpm (5000 Hz), tales como cajas de engranajes (reductores de

velocidad), frecuencia de paso de las barras de un rotor eléctrico, etc.

No olvidar que en algunos casos estas frecuencias pueden generar

armonicos o multiplos de esas vibraciones.
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Por otro lado, las unidades de velocidad son casi de uso general a partir
de frecuencias de 600 cpm hasta 120,000 cpm (10 Hz a 2000 Hz), y son
generalmente la unidad escogida cuando la vibracién generada en la maquina
se encuentra entre los rangos de frecuencias de 300 a 300,000 cpm (5 a 5000
Hz). La experiencia ha determinado que la mayoria de las maquinas generan
frecuencias de vibracion entre los 600 hasta aproximadamente 100,000 cpm, de
alli una de las principales razones del porqué se emplean en la mayoria de los

casos las unidades de velocidad.

1.6.4 Montaje del sensor

Basicamente, hay 4 formas de realizar el montaje de los sensores de

vibracion. Estas se listan en la tabla | y se pueden observar en la figura 26.

Tabla I. Relacion del tipo de montaje y frecuencia aceptables y naturales

FRECUENCIA FRECUENCIA
TIPO DE MONTAJE MAXIMA NATURAL DEL
ACEPTABLE MONTAJE
Roscado 975,000 cpm 1,900,000 cpm
Con adhesivos 540,000 cpm No observado
Roscado en un magneto o iman 450,000 cpm 724,500 cpm
Vastago sujetado con la mano 48,000 cpm 88,500 cpm

Los datos indicados en la tabla | no se deben tomar como un estandar,
ya que hay varios factores que pueden interferir y variar las frecuencias

indicadas.

= Roscado: catalogado como el mejor tipo de montaje de sensores, consiste

en fijar el sensor a un esparrago roscado en la maquina.
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Figura 26. Tipos de montaje para sensores de vibraciéon
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El roscado provee muy buena repetibilidad de datos por periodos de
tiempo largos y normalmente se emplea en aplicaciones donde los sensores
se montan permanentemente. Este es el montaje de uso normal en los
sensores de desplazamiento, y para los sensores de velocidad o aceleracion

gue se emplean para monitoreo permanente de niveles de vibracion.

= Montaje con adhesivos: tiene también una respuesta a la frecuencia muy
buena pero inferior al roscado, y su rango depende de usar el tipo adecuado
de adhesivo, sin embargo, este montaje puede ir perdiendo su respuesta a
la transmisién de la vibracion con el paso del tiempo. EI montaje con

adhesivos provee también buena repetibilidad de datos.

= Montaje con magneto o iman: el montar el sensor con un iman o magneto
es la manera mas comun de montaje de los sensores. El sensor se rosca a
un iman y el iman por su fuerza magnética que posee se fija a la superficie
de la maquina. La respuesta que ofrece este montaje es generalmente

adecuada para las necesidades de los programas de analisis de vibraciones.

41



El montaje con magneto también tiende a proveer repetibilidad de datos,

caracteristica deseable en los programas de analisis de vibraciones.

= Vastago sujetado con la mano: es el método menos recomendable de los
4 mencionados, en donde el sensor se rosca al vastago y este es sujetado
por el analista con la mano durante la toma del nivel de vibracion. El rango
de frecuencia es apenas superior a los 50,000 cpm, no importando la

longitud, diametro o material del vastago.

El montaje con vastago no provee una buena repetibilidad de datos,
debido a que la frecuencia de respuesta de este tipo de montaje depende de
la persona que sujete el vastago, e inclusive hay variaciones al hacerlo la
misma persona. Se aconseja su uso unicamente para aquellas situaciones
en las que ninguno de los tres tipos de montaje discutidos anteriormente

puede realizarse.
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2. DIAGNOSTICO DE PROBLEMAS EN MAQUINAS

Cuando se tiene la oportunidad de estar de pie frente a una maquina en
operacion, y el funcionamiento es Optimo, definitivamente es posible
permanecer cerca de la maquina, altamente confiado en que probablemente

nunca ocurrira una falla que pudiera exponerlo a uno a lesiones.

Sin embargo, si de pronto en esa maquina se empieza a generar mas
calor del usual en sus rodamientos, generara mas ruido al extremo de ser
sumamente molesto, muestra incremento en la vibracion, etc., seguramente
nadie sentira la confianza suficiente. ;Pero, a que se debe el temor? Claro, la
repuesta es sencilla, pues las maquinas con problemas pueden fallar en
cualquier momento, provocar errores en operacion, se volveran ineficientes e

improductivas, y seguramente vibraran.

Si medimos periddicamente la vibracion, buscamos patrones vy
observamos los cambios, podremos detectar un problema con margen de
tiempo suficiente para actuar. Al proceso anterior se le llama diagnosticar

problemas.

Para diagnosticar problemas en maquinas mediante analisis de
vibraciones, debemos medir con cierta frecuencia su nivel de vibracion, pues
nuestras medidas y la tendencia de los cambios nos avisaran de la severidad
del problema y pueden servimnos de informacién para planificar el

mantenimiento.
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Los analisis de la vibracion también nos dan informacion que nos ayuda
a saber la raiz del problema de tal forma que sea posible corregirlo
(desbalance, desalineamiento, etc.), y asi no enfocar el mantenimiento tan sélo
al reemplazo de los componentes dafiados o con sintomas de desgaste o
fatiga. Quizas hasta sea posible descubrir que realizando pequefos cambios
en la instalacion, operacion, mantenimiento o incluso en el disefio, la maquina

pueda requerir menos mantenimiento y ser mas fiable en un futuro.

2.1 Razones para diagnosticar problemas y métodos de diagnéstico

En la tendencia actual del desarrollo de una economia globalizada y
tratados de libre comercio, los mercados obligan constantemente a que las
compafias deban competir internacionalmente. La competitividad internacional
de una compaiia esta determinada basicamente por los siguientes factores:

calidad del producto, productividad y estructura de costos.

En realidad, estos tres factores no son los unicos, asi como tampoco
deben aparecer necesariamente en la definicion de la competitividad de una

compaifiia, pero probablemente estén identificados como los mas comunes.

Estos tres factores dan el punto de partida para definir como mantener
una ventaja competitiva, y para ello es usual imponer exigencias crecientes en
las técnicas productivas y organizativas. Por una parte, los volumenes de
produccién deben ser incrementados, pero al mismo tiempo deberan cumplirse
obligaciones crecientes respecto a la calidad, seguridad operativa y proteccién

ambiental.
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El servicio y mantenimiento de las maquinas tienen un rol protagonico
para alcanzar esas metas y el diagnéstico de maquinas, entendido como una

herramienta de mantenimiento, proporciona informacién necesaria para:

= Evaluar el estado (condicién actual) de la maquina
= Reconocer los sintomas de un dafio en progreso
= |dentificar la causa y los componentes dafiados

= Pronosticar la vida util en servicio remanente

Empleando en forma consistente los métodos modernos de diagndstico
de maquinas, se pueden evitar dafios severos y elevados costos de reparacion.
Ademas, y aun mas decisiva, es la incidencia de maquinas fuera de servicio, lo

que puede ser reducido, en consecuencia se minimizara la improduccion.

Lo descrito en los anteriores parrafos en conjunto con lo descrito al inicio
de este capitulo, mas que una simple discusién, se constituye en las razones

para inclinarse por realizar diagnéstico de fallas en maquinas.

2.1.1 Vista general de los métodos de diagnédstico

Actualmente existen varios métodos que estan disponibles para poder
realizar diagnosticos de problemas en maquinas, tal como se intenta mostrar en

el la figura 27, donde aparece el método, medida y analisis de vibraciones.

El método de medida y analisis de vibraciones adquiere en este trabajo
de graduacion un significado especial, porque, como veremos mas adelante,
provee una gran cantidad de informacién cualitativa sobre la condicion de

operacion de la maquina, ademas, es el tema central en estudio.
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Figura 27. Métodos de diagndstico generalmente usados
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Es probable que haya mas métodos de diagndstico, sin embargo estos
cinco estan identificados como los mas empleados. Cada uno de estos
métodos tienen sus propias formas de uso, pero la finalidad es la misma: buscar
la causa raiz de los problemas en las maquinas. Un buen mantenimiento
predictivo/proactivo, se ve sumamente beneficiado con el uso de dos o mas
técnicas simultaneamente, debido a que los métodos son diferentes y los
efectos de los vacios o desventajas que alguno pueda tener se ven

minimizados por el uso de un segundo método.

2.1.2 Diagnéstico usando mediciones de vibraciones

Los diagnésticos basados en la medida de vibraciones pueden ser

divididos entre métodos genéricos y analiticos.

Los métodos genéricos se emplean para evaluar rapidamente la
condicion general de las maquinas con una cantidad limitada de mediciones
globales. Podria compararse a la practica médica de tomar la temperatura,

presion y pulso, y otros sintomas perceptibles en la superficie del organismo.
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Mediante los métodos analiticos se evalua la condicion de componentes
individuales de una maquina para identificar dafos en proceso en forma
incipiente, asi como determinar sus causas y adoptar medidas correctivas.
Podrian trasladarse en el sentido médico a las tomografias, ensayos
radiograficos, ultrasonido, etc.

Figura 28. Métodos basados en analisis de vibraciones
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mediciones globales

espectro de frecuencias dinamica (tendencias)

2.2 Evaluacion del estado de la maquina usando valores globales de

vibracion

Cuando evaluamos el estado general de las maquinas, normalmente se
empieza por tomar medidas de la vibracion global presente en la maquina,
siendo tales un parametro que puede determinar la severidad de la vibracion
mediante la evaluacién de los valores globales de la vibracion tomados. Los

resultados de esta evaluacioén preliminar determinaran si:

1. La maquina puede continuar en operacion sin tomar accion alguna
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2. Deberia tomarse alguna accidén de mantenimiento, y en que momento en
el tiempo

3. Debera ejecutarse un estudio analitico para definir las causas de un dafio
en progreso, o

4. La maquina debe ser sacada de operacién de inmediato para evitar un

dano inminente.

Medir la vibraciéon es la parte mas importante en los programas de
analisis de vibraciones, dado que sin buenos datos no se pueden esperar
buenos resultados. La incognita ahora es ;como determinar si el nivel de
vibracién global encontrado en la maquina esta indicando vibracion excesiva?

En el siguiente inciso se dara respuesta a esta pregunta.

2.2.1 ;Cuanto es excesiva vibracion?

Uno de los aspectos mas importantes cuando se esta evaluando la
condicion de la maquina y detectando si existen problemas, radica en saber si

el nivel de vibracién encontrado es o no aceptable.

De hecho, durante muchos afios y aun hoy en dia, se han realizado
investigaciones que intentan obtener un niumero unico que pueda ser usado de
manera definitiva para decidir el estado de operacion de las maquinas.
Lamentablemente no existe tal numero o ecuaciéon que nos indique cual es el

nivel de vibracién exacto y permitido para todas las maquinas.

Afortunadamente, lo que si existe hoy en dia son diversos métodos con
el propésito de evaluar el nivel de vibracién de las maquinas, ofrecidos algunos
por los proveedores, otros que son tecnologias patentadas comercialmente, y

otros normativa industrial que ha sido usada durante muchos anos.
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Fundamentalmente puede escogerse uno de los siguientes tres métodos

de evaluacion:

= Evaluacion por comparacién de los valores medidos con valores limite
recomendados por una guia o norma.

= Evaluacion por comparacion de los valores obtenidos con valores limite
recomendados por el fabricante.

= Evaluacion de la variacidn de los valores medidos a lo largo del tiempo

(tendencia).

2.21.1 Evaluacién usando valores limites de guias y normas

En la medida que el comportamiento de la maquina es desconocido, y
qgue no existen datos o experiencia previos con dicha maquina, la evaluacion del
estado de la maquina puede hacerse comparando los valores obtenidos con los

limites recomendados por alguna guia o norma técnica aplicable.

Este método es rapido y simple de llevar a cabo. Basta con tomar la
vibracién global de la maquina en unidades de velocidad o aceleracion
mediante el uso de un sensor de velocidad o aceleracién, y trasladar el valor
mas alto obtenido a cualquiera de las tablas y/o diagramas de la norma o guia
que se este empleando como referencia, y establecer la condicién de operacion

de la maquina.

En la practica, la mayoria de las maquinas tienen predominantemente
masas rotativas. Para estos tipos, las principales guias y normas relevantes
para la evaluacion de la vibracién absoluta de cojinetes se muestran en el
siguiente diagrama, bajo encabezados separados para ensayos de aceptacion,

medida en operacion y vigilancia permanente (monitoreo).
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Figura 29. Guias y normas que definen valores limites para evaluar el
estado de maquinas, basado en la medida de vibraciéon

absoluta de cojinetes

GUIAS Y NORMAS PARA EVALUACION DE LOS NIVELES DE
VIBRACION ABSOLUTA DE COJINETES
I |
Acepta.ci-':-n gl | Medida en operacién | Vigilancia permanente |
fabricante : |
* Morma VD!I 2056 1 * Morma VDI 2056 1 En deliheralcif:-n:
Grupos Ky b Grupos K, M, Gy T 180 23721
* 150 2372 * 150 2372 * 180 2372-2
Clases |y Il Clases | a v * 150 2372-3
* DIN 45 665 *DINfISO 3945
*DINTISO 2373
* APl 541 y 546

Las condiciones de operacion de las maquinas en estudio, se determinan
a través del uso de la norma ISO 2372, la cual podemos observar en la tabla
XXVI, anexo A.

2.2.1.2 Evaluacion usando valores recomendados por el

fabricante

Cada fabricante de maquinas define los valores maximos para
vibraciones, desplazamientos, temperaturas, variables de proceso, y medida del
estado de rodamientos para sus maquinas. Esos valores limite pueden ser
interpretados como la carga permitida en funcién de su disefio y construccién, y
estan basados en calculo o en ensayos de larga duraciéon conducidos por el
fabricante.
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Estos valores limite recomendados por el fabricante son los preferidos
para la evaluacion de maquinas, y basta con realizar una comparacién de los
niveles de vibracién obtenidos con los valores de referencia del fabricante para

establecer en qué condicion de operacion se encuentra la maquina.

2.2.1.3 Evaluacion de maquinas usando la tendencia

Para evitar el dafio a una maquina, los niveles de vibraciéon medidos que
describen el estado de la maquina no deben exceder valores limites

preestablecidos.

Por otra parte, aun cambios en los niveles de vibracion medidos (debajo
de esos limites) pueden indicar algun dafo en progreso o irregularidades en la

maquina.

Este tipo de control ha nacido a raiz de las necesidades de mantener un
control en las condiciones de operaciéon ante la ausencia de valores

establecidos por el fabricante y/o las normas.

2.3 El uso de la fase en el diagnéstico de problemas

Normalmente usamos la fase como complemento de los analisis de
vibraciones para diagnosticar fallos tales como desbalance, desalineamiento,
ejes doblados o torcidos y muchos mas. Es posible, ademas, detectar
resonancias y problemas de flexibilidad en la base. Cabe resaltar que para
balancear se usan lecturas de fase que ubiquen el punto exacto donde sera
necesario agregar o remover peso del cuerpo o parte de la maquina que se esté

balanceando.
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Ademas, en el monitoreo no permanente de maquinas, que es nuestro
caso, normalmente estaremos interesados en saber si algo esta en fase o con
un desfase de 180°, con el fin de diagnosticar desbalance, desalineamiento, eje

doblado u holguras.

Ahora bien, para la tarea de tomar medidas de fase, necesitaremos
montar nuestro sensor de referencia y sensor de vibracion, tal como se indicara
en el capitulo anterior, inciso 1.5.2. Cabe recordar que el equipo nos dara la
medida del angulo de la fase cuando el sensor de vibracion detecte la maxima
amplitud de la vibracion. Por lo tanto, una vez haya sido colocado el sensor de
referencia, el sensor de vibracion debe montarse y ser colocado en diferentes

puntos.

Estos puntos pueden localizarse en cualquier punto de las carcasas de
los cojinetes o maquinas, pero debe mantenerse cierta relaciéon entre los
puntos. Para ello puede emplearse cierta convencidén de puntos donde deba

colocarse el sensor de vibracién, tal como lo muestran las figuras 30 y 31.

Figura 30. Localizacién de puntos para toma de lecturas de fase axial en

un rodamiento
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La figura 30 muestra los puntos en donde debe colocarse el sensor de

vibracién, cuando se debe tomar fase a la vibracién en direccion axial al eje.
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Figura 31. Localizacion de puntos para toma de lecturas de fase radial
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La figura 31 indica los puntos recomendados en donde debe montarse el
sensor de vibracién para tomar lecturas de fase de vibracion radial (horizontal y

vertical).

Esta forma de tomar las lecturas de fase sera de mucha importancia en

la discusion del siguiente inciso.

2.4 Identificacion de problemas usando analisis de frecuencias de

vibracion

El analisis de frecuencias es la forma analitica mas frecuentemente
usada para la identificacion de fallas o fuentes de problemas en las maquinas
en operacion, ya sea esta una operacion normal, arranques o paradas, 0
durante ensayos y pruebas de funcionamiento, por ejemplo, durante un

balanceo o luego de un mantenimiento completo a la maquina.

El analisis de frecuencias proporciona las bases de juicio necesarias para

realizar el diagndstico de la maquina.
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Como regla, las maquinas son unidades complejas que consisten de
componentes rotativos, reciprocantes y estacionarios. Cuando estan en
operacion, las partes en movimiento crean fuerzas dinamicas, y como resultado
vibraciones mecanicas. A mayor cantidad de componentes rotativos y
reciprocantes en una maquina, mayor sera la complejidad de la mezcla de

vibraciones resultante en la onda de vibracion.

Las vibraciones mecanicas se propagan por toda la estructura de la
maquina. Esas vibraciones deben ser preferiblemente medidas en los puntos
de la maquina o de su estructura en que mejor se manifiesten. Estos puntos

son predominantemente los cojinetes y rodamientos, y sus carcazas.

Luego de la toma de vibracion global y haber decidido sobre el estado o
condicion de la maquina, se realizara el analisis de frecuencias (si asi lo
requiere la condicion de la maquina). De esa forma es posible un examen
discreto, permitiendo asociar las frecuencias componentes con los elementos
de la maquina y los mecanismos de excitacion que las originan (fuentes de los

problemas).

2.4.1 Uso del espectro de frecuencias de vibracion

Probablemente, el éxito en los programas de mantenimiento predictivo
radica en la habilidad de diagnosticar problemas mecanicos y eléctricos dentro
de la maquina, a partir de las evidencias o condiciones de operacidn que

exterioriza, tales como vibracién, temperaturas, etc.
En el campo del analisis de vibraciones, el espectro de frecuencias es la

herramienta que ayuda a desarrollar la habilidad para diagnosticar problemas

en las maquinas.
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Lo que ocurre es que cuando una maquina presenta sintomas de falla,
ésta vibrara de una manera caracteristica y si el nivel de vibracion sobrepasa
los niveles de alarma establecidos por el fabricante o mediante el uso de alguna
norma o guia, el analista debe obtener informacién acerca de la onda de
vibracién, ya que en ella esta contenida informacion valiosa acerca de los

problemas que tiene.

Sin embargo, intentar estudiar la onda de vibracion y tratar de separar
esta onda en las ondas primarias para encontrar la onda dominante y
determinar la causa de la vibracién excesiva en la maquina, es una tarea muy
dificil. Es este punto el que le da un invaluable valor al espectro de frecuencias

para el analista de vibraciones.

Por lo tanto, el espectro de frecuencias encuentra una utilidad bastante
alta cuando el analista necesita diagnosticar problemas en las maquinas, como

parte del programa de mantenimiento predictivo.

Para diagnosticar problemas mediante el espectro de frecuencias, al
momento de estar analizando el espectro, el analista debe formularse las

siguientes preguntas:

= ;Cuales son las frecuencias dominantes presentes en el espectro? y
¢,como relacionarlas con la velocidad de operacion?

= ;Cual es la amplitud de cada pico?

= ; Existe alguna relacién entre los picos presentes en el espectro?

= Finalmente, si hay un pico con amplitud significativa, ¢;podemos

determinar su fuente de origen?
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Existe una amplia cantidad de problemas que pueden ser detectados
mediante el analisis de frecuencias, tales como desbalance, desalineamiento,
excentricidades, etc., y se estaran estudiando en el presente capitulo en los
incisos 2.4.2 a 2.4.9. Es necesario indicar que los problemas que se estudiaran
son de indole mecanica, ya que el espectro de frecuencias permite también
detectar algunos problemas de indole eléctrica, los cuales quedan fuera de los

alcances del presente trabajo.

Es importante, ademas, indicar que en el proceso de andlisis, la amplitud
de la vibracion global indica qué tanto esta vibrando algo, la frecuencia de las
vibraciones dominantes en el espectro de frecuencias se relaciona con la
cantidad de ciclos que ocurren de determinada vibracion por unidad de tiempo y
se relaciona ademas con la fuente o problema que las produce, y la fase es un

complemento que indica como esta vibrando la maquina.

Otro punto destacable que se origina a partir de una de las preguntas
que debe formularse el analista, es como relacionar las frecuencias de las
vibraciones con la velocidad de giro. Por ello, mas alla de visualizar el espectro
de frecuencias con el eje x en unidades de Hz o CPM, ocasionalmente
cambiaremos por multiplos de la velocidad de giro. Para ello simplemente
tomamos la frecuencia real de la vibracion y la dividimos por la velocidad de la

maquina.

Por ejemplo, si la velocidad de una maquina es 1800 RPM y en el
espectro encontramos vibracién con frecuencia 1800 CPM, a esta vibracion la
denominaremos 1X, es decir la frecuencia de la vibracion es igual a 1 vez la
velocidad de giro, en tanto que si tenemos vibracion con frecuencia 5400 CPM,
la denominaremos vibracion 3X, es decir la frecuencia de la vibracion es 3

veces la velocidad de giro.
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2.4.2 Diagnéstico de desbalance

El desbalance ocurre cuando el eje de inercia de la masa en rotacion no
coincide con el eje de giro de la masa en rotacion, tal como se muestra en la
figura 32. El desbalance causa vibracion con una frecuencia exactamente igual
a la velocidad de operacion del cuerpo desbalanceado.

Figura 32. Tipos de desbalance
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En un cuerpo en rotacién, siempre existira cierto grado de desbalance.
La clave es conocer cuanto desbalance es aceptable para un tipo particular de
maquina y su velocidad de operacion.
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Este grado de desbalance residual o desbalance permitido en los rotores,

puede obtenerse con ayuda de la tabla XXVII del anexo A.

2.4.2.1 Caracteristicas

Un rotor con desbalance normalmente mostrara las caracteristicas o

sintomas siguientes:

1. El desbalance siempre causara alta vibracién con frecuencia igual a la
velocidad de operacion de la parte desbalanceada, es decir, vibracion 1X
(sin embargo, no toda la vibracién 1X puede ser causada por desbalance).

2. La amplitud de la vibracion a 1X normalmente sera la dominante en el
espectro y su amplitud sera mayor o igual al 80% de la amplitud de la
vibracién global cuando el problema es puramente desbalance. Si la
amplitud se encuentra entre el 50% y 80%, el desbalance no es el unico
problema presente.

3. La amplitud de la vibracion es proporcional a la distancia entre la linea de
gravedad y el eje de giro.

4. ElI desbalance genera una fuerza centrifuga uniforme que cambia
constantemente de direccion.

5. Cuando el desbalance es el problema dominante, normalmente existira una
diferencia de fase de 90° entre las lecturas vertical y horizontal del mismo
rodamiento (x 30°).

6. Cuando el desbalance es dominante, la vibracién radial (horizontal y vertical,
ver figura 12, capitulo 1) normalmente sera mucho mas grandes que la
vibracion en direccion axial, excepto en rotores en voladizo o cuando existan
problemas de desalineamiento.

7. Los rotores desbalanceados normalmente dan lecturas de fase estable y

repetitiva en direccion radial.
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8. El nivel de vibracion vertical normalmente sera menor al nivel de vibracion
horizontal (entre el 50 y 75%), debido a la rigidez de la estructura.

Figura 33. Espectro tipico de problemas de vibracion por desbalance
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2.4.2.2 Tipos de desbalance

Existen 4 tipos o formas de desbalance claramente identificados, los
cuales se describen a continuacion. Aprovecharemos esta descripcidn para dar
a conocer las caracteristicas que permiten su identificacion durante el
diagnéstico.

2.4.2.2.1 Estatico

Llamado también desbalance tipo fuerza. En el desbalance estatico, hay
una condicion basica, el eje de inercia esta desplazado paralelamente del eje
de giro, tal como se puede ver en la figura 32 inciso a. Existe una unica fuerza

generada por un peso imaginario que obliga al centro de gravedad, desplazarse
de centro de giro.

Al momento del analisis, los puntos importantes para identificar que se

trata de un problema de desbalance tipo fuerza son:
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1. En el espectro de frecuencias tomados en direccidn radial sobre los
rodamientos, encontraremos un pico dominante a 1X.
Debe existir lecturas de fase estables.
En las lecturas de fase horizontal de los dos rodamientos o apoyos, debe
haber una diferencia aproximada de 0° + 30°, misma que debe existir entre
las lecturas verticales de los dos apoyos.

