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INTRODUCCION

.

Durante las (ltimas décadas, conjuntamente con el incre-
mento en tamafio y velocidad de las miquinas modernas, el -
andlisis de vibracién, ha ganado una amplia aceptacién como
una herramienta efectiva para determinar las condiciones en
que se encuentra la maquinaria.

Todas las mdquinas vibran. Un reductor de velocidad asg
como la maquinaria que est§ acoplada a &1, adn en las mejo=-
res condicjiones de operacibn tiene alguna vibracién, que =
puede ser establecida como normal y aceptable. Sin embargo,
cuando esta vibracifén aumenta usualmente la raz6n se debe -
a un defecto mecénico que puede ser identificado positiva--
mente, ya que cada defecto causa una vibracién en forma @ni
ca.

Una de las principales ayudas que se han dado a los fa--
bricantes de maquinaria rotativa, ha sido sin duda el avan-
ce logrado en el conocimiento de fenémenos vibratorios, que
ha trafdo como consecuencia, el desarrollo de aparatos elec
tr&%icos que han hecho posible la identificacibn y la elimi
nacién o reduccibn de las vibraciones causadas por defectos
mecinicos. La investigacién y conocimiento de los fenbme--
nos vibratorios como un aspecto del aumento en la calidad -
técnica, est8 encauzada por muchos factores, de los cuales-
se pueden ennumerar como los principales:

1} Alargamiento de la vida y aumento en la seguridad de-
operacién de los sistemas y sus partes componentes {maquina



ria motriz, reductor o incrementador y maquinaria accionada).

2) Perfeccionamiento en el rendimiento de motores, reduc-
tores, magquinaria, aparatos e instrumentos; ya sea en la -
forma de un aumento propio en la eficiencia, o ya sea como -
un incremento en la precisifn de manufactura, exactitud de -
medicibn, etc. :

3) Incremento directo en la comodidad de operacién, median
te la reduccibn de ruido y vibracién.

Hoy en dfa, companfas principales en la industria, estin-
llevando a cabo anflisis de vibracibén en programas de mante-
nimiento preventivo, para detectar fallas en formacibn y pro
gramar su correcclén antes de que ocurra una falla mayor, -
costosa y ademds ocasione tiempo perdido.

El an4lisis de vibracifn es muy extenso y a &l se han de-
dicado y se dedican hoy en dfa gran cantidad de textos y pu-
blicaciones.

El presente trabajo pretende dar a conocer las herramien-
tas y técnicas de medicibn necesarias para efectuar an8lisis
de vibiaci6n en reductores de velocidad a base de engranes,-
diagnosticar defectos en formacifn y programar su correccién.
También se incluyen tolerancias de vibracifn para establecer
los niveles aceptables.



CAPITULO I
ANTECEDENTES

.1 IMPORTANCIA.

La vibracién de un reductor o incrementador de velocidad

(caja de engranes) y de la maguinaria rotativa y estructura
que lo rodea se debe principalmente a: :

a)
b)
c)

a)

b}

Fuentes externas

Por causas inherentes a su forma de operar

Por defectos mec&nicos en la maquinaria,

que es la mis importante desde nua2stro punto de vista.

La vibracifn transmitida por causas externas puede elimi
narse mediante aisiamientos; entendiéndose por &sto, el-
hecho de separar el reductor o miguina de la fuente de =
vibracién con materiales como hule, resortes, corcho, =
etc, Cada material tiene una capacidad determinada para
eliminar vibraciones. La transmisibilidad de los mate=-
riales aislantes es una funcifn del tipo de material, de
la magnitud y frecuencia de la vibracién y de la carga =
sobre el material,

El estudio sobre el aislamiento de la vibracifn puede -~
ser bastante complejo y queda situado fuera del tratado-
de esta tesis.

La vibraci6n del sistema (mSguina accionadora, reductor-
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c)

y.maquina acéionada) debido a su forma de operar, rara-
mente puede reducirse por otro medio que no sea median-
te cambios en el disefio, Discutiremos aquf tales vibra
ciones de modo que puedan ser reconocidas y separadas -
de aquellas que pueden corregirse, .

La mayoria de las miquinas (motores, reductores, etc,)-
vibran debido a defectos mecinicos, los cuales estin -
siempre presentes. Si con un buen disefio y una buena -
cimentacifn la m&quina opera suavemente, se debe a que=-
los defectos son pequefios, pero cuando los defectos son
grandes, la vibracién es una excelente "medida" de la -
condicién mecédnica en gue se encuentra dicha magquinaria,
Cabe mencionar que un reductor o incrementador de velo-
cidad es un tipo de maquinaria rotativa y cuenta con -
una serie de partes como (engranes, rodamientos, etc.),
que causan vibraci6n cuando se encuentran en mal estado,
La maquinaria que lo rodea y estd acoplada al reductor-
puede vibrar por defectos como desbalance, desalineacién,
soltura mecénica, etc. y afectar al funcionamiento y vi
da del reductor.

El "an8lisis de la vibracibn" puede decirnos tanto la -
magnitud del problema, asf como también las causas gque-
lo originaron, es ésta una excelente fuente de informa-
cién para el mantenimiento mecinico de la maquinaria.

Podemos decir que todo tipo de industria cuenta con re=-
ductores o incrementadores de velocidad en mayor o menor
grado; de ahf la importancia del tratado de esta tesis.



1.2 REDUCTOR DE VELOCIDAD A BASE DE ENGRANES.

La funcifn de un reductor de velocidad a base de engra-
nes es transmitir movimiento rotacional desde una miquina-
motriz (accionadora) a una miquina a mover (accionada).

En comparacifn con la transmisidén por friccién o bandas
los reductores de velocidad se diferencias en que se adap-
tan especialmente donde se requiere una relacibn exacta de
velocidad.

Un reductor de velocidad consta de uno o varios trenes-
de engranes, en la mayorfa de las aplicaciones reales, los
motores proporcionan potencia mecénica a una velocidad an-
gular demasiado alta, y por lo mismo con un par muy pegue-
fio, Con un reductor de velocidad se logra disminuir la ve
locidad angular y aumentar el par al valor deseado.

El equipo movido y motriz puede operar a diferentes ve-
locidades, requiriendo una unidad reductora o incrementado
ra de velocidad, por lo tanto una "caja de engranes" conce
de a ambas miquinas operar a su velocidad con bastante efi
ciencia.

Los reductores de velocidad también son usados para cam
biar el sentido de rotacifn o transmitir el movimiento en-
&ngulo recto entre la miquina motriz y la miquina acciona-
da.

La configuraci6n elegida de un reductor de velocidad pa
ra cierta aplicacién es fuertemente influenciada por tres-
par&metros: ’ ’



- Arreglo fisico de la magquinaria

- Relacibn requerida entre las velocidades de entrada y -
salida.

- Par transmitido (combinacibn de potencia y velocidad)

Otros factores que son considerados cuando se especifi-
ca una transmisifn de engranes sons

.- Eficiencia
- Limitaciones de espacio y peso
- Medio ambiente £fsico

1.2.1 Arreglo Fisico de la Maquinaria.

La localizacifn del equipo motor y accionado en el siste
‘ma mecénico, define la configuracibén geométrica de las fle-
chas de entrada y salida. Los arreglos de las flechas pue-
den ser paralelas, concéntricas, en &ngulo recto u oblicuas
como se muestra en la fiqura 1.1,

En la mayorfa de unidades de flechas paralelas en uso, -
las flechas de entrada y salida son en forma horizontal., -
La figura 1.2 muestra una unidad tfpica de flechas parale--
las en forma horizontal, la figura 1.3 muestra una seccibn-
de la caja mostrando el interior de la unidad. En este ca-
so la flecha de entrada como la flecha de salida se locali-
zan en los lados opuestos de la unidad.
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Figura 1,1 Arreglos de efes en cajos de engranes

Figura 1.2 Unidad reductora de flechas paralelas
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Figura 1.3 Vista interior de uno unidad de €jes paralelos

Una unidad simple reduccifén de flechas paralelas se mues
tra en la figura l.3. A la suma del radio de paso del pi-=-
fén y del engrane, se le conoce como distancia entre centros,

La figura 1.4 muestra un reductor de flechas de entrada-
y salida colineales. La miquina motriz y la miquina. accio-
nada deberdn por lo tanto estar en lfnea. Aunque existen -~
diferentes arreglos de este tipo de reductores como se mues
tra en la figura 1.5. '



1.2.2 Relacibn de Engranes.

No existe 1fmite en cuanto a la relacién para aumentar =
o reducir la velocidad, &sta puede ser alcanzada por medio-
de engranes; sin embargo, para altas relaciones el arreglo-
de los componentes puede ser demasiado complicado. En una-
simple reduccifn la mixima relacibn es del orden de 8:1 pu-
diéndose alcanzar hasta de 10:1, La cantidad de reduccibn-
o incremento de velocidad es sencillamente la relacibn de -
el dismetro de paso del engrane mis grande entre el mds pe-
quefio. El nfimerc de dientes en una pareja de engranes es -
referido a los difmetros de paso, asi la relacién de veloci
dad puede también ser calculada dividiendo el nGmero de =~
dientes del engrane pequefio entre el n@mero de dientes del-
engrane mis grahde.