4. Las lecturas de fase vertical y horizontal del mismo rodamiento o apoyo
deben ser 90° + 30°.

Este tipo de desbalance puede ser facilmente corregido mediante la
ubicacion de un peso de balanceo en un plano que pase por el centro de

gravedad del rotor.

2.4.2.2.2 De pareja

El desbalance de pareja o couple, se caracteriza por que el eje de inercia
intersecta al eje de giro exactamente en el centro geométrico del rotor, como se
puede observar en la figura 32 inciso b. Aqui, el couple es generado por dos
masas de igual peso, cada una en un extremo del rotor pero su posicién relativa
es a 180° una de la otra. Estas masas provocaran un efecto giroscopico. Este
desbalance genera inestabilidad en el rotor ocasionando un movimiento de ida y

vuelta como si se tratara de una sierra.

Al realizar el analisis, es importante observar los siguientes puntos para

su diagnéstico.

1. Siempre existira un pico dominante de vibracién a 1X en los espectros de

frecuencias tomados en direccién radial sobre el rodamiento.
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2. Encontraremos un movimiento fuera de fase de 180° entre los dos apoyos.
Esto implica la existencia de 180° + 30° de diferencia de fase entre las
lecturas verticales de los dos apoyos y 180° £ 30° entre las horizontales
(contrario al desbalance tipo fuerza).

3. Existira una diferencia de fase de 90° = 30° entre la lectura vertical y
horizontal del mismo apoyo.

4. Puede llegar a causar vibracion axial, ademas de la radial, pero no mayor a

esta ultima.

Su correccidén requiere la ubicacion de pesos de balanceo en al menos

dos planos para contrarrestar el efecto giroscopico o cruzado que se genera.

2.4.2.2.3 Dinamico

El desbalance dinamico es el tipo mas comun encontrado en los rotores
con problemas de desbalance, en donde el eje de inercia del rotor jamas sera
paralelo al eje de giro, y pueden o no intersectarse (ver figura 32 inciso c). En
esencia, el desbalance dinamico es una combinacién del desbalance estatico y

de pareja.

Para corregir este tipo de desbalance se requiere la ubicacién de pesos
de balanceo en dos planos que sean perpendiculares al eje de giro. Las

caracteristicas que permiten identificarlo en el diagndstico son:

1. Siempre se generara un pico dominante a 1X en los espectros de
frecuencias tomados en direccion radial, pero la amplitud sera diferente
entre los dos apoyos.

2. Aligual que los dos casos anteriores, la fase sera estable.
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3. La diferencia entre las lecturas de fase horizontal de los dos apoyos sera
entre 0° y 180°. La diferencia de fase vertical entre apoyos debe ser similar
a la horizontal (por ejemplo, si existiera 125° de diferencia en la fase
horizontal, el valor de la fase vertical debe ser aproximadamente 125° %
30°).

4. Adicionalmente habra una diferencia de fase aproximada de 90° + 40° entre

las lecturas horizontal y vertical del mismo apoyo.
2.4.2.2.4 En rotores en voladizo

En la figura 34 podemos ver un rotor en voladizo. En este caso, el rotor
esta ubicado a un lado de los apoyos que posee (los casos anteriores se
aplican a rotores apoyados en sus extremos). Los rotores en voladizo que se
encuentren desbalanceados a menudo pueden presentarse como serios

problemas para el analista al intentar corregir el desbalance.

Figura 34. Ventilador en voladizo con vibracion axial en fase
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Las caracteristicas importantes para su deteccion en el diagnéstico son:

1. Esta clase de rotores genera alta vibracién dominante a 1X tanto radial
como axial.
2. Las lecturas de fase axial tienden a estar en fase, en tanto que las lecturas

radiales pueden llegar a ser inestables.
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3. La diferencia entre las lecturas horizontales debe ser similar a la diferencia

entre las lecturas verticales de ambos apoyos.

Los rotores en voladizo a menudo generan un alto grado de desbalance
de pareja en combinacion con desbalance estatico, requiriendo cada caso una
adecuada correccidén. La presencia de vibracion axial en este tipo de rotores
obedece a la amplificacion del efecto giroscépico cuando los apoyos se

encuentran fisicamente muy alejados del rotor.
2.4.3 Diagnéstico de desalineamiento

El desalineamiento se puede describir como dos ejes acoplados por sus

extremos cuyos centros geomeétricos y/o ejes de giro no coinciden.

Si los centros geométricos de los ejes que presentan desalineamiento,
son paralelos pero no coinciden, entonces se dice que la desalineacion es
paralela. Silos ejes de giro se encuentran o interseptan en algun punto pero no

son paralelos, el desalineamiento es denominado angular.

Figura 35. Tipos de desalineamiento en ejes acoplados
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Un tercer tipo de desalineamiento ocurre, no en ejes acoplados, sino
entre los 2 rodamientos de un mismo eje, los cuales al no estar alineados
provocan que sus centro geométricos no sean conceéntricos y el eje no se aloja

correctamente en el rodamiento produciendo elevada vibracion.

2.4.3.1 Caracteristicas

En una maquina sometida a problemas de desalineamiento pueden
ocurrir diversas fallas, tales como falla del acople, rodamientos, etc. En dicha
maquina con problemas de desalineamiento, es usual que se presenten
vibraciones con frecuencias 1X y 2X. La ocurrencia de altas cargas y fuerzas
centrifugas a 1X y 2X, hace que aparezcan vibraciones de frecuencias
superiores en los rodamientos. Algunas caracteristicas que permiten su

identificacion son:

1. Ocurren simultdneamente vibraciones con frecuencia 1X y 2X, y vibraciones
con frecuencias superiores de los rodamientos. Puede aparecer también
vibracion a 3X.

2. Normalmente existira alta vibracién radial y axial. La vibracién axial es
elevada, sobre todo en el desalineamiento angular, pero hay que ser
cuidadoso ya que no solo el desalineamiento puede provocar alta vibracion
axial.

3. La fase es también un buen indicador para identificar problemas de

desalineamiento, pero es diferente para cada caso.

2.4.3.2 Desalineamiento en ejes acoplados

Se han identificado dos tipos de desalineamiento puro para ejes

acoplados, los cuales son: desalineamiento angular y desalineamiento paralelo.
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2.4.3.2.1 Desalineamiento angular

La desalineacion angular produce un momento de flexiébn en cada eje,
generando esto una fuerte vibracion a frecuencias 1X y 2X, en direccion axial
en los apoyos que se encuentran a ambos lados del acople. Esta vibracion
axial en los apoyos estara desfasada 180°. Esta situacion se ilustra mejor en la
figura 35, inciso a, donde se muestra una grafica de la posicién de las maquinas
ante un problema de desalineamiento angular, acompafado del espectro de

frecuencias tipico que se produce.

Habra también claros y fuertes niveles de vibracion radial (horizontal y
vertical) a 1X y 2X en los apoyos a ambos lados del acople, pero estas

vibraciones estaran en fase.

2.4.3.2.2 Desalineamiento paralelo

El desalineamiento paralelo produce fuerzas cortantes y momentos de
flexion en el extremo del acoplamiento de cada eje. Esto provocara altos
niveles de vibracion en direccién radial en los apoyos a ambos lados del acople.
Comunmente, la amplitud de la vibracion a 2X sera mayor que la vibracion a 1X.
En el inciso b de la figura 35, se observa la posicion de las maquinas ante tal

problema y el espectro tipico.
Otra caracteristica importante es que la vibracién en los apoyos cercanos
al acople estaran desfasadas a 180°, tanto en direccion radial como axial.

Ademas, el nivel de la vibracidn axial sera menor que la vibracion radial.

El desalineamiento que comunmente ocurre en la mayoria de los casos

es una combinacion de desalineamiento paralelo y angular.
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El diagnostico como regla general, se basa en encontrar una vibracion
dominante 2X, actuando tanto en direccién axial, como radial (vertical y
horizontal). Junto con estos dos picos de vibracién suele aparecer un pico a
3X, asociado con desalineamiento.

Otro aspecto relevante para el diagndstico es que el andlisis sea
efectuado a la temperatura normal de operacion de la maquina, debido a que al
variar puede haber una expansion o contraccion en las maquinas que incide en

el alineamiento.
2.4.3.3 Desalineamiento en rodamientos y/o cojinetes

Los rodamientos que han sido montados en alojamientos o carcasas no
concéntricas entre si, generaran una considerable vibracién axial y carga
inusual en los rodamientos. Si este problema es diagnosticado, deberia ser
resuelto lo antes posible antes de que pueda causar una falla prematura. La
figura 36 ilustra un problema de este tipo e indica, ademas, los puntos

recomendados para toma de lectura de fase.

Figura 36. Rodamientos desalineados con respecto al eje
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Las caracteristicas que permiten identificar este problema son:
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1. Se generara considerable vibracion axial a 1X'y 2X.

2. Sila fase en direccién axial al rodamiento es medida en 4 puntos separados
a 90° uno del otro, encontraremos un desfase de 180° entre las posiciones
superior e inferior (puntos 1 y 3, figura 36) y entre las posiciones a cada lado

del eje (puntos 2 y 4).

Intentar alinear los acoples o balancear el rotor no aliviara el problema.

Estos rodamientos deben ser desmontados para instalarlos correctamente.

2.4.4 Diagnéstico de pérdida mecanica o soltura

Trataremos ahora el problema de la pérdida mecanica o soltura, ya que
esta clase de problemas genera en algunos casos picos de vibracion a 1X.
Actualmente se tiene identificados 3 tipos de soltura: estructural, por anclaje en

mal estado y por holguras causadas por desgaste o tolerancias inadecuadas.

2.4.41 Sintomas

La pérdida mecanica por si sola no es una causa de generacion de
vibracion, no es mas que es una reaccion a otros problemas presentes en la

maquina tales como desbalance, desalineamiento, etc.

Un primer sintoma es que la pérdida mecanica permite de cierta manera,
amplificar un poco las fuerzas que se generan por el desbalance, el
desalineamiento, etc., y vibracion con frecuencias que son multiplos de la
velocidad de giro (vibraciones a 1X, 2X, 3X, etc.), o también denominadas
vibraciones arménicas. Ademas, si la pérdida mecanica es severa, pueden
producirse vibraciones con frecuencia inferior a la frecuencia de giro de la

maquina, denominadas también como vibraciones subarmonicas.
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En algunos casos es previsible que exista pérdida mecanica si la
amplitud de la vibracion vertical a 1X es superior a la horizontal a 1X, aunque

esto dependera también de la forma del montaje de la maquina.

Otro sintoma sera revelado cuando se intente corregir otros problemas
en la maquina, debido a que como la pérdida mecanica agrava los problemas
existentes, de igual forma se complicara la solucion, lo cual podria ocasionar

que se confunda el tipo de problema que se intenta corregir.

Hipotéticamente se deberia corregir inicialmente cualquier clase de
problema existente en la maquina, y luego solventar los problemas de pérdida
mecanica. A menudo lo anterior es técnicamente imposible, y se necesitarian
extraordinarios niveles de precision, en tal caso debe corregirse inicialmente la

pérdida mecanica.

2.4.4.2 Clases de pérdida mecanica

La pérdida mecanica puede deberse a tres fuentes, estructura fatigada,
un mal anclaje y desgastes, cada una de las cuales da origen a una de las
siguientes clases de pérdida mecanica: pérdida mecanica estructural, anclaje
en mal estado y desgastes (aunque también se incluye tolerancias

inadecuadas).

2.4.4.21 Estructural

La pérdida mecanica estructural pertenece al tipo de pérdidas no
rotativas, debido a que ocurre entre partes estacionarias de la maquina. Esta
clase de soltura es causada por debilidad o fatiga de la estructura o base que

soporta la maquina o del anclaje.
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También puede ocurrir por deterioro de la base de concreto, aflojamiento

de los pernos de anclaje y por distorsion en la base.

Al no tener suficiente rigidez de fijacidn, los apoyos de la maquina y cada
parte tendran una respuesta tan diferente que existiran movimientos relativos
entre estos. La evidencia de esta sera una gran diferencia de fase (entre 90° y
180°) en las lecturas realizadas en pernos de anclaje, patas de la maquina,

base metalica y de concreto.
El espectro de frecuencias que se obtiene tendra una alta vibracion
dominante a 1X y puede llegar a confundirse con desbalance o

desalineamiento.

Figura 37. Elementos que permiten pérdida mecanica estructural
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24.4.2.2 Anclaje en mal estado

También perteneciente al tipo de pérdidas no rotativas, el anclaje en mal
estado es una clase de pérdida mecanica generalmente causado por
aflojamiento en los tornillos de fijacion de las bases de la maquina, grietas en
sus partes o en el pedestal y/o base sobre el cual se apoyan los tornillos del

anclaje.
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Figura 38. Espectro tipico de problemas por anclaje en mal estado
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Generalmente, el espectro de frecuencias tendra picos de vibracion a 1X,
2X y 3X, con un pico a 0.5X en los casos mas severos. La fase puede ser
usada para verificar esta pérdida mecanica, y se encontrara una diferencia de

180° entre el apoyo y la base.
2.4.4.2.3 Tolerancias inadecuadas o desgastes

Esta tercera clase de pérdida mecanica, pertenece al tipo de pérdidas
rotativas, las cuales son causadas por una excesiva distancia entre los
elementos rotativos y estacionarios de Ila maquina, por ejemplo, los

rodamientos.

Esta pérdida mecanica puede ocurrir debido a un desgaste en los apoyos
generado por mal montaje o fijacién, o sencillamente debido a tolerancias
inadecuadas. Se produce en el espectro de frecuencias un gran numero de
vibraciones armoénicas que pueden extenderse desde 2X, 3X, hasta 10X o mas
si la holgura es excesiva, debido a la respuesta no lineal del sistema de fuerzas
dinamicas del rotor. La holgura excesiva puede provocar ademas que aparezca
en el espectro vibracién a 0.5X e inclusive '/3X, producido por fricciones o
impactos severos, los cuales a su vez provocan truncado en la onda de

vibracién y un piso espectral levantado.
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Las lecturas de fase tienden a ser inestables y cambian de medida
cuando el rotor varia su posicion relativa al eje.

Figura 39. Espectro tipico de pérdida mecanica por holguras excesivas
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2.4.5 Diagnéstico de problemas por fuerzas hidraulicas

Los problemas de vibracion ocasionados por fuerzas hidraulicas son
problemas practicamente exclusivos de las bombas.

En la industria se utilizan muchos tipos de bombas, y éstas poseen una
amplia gama de ondas de vibracion y en consecuencia diferentes espectros de
frecuencias. Cuando se realiza un monitoreo de las condiciones de operacion
en bombas, es importante que las condiciones de medida se repitan entre las
diferentes medidas para asegurar la fiabilidad de los datos de vibracién
tomados. Hay que tener en cuenta que las presiones de succion y de descarga,

y especialmente la induccién de aire y la cavitacion afectaran al patron de
vibracién notablemente.

Los problemas que aca trataremos se refieren a los problemas que
comunmente se presentan en las bombas de tipo centrifugas, aunque hay que

hacer notar que en otras clases de bombas pueden aparecer problemas
similares pero las condiciones pueden variar.
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Los principales problemas por fuerzas hidraulicas que se encuentran en

las bombas centrifugas son: paso de alabes, flujo turbulento y cavitacion.

2.4.5.1 Paso de alabes

Las bombas centrifugas tendran un pico caracteristico en el espectro
denominado frecuencia del paso de los alabes del impulsor o rotor de la bomba.
La frecuencia del paso de alabes (abreviado como BPF, del inglés Band Pass
Frequency) es igual al numero de alabes multiplicado por la velocidad de giro
de la bomba (BPF = No. de alabes * RPM).

Figura 40. Espectro tipico de la frecuencia de paso de los alabes
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Esta vibracion en las bombas es comun y su presencia en si no es un
problema. Sin embargo, cuando su amplitud aumenta considerablemente (y la
de sus armoénicos), significa que existe un problema interno ocasionado por

alguna o algunas de las siguientes condiciones:

= Espacio no uniforme entre rotor y difusor estacionario a lo largo de la
circunferencia, ocasionado por desgaste no uniforme en los alabes o si el
rotor esta exceéntrico con respecto a sus apoyos.

= Erosion en los alabes y fallas en la soldadura o medio que soporta o une los

alabes al rotor.

72



= También puede ocasionar el aumento de la vibracion a la frecuencia de paso

de alabes las obstrucciones al flujo y curvas abruptas en tuberias.

Ante una situacion de este tipo, deberia desarmarse y examinar

cuidadosamente la bomba para eliminar estos problemas.

2.4.5.2 Flujo turbulento

El problema de vibracion en las bombas a causa de un flujo turbulento se
debe a variaciones en la presion del fluido trasegado por la bomba. Produce

vibracion aleatoria de baja frecuencia en un rango entre 50 y 2000 CPM.

Figura 41. Espectro tipico de problemas por flujo turbulento en bombas
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Sin embargo, si la turbulencia llegara a ser excesiva puede aparecer en

el espectro vibracion aleatoria de banda ancha en alta frecuencia.

2.4.5.3 Cavitacion

La cavitacion normalmente crea vibracion aleatoria de alta frecuencia, a

veces sobrepuesta en armonicas de BPF. A menudo se observa como una

especie de monticulo en el espectro.
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La cavitacion normalmente indica insuficiente presion de succion, poca
alimentacion o baja presion de entrada. La bomba emitira un ruido como si

existiera arena o grava en su interior.

La cavitacion puede llegar a ser destructiva en el interior de la bomba si
no se corrige, ya que puede erosionar los alabes. Puede ocurrir durante alguna
inspeccidén y desaparecer a la siguiente, por ejemplo, debido a cambios en la

apertura de la valvula de succion.

Figura 42. Espectro tipico de cavitacion en bomba centrifuga
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Los problemas de cavitacion y turbulencia obedecen casi siempre a una
inadecuada seleccion o aplicacion para un proceso determinado, o por no
atender normas de instalacién del fabricante, en especial el diametro forma y

longitud de la tuberia.
2.4.6 Diagnéstico de rotores excéntricos y ejes torcidos
Como resultado de un montaje inadecuado o consecuencia de fallas en

la maquina, se pueden producir problemas de rotores excéntricos y ejes

torcidos en ella. Estos problemas seran tratados por separado a continuacion.
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2.4.6.1 Caracteristicas del rotor excéntrico

Un rotor excéntrico es aquel en el cual el eje de giro no coincide con el
centro geométrico del cuerpo en rotacion, tales como poleas, engranajes,
rodamientos, rotores de motores eléctricos, etc. El resultado sera que uno de
los lados del rotor tenga mas peso que el otro y causara que el eje tome una
orbita irregular al rotar. Esta inestabilidad que se produce sera la causa de una

vibracion inminente.

Algunas veces, al intentar balancear se puede contrarrestar parte de la
vibracién que se produce por el efecto de la excentricidad, pero el movimiento
orbital se mantendra irregular, pudiendo ademas aumentarse la vibracién en
otras direcciones. En otros casos, no es viable corregir excentricidad mediante
balanceo. Esto es especialmente cierto en partes excéntricas que interactuan
directamente con otras partes rotativas, por ejemplo, poleas, engranajes y
rodamientos, en los cuales a pesar de que se logre un grado de balanceo
bastante alto, se presentaran reacciones con las otras partes siendo muy
fuertes en la direccion de la excentricidad, en el instante en que las partes estan

en contacto (ver figura 43, incisos a, b y c).

Hoy en dia, cuando se encuentran maquinas con mas y mas altas
velocidades de rotacion, se hace muy importante que la excentricidad sea

minimizada o de ser posible eliminada.
Figura 43. Excentricidades mas comunes y espectro tipico de frecuencias
LW
CEes
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a) Polea excéntrica b) Engranaje excéntrico
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Figura 43 (continuacién). Excentricidades mas comunes y espectro tipico

de frecuencias
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Caracteristicas

Al igual que en el desbalance, el espectro de frecuencias de un problema de
excentricidad tendra vibracidon dominante con frecuencia 1X del componente
excéntrico, particularmente cuando la vibracion es tomada en direccion de la
linea de centros entre los dos rotores, como en la figura 43 inciso d, donde
se muestra un espectro clasico.

Las lecturas comparativas de fase horizontal y vertical tomadas en un mismo
apoyo o rodamiento, mostraran una diferencia de 0° o 180°.

En el caso de que la excentricidad ocurra en poleas, la vibracidn mas alta
ocurrira en la direccion de la tension de la faja y la frecuencia dominante de
la vibracion sera 1X de la polea excéntrica.

En bombas centrifugas, al encontrarse excéntrico el rotor o impulsor,
ademas de causar problemas por fuerzas hidraulicas discutidas en el inciso
anterior, a menudo puede resultar una distribucion desigual de fuerzas
hidraulicas a través de los alabes del impulsor y los alabes estacionarios del

difusor.

76



2.4.6.2 Caracteristicas de un eje torcido

Un eje torcido puede generar excesiva vibracion en la maquina,
dependiendo de qué tan torcido y en qué lugar se encuentre la falla. Al igual
qgue con rotores excéntricos, el efecto puede ser reducido mediante balanceo

pero no eliminado, y a menudo no son satisfactorios los resultados.

Algunas veces se pueden obtener resultados exitosos corrigiendo las
torceduras en los ejes, mediante técnicas de tratamientos térmicos. En estos
casos, se debe tener mucho cuidado de no inducir o dejar en el eje esfuerzos

residuales, los cuales mas adelante haran que éste se fatigue.

Figura 44. Eje torcido. Espectro tipico y esquema con lecturas de fase
%

Caracteristicas

En la figura 44 se observa un espectro tipico y esquema de problemas de

vibracién por eje torcido, de donde se desprenden las siguientes caracteristicas.

= Alta vibracién axial generada como consecuencia del movimiento en vaivén
inducido por el eje torcido. La vibracion dominante normalmente ocurre a
1X, particularmente si la torcedura se encuentra cerca al centro del eje,

acompafada de una vibracion a 2X.
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= El pico a 2X puede crecer, particularmente cuando la torcedura es cercana
al acople, pero raramente tendra mas amplitud que la componente de la
vibracion a 1X.

» Las lecturas de fase axial entre los dos apoyos o rodamientos del eje torcido
tendran una diferencia de 180°.

» Las amplitudes de las vibraciones a 1X y 2X normalmente seran estables,
salvo en aquellos casos en los cuales la frecuencia de la vibracion 2X
coincide con el doble de la frecuencia de linea (7200 cpm).

= Cuando la torcedura se encuentra muy cercana o dentro del alojamiento del
rodamiento, ocurrira una diferencia de fase de 180° entre el punto superior y
el inferior del mismo rodamiento, y entre ambos lados del rodamiento, similar
a lo que ocurre cuando hay desalineamiento en rodamientos.

» Cuando existe demasiada excentricidad en el rotor a causa de la torcedura,
la vibracién puede parecerse a un desbalance.

= Cuando la torcedura provoca excentricidad cercano al acople o en el mismo

acople, la vibracion provocada puede parecerse a un desalineamiento.

2.4.7 Diagnéstico de rodamientos en mal estado

La evaluacidon del estado de los rodamientos y el analisis objetivo del
dafio en los elementos rodantes han recibido un énfasis notorio, en especial en
los ultimos afios. Las razones de ello radican en que los rodamientos son las
partes de las maquinas reemplazadas con mayor frecuencia, muchas veces en
forma prematura para evitar que fallen, con el consiguiente desperdicio de
tiempo, produccion y dinero, y que estan sometidos a demandas y desgaste
extremos. Por otra parte, si un rodamiento llegara a fallar, acarrea ademas
dafios graves en las maquinas y, consecuentemente, en todo el proceso de

produccion.
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Se han hecho numerosos estudios para poder establecer la vida util de
un rodamiento, sin embargo, solamente alrededor de un 10% a 20% de éstos
alcanzan un tiempo en servicio igual a la vida util para la que fueron disefiados,
todo esto debido a una serie de factores que influyen tales como inadecuada
lubricacion, uso de lubricantes equivocados, contaminacion del lubricante con
sucio o particulas extrafias, almacenamiento inadecuado, exposicion a

humedad, uso en aplicaciones incorrectas, mala instalacién, etc.

Ademas, otra de las causas que contribuye enormemente para que los
rodamientos y sus elementos rodantes presenten fallas prematuras y no
alcancen un tiempo en servicio igual a la vida util de disefio, es la excesiva
vibracién y las altas cargas dinamicas que se transmiten del rotor a la carcasa

de la maquina por medio de los rodamientos.

2.4.7.1 Requerimientos de diagnéstico

Cuando se realizan analisis de vibraciones para detectar o diagnosticar
problemas en rodamientos, es sumamente importante recordar de los

siguientes requerimientos:

» Usar unidades de velocidad para todas las medidas del diagndstico.

= Tomar medidas de vibracion global y espectros de frecuencias en el
rodamiento o su estructura de soporte.

= Identificar el rodamiento por medio de su fabricante y numero.