El engrane més pequefio es llamado frecuentemente pifi6n.-
Para alcanzar una relacién de 10:), por lo tanto, el engra-
ne deberd ser 10 veces mfs grande que el pifibn y generalmen
te existen esfuerzos o limitaciones geométricas en el pifi6n
cuando esta relacibn es excedida. Para alcanzar altasg rela
ciones en unidades con flechas paralelas, las etapas de en~ -
granado son combinadas como se muestra en la figura 1.6,

Esta unidad tiene tres etapas de reduccibn y puede alcan
zar relaciones arriba del orden de 100:1.

En teorfa cualquier "caja de engranes" de flechas parale
las puede ser usada como reductor o incrementador de veloci
dad, la direccién de rotacibn de la flecha de entrada con -
respecto a la flecha de salida depende del disefio elegido =
de la unidad. Parauna simple reduccibn de flechas parale--

9



Figura I.‘4 Caja de engranes con ejes o flechas concéntricas

10



wewsit. A pAR UG TS TETUNES MOt TIQUISINA DY OV

T R e et

o
s AllMator Mokorec the *"bosic £ and the kates imp in design,
prionol right angle bevel gear heads, ing, ond processing technology, they ore an improved product
1 sing's low spesd geor set for eoch size,  with graoter reficbility , . . todoy's drive for fodoy's rondivans,




O -

Figura L5 Diferentes arreglos de reductores
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Figuro 1.6 Unido
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las, el sentido de rotacién cambiard debido al engranado.

1.2.3 Carga Torsional.

El tamafio de un reductor para cierta aplicacién depende-
primordialmente de cudn grande es el dismetro de paso de -
los engranes, asi como su ancho de cara. Estas dimensiones
se determinan baséndose en los esfuerzos de los dientes, -~
los cuales son impuestos a transmitir cierta carga. La car
ga en el diente es sencillamente el par dado en el eagrane-
dividido por el radio de paso.

Par(lb=-in) X 2 6 Par (lb-in)

Carga torsional (1b)= Diam. Paso Radio de paso

El par transmitido se calcula conociendo la potencia =
(Hp) transmitida y la velocidad de rotacifn del componente-
en cuestibn.

Par a la entrada = 63025 (Hp)
RPM ENT

Par.. a la salida = 63025 (Hp)
. RPM SAL

Cuando se disefia un tren de engranes no se puede ‘conside
rar un solo par. La velocidad de operacifn de los engranes
tiene. un importante efecto en la definicibn del disefio. =~
Como una ilustracibn de este punto, considere una unidad de
alta velocidad transmitiendo 2000 Hp a 20 000 RPM de entra-
da,

13



El par de entrada deberd ser el mismo operando a baja ve
locidad, 2000 RPM de entrada con una transmisién de poten—-
cia de 200 Hp.

Si la relacién de ambas unidades fueran las mismas, el -
mismo reductor deberfa ser usado para ambas aplicaciones. -
Sin embargo, el disefio de una unidad de alta velocidad debe
diferir de un disefio de baja velocidad en los siguientes as
pectos.

A altas velocidades, los defectos en la geometrfa de los
componentes como son; error en el espaciamiento dal diente,
desbalance de flechas, etc., generan una carga dinimica de-
importancia. Estos efectos dinfmicos deberdn ser considera
dos o tomados en cuenta en el proceso de disefio.

También, los engranes experimentan un altc nrero de car
gas ciclicas y son mds propensos que las unidades de baja -
velocidad a fallas por fatiga. Por todas estas razones,los
componentes de una unidad de alta velocidad, deber&n ser de
alta precieibn para minimizar los problemas dindmicos.

La generacifn de calor dentro de la unidad es proporcio-
nal a la velocidad; por lo tanto las unidades de alta velo-
cidad usualmente requieren lubricacién de chorro a presifSn-
y sistemas de ventilaci6én externos. Las unidades de baja -
velocidad frecuentemente operan con lubricacién por salpica
dura integrada; el calor existente se disipa a través de la
cubierta.

El disefio de los baleros depende fuertemente de las velo
cidades de las flechas. A las unidades de baja velocidad -
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generalmente se incorporan baleros antifricci6n, mientras-
que las unidades industriales tIpicas de alta velocidad -
utilizan disefios apropiados de chumaceras.

Pero adn estos puntos no son una clara demarcacibn para
determinar si los engranes son de alta o baja velocidad., =~
Unidadeés con diversos trenes de engranes pueden tener cual
quiera de las anteriores caracteristicas.

Una definicibn arbitraria a veces usada, es que cuando-
unidades con pinones que exceden 3600 RPM o una velocidad-
tangencial de 5000 fpm son consideradas de alta velocidad.

7 (diam. paso in) (RPM)
12

Velocidad Tangencial fpm =

La velocidad tangencial de un engrane es la mejor indi-
cacién de velocidad rotacional, puesto gue en un.engrané -
grande operando a una velocidad relativamente baja puede -
experimentar la misma velocidad gque un engrane pequefio ope
rando a altas RPM. Las unidades de alta velocidad estan-=-
dar, operan a una velocidad tangencial arriba de 2000 fpm.
aproximadamente.

Aplicaciones excediendo esta velocidad, deberdn conside
rarse especiales y se deberd tener un cuidado excepcional=-
en su disefio y manufactura, Velocidades tangenciales de -
40 000 fpm., pueden ser alcanzadas en la préctica.

La metaldrgica del engrane, es uno de los factores mis--
significantes para determinar el tamafio de una caja de en-
granes, puesto que el esfuerzo de un diente en el engrane-
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es proporcicnal a la dureza del acero.

La mayoria de los engranes tienen rangos de dureza de -
aproximadamente 30 a 38 Rc 6 55 a 64 Rc. La regidn de -
30 a 38 Re es usualmente llamada "through-hardened”, en -
tanto que el rango 55 a 64 Rc es casi siempre "surZace-har
dened”, donde el diente tiene una dureza superficial v un-
coraz6én mis blando. Los engranes "througi-hardened" son .-
fabricados por procesos semejantes como "hobbing" (fresa--
do) ; "shaving" (acepillado) y "shaping" (limado), Los en-
granes “surface-hardened” son cortados y despu&s endureci-
dos. Estos pueden ser usados en este estado,pero existe -
mis exactitud en engranes "surface hardened" que son recti
ficados despu&s del tratamiento térmico quimico, Engranes
rectos, simple helicoidal y doble helicoidal pueden ser ma
nufacturados por cualquiera de los métodos antes menciona-
dos. Generalmente, los engranes doble helicoidal son -
"through-hardened" y posteriormente cortados. Es posible
endurecer y afilar un doble helicoidal. Sin embargo, al -
afilar un engrane doble helicoidal con un gran espacioc en-
el centro entre las dos hélices, se admite una excentrici-
dad "runout” de la rueda afiladora.

Los engranes pueden ser rectificados por partes o mita-
des y después ensamblados, pero esto presenta serios pro--
blemas de alineamiento y fijacifn.

Para alcanzét una minima capa y una mixima confiabilidad,
la tecnologié utilizada en engranes simple helicoidal, es -
endurecer y después hacer un rectificado de precisi6én. Con
un engrane simple helicoidal se origina una carga de empuje
axial en la flecha del engrane contra el empuje del balero.

16



' los disefiog de baleros han progresado desde el punto de
vista de hidrodin&mica con configuracién inclinada o bale-
ros de empuje antrificcifn. Por eso los engranes con capa
endurecida tienen mixima capacidad de acarreo de carga, el
tamafio del engrane puede ser minimo; por lo tanto, la rela
cién ancho de cara con di&metro en un engrane simple heli-
coidal puede ser ocupado para lfmites razonables, Las ve-
locidades {pitch line) tangenclales son minimas o minimiza
das, reduciéndose los efectos dinimicos, también el claro-
del balero con el engrane simple helicoidal es corto, re--
sultando una deflexi6n eldstica baja. La figura 1.7 mues-
tra un reductor con engranes simples helicoidales de doble
reduccibn,

Esta unidad transmite 4500 Hp a una velocidad de entra-
da de 14,500 RPM.

En el engranaje de alta velocidad, la velocidad tangen-
cial es de 18 000 fpm., el peso de la unidad es de 3500 1lb.

1.2.4 Eficiencia.

La eficiencia de una caja de engranes es un concepto su
jeto a mucha discusifn, pero los valores precisos son diff
ciles de determinar.

Las estimaciones analfticas son confirmadas por pruebas,

Con un buen disefio y manuf§ctura se tienen eficiencias-
del 99% por engranaje pudiéndose mejorar. Frecuentemente-
se requieren desarrollar sistemas de lubricacifn para obte
ner una alta eficiencia potencial.

17



Figura 1.7 Unided doble reduccion con engranes rectificodos
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Las pérdidas de potencia en un reductor, son divididas-
entre pérdidas por friccifn en los contactos de engranes y
baleros y pérdidas por friccibn del aire, cuando los compo
nentes rotatorios baten el aceite y el aire. En unidades-
alta velocidad, las pérdidas por batido pueden exceder las
pérdidas por friccién; por lo tanto, el tipo y cantidad de
lubricante y como entra y se evacua son criticos en térmi-
nos de eficiencia.

Diariamente los baleros requieren significativamente ma
yor flujo de aceite que los baleros antifriccién y generar

altas pérdidas de potencia.

Una estimacibn razonable de eficiencia en unidades indus
triales son del 1 a 2% pérdidas de potencia por engranado.

Una unidad triple reduccién, por lo tanto se deberé es-
perar que tenga una eficiencia en un rango de 94 a 97%.

La eficiencia es fijada en funcifén de la carga de dise-

fio y las condiciones de velocidad,

1.2,5 Limitaciones de Espacio y Peso.

Existen aplicaciones industriales donde el espacio y pe
so de una "caja de engranes" son limitadas.

Por instancia, un reductor para aplicacién en platafor-

mas petroleras o unidades usadas en equipos mbviles deber&n
tener cubierta mfnima.
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Figura 1.8 Componente picretario de engranes
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Para obtener unidades de engranes pequefios, diversas -
técnicas pueden ser usadas:

- Para minimizar el tamafio del engrane, alta calidad del-
acero, superficie carburizada y rectificado de precisibn
son incorporados en la unidad.

- Configuraciones Planetarias son usadas para obtener él
tas relaciones en cubiertas pequefias,

La figura 1.8 muestra un componente planetario de engra
najes, lo cual demuestra una alta eficiencia en eépacios
pequefics, en el rango aproximado de 9:1 a 12:1.

- Disefios 0 técnicas livianas semejantes a paredes delga-
das de fundici6n y flechas huecas son usadas.

- Materiales livianos semejantes o como aluminio en las =
cubiertas son usadeos.

Las mdximas o ma_‘ores aplicaciones de estas técnicas pue
den ser establecidas en la industria aeroespacial. Un re--
ductor de aviacidn o de un aeroplano tiene las mismas condi
ciones de diseifio que una unidad convencional, pero s6lo =
una quinta parte del peso.

1l.2,6 Medio Ambiente F{sico,

Cuando se espec{fica una transmisién de engranes, el medio
ambiente deber4 ser tomado en cuenta en el proceso de disefio.
El listado de abajo son medios o ambientes nocivos,los cuales
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pueden causar un efecto adverso en lubricante, baleros, en-
granes o sellos:

- Atmésfera Sucia

- Alta Temperatura en el Medio Ambiente
- Excesiva Variacifn de Temperatura

= Alta Humedad

- Atmbsfera cargada de Agentes Qufmicos

Semejantes medios ambientes requieren especial considera
ci6n en el disefio del reductor, sistema de lubricacibn y se
llos.
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1,3 ELEMENTOS DE LOS DIENTES DE UN ENGRANE.

Los engranes son ruedas dentadas que sirven para tranmi
tir movimiento y potencia de un eje a otro, por medio del=-
contacto sucesivo de dientes.

Los elementos de los engranes que se encuentran en con-
tacto estfin ilustrados en la Fig. 1.9, y se describen a =
continuacifn:

Dedendum

LInea de accidn

\ . Punto de Faso

Altura del dienfe Lheo de dcontacto

centrog ]

Figura 1.9 Elementos de un angrana;3



Didmetro de Base.- Es el di&metro del cfrculo de base o el=-
circulo desde el cual el perfil de la evolvente del diente
es desarrollado,

Didmetro de Paso.— Es el difmetro de el circulo de paso., =
En teorfa &ste es el circulo imaginarioc que rueda sin desli
zamiento con el cfrculo de paso de un'engrane compaiero.

Didimetro Exterior.- Es el difmetro de el addendum o cfrculo
exterior,

" Lfnea de Centros.~ Es la lfnea la cual conecta la lfnea de-~
centros de los c{rculos de paso de un par de engranes.

Punto de Contacto.- Es el punto de tangencia de los cfrcu-
los de-paso sobre la linea de centros.

Linea de Accibn.~ Es la lfnea recta que pasa a través de el
punto de contacto y es tangente a los cfrculos de base. Eg-
te es actualmente el recorrido o trayectoria de contacto de
dos evolventes en contacto.

" Paso.- Es la distancia fundamental entré las curvas adyacen
tes a lo largo de una normal com@n, tal como la linea de =

accién.

Addendum.~- Es la distancia radial entre el circulo de paso-
y el didmetro exterior.

_ Dedendum.~ Es la distancia radial entre el c{rculo de paso-
y el cfrculo de rafz,
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Didmetro de Rafz.- Es el di4metro del cfrculo de rafz, o el
circulo que es tangente al fondo de los espacios de los dien
tes.

Claro o Juego de Fondo.- Es el espacio muerto que libran -

las puntas de los dientes de un engrane entre los huecos co
rrespondientes de otro engrane, es decir, la holgura entre-
la punta de un diente y la circunferencia de fondo, y éstd-
se mide sobre la lfnea de centros.

Angulo de Presifn.- Es el &ngulo entre la linea de accibn y
la lfnea tangente a el cfrculo de paso referido al punto de
contacto.

Altura de Trabajo.- Es la altura total del diente menos el-
juego de fondo 6 la suma de los addendums de la pareja de =
dientes,

Altura Total.- Es la éuma del addendum mis el dedendum des-
de el difmetro de rafz o la altura de trabajo m&s el claro-
o juego de fondo.

Ancho de Cara.- Es la longitud del diente en el plano axial

o es el ancho del engrane medido sobre la superficie primi-

tiva en un plano conteniendo el eje de rotacibén. La cara -

de un diente no debe confundirse con el ancho de cara, ya =

que son dos cosas enteramente diferentes., La primera es =
. una superficie y la dltima una dimensibn.

\Cara_del Diente.- Es la superficie de un diente entre el cfr
culo de paso y el cfrculo formado a la altura de la cabeza-

del diente o cfrculo exterior.
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Flanco del Diente.- Es la superficie de un diente entre el
didmetro de paso y el difmetro de rafz.

Superficie Superior.~ Es la superficie plana de un diente-
" entre las caras del mismo diente.

" Superficie Inferior.- Es la superficie de un engrane entre
los flancos de dientes adjuntos de un mismo engrane.

" BACKLASH.- También se le conoce como juego de engranes, es
la diferencia del espacio entre dos dientes consecutivos -
y el grueso del diente del otro engrane, medidos sobre la-
circunferencia_de paso.
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1.4 TIPOS DE ENGRANES.

La forma usual para clasificar los engranes es de acuer
do a la posicién relativa de sus ejes de giro, como sont

A) Ejes Paralelos

A.l1 Engranes Rectos
A.2 Engranes Helicoidales
A.3 Engranes Doble Helicoidal

B) Ejes que se Intersectan

B.l Engranes Cénicos Rectos
B.2 Engranes C6nicos Espirales

C)} Ejes que se Cruzan

C.l Engranes Helicoidales
C.2 Engranes Hipoidales .
C.3 Engranes Corona y Sinffn

En una caja de engranes, dependiendo del tipo y arreglo
gue se tenga, é&sta puede contener alguna de las clasifica-
ciones anteriores Fig110,

En este tratado nos limitaremos a estudiar la primera -
clasificacién, por el hecho de que los reductores o incre-
mentadores de ejes paralelos son comunmente mds utilizados
en la industria.