» Buscar los multiplicadores de frecuencias de falla de tablas establecidos
para estos propdésitos.

= Determinar si en el espectro aparecen las frecuencias de falla, para ello
debe encontrarse el producto de cada uno de los multiplicadores de

frecuencia encontradas en la tabla por la velocidad de operacion.
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Figura 45. Nomenclatura basica de rodamientos
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Cuando no es posible contar con la mencionada tabla que da los
multiplicadores de frecuencias de falla de un rodamiento, pueden emplearse las

siguientes formulas:

FEpl = " (1+ 9 cos a
2 D

Donde:
FFPlI = Multiplicador de frecuencia de falla en la pista interna
FFPE = Multiplicador de frecuencia de falla en la pista externa
FFJ = Multiplicador de frecuencia de falla en la jaula
FFR = Multiplicador de frecuencia de falla en el elemento rodante
d = Diametro del elemento rodante
D = Diametro primitivo
= Numero de elementos rodantes o bolas
a = Angulo de contacto
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Los elementos rodantes pueden ser rodillos o bolas. Ademas es
importante resaltar que en ciertas ocasiones, en el espectro puede aparecer
vibracion con frecuencia igual a dos veces la frecuencia de falla del elemento

rodante.
2.4.7.2 Las cuatro etapas de una falla

De los exhaustivos estudios que se han realizado, se ha encontrado que
los rodamientos normalmente siguen el mismo patrén de deterioro que los lleva
a fallar. Algunos han agrupado esas caracteristicas de deterioro en cuatro

etapas, las cuales se discutiran a continuacion.
Etapa 1

La mas temprana sefial de problemas en rodamientos aparece en el
rango de frecuencias ultrasonicas, es decir, frecuencias entre 250,000 y
300,000 Hz. Posteriormente, a medida que el desgaste aumenta cae a un
rango entre 20,000 a 60,000 Hz. Estas son frecuencias evaluadas mediante la
energia que generan los impulsos de choque. Tomando espectros con
resolucion de alta frecuencia, se puede confirmar si el rodamiento se encuentra

en la etapa 1 (ver figura 46).

Figura 46. Etapa 1 de falla en los rodamientos
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La técnica de evaluar las frecuencias mediante la energia que generan
los impulsos de choque, se basa en que el elemento vibrante del sensor posee
una frecuencia resonante muy alta, la cual es excitada cuando se miden
frecuencias en ese rango. Es decir que se utiliza el sensor en su modo
resonante, que permite obtener un valor global en ese rango de frecuencias.
Aunque el concepto es el mismo, cada fabricante utiliza un nombre diferente
para esta medicion. En el caso del presente trabajo, se utilizara la designacién
Unidad de Condicién de Rodamiento, la cual se abrevia como BCU (por sus

siglas en inglés Bearing Condition Unit).
Etapa 2

Los pequefos defectos de los rodamientos empiezan a excitar las
frecuencias naturales de los componentes del rodamiento, lo cual ocurre
predominantemente en un rango entre 30,000 y 120,000 cpm. Tales
frecuencias naturales pueden también ser resonancias de los soportes del
rodamiento, y apareceran frecuencias laterales antes y después del pico de la

frecuencia natural al final de la etapa 2.

Figura 46. Etapa 2 de falla en los rodamientos.
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Etapa 2

La excitacion de las frecuencias naturales ocurre al impactar un

elemento, similar a lo que ocurre cuando se golpea una campana.
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El mismo efecto de la campana se da entre los elementos que componen
el rodamiento (vibrar a su frecuencia natural), cuando ocurre una falla, como
una picadura, grieta, fractura, etc., que impide la rodadura normal y en cambio
sucede algun nivel de impacto, ocasionando el incremento del nivel de los

impulsos de choque.

Etapa 3

Aparecen las frecuencias de falla del rodamiento y sus armonicos.
Recordemos que las frecuencias de falla se pueden obtener mediante calculo
utilizando las ecuaciones dadas en el inciso anterior, o bien mediante su

busqueda en tablas.

A mayor desgaste, mas frecuencias arménicas apareceran, y el nimero
de bandas laterales aumentara tanto alrededor de las frecuencias de falla como
de las frecuencias naturales de los componentes. Continta elevandose el nivel
de los impulsos de choque y el desgaste que se ha producido podra ser visible
y se extiende a toda la superficie de rodadura, particularmente cuando los
armonicos de las frecuencias de falla estan acompanados de muchas bandas
laterales bien definidas.

Figura 48. Etapa 3 de falla en los rodamientos
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En este punto se recomienda enérgicamente reemplazar el rodamiento.
La figura 48 nos muestra el progreso de falla en la pista externa del rodamiento,
con el posterior aparecimiento de falla en la pista interna. Las fallas en los
rodamientos pueden empezar en la pista externa, pista interna, elementos
rodantes o jaula. Se debe prestar mucha atencion al analizar el espectro de
frecuencias, porque muy probablemente apareceran picos en el espectro

provenientes de fallas en dos 0 mas componentes, los cuales pueden confundir.
Etapa 4

Hacia el final, la amplitud con frecuencia 1X es también afectada, crece
su amplitud y normalmente hace crecer muchos armonicos de la frecuencia de
rotacion. Se empiezan a transformar, las frecuencias de las vibraciones tipicas

de falla, en vibracion aleatoria de banda ancha con piso espectral levantado.

Adicionalmente, las amplitudes tanto del piso espectral, como de los
impulsos de choque pueden disminuir, pero justo antes de presentarse la falla,

estas amplitudes normalmente creceran hasta amplitudes excesivas.

Figura 49. Etapa 4 de falla en los rodamientos
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La pérdida o cambio de las frecuencias de fallo obedece a que el
desgaste irregular en el rodamiento hace que su geometria cambie y distorsione

los valores de frecuencia de falla que antes estaban bien definidos.

El proceso en el cual falla un rodamiento esta por lo tanto, bien definido y

se puede resumir como sigue:

1. Aparece una picadura, grieta, fisura, etc., de tamafo microscopico.

2. La picadura se extiende a las bolas o rodillos, y a la pista exterior o
interior que depende de en cual de los dos se pudo originar la picadura.

3. El dafno se extiende y evidentemente empeora, dando lugar a un
aumento en la temperatura.

4. La jaula se rompe, provocando que los rodillos o bolas se deslicen y que

el cojinete se atasque.

Las figuras 46 a 49 son como un patron que puede ayudar para
determinar la etapa en la que se encuentra un rodamiento. Ademas, se puede
hacer uso de la unidad BCU para llevar una tendencia, tal como se explicé en el

inciso 1.3.2 del capitulo anterior.

2.4.8 Diagnéstico de problemas en fajas y poleas

Hay una gran variedad de maquinas que transmiten potencia y/o
movimiento rotativo a otra maquina, mediante el sistema de poleas y fajas. Si el
montaje de este sistema se realiza apropiadamente, las maquinas deberian
tener un nivel bajo de vibracion, puesto que si no existe desalineamiento de
poleas y excentricidades, las fajas por si solas no seran generadoras de
vibracién, mas bien, las fajas simplemente reaccionan a otros problemas tales

como desbalance, desalineamiento, pérdida mecanica, etc.
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Cuando alguno de esos problemas esta presente, es probable que las
fajas sirvan como medio de transmision de vibracion de la maquina motriz a la
maquina conducida y viceversa. A continuaciéon se discutira acerca de los

problemas tipicos que pueden ser detectados por analisis de vibraciones.

2.4.8.1 Desalineamiento de poleas y fajas

Probablemente, una de las causas mas comunes y que produce
vibracion en las fajas es el desalineamiento entre las poleas motriz y conducida.
Es sorprendente ver como mucha vibracién puede ser reducida mediante un
sencillo alineamiento entre poleas. Las caracteristicas visibles que permiten

diagnosticar esta situacién son:

= Se produce alta vibracion axial a 1X predominantemente en direccion axial.

= La relacion entre las amplitudes de las poleas conductora y conducida
depende de donde se tomen las lecturas de vibracion como también de la
proporcion entre masas y rigidez del anclaje.

* A menudo con poleas desalineadas, la vibracion axial dominante en la
maquina motriz sera a una frecuencia igual a la velocidad de la maquina
conducida mientras que en la maquina conducida, la vibracion axial

dominante sera con frecuencia igual a la velocidad de la maquina motriz.

Figura 50. Tipos de desalineamiento en poleas y espectro de frecuencias

tipico
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La figura 50 muestra las formas de desalineamiento entre poleas que se

pueden encontrar, al igual que el espectro tipico que se genera.

2.4.8.2 Poleas excéntricas

Poleas excéntricas son uno de los grandes contribuyentes para que
exista alta vibracion en las maquinas con transmisién de potencia con poleas y
fajas. Este caso puede definirse como un caso especial de los problemas de
excentricidad tratados con anterioridad. Las caracteristicas que permiten su

deteccion son:

= Alta vibracion o vibracién dominante a 1X de la polea excéntrica.

= La vibracion con mayor amplitud normalmente ocurrira en la direccion de la
tension de la faja y sera evidente en ambas poleas (ver figura 43 inciso a).

» Las lecturas de fase mostraran una diferencia de 0° o 180° entre las
direcciones vertical y horizontal del mismo rodamiento.

= La excentricidad hasta cierto punto actua como un elemento desbalanceado.
Por tal razén puede realizarse un balanceo a la polea excéntrica, pero el
efecto de la excentricidad no desaparecera por completo y seguira

induciendo vibracion y esfuerzos que fatigaran a las fajas.

2.4.8.3 Resonancia en fajas y fajas agrietadas

Justamente, como todo en la naturaleza, las fajas tienen una frecuencia
natural, la cual depende de la tension, masa y cuanta deflexion es inducida en
la faja durante la operacion, al igual que la presencia de grietas. La frecuencia
natural de una faja puede ser determinada simplemente jalando la faja y
soltandola para que vibre a su frecuencia natural, tal como se indico al inicio del

capitulo 1 con el sistema masa resorte.
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Figura 51. Faja en resonancia y espectro de frecuencias tipico
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El fendbmeno de resonancia en fajas ocurre cuando la frecuencia natural
de la faja se acerca o coincide con la frecuencia de rotacion de alguna de las

dos poleas. Laresonancia en fajas desplegara las siguientes caracteristicas:

» Laamplitud y fase de la vibracion seran inestables.

= En el espectro se puede observar un pico dominante a 1X, pero este pico
estara sesgado en direccion de la frecuencia natural de la faja.

= La resonancia no es inducida solamente por las poleas, también puede ser
inducida por la velocidad de giro de la misma faja.

» La frecuencia natural de las fajas puede ser cambiada mediante la alteracion
de la tension en la faja, longitud de la faja, agregando una tercera polea
tensora o modificando la distancia entre centros de las poleas.

= Si el problema es derivado de grietas en la faja, en el espectro de
frecuencias aparecera arménicos de la velocidad de giro de la faja, siendo el

dominante, el componente 2X de la velocidad de la faja.
2.4.9 Frecuencias naturales y resonancia
La resonancia ocurre cuando una frecuencia natural es excitada por una
frecuencia de vibracion forzada. Por ejemplo, una turbina cuya velocidad de

operacion es 3,600 rpm y que su rotor se encuentre ligeramente

desbalanceado, generara una vibracion forzada con frecuencia 3,600 cpm.
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Esta turbina cuenta con un apoyo flexible que tiene una frecuencia
horizontal natural a 3,000 com. Durante el arranque o durante el paro de dicha
turbina, cuando la velocidad de giro sea 3,000 rpm esta generara vibracién con
frecuencia 3,000 cpm a causa siempre del ligero desbalance, y es seguro que el
apoyo flexible vibrard excesivamente. Esta es una situacion de resonancia,

aunque claro estd, ocurre brevemente.

Pero ¢qué ocurriria si la frecuencia natural de ese apoyo fuese 3,600
cpm?, o ¢sila velocidad de operacion fuese 3,000 rpm? Se tendria un caso en
el que coinciden la frecuencia natural y la frecuencia de giro, por lo tanto, la
resonancia sera continua y una falla puede ocurrir en cualquier momento debido

a que el apoyo se fatigara.

2.4.9.1 Definicion e identificacion de frecuencia natural

El tema de la frecuencia natural fue abordado en el capitulo 1, sin

embargo, sera tratado nuevamente.

La frecuencia natural se puede definir como la frecuencia de oscilacion
libre de un sistema. En otras palabras, cuando una campana esta estatica y es
impactada por otro objeto, la campana vibrara a una serie de frecuencias que
conocemos como frecuencia natural, y que a la larga es lo que produce el

sonido en la campana.

Cada objeto, como las partes de una maquina, tiene varias frecuencias
naturales, y cada una de esas frecuencias, tiene una forma de correspondencia
fisica. Para identificar la frecuencia natural de un objeto existen varios

métodos, desde analiticos hasta practicos.

89



En una maquina, es usual tratar de identificar la frecuencia natural a

través de alguno de los siguientes ensayos:

a. Colocar un sensor de aceleracion en la parte de la maquina que se desea
identificar la frecuencia natural. Seguidamente se le da un impacto con un
martillo u otro objeto, en direccidon paralela a la posicion del acelerometro.
Este impacto provocara que la maquina vibre brevemente a su frecuencia
natural. Mediante el equipo analizador de vibraciones se puede tomar un
espectro en el momento en que ocurre la vibracién breve, y la frecuencia

natural se identifica por el pico dominante que se forma en el espectro.

b. Durante el arranque o parada de la maquina. Basta con colocar un sensor
de vibracion y tomar un espectro de frecuencias. En el momento en que
ocurre un repunte en la vibracion 1X, excitada por una vibracion forzada

(como un ligero desbalance) se determina que existe una frecuencia natural.
2.4.9.2 Resonancia

Nuevamente, la resonancia es una condicion que ocurre cuando una

fuerza es aplicada a un objeto con una frecuencia particular, generando

vibracién cuya frecuencia esta cercana o es igual a la frecuencia natural del
objeto que resonara.

2.49.21 Caracteristicas
El resultado de una condicion de resonancia es un dramatico aumento en

la amplitud de la vibracion a la frecuencia resonante, que va desde 10 o hasta

30 veces, y que puede causar una falla prematura y a lo mejor, catastrofica.
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La fuerza aplicada puede tener varias fuentes. Como hemos visto a lo
largo de éste capitulo, el desbalance crea una fuerza a 1X, desalineamiento
crea fuerzas a 1X, 2X y 3X, y muchos otros problemas como excentricidad, eje
torcido crean problemas a 1X, etc. Si la frecuencia de algunos de esas fuerzas
es igual a la frecuencia natural de la maquina, y estan en direcciones iguales,
una condicidn de resonancia sera creada. El resultado sera un incremento en
la amplitud de la vibracion que normalmente no generaria por si solo el
problema existente en la maquina. Obviamente, el espectro de frecuencias
mostrara un pico extremadamente dominante a la frecuencia en que esta

ocurriendo la resonancia.

Figura 52. Formas que adopta el eje bajo el efecto de resonancia a

diferentes frecuencias naturales

MODO 1 MODO 2
942 CPM 3770 CPM
157 Hz 628 Hz

LaFASE presenta
cambios muy
rapidos através

MODO 3 del NODQ.
8484 CPM
1414 Hz

La forma como se veria un eje apoyado en sus extremos por
rodamientos, que se encuentra en resonancia a la primera, segunda y tercera

frecuencias naturales, se muestra en la figura 52.
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La solucion a problemas de resonancia a menudo requiere realizar
cambios en la maquina para modificar la frecuencia natural, o cuando esto es

muy dificil puede hacerse un cambio en la velocidad de operacion.

Hay que aclarar que todos los problemas discutidos en este capitulo, asi
como las formas de identificar problemas para el diagnéstico de la maquina, no
deben ser tomados como un recetario para diagndéstico de problemas, mas bien
debe ser tomado como una guia de orientacion que facilita la identificacion de

los problemas existentes en la maquina.
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3. LAS MAQUINAS EN ESTUDIO

Con el proposito de realizar un estudio de analisis de vibraciones
completo, en el que se pudiera ilustrar de mejor manera la facilidad y forma de
identificacién de problemas en las maquinas, la busqueda de soluciones y el
comportamiento de la maquina posterior a la correccion, pero sobre todo, para
demostrar la utilidad de los analisis de vibraciones en el diagnéstico de
maquinas y en el mismo mantenimiento predictivo, se eligi6 dos grupos de

maquinas.

El primero de éstos, corresponde al conjunto de bombas centrifugas,
utilizadas en el sistema de enfriamiento de los motores de combustién interna,

empleados para generacion de energia eléctrica en una planta generadora.
El segundo grupo corresponde a los ventiladores utilizados en los tiros
mecanicos (forzados e inducidos) de las calderas generadoras de vapor en un

ingenio.

Estos dos grupos de maquinas fueron la base para desarrollar el analisis

de vibraciones que se describira en los capitulos 4 y 5.
3.1 Las bombas centrifugas y el sistema de enfriamiento
Como se mencion6 anteriormente, este grupo de bombas centrifugas

(catorce en total), son empleadas en el sistema de enfriamiento de los motores

de combustién interna (siete motores, dos bombas para cada motor).
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La funcion principal que desempefian las bombas en el sistema de
enfriamiento es la de mantener en circulacion agua para la refrigeracion de los

motores. Este proceso se explica con mas detalle a continuacién.

3.1.1 Descripcion del sistema de enfriamiento de los motores de

combustioén interna de una planta de generaciéon

El motor de combustién interna, que es empleado para mover un
generador eléctrico y, en consecuencia, generar energia eléctrica, obtiene la
potencia necesaria de la combustion de una mezcla de aire y combustible,
dentro de los cilindros. Pero durante el proceso de combustion es liberada una

considerable cantidad de calor.

Este calor se transmite a cada una de las piezas del motor, y si no existe
un sistema para evacuar el calor, se producira un crecimiento térmico excesivo
en las piezas, provocando friccion entre partes moviles y estaticas del motor, y
una inminente falla en éste. Por lo tanto es necesario un sistema de

enfriamiento.

El motor es enfriado por un sistema cerrado de agua, dividido en un
circuito de alta temperatura o circuito HT (del inglés High Temperature) y un

circuito de baja temperatura o circuito LT (del inglés Low Temperature).

El agua que circula a través de los dos circuitos (HT y LT), absorbe ese
calor y de esta manera se logra mantener la temperatura de operaciéon del
motor dentro de un rango de operacién definido. El agua de ambos circuitos, a
su vez, es enfriada en un sistema de radiadores (intercambiadores de calor)

mediante la induccion de aire.
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3.1.1.1 El circuito HT

El circuito HT o de alta temperatura, tiene como funcion principal enfriar

los cilindros (bloque del motor), las culatas y los turbocargadores.

Una bomba centrifuga se encarga de hacer circular agua a través del
circuito HT. El agua fluye desde la bomba centrifuga hacia el ducto distribuidor
y de alli se distribuye a cada uno de los cilindros del motor, constituyéndose
como una especie de chaqueta de agua, continua su recorrido pasando a través
de piezas de conexion hacia las culatas para enfriar las culatas, las valvulas de
admision y escape y sus respectivos asientos, finalmente fluye por el mismo
impulso de la bomba centrifuga, que en adelante se identificara como bomba

centrifuga HT, hacia el tubo colector de agua y de alli a los radiadores.

Paralelamente al flujo hacia los cilindros, del ducto distribuidor parte del
agua fluye a los turbocargadores. Luego de enfriar a los turbocargadores, el

flujo de agua llega al tubo colector con el agua proveniente de las culatas.

En todo este proceso es la bomba centrifuga la que mantiene un flujo de

agua constante y de esta manera enfria las partes del motor mencionadas.

3.1.1.2 Elcircuito LT

El circuito LT o de baja temperatura, es empleado para enfriar el aire que
fluye de los turbocargadores hacia los cilindros del motor, y para enfriar el
aceite que lubrica sus piezas. En este circuito, el agua fluye impulsada por una
bomba centrifuga, similar a la bomba empleada en el circuito alta temperatura, y

que identificaremos en adelante como bomba centrifuga LT.
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El flujo del agua, a su salida de la bomba LT, se dirige hacia el enfriador
de aire (enfria el aire proveniente de los turbocargadores que se dirige hacia los
cilindros del motor), y luego se dirige al radiador de aceite, donde ayuda a
disminuir la temperatura del lubricante. Luego de su paso por el radiador de
aceite, el flujo de agua impulsada aun por la bomba centrifuga LT, fluye hacia
los radiadores de agua.

3.1.2 Las bombas centrifugas

Son maquinas de velocidad relativamente elevada y generalmente van
acopladas directamente a la maquina motriz, que puede ser una turbina de
vapor o un motor eléctrico. Las bombas que fueron seleccionadas para el
estudio de analisis de vibraciones, estan acopladas cada una a un motor

eléctrico.

Estas maquinas estan fundamentalmente destinadas a comunicar
presion y velocidad a los fluidos, en otras palabras, las bombas centrifugas,
como todas las bombas, son maquinas empleadas para el trasiego de liquidos.

3.1.2.1 Descripcion

Las bombas centrifugas comunmente estan constituidas por un rodete

impulsor que gira dentro de una carcasa o envolvente (ver figura 53).
Dicha envolvente tiene la forma de espiral, lo cual permite que el fluido

sea lanzado de la periferia del rodete impulsor con pérdidas reducidas y ligera

turbulencia hacia la carcasa envolvente.
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Figura 53. Bomba centrifuga en espiral
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A las bombas centrifugas se les puede clasificar como maquinas de flujo
continuo, debido a que carecen de valvulas y dispositivos de control, lo que

permite una entrada y descarga continua de fluido.

En una bomba centrifuga, el fluido es forzado por la presion atmosférica
u otra presion hacia el interior de la bomba. Este fluido entra en el rodete
impulsor por su centro (alrededor del eje como se ve en las figuras 53 y 54),
fluye radialmente hacia afuera y abandona la periferia del impulsor a una
velocidad que es la resultante de la velocidad periférica del alabe del rodete

impulsor.

Figura 54. Bomba centrifuga de una entrada, con difusor
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Luego, la velocidad del fluido va decreciendo gradualmente, y la energia
de movimiento se transforma en energia de presion por medio del grupo de
alabes estacionarios que conforman el difusor y que rodean la periferia del
rodete impulsor (ver figura 54), o a través de la carcasa o envolvente (cuando
no existe difusor, ver figura 53). El liquido que se bombea queda a presién y

sale de la bomba venciendo la resistencia que encuentra a su paso.

3.1.2.2 Nomenclatura y disefio mecanico

Los dos elementos esenciales de una bomba centrifuga son:

1. El elemento rotatorio, que consiste de un eje y el rodete impulsor.
2. El elemento estacionario, que consiste de la carcasa con o sin difusor, los

prensaestopas y los cojinetes.

Otras piezas como los sellos mecanicos y camisas del eje se agregan
por lo general para mejorar la operacién y hacer mas econdmicas las bombas.
La nomenclatura sugerida para las piezas o componentes de una bomba

centrifuga se muestran en la figura 55.

Figura 55. Partes de una bomba centrifuga con difusor
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Diseiio mecanico

Esta seccion se incluye con el proposito de indicar los tipos

fundamentales de bombas centrifugas que se pueden encontrar en operacion.

La primera clasificacion radica en si las bombas centrifugas emplean o
no un difusor. Las bombas que tienen paletas difusoras o difusor se denominan
bombas de difusor, en tanto que si carecen de difusor se llaman bombas de
voluta, debido a que la carcasa generalmente tiene la forma de una espiral o

voluta.

Las bombas centrifugas se dividen en otras categorias, de las cuales
varias estan relacionadas con el rodete impulsor. En primer lugar, los
impulsores se clasifican de acuerdo a la direccién principal del flujo con
respecto al eje de rotacion. Las bombas centrifugas pueden tener: impulsores
de flujo radial, impulsores de flujo axial, e impulsores de flujo mixto, que

combinan los principios de los flujos radial y axial.

Los impulsores se clasifican, ademas, de acuerdo con la disposicion del
flujo en: de succidén sencilla, con una sola entrada en un lado; y de succién
doble, en que el agua fluye en forma simétrica hacia el impulsor por ambos
lados.

Si la bomba es del tipo en la cual la carga o elevacion se desarrolla con
un impulsor sencillo, la bomba se llama de una etapa; cuando se emplean dos
0 mas impulsores que funcionan en serie, la bomba se llama de etapas
multiples. El disefio mecanico de la carcasa afnade otra clasificacion, dividida

en sentido axial o dividida en sentido radial.
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El eje de rotacion determina si la bomba es de eje horizontal, vertical o,
algunas veces, inclinado. Por lo mismo, se les llama bombas horizontales o

verticales.

Las bombas centrifugas que se emplean en el sistema de enfriamiento
donde se efectué el estudio de vibraciones, son bombas centrifugas de

difusor, una etapa, flujo radial con succion sencilla y eje horizontal.

3.1.2.3 Influencia de la vibracion en componentes de la bomba

La vida util de las partes que componen una bomba centrifuga, y en
general de cualquier maquina, estan ligadas a muchos factores y entre éstos se
encuentra la vibracion excesiva. La vibracion mecanica existira siempre en
todas las maquinas, producida por diversos factores, tal como se indicé en el
capitulo 1y 2, pero cuando el nivel de la vibracion se eleva, debido a uno o mas

de esos factores, causara el deterioro prematura de algunas partes.

En una bomba centrifuga, como la de nuestro estudio, los factores que
pueden provocar vibracion excesiva son: desbalance del impulsor,
desalineamiento en el acople de la bomba con el motor eléctrico, cavitacion,
frecuencia del paso de los alabes, turbulencia y rodamientos en mal estado,
aunque es importante resaltar que los rodamientos pueden dafarse como

consecuencia de la vibracion.

La vibracion excesiva, independientemente de la fuente que la provoca,
hara que en el rotor de la bomba (eje e impulsor) aparezcan fuerzas dinamicas
mayores a las normales. El efecto nocivo de la vibracién excesiva en las

principales partes de una bomba centrifuga se describe a continuacion.
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Rodamientos: las fuerzas dinamicas que aparecen en el rotor de la bomba
como consecuencia de la vibracion son soportados por los rodamientos,

pues son estos elementos los que permiten la rotacidn del impulsor y su eje.

Las cargas que tiene que soportar el rodamiento como producto de las
fuerzas dinamicas de la vibracién producen un desgaste prematuro en el
rodamiento, permitiendo que la holgura existente entre elementos rodantes y
anillos con pista externa e interna crezcan, lo que genera una elevacion de

la temperatura, falla de la lubricacion y finalmente, un rodamiento inservible.

Sellos mecanicos: los sellos mecanicos proporcionan un sello contra fugas
de fluido (que es facil y rapido de sustituir), entre el impulsor y la carcasa,

realizandose el sellado por el contacto axial de sus caras.

En estos elementos, la vibracion tiende a producir que las caras de
contacto de los sellos, sufran un deterioro prematuro, ya que la vibracion
impide que el contacto entre las mismas se realice de una forma uniforme.
Consecuentemente, el sello mecanico permitira fugas de fluido que puede

afectar a los rodamientos, en especial al mas cercano al impulsor.

Acople: las bombas centrifugas estan conectadas a su maquina motriz por
medio de acoples. Los acoplamientos utilizados pueden ser rigidos o

flexibles.

En cualquiera de los dos tipos de acople, la vibracién provocara fatiga en
los acoples, en especial si la vibracién es a consecuencia de problemas de
desalineamiento, produciéndose desgastes, temperatura elevada vy

finalmente rotura del acople.
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Impulsor: como ya se indicd, es la parte encargada de transmitirle energia

cinética al fluido, que posteriormente se transforma en presion.

Cuando ocurre vibracion excesiva, las fuerzas dinamicas provocan que el
impulsor por momentos se posicione excéntricamente con respecto al
difusor, lo que genera un aumento de la vibracion por frecuencia del paso de
los alabes. Esto, en conjunto con la cavitacion, puede generar erosiones en
los alabes del impulsor, generandose un desbalance, debido a que la

erosion en los alabes no sera uniforme.

Eje: se encarga de transmitir la potencia que recibe desde la maquina motriz
a través del acople, hacia el impulsor, haciéndolo girar. El eje se encuentra

soportado por los rodamientos.

Las fuerzas dinamicas producidas por la vibracion pueden provocar

fatigas en el eje, torciéndolo.

Difusor: es el elemento encargado de convertir la energia cinética del fluido

que sale del impulsor, en energia de presion.

Al ser un elemento estatico en la bomba, las fuerzas dinamicas de la
vibracion tienen poco efecto sobre él, sin embargo, los problemas de
cavitacion en la bomba pueden provocar erosion en los alabes del difusor,
turbulencia, y acrecentar el nivel de la vibracion y producirse una falla mucho

mas temprana de alguno de los elementos de la bomba.

En resumen, los elementos mas afectados por la vibracién excesiva son

los rodamientos, rodete impulsor y sellos mecanicos.
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3.2 Ventiladores en tiros forzados e inducidos de calderas acuotubulares

Este segundo grupo de maquinas seleccionadas, como ya se ha
indicado, corresponde a los ventiladores empleados en los tiros mecanicos,
forzados e inducidos, de las calderas de un ingenio, ubicado en la costa sur de
Guatemala.

En este apartado se dara una breve introduccion al tiro mecanico y los
ventiladores, para una mejor comprension de los problemas de vibracion que
los ventiladores pueden presentar y su efecto en la produccion del tiro en las

calderas.

3.2.1 El tiro mecanico

El tiro es una diferencia de presién que existe entre el interior del hogar
de una caldera y el medio ambiente. El hogar de una caldera es el lugar donde

se lleva a cabo la combustién del combustible.

El tiro es necesario en una caldera para el funcionamiento del hogar, con
el fin de poderle suministrar el aire necesario para la combustién y arrastrar los

gases quemados hacia el exterior a través de la chimenea.

El tiro puede ser natural y mecanico. El tiro natural se produce
térmicamente; el tiro mecanico se produce mediante inyectores de vapor o
ventiladores. El tiro mecanico se hace necesario a raiz de una serie de
resistencias que se oponen al paso del aire y gases quemados. En nuestro

caso, el enfoque se hara en el tiro mecanico por ventiladores.
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Entre las resistencias que se oponen al paso del aire y gases
guemados tenemos: pantallas deflectoras que obligan a los gases calientes
provenientes de la combustion a pasar entre los tubos de la caldera,
precalentadores de aire, recalentadores de vapor, la chimenea, la acumulacién

de hollin y cenizas, y la velocidad de combustion requerida.

3.2.1.1 Definicion

El tiro creado por la accién de ventiladores se conoce como tiro
mecanico, el cual se requiere cuando deba mantenerse un determinado tiro o
diferencia de presiones entre hogar y medio ambiente, con independencia de
las condiciones atmosféricas, régimen de funcionamiento de la caldera y

resistencias al paso del aire y gases quemados.

El tiro mecanico esta indicado cuando las calderas tengan que trabajar a
un régimen mas grande del normal, o cuando tienen que abastecer rapidamente

demandas de vapor repentinas.

Ademas, las calderas equipadas con tiro mecanico no necesitan
chimeneas tan altas y costosas como las exigidas con tiro natural. Sin
embargo, algunas veces se instalan chimeneas altas por cuestiones

reglamentarias.

3.2.1.2 Sistemas de tiro mecanico

Es usual escuchar la existencia de dos sistemas de tiro mecanico:

forzado e inducido. Cada uno de estos sistemas de tiro puede emplearse

solo, o en combinacién, tal como puede verse en la figura 56.
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Figura 56. Caldera acuotubular, con tiro mecanico, inducido y forzado

3.2.1.2.1 Tiro inducido

Se consigue con un ventilador centrifugo, colocado entre la caldera y la
chimenea, o en la base de la chimenea, que hace la funciéon de aspirado de los
humerales, siendo su efecto la reduccidon de la presion de los gases en la
camara de la caldera por debajo de la presion atmosférica y descargar los

gases a la chimenea con una presion mayor a la atmosférica.

3.2.1.2.2 Tiro forzado

Se obtiene soplando aire en el interior del hogar de la caldera con un

ventilador.
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El aire es introducido a presion y atraviesa el lecho del combustible o al

quemador para llegar hasta la camara de combustion del hogar.

Cuando se emplea una combinacion de tiro forzado y tiro inducido, de
manera que sobre el fuego del hogar la presion sea practicamente la

atmosférica, se dice que el tiro mecanico es equilibrado.

3.2.2 Ventiladores

Cuando es preciso mover los gases venciendo presiones comprendidas
entre 0 y 38 centimetros de agua, se recurre a los ventiladores. En esencia, un
ventilador consiste en una rueda o impulsor giratorio, rodeado de una

envolvente estatica o carcasa.

En los ventiladores se comunica energia al gas trasegado mediante el
impulsor o rodete, con lo cual se crea una diferencia de presion y se produce la
corriente de gas. La palabra ventilador se suele aplicar a aquellos aparatos los

cuales no aumentan la densidad del gas trasegado por ellos mas del 7%.

Los ventiladores también se conocen como extractores. La diferencia
entre un ventilador y un extractor consiste en que el ventilador descarga los
gases venciendo una cierta presion en su salida, y el extractor saca los gases
de un recinto por aspiracion y los descarga con una ligera presion. Las clases

principales de ventilador son dos: axiales y centrifugos (ver figura 57).

3.2.2.1 Tipos de ventiladores encontrados en el estudio

Los ventiladores en las instalaciones de tiro mecanico estan constituidos

normalmente por ventiladores centrifugos de disco y de paletas.
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Figura 57. Principales clases de ventiladores
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En el estudio de analisis de vibraciones fueron encontrados justamente
ventiladores centrifugos de los dos tipos mencionados, pero en su mayoria eran

ventiladores centrifugos de paletas o alabes multiples.
Ventiladores de disco: en los de este tipo, el rodete consiste en una o dos
arafnas, cada una de las cuales tiene de 6 a 12 brazos. Cada par de brazos

lleva una paleta de plancha plana, en parte radial (ver figura 58).

Figura 58. Rodete de ventilador de disco
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Las paletas del rodete pueden ser rectas, o bien curvadas hacia adelante

o hacia atras, segun las caracteristicas de funcionamiento deseadas.

Ventiladores con paletas multiples: estos ventiladores pueden tener las
paletas curvadas hacia adelante o hacia atras (ver figura 59). En casi todos los
de este tipo, el rodete esta formado por un disco sobre el cual va montado el
cubo o base para el montaje del eje, y una corona circular o anillo, unida al

disco por una serie de paletas o alabes, repartidos a distancias iguales.

Figura 59. Rodetes de ventiladores con paletas multiples
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Los rodetes se construyen a veces de doble boca y de doble anchura,
con anillos intermedios equidistantes del disco y del anillo para acortar las

paletas y conseguir una estructura mas rigida.

3.2.2.2 Nomenclatura

Todos los ventiladores centrifugos estan constituidos por un rodete o
impulsor que gira dentro de una carcasa o envolvente, construida generalmente
de plancha metalica. Dicha envolvente tiene la forma de espiral, tal como
puede verse en la figura 60, la cual permite que el aire sea lanzado de la

periferia del rodete con pérdidas reducidas.
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Figura 60. Nomenclatura basica para ventiladores centrifugos
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El rodete gira por el movimiento que le transmite un eje que se encuentra
montado sobre rodamientos o cojinetes de deslizamiento. Los ventiladores con

rodete de disco y los de paleras multiples se clasifican segun:

El numero de bocas o entradas: simples y dobles.
La anchura del rodete: simples y dobles.

La boca de salida: alta, baja, vertical, horizontal y angular.

B o nh =

La carcasa o envolvente: completa, siete octavos y tres cuartos.
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5. El sentido de giro: a la derecha y a la izquierda, visto desde la cara del

accionamiento.

Finalmente, el accionamiento de los ventiladores puede darse por
acoplamiento directo del eje o por transmision de potencia al eje por poleas y
fajas. En los ventiladores que formaron parte del estudio de analisis se
encontraron los dos tipos de accionamiento, siendo las maquinas motrices,

turbinas de vapor y motores eléctricos.

3.2.3 Mecanismos expuestos a fallas por exposicion a vibraciones

En los ventiladores, las principales fuentes que producen vibracion
excesiva y que pueden hacen fallar prematuramente a algunos de sus
elementos, son: el desbalance, desalineamiento en acoples, desalineamiento
en poleas y fajas, holguras y pérdida mecanica, ejes torcidos y rodamientos en

mal estado, principalmente.

La vibracion mecanica produce fuerzas dinamicas, principalmente en el
rodete y eje. Los principales efectos de la vibracién que podemos encontrar en

los componentes de un ventilador, se describen brevemente a continuacion.

» Rodamientos: las cargas dinamicas producidas en el ventilador,
especialmente a causa del desbalance, son soportados también en este
caso por los rodamientos. Estas cargas sobre el rodamiento produciran un
desgaste prematuro en el mismo, reflejandose en una holgura mayor a la
normal entre elementos rodantes y pista externa e interna del rodamiento,
generando calentamiento, falla de la lubricacion y finalmente, un rodamiento

inservible.
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Cojinetes de deslizamiento: en los ventiladores cuyos ejes estan
soportados por cojinetes de deslizamiento, es muy importante observar la
holgura entre el eje y el elemento deslizante del cojinete. Aca también, las
cargas dinamicas producidas en el ventilador, en especial la del desbalance,
son soportados por los cojinetes. Estas cargas, cuando son excesivas,
produciran un desgaste prematuro del elemento deslizante y se agregara al

ventilador una nueva fuente de vibracion.

El desgaste prematuro del elemento deslizante puede ser provocado

también por una lubricacion inadecuada.

Acople: en los ventiladores que se encuentran acoplados directamente a su
maquina motriz por medio de acoples, los acoplamientos utilizados

normalmente son rigidos.

Por lo tanto, la vibracidon provocara fatiga en los acoples, en especial si la
vibracion es a consecuencia de problemas de desalineamiento,

generandose fatiga y calentamiento del acople hasta llegar a la rotura.

Rodete: los alabes del rodete estan constantemente expuestos a desgaste,
en especial los alabes de los ventiladores de tiro inducido, ya que estos
estan en contacto con los gases quemados que producen corrosion en la
superficie del alabe. Esta corrosion no se produce uniformemente en el

rodete, no es controlable, y el resultado sera un desbalance en el ventilador.
Eje: las fuerzas dindamicas producidas por la vibracion, si no son reducidas a

niveles aceptables, pueden provocar a largo plazo fatigas en el eje,

torciéndolo.
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Los elementos que resultan prematuramente dafiados a causa de la
vibracion excesiva en los ventiladores, normalmente son los rodamientos y/o
cojinetes de deslizamiento. Por otra parte, debido a la magnitud de algunos de
estos ventiladores, la vibracién que generan puede también llegar a causar

dafios a la cimentacién, constituyéndose este en un problema de soltura.

3.3 Enfoque de los problemas a estudiar

Hoy en dia, la vibracion mecanica es un problema comun en nuestras
maquinas. En la industria guatemalteca, los departamentos de mantenimiento
en su mayoria ven a la vibracion mecanica excesiva como un tema tan

complicado de resolver que es mejor aprender a vivir con él, que solucionarlo.

Este trabajo tiene como propdsito fundamental fomentar la idea de que,
si bien la vibracion mecanica y su analisis es un tema complicado, existen
formas para encontrar solucion a esos problemas de vibracion excesiva y poder
reducirla y minimizarla, sin tener que profundizar en analisis matematicos y

fisicos complejos.

Mediante el uso adecuado de equipos modernos que la tecnologia nos
ofrece y que fueron disefiados para este proposito, podemos facilmente saber
cual es el nivel de vibracién de nuestras maquinas y determinar cual es la
condicién de operacion de las mismas, pero mas importante aun, es que
mediante el analisis de vibracion podemos encontrarles una solucion facil y
viable a los problemas de vibracién por medio del analisis de vibraciones,
debido a que es posible identificar qué tipo de problema existe en la maquina o
cual es la fuente que provoca la vibracién y esto nos indicara acertadamente

que correcciones o reparaciones hay que realizar.
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En base a lo expuesto en los anteriores parrafos, el enfoque que se dara
a los problemas que se puedan encontrar, en la medida de lo posible, sera la
busqueda de las soluciones que logren como resultado la reduccion de los
niveles de vibracion, a partir del analisis de éstos. Las soluciones podran ser
desde pequefios ajustes en el modo de operacion hasta procedimientos de

balanceo y alineamiento precisos, reemplazo de piezas con sintomas de falla.

Ademas, se demostrara que se puede analizar la vibracibn mecanica
desde un punto de vista practico, y dejar plasmadas las ventajas y ahorros que

se obtienen al reducir la vibracion a parametros aceptables.

3.4 Alternativas de solucion para los problemas identificados

Entre las posibles alternativas de solucion, para los problemas de
vibracion que se identifiguen como resultado del estudio de analisis de

vibraciones que se llevara a cabo, se listan las siguientes:

= Balanceo: una de las causas mas probables de problemas de vibracion es
el desbalance (estudios realizados por Schenck Trebel Corp., indican que
aproximadamente 50% de las veces los problemas de vibracion son a causa

de desbalance).

Si se determinara la existencia de desbalance, se tratara de realizar
balanceo al componente que lo requiere. En el caso de las bombas, es
necesario desarmarlas y realizar el balanceo en una maquina de banco. En
el caso de los ventiladores de los tiros mecanicos, en su mayoria cuentan
con accesos en las carcasas para poder realizar el balanceo (agregar o

remover peso).
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Alineamiento: el desalineamiento en ejes acoplados es la segunda de las
causas probables que genera vibracién (aproximadamente 40%, de acuerdo
con Schenck Trebel Corp.). De encontrar este problema, se necesitara
efectuar correcciones al alineamiento entre maquina motriz y ventilador o

bomba, segun sea el caso.

Rodamientos defectuosos: si mediante el analisis de vibraciones se
determina la existencia de rodamientos defectuosos, se recomendara el

cambio, antes de que fallen y pueda generar una falla mas severa.

Sin embargo, el trabajo de analisis no termina aqui. Luego de
reemplazados los rodamientos defectuosos, se debera realizar un segundo
analisis para determinar las causas que generan vibracion y que provocaron

un dafo prematuro del rodamiento.

Pérdida mecanica: ya se indicé anteriormente que este problema ocurre
por cualquiera de las siguientes tres causas: debilidad en la cimentacion,
anclaje en mal estado y holguras incorrectas, en especial en cojinetes de

deslizamiento.

Si se presenta alguno de los 2 primeros casos, se buscara dar solucién
mediante el reemplazo de pernos de anclaje defectuosos, refuerzo de
cimentaciones, e inclusive, el reemplazo de la misma, ya que la debilidad en

la cimentacion puede inducir segundos problemas como una pata coja.
Con el tema de las holguras fuera de tolerancia se buscara reemplazar

las piezas que aseguren que el nuevo montaje no tendra holguras

excesivas.
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Eje doblado: si del analisis revela que la vibracion se debe posiblemente a
la existencia de un eje torcido o doblado, de debera desmontar y comprobar.
Si resulta que el eje se encuentra fuera de las tolerancias para tal caso, el

eje debera ser reemplazado, tanto en las bombas como en los ventiladores.

Cavitacion y turbulencia: estos problemas se perfilan como especificos
para las bombas centrifugas. En este caso, se tendria que realizar un
estudio hidraulico de la bomba para determinar si las dimensiones de la
bomba son las correctas o si se pueden variar las condiciones en las cuales

trabaja para eliminar el problema.

Resonancia: de sospechar la existencia de este problema, se realizara un
analisis de vibraciones exhaustivo para verificar en qué consiste, estudiar las
condiciones de operacion y la busqueda de la mejor solucion, que podria ser
tan sencilla como reforzar estructuralmente la carcasa o base metalica de la

maquina, o hasta cambiar las condiciones de operacion.
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4. ANALISIS DE VIBRACIONES Y DIAGNOSTICOS
EFECTUADOS EN LAS MAQUINAS

Antes de conocer la informaciéon obtenida durante los analisis de
vibraciones, es conveniente dar a conocer algunos lineamientos y/o normativa
sobre el procedimiento de evaluacion y analisis de la vibracidbn en maquinaria,
en especial para la estudiada. La normativa incluida es especificamente la
necesaria para el estudio de analisis de vibraciones que se realizo, y es

necesario indicar que es una parte de la extensa normativa existente.
4.1 Lineamientos generales en la toma de medidas de vibracion

La informacion incluida en el inciso 4.1 y sus subincisos, fue extraida en
su mayoria y traducida al espafiol de la norma en inglés I1SO' 10816
(Mechanical vibration, Evaluation of machine vibration by measurements
on non-rotating parts), documento basico que establece lineamientos
generales para la medicion y evaluacion de la vibracion mecanica de

maquinaria.

Para muchas maquinas, la medicion realizada en partes estaticas de la
maquina es suficiente por caracterizar adecuadamente sus condiciones de
operacion con respecto a problemas de operacion, tal como se asume en la
norma ISO 10816. En aquellos casos donde se considera la existencia de
flexibilidad entre las partes moviles y estaticas, se sugiere consultar como

complemento la norma ISO 7919-1.

! Organizacion Internacional para la Estandarizacion (ISO, por sus siglas en inglés).
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Las medidas de vibracion pueden ser usadas para varios propositos,
incluyendo monitoreo de operacion rutinaria, pruebas de aceptacion vy
diagndstico e investigaciones analiticas. La norma ISO 10816 esta disefiada
para proveer unicamente lineamientos generales para monitoreo de operacion y

pruebas de aceptacion.

4.1.1 Alcance

La norma ISO 10816 parte 1 establece las condiciones y procedimientos
generales para la medicion y evaluacion de la vibracion, usando medidas

tomadas en partes estaticas de las maquinas (rotativas o reciprocantes).

El criterio de evaluacion general, que se presenta en términos de la
magnitud de vibracion y su cambio a través del tiempo, esta relacionado con el
monitoreo de operacién rutinaria y pruebas de aceptacion. Estos criterios se
han proporcionado principalmente para garantizar una operacion fiable, segura,
y a largo plazo, minimizando asi efectos adversos en la maquina asociada con

la vibracién que se produce.

Esta norma presenta, ademas, lineamientos para establecer los niveles
de vibracion permitidos en operaciéon. Hay que indicar que el criterio de
evaluacién sélo se relaciona con vibracién producida por la propia maquina, y
no incluye vibracion transmitida del exterior a la maquina. Ademas, en estos

criterios de evaluacién no hay consideracion alguna por vibracion torsional.

4.1.2 Normativa de referencia

Las normas que sirvieron como referencia para poder establecer los

criterios de evaluacién y los niveles de vibracion limite, son:
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= Norma ISO 10816, parte 1, edicion del afio 1,995.
= Norma ISO 10816, parte 3, edicién del afio 1998.
= Norma ISO 2372, edicion del afio 1984.

La parte 1 de la norma ISO 10816 nos proporciona informacién acerca de
la toma de las medidas de vibracion, en especial, la regulacién sobre los
parametros de medida, las distintas posiciones o direcciones en que se debe
colocar el sensor de vibracion al momento de la toma de medidas de vibracion y
criterios basicos para la seleccion del equipo o instrumento analizador de

vibraciones.

De la parte 3, norma ISO 10816, se extrajo informacion relacionada con
los criterios de evaluacion aplicables a conjuntos de maquinas compuestos por
maquina conducida acoplada a una maquina motriz. Dentro del grupo de
maquinas conducidas al que se refiere la parte 3 de esta norma, se encuentran
las bombas centrifugas y ventiladores, teniendo como maquina motriz un motor
eléctrico o una turbina de vapor (maquinas encontradas en el estudio realizado),
con potencias por encima de 15 kW y velocidades de operacion entre 120 y
15,000 rpm.

En éste trabajo, la Norma ISO 2372 es tomada como referencia general
en el estudio de analisis de vibraciones de las maquinas. La razén de esta
disposicién radica en la equidad de valores limites existentes entre la norma
ISO 2372 y los limites de severidad de vibracion especificos para bombas
centrifugas de la norma ISO 10816, parte 3 (ver Anexo A, tabla A.3). La norma
ISO 2372 sirvio de referencia junto con otras normas ISO, para dar origen a la
norma ISO 10816.
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4.1.3 Toma de medidas de vibracion

Esta seccion describe conceptos relacionados con los parametros de

medidas, procedimientos y condiciones de operacion recomendadas para la

evaluacion de la vibracion.

4.1.3.1 Parametros de medida

Los parametros de medida que son necesarios de considerar al momento

de efectuar medidas de vibracién, son:

Rango de frecuencia: las medidas de vibracion deberan ser de banda
ancha, de tal forma que se asegure cubrir el espectro de vibraciéon que

produce la maquina en evaluacion.

El rango de frecuencia a seleccionar depende del tipo de maquina. De
acuerdo con normas anteriores a la norma ISO 10816, el rango de
frecuencia usual era 10 a 1000 Hz. En nuestro caso, bombas centrifugas y
ventiladores, sera necesario adoptar un rango de frecuencias de 10 Hz a
1000 Hz (1 kHz), coincidentemente igual al rango usual anterior a la norma
ISO 10816. Cuando se trate de otros tipos de maquina, sera necesario

investigar el rango adecuado de frecuencias, acorde al tipo de que se trate.

Unidad de medida y magnitud de la vibracién: las unidades de medida
que pueden ser utilizadas son: desplazamiento, velocidad y aceleracion de
la vibracion. La unidad de medida seleccionada para la evaluacion es la
velocidad, por dos razones, primero, la norma ISO 10816 establece la
unidad de velocidad como un criterio de evaluacion completo, y segundo,

por lo descrito en el capitulo 1 (incisos 1.1.2y 1.6.3.1).
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Por otro lado, es practica comun basada en la experiencia, al estar
evaluando vibracién en maquinaria rotativa, considerar el valor rms de la
velocidad de la vibracion, debido a que esta relacionada con la energia, la
vibracion y otras consideraciones, también descritas en el capitulo 1 (inciso
1.2.4).