Dentro de este grupo tenemos a los engranes comunes -
(dientes rectos) y los engranes helicoidales de ejes para=-

lelos.
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Los engranes helicoidales se pueden fabricar con los =
dientes encontrados conocidos como doble helicoidal; exis-
ten ventajas y desventajas al utilizar para un reductor en
granes de dientes rectos, helicoidales y doble helicoida-
les,

El contacto inicial de los dientes de engranes cilindri
cos es una linea que se extiende a lo largo de toda la ca=
ra del diente. El contacto inicial de los dientes de en--
granes helicoidales es un punto, el cual se convierte en -
una lfnea cuando los dientes hacen m&s contacto. En los =
engranes rectos, la li{nea de contacto es paralela al eje -
de rotacifn; en los engranes helicoidales, la lfnea es una
diagonal a través de la cara del diente,

Con el engrane convencional de diente recto la carga es
transmitida por cada uno o par de dientes en un instantej=-
de éste modo, la flexibilidad elistica es continuamente =
cambiada, asi como la carga es transferida desde uno o dos
dientes en contacto. Con los engranes helicoidales la car
ga es repartida entre suficientes dientes admitiendo una -
transferencia suave y una flexibilidad eldstica m&s cons--
tante; por lo tanto, los engranes helicoidales generan me-
nor ruido y vibracién que los engranes rectos, la figura -
1,11 muestra las ventajas de los engranes helicoidales so-
bre los rectos.

La desventaja de un engrane helicoidal en relacién con-
un engrane recto es que se denera un empuje axial, el cual
necesita la incorporacifn de baleros que soporten el empu-.
je axial en cada flecha de un engrane helicoidal.,
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Engrone recto Engrone helicoldol

]
L
=

Doble contacto .

L/nea oblicus de contacto

VENTAJAS DE LOS ENGRANES
HELICOIDALES

1-Gron capocided de cargo
2-Operocidn silencloso

Flguro 1.1l Comporocion de un engrane reclo coa un engrane hellcolda

Figuro L.12 Engrongje doble helicoidal
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Para eliminar estos empujes axiales se utilizan engra--
nes doble helicoidal, como se muestra en la figura 1.12, -
las dos medias partes generan cargas de empuje opuestas, -
las cudles se cancelan. Cuando el corte de las dos héli--
ces es adyacente una a otra y no existe espacio (gap) en--
tre ellas. El engrane es llamado "espina de pescado™ (he-
rringbone) . ’

A causa del empuje en un engrane helicoidal, &ste es -
proporcional a la tangente del &ngulo de hélice, en un en-
grane simple helicoidal, se cuida de tener un angﬁlo de hé&
lice bajo, mis que el disefio de un doble helicoidal, decnde
las cargas de empuje son canceladas. En engrares helicoi-
dales simples los &ngulos mis comunes son de 6 a 15°, en -
engranes doble helicoidal se tienen &ngulos de hélice de =
arriba de 35°,

otra ventaja del engrane doble helicoidal es que la re-
laci6n de ancho de cara con el dismetro de paso en cada me
dlo puede ser contenido en limites razonables.

Cuando los anchos de cara resultan m&s grandes que el -
didmetro de paso, en engranes recto o siﬁple helicoidal, -
es diffcil alcanzar un contacto completo en los dientes -
puestd que hay distorsién térmica, cargas de deflexibn y -
errores de manufactura contribuyen a que la carga en los -
dientes del engrane sea desigual. Un engrane doble heli--
coidal con una relacibén ancho de cara - di&metro de paso -
de 1.0 deber& tener dos veces el ancho de cara de un engra
_ne recto o simple helicoidal, con la misma relacién L/D -
y por lo tanto mayor capacidad de transmisifn de carga.
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Loé engranes dbbles helicoidales tienen dos desventajas.
Debido a las dos mitades de cada engrane no pueden ser per=-
fectamente emparejadas, un miembro de un tren de engranes =~
deberd tener una flotacibn axial libre. Este engrane debe-
ri ser continuamente cambiado para alcanzar equilibrio de =
fuerzas axiales, puesto que las cargas de empuje de cada mi
tad rara vez se cancelan exactamente, Este cambio puede --
contribuir a una vibracién axial perjudicial,-si los erro--
res en la geometrfa del diente son excesivos. Otro proble-
ma potencial con el doble helicoidal, es que las cargas de-
empuje externas contribuyen a una sobrecarga en la hélice.
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1.5 DIFERENTES ARREGLOS Y TIPOS DE REDUCTORES.

Como se mencioné anteriormente, el tipo y arreglo de un-
reductor estd en funcifn de tres parémetros principalmente:

1) Ubicacién de la magquinaria movida y motriz

2) Relacién requerida entre las velocidades de entrada y sa
lida.

3) Potencia a transmitir

Entendiéndose por miguina motriz cualquier tipo de migui
na que-comunica.movimiento al reductor de velocidad, dichas
méquinas pueden clasificarse de la siguiente manera:

a) Motores eléctricos
b) Turbinas

c) Motores de combustién interna

Como miquina movict se entlende una m&quina cuyo movimien
to es provocado por el reductor de velocidad y miquina mo--
triz.

El tipo de miquina movida determinari en forma definiti-
va las condiciones de operacifn a las que estar8 sometido -

un reductor de velocidad.

De acuerdo a lo anterior, podemos clasificar los reducto
res con respecto a sus ejes de entrada y salida como sigue:
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"1l. Reductores de Ejes Colin2ales
2. Reductores de Ejes Desplazados
3. Reductores de Ejes Paralelos
4. Reductores de Ejes a 90°

5. Reductores Montados en Flecha
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1.5.1% Reductores de. Ejes Colineales.

Dentro de esta clasificacién’ se' muestran los siguientes
tipos: : G :
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1,5.2  Reductores de Ejes Desplazados.

Pr&cticamente este tipo de reductores }s'una‘mddifica-;y'

‘ci6n de los de ejes colineales.

En este tipo de reductores se tienen los sigulentes: 7
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1.5.1 Reductores de Ejes Colineales.

Dentro de esta clasificéci&n'se-muestran los siguientes
tipos: ' :
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1.5.2. Reductores de Ejes Desplazados.

Pricticamente este tipo de reductores' es una .';m‘odiﬂcva‘—:
cién de los de ejes colineales. ! o :

En este tipo de reductores se tienen los siguientes:
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1.,5.4 Reductores de Ejes a 90°,

Dentro de esta clasificacién se tienen:los siguientes -
tipos: v :
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1.5.5 Reductores Montados en Flecha.

Aunque sus ejes son paralelos,noc es posible clasificar-
los como tal por su construccibn especial. Esta unidad -
estd montada y soportada por el eje de entrada de la unidad
movida y para evitar su rotacibn se fija mediante un tensor.

Existen estos tipos:
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CAPITULO IX
COMPORTAMIENTO DE LOS SISTEMAS VIBRATORIOS

2,1 DEFINICIONES Y CONCEPTOS.

Una vibracibn es, en su sentido mas general, un movimien
to peri6dico, es decir, un movimiento que se repite con to-
das sus caracterfsticas después de un cierto intervalo de -
tiempo llamadb periédo de vibracibn, designado generafmente
por el. simbolo T. Una grédfica de desplazamiento X contra -
el tiempo, puede ser una curva sumamente complicada.

/N

\r/i Tiempo !
— ]

r o)

BN

—__Desplozomiento x

(b}

Figura. 2.1 Funclon periodica y armdnica, mostrando el
perfodo T y lo emplitud X

El tipo m&s sencillo de movimiento perifdico es el movi--
miento arménico en &1, la relacibn entre-X y T pucde expre-

sarse por:

X = Xo senwt 1
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Como se muestra en la Fig.24 , que representa las peque
fias oscilaciones de un péndulo simple, E1 valor miximo del
desplazamiento es Xo llamado amplitud de la vibracibn.

El perfodo T generalmente se mide en segundos, y su recg
proco f= 1/T es la frecuencia de la vibracibn, medida en ci
clos por'segundo. En la literatura alemana a los ciclos -
por segundo se les suele llamar Hertz, en honor al primer -
investigador en ondas de radio (que son vibraciones eléctri
cas) .

En la ecuacibn 1 aparece el sfmbolo w, conocido 'comc -
frecuencia angular (circular) y medido en radianes por se--
gundo,

Las relaciones entrew, £ y T son las siguientest en la-
ecuacién 1 y la Fig. 2.1, puede verse claramente que un-
ciclo completo de la vibracién tiene lugar cuando wt ha pé.-
sado a través de 360° o sea 2% radianes. Entonces sus valo
res previos, estardn resumidos en la funcifn seno. Asf, =~
cuando t=2% , el intervalo de tiempo t serd igual al perfo
do T, o sea: .

RAD
r = 2% “RED~ = SEG
w “BEG

Puesto que f .es el recfproco de T.