Sin embargo, otras unidades como el desplazamiento o aceleracién y
valores pico a pico, promedio o cero a pico, pueden ser preferidos
dependiendo en algunos casos de las indicaciones que pueda dar el

fabricante en los manuales.

Severidad de la vibraciéon: normalmente, las medidas tomadas en varios
puntos de medicion, y en dos o tres direcciones de medida, daran un juego
de diferentes valores. ElI maximo de estos valores dentro del rango de
frecuencias con que se tomo la medida es definido como la severidad de la

vibracién (capitulo 1, inciso 1.3.1).

Condiciones de operacion: las medidas de vibracién deben ser tomadas
cuando el rotor y los rodamientos de la maquina hayan alcanzado y
mantengan su temperatura normal de operacién y esté operando bajo
condiciones especificas, tales como velocidad de operacion, voltaje, flujo,

presion y carga.

En maquinas con velocidades y cargas variables, las medidas deben ser
tomadas bajo todas las condiciones de operacion a las cuales se opera por
periodos prolongados la maquina. El maximo valor encontrado bajo esas

condiciones sera considerado representativo de la severidad de la vibracién.
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Si la vibracidon es mayor que el nivel del criterio de aceptaciéon y se
sospecha de la existencia de vibracion transmitida del exterior, deberan
tomarse medidas con la maquina sin operar. Si la vibracion en la maquina
sin operar excede el 25% del valor medido, debera considerarse una accion

correctiva para reducir el efecto de la transmisién de vibracion externa.

4.1.3.2 Posiciones para la toma de medidas de vibracion

Las medidas de vibracion deberian ser tomadas sobre los rodamientos,
carcasas o alojamientos que soportan los rodamientos, o en alguna parte de la
carcasa o estructura de la maquina con significativa transmision de las fuerzas

dinamicas que se genera por la vibracion.

Luego, cuando ya se haya determinado o establecido esos puntos, es
necesario tomar medidas en ese punto especifico, en tres direcciones que sean
perpendiculares entre si (ver figuras 61 y 12). Esto constituye la existencia de

una direccion vertical, una horizontal y una axial.

Figura 61. Direcciones o posiciones para medir la vibracion

.
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4.1.3.3 Instrumentos o equipos

La instrumentacion usada debera operar satisfactoriamente en las
condiciones del ambiente en el cual sera usado, por ejemplo, temperatura,
humedad, etc. De esta manera nos aseguraremos que no existan variaciones
en las medidas del equipo. Particular atencion sera dada a asegurarse que los
sensores estén correctamente montados y que su presencia no afecte las

caracteristicas de la vibracién en la maquina.

Existen dos tipos de equipos comunmente encontrados en el medio,
usados para medir la vibracion y que son aceptados por la norma ISO 10816,

son estos:

a) Instrumentos que tienen incorporado un circuito detector rms y que pueden
desplegar en pantalla valores de vibracién rms.

b) Instrumentos que tiene incorporados circuitos detectores rms y promedio, y
que tengan capacidad para leer valores cero a pico y pico a pico. La
conversion esta basada en asumir una relacion sinusoidal entre los valores

rms, promedio, cero a pico y pico a pico.

Si la evaluacion de la vibracion es basada en mas de una unidad de
medida (velocidad, aceleracién o desplazamiento), el equipo o instrumento
usado debe ser capaz de caracterizar todas las unidades necesitadas.
Ademas, es deseable que el equipo esté provisto de un sistema de calibracion

en linea.
Adicional a las anteriores caracteristicas generales, hay algunas

especificas necesarias de considerar para la evaluacion de las bombas vy

ventiladores que se tratan en el presente estudio de diagndstico de maquinas.
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Entre las caracteristicas especificas tenemos: el equipo debe ser capaz
de medir valores de vibracion rms con el uso de ventana tipo “flat top”, de la que
se hablo en el capitulo 1, y rango de frecuencia de por lo menos 10 Hz a 1 kHz.
Ademas, de encontrar maquinas con velocidades iguales o inferiores a 600 rpm,
el valor limite inferior para el rango de frecuencia debe ser no mayor a 2 Hz.
Ademas, se debe tener la seguridad de que las variaciones de temperatura,
campos magnéticos, sonidos, variaciones en el voltaje, longitud del cable del

sensor y la orientacion no tengan influencia alguna en el nivel de vibracion.

4.1.3.4 Criterios de evaluacion

En general, hay dos criterios de evaluacion usados para estimar la
severidad de la vibracion en varias clases de maquinas. El primero considera la
magnitud observada de la vibracién; el segundo considera los cambios en la
magnitud con respecto a una tendencia o historial, independientemente si estos

valores indican incremento o decremento en la vibracion.

= Criterio I: magnitud de vibraciéon

Este criterio es concerniente con la definicion de limites para la magnitud
de la vibracién global. Recordemos que la vibracién maxima observada en
cada rodamiento o soporte de la estructura de la maquina se define como la
severidad de la vibracion, y ésta es estimada a través de cuatro diferentes

zonas establecidas.
Estas zonas de evaluacién fueron definidas para permitir una evaluacién

cualitativa de la vibracién obtenida de una maquina y provee lineamientos

para las posibles acciones a seguir.
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Para los ventiladores y bombas centrifugas, de acuerdo con las normas
ISO 2372 y 10816 parte 3, las cuatro zonas establecidas y que pueden

verse en la tabla A.1 y tabla A.3 del anexo A, son:

Zona A o buena: la vibracion de maquinas recientemente instaladas o

reparadas completamente, normalmente deberian estar en esta zona.

Zona B o aceptable: maquinas con vibracion dentro de esta zona son
normalmente consideradas aceptables para operacion irrestricta por largo

tiempo.

Zona C o apenas aceptable: maquinas con vibracion dentro de la zona C
son consideradas como insatisfactorias para operacion continua por
periodos largos. La maquina puede operar por periodos de tiempo limitados

en esta condicion hasta que se realice una accién de mantenimiento.

Zona D o no aceptable: valores de vibracion de maquinas dentro de ésta
area son normalmente considerados como de suficiente severidad para

causar dafos en la maquina y no se recomienda su operacion.

Numeéricamente, los valores asignados a los limites de cada una de las
zonas no son entendidas como especificaciones de aceptacion, pero estos

valores proveen lineamientos para asegurarse una operacién continua.

En ciertos casos puede que existan especificaciones particulares que
determinen otros valores para los limites entre zonas. Cuando esto sucede,
es normalmente necesario que el fabricante explique las razones
particulares para esta disposicién y para confirmar que no seria peligroso

operar con valores de vibracién mas altos.
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Para la evaluacion, basta con tomar el valor maximo de vibracién o
vibracion global maxima de los valores registrados, debe compararse este
valor con los valores dados para los limites entre zonas de la tabla ISO 2372
o bien con los valores para el grupo 3 de la tabla A.3, anexo A, y determinar
a qué zona corresponde y, por consiguiente, indicar cual es la condicion de
operacion y la medida a tomar (continuar en operacién, realizar ajustes,
sacar de operacion, etc.). Esta es valida, tanto para vibracion radial como

axial.

Criterio ll: cambio en la magnitud de vibracion

Este criterio estima que un cambio en la magnitud de la vibracion con
respecto a una referencia preestablecida, debe ser tomado como un
indicativo de que se necesita realizar una accion, como si se tratara de un
valor de vibracion situado en la zona C o apenas aceptable aunque el valor
de la vibracion no haya alcanzado ese nivel. Estos cambios en la magnitud
de la vibracién pueden ser, por un lado, espontaneos, por otro, progresivos
con el paso del tiempo y pueden indicar que se espera un fallo inminente o

la presencia de alguna irregularidad.

Cuando este criterio es aplicado, las medidas de vibracion que estan
siendo comparadas deben ser tomadas con el mismo sensor de vibracion,
posicion y orientacion, y bajo las mismas condiciones de operacion.
Cambios obvios en la magnitud normal o tendencia deberan ser
investigadas debido a que alguna situacion peligrosa se avecina. Puede
tomarse como referencia que los cambios mayores al 25% sean
considerados como significativos, aunque este valor puede variar de

acuerdo al criterio que se maneje.
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4.2 Procedimiento de trabajo empleado

Se establecié un orden en las actividades para realizar la toma de
medidas de vibracion, con el objetivo de seguir un mismo proceso de analisis y

acorde a la normativa indicada en los incisos anteriores.

Para tal efecto, en esta seccion se da informacién de las etapas que se

desarrollaron para obtener el banco de datos de medidas de vibracion.

4.2.1 Establecimiento de un formato para registrar los datos

El primer paso consisti6 en determinar que tipo de informacion
necesitamos colectar, y a partir de esta necesidad, establecer un formato en el
cual se pueda anotar los datos que se fueron obteniendo durante la fase de

toma de medidas de vibracion.

La informacion que necesitaremos conocer para realizar el analisis de
cada una de las maquinas es: identificacion de la maquina (nombre y/o niumero
de orden establecido en planta), fecha de la toma de medidas, potencia motriz y
velocidad de operacién, diagrama de la maquina para sefalar los puntos de
medida, cuadro con 5 columnas para anotar numero del punto, orientacion,
magnitud de la vibracion, angulo de fase, y finalmente, una columna para
indicar si al punto que corresponde el dato de vibracion fue tomado un grafico

de espectro de frecuencias.

Como resultado se establecié un formato para anotar la toma de medidas

en el sitio de operacion de la maquina. Ver formato en el anexo B, formato B.1.
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4.2.2 Medir la vibracién global y obtener espectros de frecuencias

Una vez establecido el formato, se llevé a cabo la toma de medidas de

vibracién global, tanto en las bombas como en los ventiladores.

En ambos casos se emplearon equipos portatiles marca SCHENCK,
modelos Vibrotest 41 y Vibrotest 60, con sensores de aceleracion modelo AS-

065 (en el anexo D, se encuentra un folleto informativo del Vibrotest 60).

Antes de tomar medidas de vibracion global o espectros de frecuencias,
se verificd que los equipos estuvieran configurados de acuerdo con los
requerimientos indicados en el inciso 4.1.3.3, para que las medidas obtenidas

fueran las correctas para el analisis.

En primer lugar, en cada caso fue realizado el esquema de la maquina
con la respectiva indicacion de los puntos donde se debia colocar el sensor de
vibracién y tomar el valor de la amplitud de vibracién. Mediante la colocacion
del sensor de vibracion en cada uno de los puntos establecidos, el equipo de
vibracién desplegaba los valores en pantalla, siendo estos valores anotados en
el formato. Luego de tomar la vibracidn global, fueron tomadas graficas de
espectros de frecuencias. Estas graficas se tomaron normalmente en el punto

o en los dos puntos con los valores mas altos de vibracion.
4.2.3 Tomar la fase de la vibracion
En aquellos casos en donde, era necesario tener informacion de los

angulos de fase (especialmente cuando se sospecha la presencia de

desbalance), fueron anotados en el formato cada uno de estos angulos.
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Recordemos que el angulo de fase en algunos casos nos es de utilidad
para reconfirmar la presencia de algunos problemas en la maquina que tienden

a crear confusidn durante el analisis de los espectros de frecuencias.

4.3 Las medidas de vibraciéon obtenidas

Siguiendo el proceso de trabajo indicado anteriormente, se obtuvo los
datos de vibracion de las maquinas seleccionadas. Como puede verse en el
anexo B, los formatos B.2 y B.3 muestran la forma como fueron usados los
diagramas para la recoleccion de informacion de vibraciones. El formato B.2
presenta los datos de una bomba centrifuga HT y el formato B.3, un ventilador
de tiro mecanico de una caldera; cada caso con su respectivo diagrama y sus

correspondientes datos de vibracion.

4.3.1 Datos obtenidos de la rutina en las bombas centrifugas

Como recordaremos del capitulo 3, en la planta de generacion eléctrica
donde se realizd parte de la investigacién estan instalados 7 motores de
combustion interna, y para el sistema de enfriamiento en cada uno de ellos

funciona una bomba LT y una bomba HT. De tal manera que tenemos:

» 7 bombas centrifugas HT, numeradas del 1 al 7, correspondiente
cada una al motor identificado con los numeros 1 al 7.
» 7 bombas centrifugas LT, numeradas del 1 al 7, correspondiente cada

una al motor identificado con los numeros 1 al 7.
La fuerza motriz de las bombas HT es 33 Kw., por lo tanto todas

clasifican como maquinas medianas. Las bombas LT tienen fuerza motriz de 75

Kw., y se clasificaron como maquinas grandes.
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Las bombas HT y bombas LT, operan a una velocidad de 1770 rpm, son

del mismo fabricante, tienen el mismo disefio y construccion y la transmision de

potencia es por acople directo. Los valores de vibracién fueron obtenidos en

unidades mm/s rms. Las tablas | y Il muestran los datos obtenidos.

Tabla ll. Valores de vibraciéon obtenidos en las bombas centrifugas HT

BOMBA # PUNTO # (Valores de vibracion en mm/s rms) Mv:;IOMRO
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
HT#1 ||4.43 | 3.40 | 3.75 | 4.06 | 3.69 | 3.29 | 4.01 | 3.53 | 1.53 | 1.95 4.43
HT#2 |[|4.46 | 3.99 | 4.32 | 3.86 | 3.80 | 3.78 | 443 | 4.27 | 1.58 | 1.73 4.46
HT # 3 531 | 3.72 | 3.22 | 3.11 | 3.74 | 4.04 | 3.80 | 3.28 | 1.78 | 2.26 5.31
HT # 4 438 | 4.69 | 456 | 445 | 432 | 440 | 458 | 4.12 | 2.26 | 2.94 4.69
HT #5 5.07 | 496 | 3.78 | 3.19 | 3.46 | 3.51 | 4.11 | 3.24 | 2.08 | 2.89 5.07
HT#6 || 498 | 4.17 | 419 | 3.37 | 4.31 | 3.99 | 3.90 | 3.88 | 2.06 | 2.60 4.98
HT # 7 1.08 | 1931168 1.28| 2.05| 2.21| 1.49 | 1.59 | 0.71 | 1.04 2.21
Tabla lll. Valores de vibraciéon obtenidos en las bombas centrifugas LT
BOMBA # PUNTO # (Valores de vibracion en mm/s rms) MV:)I('IOMRO
1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
LT#1 247 | 239 | 4.18 | 3.21 | 4.38 | 3.11 | 2.65 | 2.62 | 1.86 | 1.63 4.38
LT#2 || 459 | 4.17 | 6.64 | 4.82 | 858 | 8.24 | 3.46 | 3.41 | 2.45 | 2.03 8.58
LT#3 || 2.74| 481 | 3.59 | 3.22 | 6.98 | 4.32 | 2.81 | 2.37 | 2.21 | 2.34 6.98
LT # 4 342 | 4.18 | 4.26 | 3.25 | 4.36 | 3.91 | 3.52 | 2.70 | 2.28 | 2.24 4.36
LT#5 3.76 | 3.98 | 3.48 | 2.37 | 4.28 | 3.29 | 2.81 | 2.88 | 1.85 | 1.98 4.28
LT#6 || 4.27 | 292 | 4.67 | 3.24 |11.60| 8.36 | 4.07 | 4.49 | 2.50 | 2.88 11.60
LT # 7 342 | 3.82 | 235)]| 243 | 6.65 | 6.53 | 2.87 | 2.15 | 2.84 | 1.34 6.65
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Figura 62. Diagrama de bombas HT y LT, para localizacién de puntos de

medida de vibracion
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El valor maximo encontrado en cada una de las 14 bombas centrifugas
se ha resaltado en la tabla y el valor ha sido colocado en la columna al final, con
el proposito de evaluar de una forma mas rapida las maquinas que se

encuentran con niveles de vibracién altos y peligrosos o fuera de valores limite.

Los datos de las tablas Il y lll corresponden a medidas de vibracion
efectuadas en la fecha 10 de abril de 2003, y la ubicacion de los puntos de

medida de la vibracion se muestran en la figura 62.

4.3.2 Datos obtenidos en los ventiladores

Los 10 ventiladores seleccionados son los correspondientes a los tiros
mecanicos forzados y tiros mecanicos inducidos, de las 5 calderas con que
cuenta el ingenio donde se realizé la segunda parte del estudio. Por lo tanto,

tenemos:

= Ventilador de tiro forzado, caldera # 1 (fuerza motriz: 30 HP; velocidad de
operacion: 1185 rpm).

= Ventilador de tiro forzado, caldera # 2 (40 HP y 462 rpm).

= Ventilador de tiro forzado, caldera # 3 (60 HP y 1050 rpm).

= Ventilador de tiro forzado, caldera # 4 (200 HP y 1400 rpm).
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= Ventilador de tiro forzado, caldera # 5 (400 HP y 1200 rpm).
= Ventilador de tiro inducido, caldera # 1 (75 HP y 885 rpm).

= Ventilador de tiro inducido, caldera # 2 (150 HP y 525 rpm).
= Ventilador de tiro inducido, caldera # 3 (150 HP y 510 rpm).
= Ventilador de tiro inducido, caldera # 4 (350 HP y 775 rpm).
= Ventilador de tiro inducido, caldera # 5 (400 HP y 590 rpm).

En los ventiladores de tiro forzado de las 5 calderas y en los ventiladores
de tiro inducido de calderas # 1, # 2 y # 3, la fuerza motriz la constituyen
motores eléctricos. En el ventilador de tiro inducido, caldera # 4, la fuerza
motriz es una turbina de vapor, y, en el ventilador de tiro inducido, caldera # 5,
la fuerza motriz puede obtenerse de un motor eléctrico o turbina de vapor

(durante el analisis la fuerza motriz fue el motor eléctrico).

En las tablas siguientes encontraremos los valores de vibracion de los
ventiladores, acompafiado de un diagrama de la maquina para indicar los
puntos de medida seleccionados y su posicion, y la fecha en que se efectud la

medicion.

Tabla IV. Medidas de vibraciéon global (mm/s rms), tiro forzado caldera 1

Punto#| Vibracion | .

global
2.28

Fecha de la medicion: 22 / Nov. / 2003.

15.70 Si

1.59

10.80

2.37

1.75

1.32

3.28

OoNOO | WIN|—

2.81

4.86
1.29

— -
= O
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Tabla V. Medidas de vibracién global (mm/s rms), tiro forzado caldera 2

Punto #

Vibracion
global

FFT

43.90

Si

47.80

Si

3.70

5.19

215

1.60

3.80

4.60

1.98

Fecha de la medicion: 21 / Nov. / 2003

11

5.20

T oo o |N|o o s |w N~

4.10

-
N

3.80

Tabla VI. Medidas de vibracion global (mm/s rms), tiro forzado caldera 3

Punto #

Vibracion
global

FFT

4.42

5.87

9.7

10.42

Si

5.10

4.82

3.37

6.73

Si

5.51

1.65

Fecha de la medicion: 21 / Nov. / 2003

11

T oo e |Nlo o w N~

6.03

-
N

5.44
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Tabla VIl. Medidas de vibracion global (mm/s rms), tiro forzado caldera 4

Punto #

Vibracion
global

FFT

2.79

3.04

2.02

2.30

1.01

3.1

5.52

Si

4.77

Si

© [0 |N O[O BN (-

3.03

-
o

2.75

11

4.80

Tabla VIIl. Medidas de vibracion global (mm/s rms), tiro forzado caldera 5

Punto #

Vibracion
global

FFT

1.27

Fecha de la medicién: 22 / Nov. / 2003.

10

1.29

4.64

5.85

1.62

1.65

4.10

10.60

10.80

Si

4.97

11| X) |

Fecha de la medicion: 22 / Nov. / 2003

Ventilador

2o oo N oo s |w(N =

10.60

N
N

6.75
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Tabla IX. Medidas de vibracién global (mm/s rms), tiro inducido caldera 1

Vibracion

Punto # FFT cia
global Fecha de la medicién: 22 / Nov. / 2003

2.40

2.24

2.17

1.90

1.41

1.32

8.50 Si

3.40

6.91

4.05

Tlalo|o N oo~ |w N |-

5.71

N
N

4.66

Tabla X. Medidas de vibracién global (mm/s rms), tiro inducido caldera 2

Vibracion
Punto # global FFT Fecha de la medicion: 22 / Nov. / 2003

3.14

3.14
4.20
3.53

3.09

2.41
1.96

5.33

7.30

3.31
6.19 Si
7.90 Si

gl = IRl NENRTN IS N ENS[VHT NN

-
N
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Tabla XI. Medidas de vibracién global (mm/s rms), tiro inducido caldera 3

Punto #

Vibracion
global

FFT

2.14

3.27

1.62

2.18

2.55

5.60

6.12

Si

5.52

O 00N 0| WwWwN |~

6.21

Si

7.83

Si

— | —
= (O

5.44

Fecha de la medicion: 23 / Nov. / 2003

Tabla XIl. Medidas de vibracion global (mm/s rms), tiro inducido caldera 4

Punto #

Vibracion
global

FFT

2.16

1.45

2.75

Si

0.39

0.73

Fecha de la medicion: 23 / Nov. / 2003

oo WIN|=

0.75

Tabla Xlll. Medidas de vibracién global

(mm/s rms), tiro inducido caldera 1

Punto #

Vibracion
global

FFT

0.57

7.57

Si

0.99

0.83

7.92

Si

Fecha de la medicién: 16 / Marzo / 2004

O |WI(N (=

0.42
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Los datos se presentan individualmente debido a las diferentes fuerza
motriz, velocidad de operaciéon y disposiciéon en la transmision de potencia

(acople directo o poleas y fajas).

En los puntos donde se encontro el nivel de vibracion mas alto, se ha

tomado espectros de frecuencias (FFT) y se ha indicado en cada tabla.

4.3.3 Seleccién de las maquinas con condiciones inaceptables de

operacion
Con la informacion de las tablas Il a Xlll, se realiz6 la evaluacion de las
condiciones de operacién, empleando el criterio de evaluacién | (inciso 4.1.3.4).

El resultado de esta evaluacion es el siguiente:

Tabla XIV. Condiciones de operacion de bombas centrifugas HT y LT

Maquina Vibracion maxima Condicié_r] de
(mm/s rms) operacion

Bomba HT # 1 443 Apenas aceptable
Bomba HT # 2 4.46 Apenas aceptable
Bomba HT # 3 5.31 Apenas aceptable
Bomba HT # 4 4.69 Apenas aceptable
Bomba HT # 5 5.07 Apenas aceptable
Bomba HT # 6 4.98 Apenas aceptable
Bomba HT #7 2.21 Aceptable
Bomba LT # 1 4.38 Aceptable
Bomba LT # 2 8.58 Apenas aceptable
Bomba LT # 3 6.98 Apenas aceptable
Bomba LT #4 4.36 Aceptable
Bomba LT #5 4.28 Aceptable
Bomba LT # 6 11.60 No aceptable
Bomba LT #7 6.65 Apenas aceptable
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Tabla XV. Condiciones de operaciéon de ventiladores de tiros mecanicos

Caldera Ventilador Vibraci’ép Potenf:ia Condicién de
" correspon- global maxima | motriz operacién
diente a (mm/s rms) (HP)
Tiro forzado 15.70 30 No aceptable
1 Tiro inducido 8.50 75 No aceptable
Tiro forzado 47.80 40 No aceptable
2 Tiro inducido 7.90 150 Apenas aceptable
3 Tiro forzado 10.42 60 No aceptable
Tiro inducido 7.83 150 Apenas aceptable
Tiro forzado 5.52 200 Apenas aceptable
4 Tiro inducido 2.75 350 Aceptable
Tiro forzado 10.80 400 Apenas aceptable
5 Tiro inducido 7.92 400 Apenas aceptable

Con la evaluacién realizada, salta a la vista rapidamente la presencia de
5 maquinas con condicion de operacion no aceptable, 14 maquinas con
condicién apenas aceptable, y 5 maquinas con condicién de operacion

aceptable.

Las maquinas seleccionadas para realizar el analisis minucioso y
diagnéstico seran las de condicion de operacion no aceptable. Luego se hara
una evaluaciéon de las maquinas con condicién de operacion apenas aceptable
y se trabajara con aquellas cuya situacion requiera de intervencion para mejorar

su condicion de operacion.

4.4 Analisis y diagnéstico de problemas de las maquinas seleccionadas

Las maquinas que se analizan y evaluan son: bomba LT # 6; ventiladores

de tiro forzado de calderas 1, 2 y 3; ventilador de tiro inducido de caldera # 1.
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= Bomba centrifuga LT # 6

La condicién de operacion que presenta ésta bomba es no aceptable. Se
debe realizar el analisis correspondiente al espectro de frecuencias tomado en

el punto con vibracion maxima, siendo este el punto # 5 (ver figura 63).
El espectro de frecuencias muestra vibracion dominante con frecuencia
1785 cpm; la amplitud de esta frecuencia es 10.237 mm/s rms. La frecuencia

de esta vibracion dominante coincide con la velocidad de giro de la bomba.

Figura 63. Espectro de frecuencias, punto 5, bomba LT # 6
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De acuerdo a lo estudiado en el capitulo 2, el desbalance se manifiesta
en el espectro de frecuencias como una vibracion dominante con frecuencia
igual a la velocidad de operacidn, justamente lo que presenta el anterior

espectro de frecuencias.