£ =2‘91-r— ciclos/seq.
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"En un movimiento arménico en el cual el desplazamiento -
este expresado por x=xe senwt, la velocidad se encuentra -
obteniendo la derivada del desplazamiento con respecto al =
tiempo:

dx = % = Xowcoswt = = = = = = = = 2
dt

De tal suerte que la velocidad resulta también arménica-
con un valor m&ximo: Xesw Ver Fig., 2.2

La aceleraci6n ser&:

“a%x =% = - xewlsenut
dt

También arm6nica y con un valor m&ximo ulz Xo,

Y § {A}pco
ot s

! |
! (V) o

Figura 2.2 Relacidn entre el desplozamignto velocidad
y aceleracibn de lo vibracion

Consideramos dos vibraciones dadas por las exp'resiones-
Xl = a senwt y X2 = b sen (wt + @), que se muestran en la
Fig. 2.3, graficadas contra wt como ABSCISA. Debido a la=-
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presencia de la magnitud @ , las dos vibraciones ne logra-
rén su desplazamiento en el mismo instdnte, ya gue una de-
ellas estar8 @/w seg. detrfs de la otra. La magnitud @ se
conoce como el dngulo de fase o diferencia de fase entre -
las dos vibraciones:

poem e

Ir

-—la’— ‘ \ u“—- \_

Figura 2.3 Dos movimientos arménicos incluyendo el angulo de fase D,

Puede verse que los dos movimientos tienen la misma w,-
y como consecuencia, igual frecuencia f. El &ngulo de fa-
se tiene significado, tratd&ndose de do‘s movimientos con la
misma frecuencia, pues si las frecuencias sox; diferentes,~-
al 8ngulo de fase no tiene sentido alguno.
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2.2 REPRESENTACION DE LAS VIBRACIONES POR EL METODO VEC-
TORIAL.

El movimiento de una particula en vibracifn, puede repre
sentarse convenientemente por medio de un vector rotativo.
Sea el vector a Fig. 2.4 girando con velocidad angular uni
forme ), en sentido contrario a las manécillas del reloj.
Cuando el tiempo se mide desde la posicién horizontal del - |
vector como punio de partida, la proyeccién horizontal del~
vector puede escribirse como:

a cos Wt
y la proyeccibn vertical comos
a sen w{t
Cualquiera de las dos proyecciones puede tomarse como re
presentativa de un movimiento arm6nico; en la siguiente ar-

gumentacién, sin embargo, consideraremos la proyeccifn hori
zontal,

Sy
S e \
7//// [ \
L i 10
\ '
\ '//
. .
~—l7
Fig. 2.4 Vibracién Arménica Fig. 2.5 El Desplazamiento,
representada por la proyec- la velocidad y la acelera-
cién horizontal de un vector cibn son vectores perpendi
rotativo.’ culares.
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Esta representaci6n ha dado origen al nombre de frecuen
cia circular para w. La magnitud @ representard la veloci
dad angular del vector medida en radianes por segundo; la-
frecuencia f, en este caso, se medird en revoluciones por=-
segundo. Asf, podrd verse inmediatamente que:

w= 27 f
La velocidad del movimiento x= a cos wt ser§:

X =-~awsenwt

La cual podrd representarse por (la proyeccién horizon-
tal de) un vector de longitud aw, girando con la misma ve
locidad angular W que el vector del desplazamiento, pero =
situada siempre a 90°,

Adelante de ese vector, la aceleracifn serd -a«Fcosut Y-
egtar§ representada por (la proyeccibn horizontal de) un -
vector de longitud au? girando con la misma velocidad angu
lar @ y 180° adelante con respecto a la posicién del vec-- .
tor desplazamiento, o bien 90° adelante del vector veloci-"
dad. La veracidad de estos argumentos puede comprobarse -
f&cilmente, siguiendo los diferentés vectores a través de-
una revoluci6én completa Fig. 2,5.

Este método vectorial de visualizar movimientos recfpro—
cos resulta sumamente conveniente. Por ejemplo, si un pun
to esti simultfneamente sujeto a dos movimientos con la mig
ma frecuencia, pero que difieren en el &ngulo de fase @, =~
sean a coswt, y bcos(wt-@g). La suma de estas dos expresio-
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nes por métodos trigonométricos resultarfa tedioso. Empero,
los dos vectores pueden f&cilmente dibujarse, y el movimien
to total quedari representado por la suma geométrica de los
dos vectores, como se muestra en la parte superior de la fi
gura 2.6, Una vez mis el paralelogramo completoc a, b, se -
, considera girando en sentido contrario a las manzcillas del
reloj, con la velocidad angular uniforme w, y la proyeccibn
horizontal de dos diferentes vectores representard el des--
plazamiento en funci6n del tiempo. Esto se muestra en la -
parte inferior de la Fig. 2.6, La lfnea a-a representa el-
" inst4nte de tiempo particular para el cual se ha dibujado -
el diagrama. Puede verse de inmediato, que el desplazémieg
to de la suma (linea punteada) es de hecho la suma de las =
ordenadas de a i.s.

Figuro 2,6 Dos vibraciones se suman sumando sus vectores geometricamente
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Es evidente que con la suma de estos vectores se obtiene
el resultado correcto, porque acoswt es la proyeccién hori-
zontal del vector a y, b cos{wt-@), es la proyeccién hori--
zontal del vector b. La proyeccién.horizontal de la suma -
geométrica de estos dos vectores es (evidentemente} igual a
la suma de las proyecciones horizontales de sus dos compo-=
nentes vectoriales, que es justamente lo que se requerfa, -
la suma de dos vectores ser§ lfcita, solamente si las vibra
ciones son de la misma frecuencia.

‘Los movimientos a sen wt y a sen 2wt puede representarse
por medio de dos vectores, el primero de los cuales girari-
con una velocidad angular w y el segundo con una velocidad-
doble, o sea 2w.

La posicién relativa de estos dos vectores en el diagra-
ma cambia continuamente y como consecuencia, la suma geomé-
trica carecerd de significado.

yd T‘\

I\\
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\
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Figura 2.7 Suma de una onda senoidal y cosenoidal de diferente amplitud
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Un caso especial de la suma vectorial Fig. 2,6 que se -
representa, es la suma de una onda senoidal y cosenoidal -
de diferente amplitud: a senwt y b coswt. En este ca-
50, los dos vectores son perpendiculares, por lo que en el
diagrama de la Fig. 2.7 puede verse de inmediato que:

a senwt + b cosot = a2 + b2 sen (Wt + g)

donde:

tan f = b/a

2.2.1 Comportamiento de los Sistemas,

Un conocimiento bdsico de como un sistema masa~resorte-
responde a las fuerzas de vibracibn, puede ser Gtil para -
entender, reconocer y resolver muchos problemas comunes en
medicibn, andlisis de la vibracifn y balanceo. En los pa-
rrafos siguientes, los efectos de masa del sistemz, rigi--
dez y propiedades de amortiguamiento son discutidos para -
revelar la causa de resonancia.

Todas las migquinas tienen tres caracterfsticas, las cua-
les se combinan para determinar como &stas reaccionan a las
fuerzas que provocan vibracién. Estas caracteristicas son:
rigidez, masa y amortiguamiento. Cada una es representada-
matem&ticamente por los simbolos k. m. y c., respectivamen-
te. Estos conceptos realmente representan fuerzas inheren=-
tes de cada m8quina o estructura, las cuales tienden a re--
sistirse u obonerse a la vibracién.
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Las unidades

Rigidez

Masa

Amortiguamiento

de estas fuerzas son las siguientes:

K= b in 6 Kg/ém es la cantidad de

la fuerza requerida para doblar o deflec
tar parte de una estructura, una cierta
distancia. '

1b seg2 ' 6 Kg seg2

in cm

m = es la can-

tidad de peso del sistema dividido por la-

aceleracifn de la gravedad. La fuerza -~
afectada por la masa es una fuerza de iner
cia.

Inercia es simplemente "la tendencia de un
cuerpo en reposo a permenecer en reposo" o
"la tendencia de un cuerpo en movimiento a
permenecer en movimiento". : ’

¢ =.1b seq ¢ Kg_seg
in em
amortiguamiento por unidad de velocidad del
sistema., Es la tendencia a reducir la velo
cidad del movimiento vibratorio del sistema,

es la fuexza de

Como se menciono anteriormente, los efectos combinados -
de las fuerzas restauradoras de Rigidez, Masa (inercia) y -
Amortiguamiento, determinan como un sistema deberd® respon--
der a una fuerza vibratoria de excitacifn. Mateniticamente
la relacién puede escribirse comot
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mi + cK + KX = Meuwfe sen (wt - @)

Donde:

E3
]

Aceleracibn de la Vibracién
= -xuz sen wt

X = Velocidad de Vibracibn

= Xwcoswt

X = Desplazamiento de la Vibracibn

X senwt

Mewzé senwt = Puerza excitadora debida al desbalance

Me = Masa del peso desbalanceador

e = Distancia a la que Me es localizada
desde el centro de rotacién

RPM
60

£
"

Frecuencia circular = 2¢f 6 2%

@ = Angulo de Fase entre la fuerza excitadora y la
vibracién actual.

Para simplificar la ecuacibn anterior puede ser escrita
como: - . *
Fuerza Excitadora = Fuerza de Rigidez+Fuerza de Inercia+
Fuerza de Amort.
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En otras palabras, la fuerza excitadora est§ siempre en
equilibrio con las fuerzas restauradoras de Rigidez, Masa-
{inercia) y Amortiguamiento. Por gupuesto, la cantidad de
vibraci6n resultante de la fuerza excitadora dependeré de-
los efectos combinados de Rigidez, Masa y Amortiguamiento-
presentes, y se deber8 manifestar que incrementando cual--
quiera de las tres fuerzas restauradoras deberi resultar -~
una reduccién en la amplitud de vibracién.

Sin embatdo, en la realidad, estas fuerzas restauradoras
no trabajan juntas, Por ejemplo: Se deber& .notar que la
fuerza de inercia (masa) es proporcional a la aceleracién-
= -xwzsenmt. Por otro lado, la Rigidez es proporcional -
al desplazaﬁiento X= Xsenwt. Como resultado las fuerzas -
restauradoras de Inercia y Rigidez est&n actualmente 180°
fuera de fase con una tendencia a cancelarse una a otra. -
De la misma forma puede notarse que el amortiguamiento es-
proporcional a la velocidad (vel = xwcoswt), ya que la -
velocidad es una funcisn cosenoidal, la fuerza de amorti=--
guacién es 90° fuera de fase con la Rigidez y la Inercia.

Otro importante factor a considerar es el efecto que la
frecuencia (W) tiene sobre la magnitud de las fuerzas res-
tauradoras. La Rigidez, puede notarse, es proporcional sé
lo con el desplazamiento (x) y de este modo la fuerza de -
rigidez no es afectada en gran forma por la frecuencia de-
la fuerza excitadora. En otras palabras, la fuerza de ri-
gidez es constante con relacibn a la frecuencia. La fuer=-
za de inercia, de otra manera, es proporcional a la acele-
racibén de la vibracién (-xwsenwt) se puede notar que es-
proporcional a la frecuencia al cuadrado «c?).
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En otras palabras la fuerza de inercia se incrementa con
el cuadrado de la frecuencia de la fuerza de excitacidn.

La gréfica de la Fig. 2.8 muestra la relacién entre fre-
cuencia y la magnitud de las fuerzas de inercia'y rigidez.

Puede notarse en la Fig. 2.8 que la fuerza de inercia -
se incrementa proporcionalmente con el cuadrado de la fre-
cuencia de la fuerza excitadora, deber& existir una fre--
cuencia particular a la cual las fuerzas de inercia y rigi
dez sean iguales en magnitud, y ya que las fuerzas restau-
radoras de rigidez e inercia estin fuera de fase 130°: tien
den a ¢ancelarse una a otra,

En resumen, a la frecuencia donde las fuerzas de rigidez
y de inercia se igualan y se cancelan, una a otra, el siste
ma plerde esencilalmente estas fuerzas restauradoras. Como-
resultado, para una fuerza excitadora dada, el sistema debe
r& exhibir una muy alta amplitud de vibracibén a esta fre---
cuencia particular, con s6lo la fuerza de amortiguamiento -
actuando en el sisten1 en cuestibn.

La frecuencia a la cual las fuerzas de rigidez e inercia
tienen igual magnitud y donde la amplitud de vibracibn mis-
alta o de pico ocurre, es llamada frecuencia de resonancia.
Se observa en la Fig. 2.9 que un sistema con bajo amortigua
miento presenta una amplitud de vibracién mayor en la fre-- .
cuencia de resonancia, Un sistema con alto amortiguamiento
deberd tener menor amplificacién en la frecuencia de reso--
nancia, pero deberi tenexr altas amplitudes antes y después-
de la resonancia que los sistemas con bajo amortiguamiento.
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FUERZA DE RIGIDEZ

MAGNITUD DE
LA FUERZA

FRECUENCIA DE VIBRACION

Fig. 2.8 Relacibn entre rigidez, inercia
y frecuencia,

BAJO AMORTIGUAMIENT 0.

ALTO AMORTIGUAMIENTO

DESPLAZAMIENTO
DE VIBRACION

FRECUENCIA

Fig. 2.9 Respuesta de los sistemas con alto
y bajo amortiguamiento.
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Otro fenSmeno interesante asociado con la resonancia es-
un cambio en el 4ngulo de fase, entre la fuerza excitadora-
y la vibracibén actual.

Con referencia a la Fig. 2.8, es aparente que la fuerza-
restauradora predominante bajo resonancia es’la rigidez. -
(Rigidez es la cantidad de la fuerza que se opone a la vi--
bracibn) .,

Como resultado, bajo frecuencia de resonancia, puede asu
mirse que la fuerza de rigidez esti 180° fuera de fase con-
la vibraci6n actual. S5in embargo, a altas frecuencias arri
ba de resonancia, es evidente que la fuerza de inercia lle-
ga a ser la fuerza restauradora predominante. Por lo tanto
por encima de la resonancia la fuerza de inercia deber§ es-
tar 180° fuera de fase con la vibracién.

El resultado entonces, deberd ser un cambio de 180° en -
el &ngulo de fase entre la fuerza excitadora y 1la vibracitn
actual, cuando el sistema pasa a través de resonancia o -
cuando el sistema cambia de una rigidez predominante contro
lada a una inercia predominante controlada,

La Fig. 2.10 muestra una gri&fica de cambio de fase como-
una funcibn de la frecuencia para sistemas con alto y bajo-
amortiguamiento.

Se puede observar en la Fig. 2,10 que el cambio de fase-
a la frecuencia de resonancia es de 90°, Esto debido al =~
hecho de que el amortiguamiento es la Gnica fuerza restéurg
dora en accién a la frecuencia de resonancia. Y ya que el-
amortiguamiento es una funcibn de la velocidad (cosenoidal)
la fuerza de amortiguamiento esta 90° fuera de fase.
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FASE - GRADOS

180°

Tod

o° |

FRECUENCIA

3

Fig. 2,10 Relacién del cambio de fase en funci6n‘ ’

de la frecuencia para sistemas con alto
y bajo amortiguamiento.'
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Conociendo el principio de como un sistema responde a =
las fuerzas vibratorias, es importante considerarlo en la -
medicibn de la vibracién, andlisis y balanceo.

Desde un punto de vista de medici6én, es importante recoxr
dar que cada objeto tiene su propia frecuencia de resonan~--
cia, cada espiga y accesorios,los cuales son usados con o=
para utilizar los transductores, tiénen su propia frxecuen
cia de resonancia,

Obviamente, la resonancia de los montajes para el capta-
dor, deberén introducir errores considerables en la médi-—
cibn, ..El transductor propio tiene una frecuencia de reso--
nancia inherente, la cual limita su aplicacién.

Desde el punto de vista de anilisis, se deberd recordar-
que las miquinas a lo largo de sus estructuras soportes, -
son sistemas complejos, consistentes de varios sistemas ma-
sas-resortes, cada uno con su propia frecuencia natural.

Ademds, cada sisteqa masa-resorte tiene varios grados de
libertad, con diferentes frecuencias de resonancia cada uno.
Esta potencial "multitud" de frecuencias de resonancia, com
binadas con las numerosas frecuencias excitadoras, las cua-
les son inherentes a la méquina, se combinan para hacer que
la resonancia sea un problema comin para el analista de vi-
braciones. Sin embargo, reconocer el problema, identificar
el sistema masa-resorte en particular .responsable de la -
resonancia vy decidir sobre una solucibn adecuada,siempre—
requiere consideracifn y un estudio cuidadoso.

Desde el punto de vista de balanceo, intentar equilibrar
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un rotor, el cual estd operando en ¢ cerca de la frecuencia
dé resonancia, puede ser una fustrante experiencia. Esto -
es normalmente el resultado de variaciones menores en la ve
locidad del rotor, desde una "corrida" a la préxima, en la-
cual se producen considerables errores en la amplitud del -
desbalance y medidas de fase. Porque el sistema esta expe=
rimentando un cambio de fase de 180°, durante la resonancia..
Cuando se opera cerca de la resonancia un cambio de veloci-
dad de s6lo 2,3 6 4 RPM puede producir 50° 6 60° de cambio-
de fase, y con estos posibles errores de fase, balancear =~
po} medio de técnicas convencionales puede ser impo;ible.
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2.3 SISTEMAS DE UNO Y VARIOS GRADOS DE LIBERTAD.

Se dice que un sistema mecinico tiene un grado de liber
tad, si podemos expresar su posicién geomé&trica en cual--
quier instinte mediante un solo nfmero. Sea por ejemplo,=-
" un émbolo que se mueve confinado en un cilindro, Ccmo su
posicién en cualquier insténte, puede determinarse por su-
distancia desde el extremo del cilindro, tenemos, por lo -
tanto, un sistema con un grado de lihertad. Otro ejemplo-
. es un peso suspendido de un resorte, de tal suerte que se-

vea restringido por gufas que le permitan desplazarse sola
" mente en direccibn vertical, es un sistema tfpico de vibra
ciones ‘con un solo grado de libertad.