Por lo tanto, el diagndstico indica que nos encontramos ante la presencia

de vibracién a causa de desbalance.
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= Ventilador de tiro forzado, caldera # 1
La condicién de operacidén que presenta ésta maquina es no aceptable.
El espectro de frecuencias tomado en el punto # 2, que fue donde se encontré

la vibracion maxima, se muestra a continuacion.

Figura 64. Espectro de frecuencias, punto 2, ventilador tiro forzado,

caldera # 1
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Del anterior espectro de frecuencias, se observa la presencia de dos
vibraciones dominantes, la mayor de ellas con frecuencia 1200 cpm vy la
segunda con frecuencia 2385 cpm. La velocidad de operacién del ventilador es
1185 rpm, por lo tanto, estas vibraciones las denominaremos vibraciones 1X y
2X.

El aparecimiento de vibracidén 1X nos indica la presencia de desbalance,
y el aparecimiento de vibracion 2X, aunque de menor amplitud, nos indica la
presencia de un ligero desalineamiento paralelo (transmisién de potencia por

acople directo).
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Por lo tanto, el diagnostico para este ventilador es la existencia de una

combinacion de desbalance y desalineamiento.

= Ventilador de tiro inducido, caldera # 1

Analizando el espectro de frecuencias tomado en el punto # 7 (figura 65),
vemos principalmente la presencia de vibracion dominante a 1X del ventilador
(frecuencia de vibracion dominante igual a velocidad de operacion del
ventilador). El diagndstico indica que estamos nuevamente ante la presencia

de problemas de desbalance.

Figura 65. Espectro de frecuencias, punto 7, tiro inducido, caldera # 1
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En este caso, la vibracion se esta generando por desbalance
directamente en el ventilador, dado que la vibracién dominante tiene una
frecuencia igual a la velocidad de operacion del ventilador, pues tanto el motor

eléctrico como el ventilador operan a diferente velocidad.
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Determinar que el ventilador o el motor eléctrico es el componente
desbalanceado es relativamente, facil como en el caso del ventilador de tiro
inducido de caldera #1, debido a que la transmision de potencia por fajas y
poleas permite que motor eléctrico y ventilador operen a diferente velocidad. La

unica excepcién ocurre cuando ambas poleas tienen diametros iguales.
= Ventilador de tiro forzado, caldera # 2

Esta maquina en conjunto (motor y ventilador) se encontraban en una
condicién de operacién no aceptable. El espectro de frecuencias tomado en el

punto # 2 se muestra en la figura 66.

Figura 66. Espectro de frecuencias, punto 2, tiro forzado, caldera # 2

) =
ma i

5 = 17E50 ipn

M = dEH] s e

i
it o0 I B0,

En el espectro de frecuencias se observa la presencia de vibracion
dominante con frecuencia 1785 cpm y amplitud 47.3 mm/s rms. Al ser esta una
maquina clasificada como mediana, su nivel de vibracién deberia encontrarse al
menos por debajo de 7.0 mm/s rms. Esa diferencia nos indica el peligro que se

tiene al operar esta maquina con ese elevado nivel de vibracion.
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Otro punto interesante y visible en el espectro es que la vibracién
dominante corresponde a vibracion 1X del motor eléctrico (velocidad de
operacion: 1785 rpm), lo que inicialmente conduce a pensar en la existencia de
un severo desbalance en el motor eléctrico, ademas, porque el valor maximo de

vibracién registrado en los rodamientos del ventilador es 5.20 mm/s rms.

Sin embargo, al observar la grafica de ésta maquina en la tabla V,
podemos darnos cuenta de que la vibracidn excesiva ocurre exactamente en las
posiciones verticales del motor eléctrico y es minima en direccién horizontal y
axial, y una caracteristica del desbalance es que la vibracion en direccion
horizontal sera mayor al nivel de vibracion en direccion vertical, situacion que no
ocurre con éste motor eléctrico. Por consiguiente se descarta la presencia de

desbalance.

Al quedar descartada la posibilidad de que exista desbalance,
auxiliandose de las lecturas de fase, debemos estudiar si se trata de un caso de
pérdida mecanica por fatiga estructural. Sin embargo, los angulos se
mantienen en fase, por lo tanto, queda descartada la presencia de pérdida

mecanica.

La siguiente opcidén constituye realizar un ensayo para identificar si se
trata de un caso de resonancia. Podemos recordar estos ensayos en el inciso
2491. En esta ocasion, aplicamos el ensayo indicado en la literal b,
colocamos el sensor de vibracién en la maquina sin operar y luego se puso en
marcha. Con el equipo de vibraciones operando en la funcion de toma de
espectros de frecuencias se pudo observar como, al llegar cerca de la velocidad
normal de operacion, la vibracion fue aumentando rapida y excesivamente, de

tal manera que nuestro diagndstico final es resonancia.
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Otra forma de descubrir la presencia de resonancia, es por medio de la
toma de lecturas de fase en direccion vertical, y observar el comportamiento de
los angulos desde el arranque de la maquina hasta llegar a su velocidad normal
de operacién. La resonancia se manifestara por un abrupto cambio en el

angulo, aproximadamente 180°.
= Ventilador de tiro forzado, caldera # 3

Con una vibracion global maxima en el punto # 4 de 10.42 mm/s rms,
este ventilador se encuentra con condicién de operacidon no aceptable. El

espectro de frecuencias tomado en el punto # 4 puede verse en la figura 67.

Figura 67. Espectro de frecuencias, punto 4, tiro forzado, caldera # 3
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Resalta la presencia de dos vibraciones dominantes. La primera de ellas
con frecuencia 1057 cpm y 8.72 mm/s rms, que representa a la vibracion 1X del
ventilador; la segunda con frecuencia 1777 cpm y 4.82 mm/s rms, que
representa la vibracién 1X del motor eléctrico. Recordemos que la velocidad de

operacién de este ventilador es 1050 rpm y el motor eléctrico opera a 1785 rpm.
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Ademas, el espectro muestra vibracion a 0.5X del ventilador y vibracion

aleatoria por arriba de 4X del ventilador.

Esto nos sugiere el diagndstico de presencia de desbalance, tanto en el
ventilador como en el rotor del motor eléctrico, aunque claro esta, el desbalance
es mayor en el ventilador, acompafiado de una ligera pérdida mecanica por
desgaste u holguras inadecuadas en los cojinetes de deslizamiento del

ventilador.
4.41 Cuadro resumen
Los siguientes cuadros muestran en resumen el diagnéstico efectuado en
cada una de las maquinas con condicién de operacién no aceptable y condicién
apenas aceptable, cuyos niveles de vibracién son cercanos al valor limite que

separa las zonas apenas aceptable y no aceptable.

Tabla XVI. Diagnéstico de las maquinas en condicidon no aceptable

Maquina Diagnéstico

Desbalance actuando como agente excitador de
Bomba LT #6 vibracién. Se observa claramente vibracién dominante
a 1X en el espectro de frecuencias (FFT).

Combinacion de desbalance y desalineamiento, visible
en el espectro de frecuencias por la presencia de
vibraciéon 1X y 2X. La suma de las amplitudes de la
vibracibn  por desbalance y desalineamiento,
acrecientan el nivel de vibracion global.

Ventilador de tiro
forzado, caldera # 1

Vibracion dominante a 1X del ventilador indica que
existe desbalance en el ventilador. La vibracién que se
produce se transmite por medio de las fajas y poleas al
motor eléctrico, pues se hace visible en el espectro de
frecuencias del motor eléctrico.

Ventilador de tiro
inducido, caldera # 1

La excesiva vibracion en el motor eléctrico se origina
como consecuencia de resonancia en la estructura del
motor. No hay consecuencias en el ventilador.

Ventilador de tiro
forzado, caldera # 2
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Tabla XVI (Continuacion). Diagnéstico de las maquinas en condicién no

aceptable

Maquina

Diagnéstico

Ventilador de tiro

forzado, caldera # 3

Existe desbalance tanto en el ventilador como en el
motor eléctrico, pues en el espectro de frecuencias se
observa vibracion 1X, tanto del motor y del ventilador.
No descartar pérdida mecanica por holguras en el
ventilador.

Tabla XVII. Diagnéstico para bombas centrifugas HT y LT con condicion

de operacién apenas aceptable

Maquina

Diagnéstico

Bomba HT # 3

La vibracion dominante en el espectro tiene frecuencia 2830,
equivalente a 5.5X del motor de combustién interna y esta
acompafiado de vibracion lateral o bandas laterales.

Al revisar un espectro tipico de los motores de combustion
interna se descubrié que una buena parte de la vibracion se
transmite del motor de combustién interna a la bomba por
medio de la estructura.

Bomba HT # 5

En esta bomba ocurre la misma situacién que en la bomba
HT # 3, pues también existe transmisién de vibracién de la
quinta armaonica del motor de combustion interna.

Bomba LT # 2

La presencia de vibracion dominante 1X en el espectro
indica que existe desbalance en el conjunto motor eléctrico y
bomba centrifuga.

Bomba LT # 3

De acuerdo con los espectros de frecuencias, existe una
combinacion de desbalance (vibracion 1X), desalineamiento
(vibracion 1X, 2X y 3X) y probable holgura por desgaste en
los rodamientos (vibracion aleatoria por arriba de 4X).

Bomba LT #7

Existe en este conjunto motor eléctrico — bomba, un ligero
desbalance. El espectro de frecuencias muestra vibracion
1X como vibracion dominante.
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Tabla XVIIl. Diagnéstico para ventiladores de tiros mecanicos con

condicion de operacion apenas aceptable

Maquina

Diagnéstico

Ventilador de tiro
inducido, caldera # 2

La vibracidn mas alta ocurre en posicion axial en los
cojinetes de deslizamiento. El espectro de frecuencias
muestra vibracién 1X y armonicos, indicando probable
desalineamiento de poleas, pérdida mecanica por
holgura axial, o una combinacion de ambos problemas.

Ventilador de tiro
inducido, caldera # 3

El espectro presentd vibracién aleatoria, indicando esto
pérdida mecanica por holgura en los cojinetes de
deslizamiento, a causa de desgaste. Es importante
revisar que no exista rozamiento entre ventilador y
carcaza.

Ventilador de tiro
inducido, caldera # 5

El espectro muestra vibracion dominante a 1X del
ventilador, indicando desbalance. Aunque el
desbalance no es excesivo, la estructura de soporte
esta empezando a ceder y puede llegar a fatigarse.

Ventilador de tiro
forzado, caldera # 5

La vibracion global mas alta ocurre en los cojinetes del
ventilador, en direcciones radial y axial. Al revisar el
espectro de la vibracion radial, observamos vibracion
dominante a 1X, indicando la presencia de desbalance.
El espectro de frecuencias de la vibracion axial refleja
la posibilidad de que exista pérdida mecanica por
holguras en direccion axial.

En el anexo D se encuentran espectros de frecuencias correspondientes

a las maquinas con condicién de operacion apenas aceptable.

4.5 Analisis de los resultados de los diagnésticos

Vemos que en la mayoria de los casos la vibracion en las maquinas es

provocada a causa de desbalance en los componentes rotativos, justamente,

una de las premisas que se manejan en el ambito de los analisis de vibraciones,

el cual indica que aproximadamente un 50% de los casos de vibracién son

producidas por la existencia de desbalance en las maquinas.
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En los casos donde las maquinas tienen transmisién de potencia por
poleas y fajas, es sencillo identificar si el desbalance se encuentra en la
maquina motriz 0 en la maquina conducida, salvo cuando los diametros de las
poleas de la maquina motriz y conducida son iguales, y las velocidades de

operacion sean similares.

En los casos donde la velocidad de la maquina motriz es igual a la
maquina conducida, por existir transmision de potencia por acople directo,
despierta la incognita por conocer si el desbalance se esta produciendo en las
maquina motriz (motores eléctricos), o en la maquina conducida (ventilador o

bomba centrifuga).

Inicialmente se puede decir que en todos los casos vistos en la presente
investigacion, se trata de vibracion provocada por desbalance en la maquina
motriz, debido a que la vibracion mas alta fue encontrada en puntos que se
ubican sobre el motor eléctrico. Sin embargo, esta duda puede ser despejada
desacoplando la maquina motriz de la conducida y poner en marcha el motor
eléctrico. Este punto solo pudo ser llevado a cabo con la bomba centrifuga,
donde se pudo comprobar que el rotor del motor eléctrico se encuentra con

desbalance.

En los casos donde la fuente de vibracidén es el desbalance, se buscara
realizar una correccion en la distribucion de la masa en cuerpo en rotacion para
buscar minimizar el efecto del desbalance, en otras palabras, se realizara

procedimientos de balanceo.
En los ventiladores se puede realizar balanceo en el sitio de operacion,

debido a que la mayoria de los ventiladores tienen ventanillas de acceso a las

partes rotativas y es relativamente facil agregar o remover peso.
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Para los motores eléctricos y bombas centrifugas sera necesario realizar
el balanceo en una maquina balanceadora de banco, debido a que sus
carcasas no permiten agregar o remover peso de sus componentes rotativos

para lograr el balanceo.

Ante los casos de desalineamiento entre ejes acoplados (como en las
bombas centrifugas), la solucibn a este problema radicara en realizar
movimientos en direcciones horizontal y vertical, de la maquina motriz o

conducida, para corregir la desviacion angular y paralela que exista.

En el desalineamiento en poleas tendra que hacerse un reconocimiento
del tipo de desalineamiento (paralelo, angular, desviada). En cualquiera de los
casos, la correccion basica sera realizar movimiento en la maquina motriz.
Puede ser que la posicion de anclaje necesite ser corregido, e inclusive, corregir
la geometria de las poleas, y si el problema persiste puede necesitarse

reemplazar las poleas.

La resonancia que existe en la estructura donde se encuentra montado el
motor eléctrico del tiro forzado de caldera # 2, ocurre a consecuencia de
coincidir la frecuencia de operacion, con la frecuencia natural de la estructura.
Sera necesario identificar el punto con mas flexion, llamado nodo, reforzar la
estructura en ese 0 mas puntos con el propodsito de modificar la frecuencia

natural de la estructura y evitar la resonancia.

En general, cualquiera que sea el problema o fuente de vibracién en la
maquina, la correccion radicara en corregir o modificar en las maquinas y sus
estructuras o carcasas, las caracteristicas que propician que se genere

vibracion.
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5. CORRECCIONES EFECTUADAS, RESULTADOS Y
SUGERENCIAS PARA UN PROGRAMA DE
MONITOREO NO PERMANENTE

5.1 Recapitulacion de los problemas encontrados

Los problemas encontrados e identificados como generadores de
vibracién en las maquinas, y que fueron determinados mediante el analisis a los
espectros de frecuencias y otras medidas, son basicamente desbalance vy

desalineamiento.

Las tablas XIX y XX muestran un resumen de la causa o causas
identificadas que generan vibracion para cada maquina y, a partir de ella,

enfocar las correcciones necesarias.

Tabla XIX. Resumen de problemas encontrados en las bombas

centrifugas

Maquina Problema(s) diagnosticado(s)
Bomba HT # 3 Vibracion por transmisién a la bomba.
Bomba HT # 5 Vibracion por transmisién a la bomba.
Bomba LT # 2 Desbalance.

Desbalance, desalineamiento y

Bomba LT3 3 posible desgaste en rodamientos.
Bomba LT #6 Desbalance.
Bomba LT #7 Desbalance.
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Tabla XX. Resumen de problemas encontrados en los ventiladores

Maquina Problema(s) diagnosticado(s)

Ventilador de tiro forzado, , .
Desbalance y desalineamiento.

caldera # 1
Ventilador de tiro forzado, Resonancia en estructura de motor
caldera # 2 eléctrico.
Desbalance en motor y ventilador.
Ventilador de tiro forzado, Ademas, posible pérdida mecanica
caldera # 3 por holgura en cojinetes del
ventilador.
Ventilador de tiro forzado, Desbalance y pérdida mecanica por
caldera#5 holgura axial.
Ventilador de tiro inducido,
Desbalance.
caldera # 1

Desalineamiento en poleas y posible
pérdida mecanica por holguras en
direccion axial.

Ventilador de tiro inducido,
caldera # 2

Pérdida mecanica por holgura en
cojinetes. Revisar que no exista
rozamiento entre ventilador y carcaza.

Ventilador de tiro inducido,
caldera # 3

Ventilador de tiro inducido,

caldera # 5 Desbalance.

5.2 Correcciones realizadas en las bombas centrifugas

En los incisos 5.2.1 a 5.2.5 se da una breve descripcion de la forma
como se corrigieron los problemas encontrados para reducir el nivel de
vibracion.

5.2.1 Desbalance

El desbalance, como ya se indico, ocurre debido a que el eje de inercia

no coincide con el eje de rotacion.
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La causa de esta circunstancia radica en la distribucion no uniforme de la
masa del cuerpo en rotacion con relacién a su eje de rotacion. Al agregar o
remover peso del cuerpo, se modifica la distribucién de masa de tal manera que

el eje de inercia este lo mas cercano al eje de rotacion.

Este procedimiento, al que se denomina balanceo, se puede realizar en
una balanceadora de banco o mediante un analizador de vibraciones en el sitio

de operacién de la maquina.

De los analisis realizados, las bombas LT # 2, # 3, # 6 y # 7 presentaban
problemas de desbalance. La planificacion de la correccion del desbalance
comienza con determinar si el componente desbalanceado era el motor

eléctrico o el rotor de la bomba centrifuga.

Para las bombas LT # 2, # 3 y # 7 el desbalance se originaba en el motor
eléctrico, en tanto que para la bomba LT # 6, ademas del desbalance originado

en el motor eléctrico, el rotor de la bomba tenia también desbalance.

Para el balaceo de los motores eléctricos se desmonté el motor de su
lugar de operacién, se extrajo el rotor y se corrigié el desbalance agregando
pesos. Este procedimiento fue realizado en una balanceadora de banco, la cual

indicé la cantidad de peso de correccion y su ubicacion.

Similar situacién ocurre con el rotor de la bomba centrifuga, el cual se
extrajo de la carcasa para ser balanceado, mediante el mismo procedimiento
que el motor eléctrico en una balanceadora de banco, con la diferencia de que

en la bomba se puede remover peso para lograr el balanceo.

153



5.2.2 Desalineamiento

En la bomba LT # 3 el diagndstico indica que ademas de desbalance
existia desalineamiento. Ante esta situacion se deben realizar movimientos
para que las desviaciones angular y paralela entre los ejes estén dentro de los

limites especificados.

En éste caso, se designa a una de las maquinas (motriz o conducida)
como maquina fija, puesto que servira de referencia para realizar los

movimientos en la otra maquina, a la cual se le denomina maquina movil.

En la bomba LT # 3 se designé como maquina fija a la bomba, debido a
que las tuberias de entrada y salida de fluido que se conectan a la carcasa de la
bomba impiden modificar su posicion, al ser estas tuberias rigidas. EI motor
eléctrico al que se encuentra acoplada la bomba, se designd en consecuencia

como la maquina movil.

Mediante un equipo de alineamiento, el cual es instalado en el area del
acople entre bomba y motor, se logr6 que las desviaciones angulares y

paralelas quedaran con magnitud inferior a la tolerancia especificada.
5.2.3 Danos en rodamientos
Los dafos en rodamientos, de acuerdo con el contenido del inciso
2.4.7.2, suceden en 4 etapas. En la bomba LT #3, el espectro de frecuencias

muestra que los rodamientos de la maquina pueden asociarse con el inicio de la

etapa 3.
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La razén de ésta conclusién se basa en el hecho de encontrar en el
espectro de frecuencia una vibracion con frecuencia 6990 cpm, la cual se
encuentra cercana a la frecuencia de falla de los elementos rodantes, la cual es
6998.09 cpm. La anterior frecuencia de falla corresponde al rodamiento modelo
6034 M, y se calcula con los datos del fabricante y las formulas dadas en el
capitulo 2.

Aunque el estado de descompostura del rodamiento no era tan
avanzado, se reemplazaron y, seguramente, el daio que muestran es a causa

de la vibracion que se produjo por el desbalance de la bomba.

5.2.4 Fuerzas hidraulicas

Aunque los espectros de frecuencias que se tomaron en las 14 bombas,
presentan el aparecimiento de la vibracion por el paso de los alabes. El nivel de
estas vibraciones se consideré normal, razén por la cual no fue necesario

considerar la realizacion de correcciones para minimizarlas.

De la misma manera, los espectros de frecuencias de las bombas se
analizaron detenidamente, con la intencibn de encontrar problemas de
vibraciones causadas por cavitacion o flujo turbulento. Sin embargo, ninguna
de las bombas presenta vibracién por estos problemas, y eso se debe en gran

parte a la correcta operacion de las bombas, flujo y presion del fluido.

5.2.5 Pérdidas mecanicas por soltura y/o estructura

Problemas de vibracién ocasionados por pérdidas mecanicas, no fueron

encontrados durante los analisis de vibraciones realizados.
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Los espectros de frecuencias fueron analizados detenidamente para
verificar realmente que no existiera algun problema de esta indole. Sin
embargo, en las bombas HT # 3 y HT # 5, existe cierto nivel de vibracion a
causa de la estructura, no precisamente a causa de fatiga, mas bien, la
estructura esta sirviendo como un transmisor de la vibracién que se produce en

los motores de combustidn interna hacia la bomba.

Con la bomba centrifuga fuera de operacién, era perceptible cierto nivel
de vibracion y el espectro de frecuencias mostraba vibraciones dominantes

tipicas en un espectro de frecuencias del motor de combustion interna.

En este caso, mas alla de una correccibn misma en la bomba o
estructura que la soporta, se debe tratar de aislar la estructura de montaje de la
misma, para evitar que éste problema continle y ocasione danos en las
bombas o fatiga en la estructura de soporte.

5.3 Correcciones en los ventiladores de tiros mecanicos estudiados

En los ventiladores de los tiros mecanicos, las correcciones efectuadas

fueron en su mayoria las causadas por desbalance.
5.3.1 Desbalance
En los ventiladores de tiro forzado de calderas # 1, # 3 y # 5, y en los

ventiladores de tiro inducido de las calderas # 1 y # 5, el desbalance es una de

las principales causas de generacion de vibracion.
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La correccioén consiste en realizar balanceo, mediante la modificacion de
la distribucion de masas, que se lleva a cabo agregando o removiendo peso del
ventilador. Para todos los casos de desbalance en los ventiladores se agregd
peso para el balanceo, y el procedimiento de balanceo se llevo a cabo en el

sitio de operacion de cada maquina.

El procedimiento de balanceo en campo o en el sitio de operacion consta

de las siguientes etapas:

a. Medida inicial del desbalance

Se hace funcionar la maquina a su velocidad normal de operacion vy
carga si es posible, y se mide la vibracién por desbalance inicial, es decir, se

mide la amplitud de la vibracién 1X 'y el angulo de fase.

b. Agregar un peso de prueba

Una vez realizada la medida inicial de desbalance, y con la maquina
fuera de operacion, se agrega un peso de prueba en un lugar arbitrario del
ventilador, de preferencia en el mayor radio de giro posible (a mayor radio,
mayor efecto, por lo tanto, sera necesario menor peso para correccion). A ese
punto en particular, donde se coloca el peso de prueba, se considerara como la

posicidon angular 0°.
c. Medida del desbalance con peso de prueba
Una vez colocado el peso de prueba, se realiza una segunda medicion

del desbalance. Esta es una medida que se realiza de igual forma que la

indicada en el inciso a de este proceso.
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Esta medida de prueba sera diferente a la medida inicial debido a que el
peso de prueba colocado modifica la distribucibn de la masa vy, por

consiguiente, el desbalance.

d. Calculo del peso de correcciéon

Con la medida inicial y la medida de prueba se puede calcular el peso
exacto de correccion y la posicion angular que se debe colocar en el ventilador
para corregir el desbalance. Esta operacion se realiza por célculo de vectores o

de forma grafica.

e. Correccion del desbalance

La masa de correccion se debe fijar al ventilador en este caso, mediante
soldadura, tornillos, remaches, o cualquier otro sistema que evite que el peso

de correccion pueda caerse cuando el ventilador se encuentre funcionando.

Tanto la medida y posicién angular del peso de prueba como el peso de
correccion debe operarse con mucho cuidado. La precision del balanceo
depende en buena medida de un esmerado pesaje y posicionamiento de los

pesos.

f. Control del desbalance residual

El acierto de la correccion del desbalance se verifica con una nueva
medida, a la cual se denomina medida de control. El equipo de vibraciones nos
indicara la cantidad de desbalance residual (amplitud y angulo de fase de la
vibracion 1X) y de esta manera determinar si es necesario repetir el

procedimiento para reducir aun mas el desbalance.
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La aplicacion de éste procedimiento se puede ver en el ejemplo

presentado en el anexo C.

5.3.2 Desalineamiento en ejes acoplados

El problema de desalineamiento en ejes acoplados, se presentd
unicamente en el ventilador de tiro forzado de caldera # 1. Mediante el
adecuado analisis se determin6 que el desalineamiento presente era, mas que

todo, desalineamiento angular en direccion horizontal.