: oA LLLLLLLLLLLLS

c lE_:JJ Fy senwt

Flgura 2.11 Elsistema fundamental de un solo grdo de libertod
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En general, podemos decir que si para especificar la po
sicifn de un sistema mecinico se requieren £ ndmeros, el -
sistema tiene) grados de libertad.

Un disco que se mueve en un plano sin restriccién algu- '
na tiene tres orados de libertad mue son: los desplazamien
tos xy y del centro de gravedad y el 3ngulo de rotacién -~
con respecto a su centroide,

Un cilindro que rueda por un plano inclinado tiene un =
griado de libertad., Si, por otro lado, su descenso consis-
te tanto en rodamiento como en deslizamiento, tendr& dos -
grados de libertad, uno debido a la translacibn y el otro-
a la rotacién.

Un cuerpo rigido que se mueve libremente en el espacio,-
tiene seis gradds de libertad: tres por las translaciones y
tres por las rotacilones. En consecuencila, para definir su-
posicibn sge requieren tres n@meros o "coordenadas"., Estas-
coordenadas se denominan generalmente x,y,z,%,¥, A, un sis-
tema de dos cuerpos rfgidos unidos por medio de un resorte-
o cualquier otra sujecibn, de tal suerte que cualquier cuer
po pueda moverse solamente en una linea recta sin poder gi-
rar, tiene dos grados de libertad (Fig. 2.12J El par de -
magnitudes, que determina la posicibn de este sitema puede-
escogerse de manera m&s o menos arbitraria.
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Fig., 2,12 Sistema de dos grados de libertad.

Por ejemplo, podemos llamar X1 a la distancia desde un~
punto fijo 0 al primer cuerpo y X2 a la distancia desde el
punto 0 al segundo cuerpo, luego X1 y X2 serén las cooxde-
nadas. Empero, podriamos tambi&n escoger la distancia des
de 0 al centro de gravedad de los dos cuerpos como una de-
las coordenadas y denominarlas Y¥i . Para la otra coordenada
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podemos escoger la distancia entre los dos cuerpos, Y2=X2-X1,
El par de nfmeros X1,X2 describe completamente su posicibnj
pero también queda determinada con el par Y1,Y2, Esta Glti
ma seleccifn tiene en este caso una cierta ventaja practica,
ya que en general, no suele interesarnos tanto la posici6n4
del sistema en conjunto, como los esfuerzos dentro de &1,

El esfuerzo en el resorte de la Fig. 2.12 gueda coméletameg
te determinado por Y1l. Una seleccifn adecuada de las coor-
denadas de un sistema con varios grados de libertad puede =
simplificar considerablemente los cilculos.

2.3,1 Obtenci6n de la Ecuacibén Diferencial de un Sistema -
con un solo Grado de Libertad,

Considere una masa M suspendida de un techo rfgido por-
medio de un resorte, como se muestra en la Fig. 2.l1l, La . -
"rigidez" del resorte est& dada por su “"constante de resér-
te" K, que por definici6n es el ndmero de kilogramos de ten
sién necesarios para alargar el resorte 1 cm. entre la masa
y la pared rfgida hay tambi&n un mecanismo amortiguador de—
aire o aceite. Se supone que &ste no transmite fuerza algu
na a la masa, siempre y cuando esté en reposo; pero tan =
pronto como se mueve la masa, -la “"fuerza de amortiguamiento®
del mecanismo es Cx o Cdx/dt, es decir, proporcional a la -
velocidad y en direccifn opuesta. La magnitud C se conoce-
como constante de amortiguamiento o, sin abreviacién, como-
coeficiente de amortiguamiento viscoso.

El amortiguamiento que tiene efecto en los sistemas mecd
nicos reales, no siempre sigue una ley tan sencilla como la
relacién cx. ’
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Sea una fuerza exterior alterna Po senwt actuando sobre
una masa originada por algfin mecanismo que no necesitamos-
especificar en detalle,

El problema consiste en calcular el movimiento de la ma
sa M debido a esta fuerza exterior o en otras palabras, =
8l X es la distancia entre cualquier posicién instant&nea-
de la masa durante su movimiento y su posicibn de eéuili-—'
brio, tendremos que obtener X en funcién del tiempo. De .-
la Segunda Ley de Newton.

Fuerza = Masa X Aceleracifn

Todas las fuerzas que actfan sobre la masa se consideran
positivas, cuando se ejercen hacia abajo y negativas cuando
se ejercen hacia arriba.

La fuerza del resorte es de magnitud Kx, puesto que es -
cero cuando no hay alargamiento X. Cuando X=1 cm, la fuer-
za del resorte es por definicién de K Kg. y como consccuen-
cia, la fuerza del resorte para cualquier otro valor de X =~
(en cm.) sersd Kx (en kilogramos), dado que el resorte sigue
la ley de proporcionalidad de Hooke entre la fuerza y la de
formacibn.

. El signo de la fuerza del resorte es negativo, puesto -
que el resorte tira hacia arriba de la masa, cuando el des-
plazamiento es hacia abajo, o bien la fuerza del resorte es
negativa, cuando X es positiva. Ast pues, la fuerza del re
sorte esta expresada por ~Kx.

La fuerza de amortiguamiento que acta sobre la masa, -
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también es negativa, siendo su valor -CX, ya que esté diri
gida contra la velocidad X; actda hacia arriba (negativa),
mientras que X estd dirigida hacia abajo (positiva). Las-
tres fuerzas que actfan sobre la masa hacia abajo son:

o
=Kx - cx + Po senwt

La ley de Newton nos da:

-l dzx @ °
M_"! = mx = =KX - cX + Po sengt,

dt

L] °
mX + cxX + KX = Po senwt

En esta derivacifn se ha omitido el efecto de la grave--
dad. La amplitud X se midid desde la posicidn de "equili--
brio", es decir, desde la posicibén donde la fuerza mg, que-
actda hacia abajo, se mantiene en equilibrio con la fuerza-
del resorte K§ , que actda hacia arriba (donde § es la de--
formacibén del resorte debida a la gravedad).

Esta ecuacifn tan importante se conoce como la ecuacibn-
diferencial del movimiento de un sistema con un solo grado-
de libertad. Los cuatro términos de la ecuacibn anterior -
son la fuerza de inercia, la fuerza de amortiguamiento, la
fuerza del resorte y la fuerza exterior. )

La Fig. 2.12 representa un disco con momento de inercia-
I, sujeto a una flecha con una rigidez torsional K, defini-
da como el momento en kilogramos-centimetros necesarios pa-
ra lograr un giro de torsién del disco de 1 radisn. Considere
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el movimiento de torsién del disco, bajo la influencia de -
un par de torsibn To senwt aplicado externamente, Una vez-
mis este es un problema con un solo grado de libertad, ya -
que el desplazamiento torsional . del disco, desde su posi
cién de equilibrio puede expresarse con una sola magnitud:
el &ngulo § . La Ley de Newton, aplicada a un cuerpo que gi
ra, establece que: ’

Par de Torsifn = momento de inercia x aceleracién angular

Como en el problema anterior, hay tres pares de tarsién-; .
actuando sobre el disco: el par del resorte, el pa‘r'de ax'noi:'_‘
tiguamiento y el par exterior. El par del resorte es- -
-KY , donde {§ estd dada en radianes.

El signo negativo es evidente por la misma razén que el-

/
7 Tp sen wt

Fig, 2,12 Sistema Torsional com un solo grado de liber-
tad. ¢ .
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de la fuerza del resorte -KX en el caso anterior. El par -
de amortiguamiento es -C, originado por el mecanismo amorti
guador, que no se muestra en la Fig. 2.12. La "constante -
de amdttiquamiento“ C en este problema es el par de torsién
originado por una velocidad angular de un radidn por segun-
do. El par de torsifn exterior es To Senst, de tal suerte-
gue la Ley de Newton nos lleva a la ecuacifn diferencial:

IY + CY+ K¢ = To Senwt
que tiene la misma estructura que la primera ecuacién.