De tal manera que para corregir el desalineamiento fue necesario realizar

movimientos horizontales en el motor eléctrico.

Hay que hacer notar que en los casos de conjuntos de maquinas, en los
cuales aparece una combinacion de desbalance con otro problema, es
conveniente que antes de balancear se realicen las correcciones del otro
problema. La razén es que la combinacién puede generar cierta inestabilidad
en la amplitud y angulo de fase de la vibracién 1X y no se tendria mucho éxito

corrigiendo el desbalance.

5.3.3 Danos en rodamientos

En los ventiladores de tiro forzado y tiro inducido de la caldera # 3 se
encontraron ligeros problemas a causa de holgura producida en los cojinetes.
En ambos casos fue solicitada una revision para comprobar la existencia real de
este problema, y fue en el ventilador de tiro inducido donde se observé la
presencia de ligero desgaste. Sin embargo, ante la falta de repuestos, fueron

colocados los mismos.
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5.3.4 Pérdidas mecanicas por soltura y/o estructura

En los ventiladores tiro forzado de caldera # 5 y tiro inducido de caldera #
2, se not6 la presencia de problemas de vibracion axial con la caracteristica de
vibracion causada por pérdida mecanica a causa de holguras axiales en los

cojinetes.

En el caso del ventilador de tiro inducido de caldera # 2, en uno de los
cojinetes se pudo notar la presencia de desgaste. Este pudo generarse como
consecuencia de la vibracion axial que se produce en ésta maquina, por el

problema de poleas desalineadas.

La combinacion de desgaste en direccién axial en el cojinete de
deslizamiento y el problema de poleas desalineadas que existe, ponen en
riesgo el buen estado del otro cojinete. Se solicité el reemplazo de este cojinete
de deslizamiento, y se logré mejorar la condicion de vibracién axial aleatoria en

la maquina.

Mientras tanto, en el ventilador de tiro forzado de caldera # 5, se realizd
revision de los cojinetes de deslizamiento, en especial para buscar desgastes

en direccion axial. Sin embargo, su aspecto fisico era cojinetes en buen estado.

Debido a que el espectro de frecuencias marcaba la presencia de
pérdida mecanica, se realizd una revision para descartar la posibilidad de que la
pérdida mecanica se estuviera produciendo por problemas en los tornillos de
anclaje, pero, aparentemente, todos los tornillos se encontraban con su
adecuada apretura y el problema de pérdida mecanica en el espectro de

frecuencias continuaba apareciendo y el nivel de vibracién axial no disminuy®.
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El problema al final se pudo resolver cuando al estar tomando angulos de
fase, se observd que en uno de los tornillos de anclaje de los cojinetes de
deslizamiento del ventilador, el angulo marcaba una diferencia de fase
aproximada de 180°, tal como ocurre en los casos de pérdida mecanica por

soltura en la estructura.

El problema radicaba en que este tornillo tenia una longitud mayor a los
restantes, y los agujeros roscados de la base son ciegos. De tal manera que el
tornillo largo llegaba a un punto en el cual aparentemente ofrecia la apretura
necesaria a la base del cojinete, sin embargo, se producia por la llegada del
tornillo al fondo del agujero roscado y no ofrecia rigidez a la base del cojinete.
Se colocd un tornillo mas corto y el problema de vibracion axial se redujo, tal

como lo indicaron las medidas de vibracion.
5.3.5 Problemas en la transmisién por fajas y poleas
Desalineamiento de poleas, uno de los casos de problemas en la
transmision por fajas y poleas, fue descubierto en el ventilador de tiro inducido
de la caldera # 2, al encontrar en él vibracién axial. La clase de

desalineamiento entre estas poleas corresponde al tipo paralelo.

Para corregir este problema se debio realizar un ajuste a la posicién de

las poleas, con respecto al eje, principalmente la que corresponde al ventilador.

El ajuste en el alineamiento de las poleas y el cambio del cojinete de

deslizamiento permitieron que se redujera el nivel de vibracion axial.
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5.3.6 Resonancia

En el motor eléctrico del ventilador de tiro forzado de caldera # 2, fue
encontrado un problema de resonancia, fisicamente presente en la estructura

que da soporte al motor eléctrico.

Para resolver el problema de resonancia, se debe realizar una evaluacion
del comportamiento de la estructura en resonancia y buscar si se trata de
resonancia producida por la primera o segunda frecuencia natural de la

estructura, o alguna otra frecuencia natural.

Esta evaluacion consiste en observar el comportamiento de la amplitud
de vibracién en la estructura, siendo este caso en particular, resonancia
producida a la primera frecuencia natural, pues la amplitud de vibracién tenia un

comportamiento similar al que se observa en la figura 52, modo 1.

Ante ésta situacion, la solucién factible es realizar un reforzamiento en la
estructura resonante. La otra solucion es cambiar la velocidad de operacion del

motor eléctrico, pero éste motor cuenta con una unica velocidad de operacion.
Entonces, se reforzé la estructura colocando un apoyo adicional, en el
centro. Este apoyo adicional consiguioé que la frecuencia natural de la estructura
se modificara, logrando reducir el problema de vibracién por resonancia.
5.4 Las medidas de vibracion posteriores a las correcciones
Para verificar que las correcciones realizadas en las maquinas hayan

logrado reducir los niveles de vibracion, es necesario medir el nivel de vibracion

y evaluar su nueva condicion de operacion.
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Esta informacion se presenta en dos etapas, la primera de ellas, para las

bombas centrifugas, y la segunda, para los ventiladores de los tiros mecanicos.

5.4.1 Datos obtenidos en las bombas centrifugas

Debido a la politica de medicion de vibraciones en la planta de
generacidn de energia eléctrica, los niveles de vibracion son tomados a
intervalos trimestrales. Por esa razdn, luego de las medidas de vibracion
tomadas el 10 de abril de 2003, cuya informacién sirvié para efectuar los
analisis de vibraciones y posterior diagnostico, la evaluacion de los niveles pudo

realizarse en la fecha 21 de julio de 2003.

Las lecturas de vibraciéon se muestran en la siguiente tabla.

Tabla XXI. Valores de vibracion obtenidos en bombas centrifugas HT y LT,

luego de las correcciones efectuadas

BOMBA PUNTO # (Valores de vibracion en mm/s rms) VALOR

# 1 2 | 3| a| s| 6| 7| 8| o | 10 |MAXIMO

HT #3 | 4.63 | 3.93 | 3.33 | 2.72 | 3.34 | 3.37 | 3.43 | 3.27 | 3.28 | 2.52 4.63

HT #5 (| 3.47 | 4.37 | 2.87 | 2.04 | 3.40 | 3.20 | 3.31 | 2.26 | 3.22 | 2.54 4.37

LT #2 | 521 | 5.04|3.84|3.63 (539|547 ]| 3.35|3.37|3.86]| 2.26 5.47

LT #3 || 2.60 | 2.82 | 2.74 | 2.66 | 4.66 | 3.96 | 2.59 | 2.26 | 2.58 | 2.00 4.66

LT #6 || 442 | 2.67 | 3.44 | 3.33 | 5.84 | 5.29 | 5.52 | 4.82 | 3.51 | 2.48 5.84

LT #7 | 3.32 | 4.04 | 3.63 | 2.48 | 3.46 | 4.34 | 2.67 | 2.19 | 3.60 | 2.68 4.34

En la anterior tabla se muestran unicamente los datos de vibracion de las
bombas en las cuales se sugirio realizar correcciones para mejorar su condicion

de operacién.
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5.4.2 Datos obtenidos en los ventiladores

En los ventiladores de los tiros mecanicos de las calderas, la medida de
los niveles de vibracién fue posible realizarla después de haber realizado las

correcciones indicadas mediante los diagnoésticos.

Estos valores se presentan en los dos siguientes cuadros, el primero de
ellos para los tiros mecanicos forzados, luego se daran los valores de los tiros

mecanicos inducidos.

En cualquiera de los dos casos puede hacerse referencia a los
diagramas de las maquinas en el capitulo 4, para recordar los puntos
seleccionados donde se coloco el sensor de aceleracion, y asi tomar medida de

la amplitud de vibracién.

Tabla XXII. Valores de vibracion (en mm/s rms) obtenidos en tiros forzados

corregidos
Punto Forzado Forzado Forzado Forzado
No. Caldera 1 Caldera 2 Caldera 3 Caldera 5
1 217 2.87 1.82 0.65
2 5.13 247 3.22 0.64
3 1.89 3.12 5.85 1.17
4 4.38 3.59 5.63 1.15
5 1.27 1.78 2.70 0.69
6 1.62 1.54 2.89 0.69
7 1.77 3.24 2.05 3.37
8 2.31 4.32 2.87 3.70
9 2.69 1.89 2.86 2.21
10 3.27 2.96 1.19 2.14
11 1.38 3.98 3.80 2.64
12 - 2.04 242 2.93
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Tabla XXIll. Valores de vibracion (en mm/s rms) obtenidos en tiros

inducidos corregidos

Punto Inducido Inducido Inducido Inducido
No. Caldera 1 Caldera 2 Caldera 3 Caldera 5
1 1.85 2.92 2.35 0.25
2 1.17 3.21 3.17 1.26
3 1.45 3.59 1.88 0.27
4 1.25 3.42 2.13 0.21
5 1.18 2.25 2.38 1.18
6 1.22 1.91 5.51 0.28
7 3.46 1.83 5.93 -
8 2.23 4.28 5.23 -
9 3.62 2.83 5.79 -
10 3.09 3.11 6.64 -
11 2.91 4.27 5.21 -
12 2.58 2.74 - -

5.5 Analisis comparativo entre las condiciones iniciales y después de las

correcciones

El propdsito de esta seccidn es realizar una comparacion entre las
condiciones iniciales y las condiciones posteriores a las correcciones, en las

maquinas que se han estado estudiando.

La comparacion entre datos permite visualizar la reduccion que existe en
los niveles de vibracion de las maquinas en las cuales fue posible realizar
correcciones tales como desbalance, desalineamiento, etc. Cabe mencionar
que la reduccién en estos niveles de vibracion se hizo posible mediante las
correcciones planteadas y realizadas, las cuales fueron el resultado del correcto

analisis de vibraciones que se realiz6 en cada una de las maquinas.
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En los cuadros de los siguientes incisos se mostrara unicamente los
valores maximos de la vibracion global obtenidos, tanto al inicio del analisis
como después de haber realizado las correcciones, en virtud de que el valor

maximo constituye la severidad de vibracion de la maquina.

Se agrega en el cuadro dos columnas que contienen la magnitud y

porcentaje de reduccion alcanzado en el nivel de vibracién global.

5.5.1 Cuadro comparativo de las bombas

Tabla XXIV. Comparacién de datos de vibraciéon en bombas HT y LT

Vibracion Vibracién
Reduccién %
Maquina maxima maxima
lograda | Reduccidn

Abril 2003 Julio 2003
Bomba HT # 3 5.31 4.63 0.68 12.81%
Bomba HT #5 5.07 4.37 0.70 13.81%
Bomba LT # 2 8.58 5.47 3.1 36.25%
Bomba LT # 3 6.98 4.66 2.32 33.24%
Bomba LT # 6 11.60 5.84 5.76 49.66%
Bomba LT #7 6.65 4.34 2.31 34.74%

La tabla anterior muestra los valores maximos de vibracién obtenidos

durante las mediciones que se efectuaron en abril y julio de 2003.

Estos valores permiten observar un descenso en la vibracion global
maxima de las maquinas, esto quiere decir que el objetivo de reducir el nivel de
vibracién fue alcanzado, aunque claro estd que en algunas maquinas el

porcentaje de reduccion de la vibracion fue mayor.
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Por ejemplo, en las bombas HT # 3 y HT # 5, donde el problema de
vibracion radicaba en vibracién transmitida a través de la estructura, el
porcentaje de reduccion de vibracion es bajo en relacion con las restantes

maquinas.

Probablemente, esta reduccion baja se debe en parte a que no se logro
reducir el nivel de la vibracion que se transmite a la bomba a través de la
estructura. Sin embargo, para las bombas LT, en especial para la bomba LT #
6, el porcentaje de reduccidn muestra que el nivel de vibracién se redujo casi a
la mitad del valor inicial, siendo este un indicativo de una mejora sustancial en

la condicion de operacion.

5.5.2 Cuadro comparativo de los ventiladores

Tabla XXV. Comparacion de datos de vibracién en los ventiladores de tiro

mecanico
Maquina Vibracién Vibracién Reduccién %
maxima inicial | maxima final lograda | Reduccidn
Tiro forzado Caldera 1 15.70 5.13 10.57 67.32%
Tiro forzado Caldera 2 47.80 4.32 43.48 90.96%
Tiro forzado Caldera 3 10.42 5.85 4.57 43.86%
Tiro forzado Caldera 5 10.80 3.70 7.10 65.74%
Tiro inducido Caldera 1 8.50 3.62 4.88 57.41%
Tiro inducido Caldera 2 7.90 4.28 3.62 45.82%
Tiro inducido Caldera 3 7.83 6.64 1.19 15.20%
Tiro inducido Caldera 5 7.92 1.26 6.66 84.09%

Al igual que en las bombas centrifugas, se presenta en la tabla anterior
los valores de vibracidén global maxima tomados antes y después de realizar las

correcciones planteadas, producto del analisis de vibraciones.
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Con excepcion del ventilador de tiro inducido caldera 3, el porcentaje de
reduccion en el nivel de vibracion muestra favorablemente la magnitud de

cambio en la mejora de la condicion de operacién de las maquinas.

En el ventilador de tiro inducido caldera 3, como se menciono
anteriormente, no se pudo realizar una correccion sustancial, a raiz de que no
habia cojinetes de deslizamiento nuevos o en buen estado, para reemplazar los

que presentaban desgaste ligero.

En general, se quiere hacer énfasis en que la reduccion en los niveles de
vibracion y como consecuencia, mejora en la condicion de operacion, es el

resultado de haber aplicado un correcto analisis de vibraciones.

De tal forma que el analisis de vibraciones es la herramienta que permitio
identificar las fuentes de los problemas o fallas en progreso en cada una de las
maquinas, que se constituian como generadores de vibracion. Una vez
identificadas las fuentes de vibracion se plantean las correcciones, resultando

en una reduccion del nivel de vibracion.

En esta oportunidad, los porcentajes de reduccion en general se
muestran sustancialmente altos. Sin embargo, con un programa de monitoreo
de niveles de vibracion se espera que a lo largo del tiempo, esos porcentajes de

reduccion de vibracidon sean cada vez mas cercanos a cero.

El significado de un porcentaje de reduccion cercano a cero no significa
que no se efectuen correcciones para reducir el nivel de vibracién, mas bien
indica que si mantenemos un correcto monitoreo de vibraciones, seremos
capaces de identificar cuando se esta empezando a generar un problema de la

maquina y corregirlo antes de que su nivel de vibracion sea elevado.
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En el siguiente inciso, se ha pretendido dejar una idea general para

ejecutar un programa de monitoreo de vibraciones.

5.6 Sugerencias para ejecutar un programa de monitoreo de condiciones

de operacion

Ahora es el turno de considerar como llevar a la practica los conceptos y
experiencias del estudio de vibraciones realizado, y que se ha ido describiendo

a lo largo de este trabajo.

Después de haber experimentado y visto los beneficios que da el analisis
de vibraciones en la reduccién de niveles de vibracion y mejoras en la condicion
de operacion, se pretende dejar plasmada en esta ultima parte, una serie de
sugerencias para poder ejecutar un programa de monitoreo de condiciones de

operacion, mediante analisis de vibraciones.

El propdsito es orientar tanto a profesionales como estudiantes de la
ingenieria, que se desempenan en la industria en el campo del mantenimiento y
que deseen implementar un sistema de monitoreo de vibraciones. No se trata
de un procedimiento rigido a seguir, mas bien debe tomarse como un apoyo en
la implementacion de un programa de monitoreo de vibraciones, y sera el

mismo profesional quien sabra encontrar la mejor dindmica en la aplicacion.
5.6.1 Introduccion
Estamos ya en la capacidad de comprender el concepto de vibracion

mecanica, como medirla, analizarla y resolver problemas. Ahora, el trabajo

consiste en dar respuesta a preguntas tales como:
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= ;Qué maquinas debemos medir?
= ;Con qué periodicidad debo medir las maquinas seleccionadas?
= ;Qué debemos hacer con los resultados obtenidos?

= ;Qué podemos hacer para asegurarnos de obtener éxitos a largo plazo?

Estas preguntas quedaran respondidas con la informacion de los
siguientes incisos, no sin antes indicar una vez mas que, establecido un
programa de analisis de vibraciones, habra muchas decisiones que tomar,
buscar formas para controlar la eficacia del programa, y sobre todo, habra que
hacer ajustes sobre la marcha, pues como en todo proceso, debe existir una
retroalimentacion que ira dando la pauta que permita realizar ajustes y

determinar los avances obtenidos.

Primero, habra que realizar un inventario o conteo de los equipos y
maquinas que hay en la planta, y seguidamente habra que considerar dos
aspectos muy importantes, el econémico o financiero (fiabilidad, importancia,
periodicidad, etc.), y el aspecto fisico (accesibilidad a la maquina, localizacion,

etc.).

5.6.2 La parte financiera

No debemos olvidar que un aspecto muy importante para que una
empresa funcione, es el aspecto financiero, por tal razén, al implementar un
programa de monitoreo de condiciones de operacién mediante analisis de
vibraciones no debemos perder de vista que lo que estamos haciendo sea
economicamente justificable. Si el tiempo y esfuerzos requeridos para
monitorear una maquina no son justificables, no debemos incluirla en el

programa.
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En primer lugar hay que tener en cuenta el historial de la maquina y

posteriormente hacerse las siguientes preguntas:

= ;Cual ha sido o podria ser el impacto del fallo en la maquina? Pérdidas en
tiempos de produccion, dafos a la misma maquina, repuestos, horas extras
para reparaciones.

= ;Cuales son los costes y el tiempo de produccién puestos en juego?

= ;Qué incidencia tiene el mantener un inventario grande de repuestos?

El costo que representan los aspectos indicados en las anteriores
preguntas deben ser evaluados versus los costos que representan la
adquisicion de equipo analizador de vibraciones, capacitacion a personal, etc.
En fin, todos aquellos gastos en que se incurra como resultado de implementar
un programa de analisis de vibraciones. No olvidar que se debe realizar una
estimacion en la reduccion de costos que implica este sistema, tales como
reduccion de tiempos de produccion por paros no programados, reduccion de

inventarios de repuestos, etc.

Es conveniente considerar la toma de decisiones para decidir si la
maquina debe ser incluida en el programa de monitoreo y la frecuencia con que
deba realizarse. Deben considerarse también situaciones que pueden variar a

lo largo del afo, tales como el clima, temporadas de produccion alta, etc.
5.6.3 La parte fisica
Independientemente de la tecnologia que se utilice para monitoreo de las

condiciones de operacion (analisis de vibraciones, termografia, etc.), hay que

considerar aspectos practicos y de seguridad.
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Si la planta esta localizada en algun lugar remoto, o las maquinas estan
localizadas en ambientes peligrosos o con apoyos situados en lugares
inaccesibles, es probable que pueda necesitarse sensores colocados
permanentemente, por ejemplo, es posible colocar sensores permanentemente
en una maquina y situar puntos de conexion con el equipo de vibraciones, en un

lugar adecuado y seguro.

5.6.3.1 Conocer las maquinas

Esta claro que la inversidbn que debe realizarse para desarrollar un
programa de monitoreo y analisis de vibraciones, es elevada, pero mas
importante aun es estar claro en los beneficios que este programa nos brinda.

Es por ello que debemos aprovechar al maximo los recursos con que se cuenta.

Un buen comienzo es conocer nuestras maquinas. Para esto, la
informacion minima que deberiamos tener de cada maquina, se lista a

continuacion:

» Velocidad de operacion y potencia motriz

= Condiciones de operacién (carga, flujo, presion, etc.)

= Si se trata de bombas o ventiladores, numero de alabes o aspas

= Enreductores, numero de dientes en los engranajes

= Diametros de poleas, si existen

» Detalles de los rodamientos, tales como fabricante y numero de rodamiento,

diametros de pista externa e interna, cantidad de elementos rodantes, etc.
Este ultimo punto es muy util, sobre todo al analizar rodamientos, pues

estos detalles nos permiten conocer las frecuencias tipicas de falla para el

rodamiento en analisis.
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Alguna de la informaciéon de la lista anterior es posible obtenerla del
manual del fabricante. Cuando no sea posible, alguna puede obtenerse del
primer grupo de espectro de frecuencias que se tome con la rutina de monitoreo

de vibraciones.

5.6.3.2 Cuantas maquinas medir

Normalmente, cuando acabamos de empezar con un programa de
monitoreo y analisis de vibraciones, es muy facil entusiasmarse y querer medir

todo. Aunque parezca muy buena, esa es una posicion muy arriesgada.

Por el contrario, aunque no existe un numero ideal de maquinas a medir,
lo que si debemos saber es comenzar con un grupo manejable de maquinas,
para no sobrecargarnos al inicio del programa de tareas de analisis y poder
asegurarnos de lograr éxito con este grupo inicial. Después de conseguido, ya

podemos pensar en afiadir mas maquinas al programa.

Por otro lado, debemos asegurarnos de que la gerencia (de
mantenimiento y/o general) conozca qué maquinas estamos midiendo y
analizando, y sobre todo, que estén enterados y de acuerdo con nosotros en las

metas que nos hemos trazado.

Esto es importante porque resulta que una vez realizada una inversion
tan grande, como lo representa el adquirir equipo para analisis de vibraciones,
capacitaciones, etc., es comun pensar que en adelante, las maquinas seran
inmunes a las fallas, y al ocurrir una falla, puede derrumbarse todo nuestro

esfuerzo y credibilidad.
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5.6.3.3 Determinando los niveles de alarma

La tarea que sigue es fijar las diversas alarmas que se manejaran en el
programa de monitoreo de vibraciones, y redefinirlas a medida que nuestro

programa se vaya desarrollando.

El principio basico es empezar con alarmas basicas usando la
informacion disponible (recomendaciones del fabricante o normas I1SO). Las
medidas de vibracion global son utiles para determinar condiciones de
operacion de las maquinas y la severidad de ésta, mediante comparacién con
tablas de valores limites, tales como la norma ISO 2372. En primera instancia,
esto nos proporcionara un indicio basico de alarma, de tal forma que los valores
limite de la norma o de las recomendaciones del fabricante, y que se estan
adoptando como referencia, seran considerados nuestros niveles de alarma

basica.

Luego, podemos ayudarnos de la estadistica para incorporar nuevos
niveles de alarma, cuando tengamos cinco o0 mas grupos de datos. Se puede
aprender incluso de otras maquinas idénticas. Por ejemplo, si tenemos una
serie de bombas iguales, podriamos comparar todos los datos, desechar
aquellos relacionados con problemas (si existieran), y entonces construir una

serie de alarmas con los datos restantes.

Esta forma de definicion asegura que la alarma esta basada en todo
aquello que es normal para la maquina, su tamafo, localizacién, funcién,
produccién, etc. Cuando ocurra algo anormal, el informe indicara la existencia
de un problema (como un cambio en la tendencia, aunque el nivel de vibracion

no sobrepase los limites de vibracion del fabricante o normas 1SO).
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5.6.4 Determinando las rutinas

Una vez configurado el programa de monitoreo, el trabajo sera tomar
datos de vibracion de acuerdo al plan establecido. El plan, idealmente, debe
ser flexible, ya que si ciertas maquinas tienen problemas, deberia considerarse
medirlas con mayor frecuencia, y posiblemente, si algunas maquinas prueban
ser muy fiables en operacién, podria considerarse medirlas con menor

frecuencia.

El plan establecido para la toma de datos debe contemplar condiciones
estandar y repetibles de prueba. Es importante que la maquina esté
funcionando a la misma velocidad y a la misma carga, porque cuando
compararemos medidas de vibracién, el unico cambio que queremos encontrar,
es el debido al estado de la maquina. Esto constituira nuestro plan para el
monitoreo rutinario de la vibracion. Informacién adicional para apoyarnos, la
podemos encontrar en la informacién de los incisos 4.1 y 4.2 del capitulo

anterior.

El plan del que se platica en el parrafo anterior, debe contemplar un
sistema de identificacion de cada maquina (con un nombre bien reconocido
para cada maquina de la planta), y las localizaciones de los puntos a medir.

Esta nomenclatura debe ser facilmente reconocible y comprensible.

Finalizada la tarea de toma de medidas de vibracion planificadas en la
rutina, viene la etapa en la que toda la informacion obtenida sera procesada
para detectar, analizar, corregir y verificar. Justamente, estas cuatro fases se
deben realizar cada vez que se tomen datos de vibracion de acuerdo con la
rutina planificada. En los incisos siguientes, se describe la actividad a realizar

en cada una de las fases.
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5.6.4.1 La fase de deteccion

La deteccion es la primera de las fases. Empezaremos haciendo un
conteo de los datos de los niveles de vibracion e identificar las maquinas cuyos
niveles han sobrepasado los niveles de alarma establecidos en el programa de

monitoreo.

Después, debemos hacer un repaso del informe, y quizas un chequeo de
los datos con el propdsito de desechar falsas alarmas, de tal manera que al
finalizar el repaso el resultado sea una lista de maquinas que requerira un

analisis mas profundo. Es aca donde empieza la segunda fase: analisis.

5.6.4.2 La fase de analisis

En esta fase, debemos repasar los datos e identificar la naturaleza y
severidad de los problemas en la maquina. Estos datos son los valores de
vibracién global, espectros de frecuencias, valores BCU y angulos de fase (si

fueron tomados).

En algunas ocasiones, encontraremos que no ha habido cambios
significativos respecto a la ultima medicion, determinando que la maquina no

requerira intervencion alguna.
Otras veces sera necesario realizar pruebas adicionales para llevar a
cabo el diagnostico (angulos de fase, espectros de frecuencias con diferentes

rangos de frecuencia y resolucion, medir vibracion en arranque y/o parada, etc.)

Cuando sea confuso realizar el analisis, podemos apoyarnos en otro

método de diagndstico, por ejemplo, termografia, analisis de aceites, etc.
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Ademas, cuando sea posible, comparar informacién de la maquina que
crea confusion con maquinas que se consideran en buen estado y condiciones

de operacién aceptables.

Esta fase de analisis nos permitira tener la capacidad para elaborar
informes acerca del estado de la maquina y dar las recomendaciones
necesarias para mejorar su operacion y reducir el nivel de vibracién. La accién
dependera de la naturaleza y severidad del problema, pero también de la

demanda del equipo, la disponibilidad de repuestos, etc.

Basicamente es una decision economica, por ello puede ser frustrante
que todo nuestro esfuerzo para detectar y diagnosticar fallas sea ignorado. Sin
embargo, debemos tener en cuenta a las personas que intervienen para tomar
una decision de esta indole. l|dealmente deberiamos dar suficientes avisos
acerca de un problema, para que la reparacion se efectue durante el préoximo
periodo planificado de parada de la maquina o planificarlo durante un periodo

de produccion cero. Ese sera basicamente el objetivo.
5.6.4.3 Correcciones
Una vez dadas las recomendaciones basadas en el analisis efectuado,
no debemos estancarnos en ese punto. Debemos continuar con la siguiente
fase, la correccion.
Las correcciones no deben tratarse unicamente como las que se

efectuan en la maquina para mejorar sus condiciones de operacion, sino en

tratar de determinar la causa que propiciara el fallo.
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Si logramos determinar por qué razén ocurrid el problema, y trabajamos
para lograr un correcto funcionamiento, la maquina seguramente sera mas

fiable en el futuro.

5.6.4.4 La fase de verificacion

No olvidemos que cuando se realiza una reparacion en la maquina como
resultado de las recomendaciones que elaboramos, tendremos que efectuar
pruebas adicionales para asegurarnos de que el problema esta resuelto, y que
la maquina ahora trabaja correctamente. Cuando esto se lleva a cabo, nos

encontraremos en la cuarta fase, la verificacion.

Mediante un segundo analisis, comprobemos el estado del balanceo y
alineacion, comprobemos que los apoyos y rodamientos estén bien, que la

estructura, tornillos de anclaje estén firmes, etc.

Es mas que seguro que tendremos la oportunidad de ahorrarle dinero a
nuestra empresa. Por ello hay que tratar de informar siempre a la gerencia
acerca de los costos en mantenimiento que estamos evitando, pero no nos
limitemos a documentar la descripcién del problema encontrado y la correccion
que se realizd6 para evitar una falla en la maquina. Cuando sea posible,

debemos tener en nuestro informe términos econdmicos.

5.6.4.5 Conclusion

A veces resulta dificil elaborar informes con numero y ganar crédito, pero

debemos descubrir la causa y el efecto. Debemos vender los beneficios de una

politica de mantenimiento predictivo y demostrar el impacto que esta haciendo.
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Finalmente, se espera que la informacion incluida a lo largo del inciso 5.6
provea de la suficiente informacién para lograr establecer un programa de
monitoreo de vibraciones exitoso, tanto en el diagnéstico de problemas como a
mantener una aceptaciéon dentro del grupo de trabajo dentro de la compaiiia, ya

qgue es un hecho que se presentara resistencia al cambio.
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CONCLUSIONES

A través de la investigacion realizada se ha descubierto que toda maquina en
funcionamiento vibra y aunque existe cierto nivel permisible de vibracion, la
excesiva es producto de condiciones corregibles tales como desbalance,

desalineamiento, rodamientos en mal estado, etc.

La vibracion que ocurre en una maquina, si es excesiva, en cualquier momento
puede provocar que elementos puedan danarse debido a las grandes fuerzas

dinamicas que se producen.

A través de las graficas de espectros de frecuencias, que no son mas que un
estudio de las vibraciones separadas por frecuencia, se puede analizar y
descubrir la razén o razones por las cuales una maquina se encuentra con
vibracion excesiva, de tal manera que se pueden formular correcciones para

mejorar la condicidn de su operacion.

Se ha logrado reducir ostensiblemente el nivel de vibracion del grupo de
maquinas estudiadas en el presente trabajo, luego de haber realizado las
correcciones que se plantearon en base al analisis de frecuencias que se

realiz6é para cada una de ellas.

El analisis comparativo que se realiz6 en el capitulo 5, demuestra que al haber
realizado la aplicacion de analisis de vibraciones en el grupo de maquinas
estudiado, resulté en una mejora de la condicién de operacion de cada una de
las maquinas, en especial para aquellas cuyo nivel de vibracion era

considerado peligroso, por lo tanto, es de gran beneficio para la maquinaria en
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general realizar analisis de vibraciones periodicos para vigilar que los niveles

de vibracién sean aceptables.

Buscar la fuente del problema, debe ser en adelante la filosofia de los
departamentos de mantenimiento, considerando que reparar cuando se
produce la falla es contraproducente para la empresa en general, en tanto que
al buscar la fuente del problema con un adecuado analisis de vibraciones, y
corregir antes de que ocurra una falla mayor, se logra reducir costos por
tiempos muertos de produccién, costos elevados de reparacion, costos por

horas extras de personal de mantenimiento, costos de repuestos, etc.

La informacion contenida en este trabajo constituye una buena fuente de
consulta sobre el anadlisis de vibraciones para diagnéstico de problemas en
maquinas, que va desde el mismo fundamento tedrico de las vibraciones
mecanicas hasta la puesta en practica de estos conceptos con la identificacion

de los beneficios de ésta aplicacion.
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1.

RECOMENDACIONES

La aplicacion de un programa de analisis de vibraciones en las maquinas
estudiadas se tradujo en una mejora tangible en las condiciones de operacion y
en la reduccion de los niveles de vibracion global, por lo tanto, es una buena
medida continuar con el monitoreo y analisis periddico de vibraciones en éstas
maquinas, con el objetivo de mantener la condicién de operacion en niveles

aceptables.

Oportunamente, debe considerarse extender el programa de analisis de
vibraciones a otras maquinas que sean fundamentales para la continuidad en

operacion.

El andlisis de vibraciones es una herramienta valiosa para el diagnostico de
maquinas, sin embargo, sera muy util complementar el analisis de vibraciones
con otras herramientas disponibles para el diagnostico, tales como termografia,

analisis ferrograficos y de aceites, etc.
Agregar sesiones practicas de analisis de vibraciones al contenido del curso de

vibraciones de la carrera de ingenieria mecanica industrial, para que los

estudiantes puedan interactuar la teoria con la practica.
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ANEXO A

Tabla XXVI. Valores limite para la evaluacion de vibraciones mecanicas
segun ISO 2372

VALORES LiMITES PARA EVALUAR
VIBRACIONES MECANICAS DE MAQUINARIA
SEGUN IS0 2372 Y VDI 2056
Vibracion (rms) en mmls

mm/fs
rms
28

18

1

4.5

2.8

1.8

1.4

0.70
0.45
0.28
Maquinas pequefias | Maguinas medianas Maquinas grandes Turbinas
CLASE I CLASE II CLASE III CLASE I¥
20 HP 100 HP
BUENO .ACEPTABLE
APENAS ACEPTABLE .NO ACEPTABLE

CLASE I: Maquinas pequefias con potencia motriz de hasta 15 kW (20 HP)

CLASE II: Maquinas de porte medio con potencia motriz (tipicamente) de 15 a 75 kW (20 a 100
HP)

Clase lll: Maquinas grandes de mas de 75 kW (100 HP) montadas en fundaciones rigidas y
pesadas

Clase IV: Grandes maquinas, montadas en fundaciones elasticas, tales como turbomaquinas.

Fuente: Norma ISO 2372, edicion 1984.
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Tabla XXVII.

Nomograma para hallar tolerancias de balanceo, grado 2.5 y

6.3, basada en la norma ISO 1940 y ANSI S2.19

MAX SERVICE SPEED RECOMMENDED TOLERANCE ROTOR MASS
OF ROTOR IN RPM IH GRAM-INCHES IN LB
100000 —— 4 I! }— 100
F -
T QUALITY GRADE 2 QUALITY GRADE
T 6-2.5 | =t 6-6.3
I Gas and steam wibines, Inciuding marl N 200
50000 N “nlm;mmmn:.“’mhnfm n 2 5 Parts of process plant machines.
~ Righd turbo - generator rotors, Marine maln wrbine goars
Turbo-comprassots, {merchant service),
[ Machine tool diives {3 Centrigiuge drums, Fans,
T H.dfummdmg..;.gmw 5 Assembled alrcraft gas turbine <
4 amatures with apectal requlrements, rotors, -+
vl lecic WA o3 *° Pump mpelers, I soo
20000 o Tubine:drven pomps. Machine tool and general +
I  “SoeTable 51 machinery pars, -f-_
+ 20 —+4— 50 Ekcidcarmatures,” +
I ] Individusl components of angines +
4 || NOTE 1: For disc-shaped for specisl requirements. I
10000 71| rotars, use full recommend - | OG I 000
' | ed value for one plane. For 50 *See Table 51 T
L || rigid roters with 2 correc- 00 :
=+ || tion planes, use one-half 100 2 -
I || the recommended value for
5000 T each plane. 200 500 I 2000
4 || NOTE 2: For additional .
instructions, see 150 or :
A1 ANSI documents. 500 IOQO
. 2000
2000 + Jalels! i 5000
I -
+ — 2000 5000
EIRQ‘IP[[i?ﬂ:llﬂlll rfgt'l,rnwiih T B
service speed of rpm T—
i Q0 —— in quality grade G-2.5 | has 10000 T
+. 2700gram-inch tolerance, {or SQ0Q
T 1330gram-inches in each of 1 20000
T two correction planes). 10600 _
I 20000
500 T 20000 -+ 50000
(Fatalnle ol
- SEQ000
200000
200 4+ 1000400 50000
T 200000 500000
oo —— | Q00 Q00 | 00000
EQ0000 — For lighter rotors
seg Figura 5-7
1g-in = .03530z2-in
loz-in= 28.35g-in

Fuente: Fundamentals of balancing, Schenck Trebel, 1999.
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Tabla XXVIII. Valores limite para vibraciones mecanicas segun la norma ISO
10816-3

I1SO 10816 - 3

Grupo 1;

Maquinas grandes con valores de poder por encima de 300 kW;
maquinas eléctricas con ejes de altura H * 315 mm

Sub-grupo Zonas de Desplazamiento de la Velocidad de |a vibracian
evaluacion vibracién en um (s} mm/s (rns)
Hgide
flexible
1SO 10816 - 3
Grupo 2;

Maquinas de mediano tamafo con valores de fuerza average 15 kW a
300 kW; maquinas electricas con ejes de altura 160 mm £ H =315 mm

Sub-grupe Fohas de Desplazamisnio de la Velocidad de la
evaluacion vibracion vibracidn
L (s} s (rms)
s | 22 I14
rigdﬂ' ‘:S.fc-. 4

fiexibie

190



Tabla XXVIII (continuacion). Valores limite para vibraciones mecanicas segun

la norma ISO 10816-3

1SO 10816 - 3
Grupo 3;

Bombas con impelers de multi-paletas y transmisiones separadas (con radial,
semi-radial y flujo axial} v valores de poder por encima de 15 kW

Sub-grupo Zonas de Desplazamistlo de |a Velocidad de ka
avaluacian wibracian vibracion
L (s} mm's (rms)
s | 18 {23
B - B i
rigido B .
E 74
25 3%
H —F 1-:_ E
e o @
IS0 10816 - 3
Grupo 4;

Bombas con impelers de multi-paletas y transmisiones integrales (con radial,
semi-radial y flujo axial) v valores de poder por encima de 15 kW

Sub-grupo Zohas de Desplazamiento de la Velocidad de la
evaluacion vibraclon wvibiracidn
um (rms) maw's (rms)
al Ip 4
- = T
B i
= | [=
A 18 23
H o " L~
fiexible B (i ' _ -
36 | | 45|

Fuente: Norma ISO 10816-3, edicion de 1998.
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ANEXO B

Formato B.1. Formato para colectar informaciéon de medidas de vibracién

FORMATO PARA TOMA DE MEDIDAS DE VIBRACION
Maquina :
Velocidad de operacion: rpm| Hz | Potencia motriz : |kw|HP |
Analista : Fecha
Espacio para realizar diagrama de la maquina.
Punto No Orientacién Vibracién global Angulo de éSe obtuvo
1 (H,VoA)* (mm/s rms) fase grafico FFT?##
1
2
3
4
5
6
7
8
9
10
11
12
Clasificacion segin ISO 2372:
Condicion de operacion:
Notas:
* Drientacion: H = horizontal, V = vertical, A = axial. ** FFT = Espectro de frecuencias
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Formato B.2. Formato con datos de bomba centrifuga HT # 1

FORMATO PARA TOMA DE MEDIDAS DE VIBRACION

Maquina : Bomba centrifuga HT # 1

Velocidad de operacion: 1770 |p»={| Hz | Potencia motriz : 33 [BIAP ]

Analista : Luis Velasquez Fecha 15-Ene-03

! l

mMotor eléctrico

e ()
e

Bomba centrifuga

- &
55 6

Punto No Orientacién Vibracién global Angulo de éSe obtuvo
I (H,VoA)* (mm/s rms) fase grafico FFT?**
1 v 3.35
2 Y 3.33
3 i 3.49
4 V 3.72 -=
& H 4.45 = Si
6 H 4.41
7 H 3.86
3 H 4.14 -
9 A 2.02
10 A 2.09
11
12
Clasificacion segin ISO 2372: Maguina mediana
Condicién de operacién: Apenas aceptable
MNotas: El valor maximo de vibracidon no muestra variacion con respecto al histo-

rial de valores maximos registrados anteriormente.

* Qrientacion: H = horizontal, V = vertical, A = axial. ** FFT = Espectro de frecuencias
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Formato B.3. Formato con datos de ventilador de tiro inducido, caldera # 5

FORMATO PARA TOMA DE MEDIDAS DE VIBRACION

Maquina : Ventilador del tiro inducido, caldera # 5.
Velocidad de operacion: 595  [b={] Hz | Potencia motriz : 400 -
Analista : Luis Velasquez Fecha 16-Mar-03
-I
MOTOR 3
ELECTRICO
Punto No Orientacién Vibracién global Angulo de £Se obtuvo
| (H, VoA (mm/s rms) fase grafico FFT?2**

1 W 0.57 248°

2 H 7.57 163° Si

3 A 0.99

4 \ 0.83 259°

5 H 7.92 165° Si

6 A 0.42

7

8

9

10

11

12

Clasificaciéon segin ISO 2372: Maquina grande

Condicion de operacion: Apenas aceptable

Notas:

* Orientacion: H = horizontal, V = vertical, A = axial. *#% FFT = Espectro de frecuencias
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ANEXO C
Ejemplo de aplicacion del

Procedimiento de Balanceo en el Sitio de Operacion

Para realizar un ejemplo en la forma y aplicacion del balaceo en el sitio de
operacion, se tomara como referencia, la informacién del balanceo en el sitio del

ventilador de tiro inducido caldera # 5.

En este ventilador, la medida inicial del desbalance fue 7.80 mm/s rms con
angulo de fase 50°. Esta informacién es un vector, dado que posee magnitud y
direccidon. En un plano cartesiano, se veria de la siguiente manera:

i

gra
s

Zra’

Figura C1. Medida inicial de desbalance

Realizada la medida inicial se debe agregar el peso de prueba. El peso de
la masa de prueba se calcula en funcion del tamafo y peso del ventilador,
mediante la siguiente formula:

=30* Mrotor
r

rotor

M

prueba

Donde:
Mprueba = peso de la masa de prueba, en gramos.
Msotor = peso del rotor a balancear, en kilogramos.

I'otor = radio del rotor, en mm.
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El radio debe corresponder con la distancia del centro hasta la
circunferencia donde se colocaran el peso de prueba y el peso de correccion. En

este caso, el peso de prueba sera 400 gramos.

Colocado el peso de prueba, la medida de prueba que el equipo de
vibraciones registr6 es 6.60 mm/s rms y angulo 160°. Este punto puede

observarse en la figura C2.

Figura C2. Medida de desbalance con peso de prueba

Al sobreponer las graficas de las figuras C1 y C2, tal como puede verse en
la figura C3, observaremos el efecto que se produjo como consecuencia del peso
de prueba. Ademas se muestra el objetivo del balanceo que consiste en trasladar
el punto del desbalance, lo mas cercano posible al origen de la grafica, es decir lo
mas cercano al cero, que teéricamente es donde existira el balance perfecto o la

correcta distribucion de masas del ventilador.

Lesbhalancs inclal
Elects del pesa

de presha

a

Efecto asperado de
pes0 de cormsccion.
Indicada par &l g

Crrsbalanoe oon
| pesiode prosta ;
L “Objetive

o

Figura C3. Efecto del peso de prueba y objetivo del balanceo
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El angulo que se forma entre los vectores del efecto del peso de prueba
(vector a) y el vector objetivo del balanceo (vector b), sera el valor del angulo al
cual nosotros debemos realizar la correccion y este angulo se medira a partir del
punto donde se coloco el peso de prueba y en direccion contraria a la direccion de

rotacion del ventilador.

Ademas, debe encontrarse la longitud del vector del efecto del peso de
prueba, y la longitud del vector objetivo. Luego, mediante la ecuacion siguiente,

se realiza una relacion entre estos valores y se encontrara el peso de correccion.

m correccién — m prueba *:
Donde:
M correccién = masa de correccion
M prueba = masa de prueba
a = longitud del vector efecto del peso de prueba
b = longitud del vector objetivo del balanceo

Para encontrar el valor de la longitud del vector a, se debe realizar una
descomposicion de los vectores b y vector que corresponde a la medida del
desbalance o vector c. Seguido de eso, podremos encontrar la longitud del vector
a, tal como se muestra en la figura C4.

a0°

A

180°

Cx

]
Ax= P+ Cx

270-

Figura C4. Forma grafica para encontrar la longitud del vector a
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La longitud del vector b corresponde al valor de la amplitud del desbalance
inicial, en este caso, la longitud del vector b es 7.80 y la longitud del vector ¢ es
6.60. Los vectores ay c tienen las siguientes magnitud y direccion:

Vector b

7.80 mm, angulo 50°

Vector ¢ 6.60 mm, angulo 160°

las componentes cartesianas de los vectores a y ¢ son:

Cx = ccos 160° (valor absoluto) = 6.20 mm
Cy = csen 160° (valor absoluto) = 2.257 mm
bx = acos 50° = 5.01 mm
by = asen 50° = 5.975 mm

de la figura 4, observamos que las componentes del vector a son:
aX = bx + Cx = 1 1 21

finalmente, el valor del vector b es:
a’ (a)* + (ay) = 139.5
11.81

a

Al aplicar la formula para encontrar el peso de correccion, se obtiene el

valor del peso de correccidn cuyo valor es 264 gramos.

Entonces, habra que colocar 264 gramos de peso de correccién a un
angulo de 32° con respecto al punto donde se colocé el peso de prueba. Ademas,

el peso de prueba debe ser removido.
Realizada esta operacion, se toma la medida de chequeo. En este caso, la

medida de chequeo que se observd en el equipo de vibraciones es 0.62 a un

angulo de 334°.
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Visto de forma grafica (ver figura C5), éste valor de vibracién y fase se
acercan bastante al cero, siendo esto un indicativo de un desbalance residual
aceptable.

El

15@® i ae

Zrg?

Figura C5. Medida de chequeo del balanceo

En aquellos casos donde la amplitud de la vibracion 1X (medida de
chequeo del balanceo), no sea del todo satisfactoria, se puede repetir el

procedimiento hasta alcanzar un nivel aceptable o deseable.
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ANEXO D

O eveanervar

A supplement to
our Vibrotest 60
brochure #BBF-0008.

W new Vibrotest 60
“offers the most advanced
vibration analysis tools
available in one easy to
use instrument.

VIBROTEST 60

‘version 4

New features to observe machine behavior.

® [anual Entry to input machine process values

@ Band-pass measurement to evaluate bearing condition on
low-speed machines.

@ Overall Vibration vs. Speed

® Overall Vibration vs. Time

New features to accurately diagnose the cause of faults
and damage.

® Selective Envelope Detection (SED) to diagnose bearing problems
on low-speed machines
® Cepstrum function

And a completely new module with CPB spectrum functions
for maximum analysis capability.

® Constant Percentage Bandwith (CPB)
Traditionally, FFT spectral analysis has been used for fault detection and
signal analysis, but it can be time consuming. The CPB analysis feature
guarantees maximum spectral analysis in broad-band fault detection so
on-going damage can be identified earlier,
® Faster measurement results through recuced number of frequency
components {bands).
* Easier interpretation of the measurement data.
* Early fault detection due to high reproducikility of the measurement.
Limit values can be set closer to reference values under “normal’
operating conditions.

XxXms

eXtended Monitoring Software

Our new XMS3 software is the perfect complement to our
Vibrotest 60, and makes analyzing data, machine maintenance
and reporting easy! This powerful software program is com-
pletely customizable so you can easily organize your maching
data with your own photos, logos and reports!

Powerful analysis functions

Extensive ralling-element bearing database
Automatic report creation with customizable templates.
Graphic navigation using your machine photos, sketches,
et .

@ Intemet window to access real-time info via
web camera.

Can also be used independently
To create a complete machine

it

== T
s pomm ]

! Jimvrs Gastimam 11

maintenance library!
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VIBROTEST 60 version 4 information:

Overview of all modules:

Module 1.1:
B Absolute bearing vibrations
High pass: 1Hz to 10kHz*
Low pass: 10 Hz to 20 kHz#
B Relative shaft vibrations
High pass: 1Hz to 10kHz*
Low pass: 10 Hz to 20 kHz#
Bearing Condition Unit (BCU)
Process values
Speed measurement
Manual entry
Band-pass measurement
High pass: 630 Hz to 16 kHz*
Low pass: 800 Hz to 20 kHz*

HEe*»»»

Module 1.2:
B Overall vibration vs. speed
1Hz to 10kHz
B Overall vibration vs. time
10s - 09,9805 (27 hrs)

Module 2.1:
¢ FFT Spectrum

Module 2.2:

+ Bearcon Signature (BCS)

B Selective Envelope Detection (SED)
Two Band Pass filters are available:
Bearing resonance frequencies:

High pass: 630 Hz to 16 kHz#
Low pass: 800 Hz to 20 kHz*
Bearing fault frequencies:
High pass: 1,2, 5,10 Hz

Low pass 20, 50, 100, 200, 500, 1000, 2000 Hz

B Cepstrum function

Module 3:
+ Tracking

Medule 5:
4 Dual channel function

PC Software Packages

Module 7:
+ Balancing expert

Module 8:
B Constant Percentage Bandwidth

(CPB)

Bandwidth: Steps 70%/23%/6%
(selectable)

High pass: 1,1/2,2/4,5/0118/35 Hz
{selectable)

Low pass: 1,1/2,2/4 5/9/18 kHz
(selectable)

Averaging time: 3-999 seconds

¢ Ordering information and technical
data as described in brochure
BBF 0009-US-12

B New Version 4 specifications and/or
modules.

% Selectable in 1/3 octave steps

Two powerful Windows® based software
packages are available for the Vibrotest 60:

Vibro Report

Allows all measurement to be displayed in
graphic form or as a measurement list, and
printed for documentation purposes.

XIS - eXtended Monitoring Software
The professional software for “condition-ori-

entad maintenance,” with an intelligent data-

base function to manipulate comprehensive
machine data.

Overview of Modules:
Basic Module BO1
SOL Data base and basic functions

Interface Module 101
Communication with PCMCIA-Card,
Reading Reports

Analysis Module A10
Analysis of Overall Values, Rotational
Speed and Process Parameters

Analysis Module A11
Analysis of Overalls vs. Time and
Overalls vs. Speed

Analysis Module A20
Analysis of Spectrum, Cepstrum,
SED-/BCS Spectrum

Analysis Module A21
Analysis of CPB Spectrum

Diagnosis Module D10
FFT-Marker and Bearing Database

PC Requirements:

Windows 2000®, Windows NT@ 4.0, or
Windows XPE.

Pentium Il or IV
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