Como tercer ejemplo, considere un circuito eléctrico con
un generador de corriente alterxna, un condensador C, una re
sistencia R y una inductancia L, todas conectadas en serie.
En lugar de la Lev de Newton, utilizaremos la relacifén que-
establece que el voltaje instantineo del generador ————
e=Eo Senwt, es igual a la suma de los tres voltajes a tra
vé€s de é, Ry L. Sea 1 el valor instanténeo de la corrien-
te en el circuito con la direccién indicada en la Fig. 2.13

@E, senwt

Fig. 2.13 Circuito eléctrico con un solo grado de liber
: tad, ’
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De acuerdo con la ley de OHM, el voltaje al través de la
résistencia es V3-V4 = Ri., El voltaje al través Jde la in-—-
ductancia es V2-V3 = L—%%— . En este condensador, la rela-
cibn Q=CV es v4lida, donde Q es la carga, ¢ la capacitacién
y V el voltaje. La carga Q se puede expresar en funcifén =-
. de T como sigue: si la corriente i fluye durante un elemen
to de tiempo dt, la cantidad de electr;cidad transportada -
en el circuito es i dt. Esta no fluye al través dal corden
sador, sino que, simplemente aumenta su carga, de tal suer-
te ques

dQ = idt

Y, por ende, 1 00 a 6 Q= Sidt
dat

Para demostrar que este circuito eléctrico $e conporta -
andlogamente a la masa en vibracibn de la Figura, es prefe-
rible trabajar con la carga Q, mds bien que con la corrien-
te i, que es mis usual,

Las diferentes cafidas del potencial pueden escribirse:
vi-v2 =2
[
V2= V3 = L9 o L.Qf%.: 19
dc dt

V3 -vd =Rt =R 99 3]
/ At ,
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Como la guma de las cafdas de estos tres voltajes debe -
ser igual al voltaje del generador, la ecuacién diferencial
ess

L. L] 1
LQ = RQ + = Q = Eo senukt

0

La que es exactamente de la misma estructura que la ecua
cién A . Por lo tanto, los casos lineales, torsionales y-
eléctricos, hasta ahora discutidos, nos llevan todos ala -
misma ecuacién diferencial. La transcripcién de uno a otro
caso se sigue directamente con la tabla que se muestra a -
continuacibn,

Todas las proposiciones mec&nicas planteadas tienen susg-
analogfas eléctricas correspondientes y viceversa. Por ejem
plo, se establecié que "el voltaje a través de la inductan-
cia L es L H_ ". En lenguaje mecanlco esto se expresa como
"la fuerza de la masam es m H— "

Una proposicién mecinica serfa "la energfa almacenada en

la masa es 1/2 mvz‘. La. analogfa eléctrica es "la energfa -
almacenada en la inductancia es % Liz‘.
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LINEAL TORSIONAL ELECTRICO.
Mosa m Momento de Inercio | Inducrancio L
Rigidez [} Rigider Torsional k 1/ Copacitancia 1rc
’ Amortiguomiente < Amortiguomiento Tors, ¢ Resistencia R
Fuerzo Pysenwt Par Torsional Tosenwt|| Voltaje . Eg senwt
ZDesplazamimo X- Desplozomiento angular { Carga del condansadar Q
-Valocidad iy Velocidad ? sw(| Corriente @:i

) Cualquier sistema con inercia, elasticidad y amortiguamien

to proporcional a la velocidad, en el que el desplazamiento -

. pueda describirse mediante una sola magnitud, pertenece a es-
ta categoria. )
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CAPITULO III

TECNICAS DE MEDICION

MEDICION DE LA VIBRACION,

El primer paso para el andlisis es la medicibn de la vi-
bracién presente en la unidad y equipo accionado. Este pun
to es primordial,.ya que de la exactitud y veracidad de es-
tas mediciones depende el &xito del andlisis, por lo que es
importante hablar de la medicibén, al mismo tiempo que des-=-
cribiremos el equipo usado para este fin,

3.1 MEDICION DE LA VIBRACION E INSTRUMENTOS PARA EL ANALI-
s1s.

Las mediciones para determinar la cantidad total de vi--
bracién en un punto de una miquina, son utilizadas desde ha
ce tiempo por la mayorfa de las industrias, siendo de uso =
comdn una gran variedad de dispositivos que van desde los -
extremos de los dedos y el desplazamiento de una moneda so-
bre la coraza de la m&quina, hasta los instrumentos electr§
nicos; siendo &stos filtimos los que proporcionan los prime~
ros medios para obtener resultados precisos.

Un medidor portitil de baterfas para medir vibraciones -
como los que se muestran en la Fig., 3.1, son ampliamente =
usados para obtener lecturas peri6dicas de gran precisibn,-
tales lecturas son usadas para determinar y saber oportuna-
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mente de un problema presente o inminente en la miquina ro-
tatoria.

Mds importante ha gido el desarrollo de instrumentos elec
tronicos para el "an&lisis de la vibracién", estos extraor-
dinarios instrumentos son capaces de proporcionar medicio=-
nes de las caracteristicas individuales-de la vibracién, -~
adn cuando ésta es compleja.

Esto hace posible eliminar los problemas de una m&quina=-
en el caso de desbalanceo ycorregirlo en su mismo lugar.

Los instrumentos electrénicos que sirven para medir las-
vibraciones mecdnicas se clasifican por lo general en:

MEDIDORES
MONITORES
ANALIZADORES

El vibrdmetro que aparece en la Fig. 3.1, es un instrumen
to portitil y pequefio que sirve para revisar peribdicamente
la vibraci6fn habida en las m&quinas rotativas para determi~
nar el nivel de vibraci6n "global".

Un monitor de vibraciones Fig. 3.2, es semejante a un vi
brometro o medidor de vibraciones, pero trabaja instalado -
permanente © semipermanente a fin de proporcionar una pro--
teccién constante contra la vibracibn mecénica excesiva. -
Normalmente, los monitores de vibracién incorporan relés de
alarma en conjunto con niveles de vibracién prefijados, ad-
virtiendo cuando la vibracién rebase un nivel dado.
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Figura 3.1 Medidores de vibrecion
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Existen monitores que ponen en marcha la secuencia que =
llevan al paro de la unidad si alcanza la vibracién un nivel
critico,

Los analizadores que aparecen en la Fig. 3.3 y 3.4 incor-
poran un filtro sintonizable para separar las frecuencias in
dividuales de las vibraciones complejas. -

También se incluye una limpara estroboscfpica que alumbra
en sincronismo con la vibraci6én, la cual constituye una ayu-
da valiosa en el anilisis de los problemas mecinicos y en el
equilibrado dinémico.

El andlizador de vibraciones debe ser capaz de medir o in
dicar la magnitud, frecuencia y fase de la vibracifn; ademds
cuando la vibracién ocurre a varias frecuencias, éste debe -
ser capaz de separar una frecuencia de otra para poder medir
cada caracter{stica individualmente, ‘
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Figure 3.2 Monitores de Vibracion
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3.2 TIPOS Y OPERACION DE LOS CAPTADORES DE VIBRACION.

Sea cual sea el tipo de instrumento que se valga para me
dir la vibracifn (medidor, monitor, analizador) el centro -
del sistema de medicién es el captador o transductor.

Un transductor no es mds gque un dispositfvo sensor gue -
convierte una forma de energfa en otra forma. El captador-
de vibraciones convierte la vibracifén mecédnica en sefal -

. eléctrica.

Los tipos mis comunes de captadores o transductores uti-
lizados son:

Tipo velocidad sfsmica
Acelerfmetro

De proximidad

Tipo no contacto.

3.2,1 captador de Vibraci6n Tipo Velocidad Sismica.

La Fig. 3.5 muestra un diagrama esquemdtico del captador
tipo velocidad sismica que detalla sus componentes principa
les. Se trata de un sistema consistente en una bckbina de -
alambre fino que sostienen unos resortes de baja rigidez. -
Un im&n permanente estd fijado firmemente a la caja del cap
tador, credndo un fuerte campo magnétice alrededor de la bo
bina suspendida. Cuando se sujeta la caja del captacdor de~
velocidad a la pileza gue vibra o al apoyarla contra la mis-
ma, el imdn permanente (estando conectado firmemente a la -
caja) sigue el movimiento vibratorio.
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3.3 Anclizadores modelo IRD

Figuro
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SALIDA AUXILIAR
PARA GRAFICADOR Y
ESTROEOSCOPIO

INDICADOR DE
CUBIERTA FRECUENCIA

SALIDA DE
SENALES

INSTRUCCIONES
DE OPERACION

' MEDIDOR DE
AMPLITUD

FILTRO
SINTONIZADOR

MULTIPLOS DE
FRECUENCIA

RECEPTACULO
C.A. SELECTOR DE

FILTROS
BOTON PARA
CARGAR BATERIA
RANGOS DE
COLADE
PEZ
IMAN PARA
CAPTADOR DE ACCESORIO TRABAJO PESADO

VIBRACION MANUAL

Figura 3.4 Anolizodor marce METRIX modelo 5282
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La bobina de alambre (o conductor) en cambio, como estd-
sostenida por los resortes de baja rigidez, sigue estaciona
ria en el espacio. Bajo dichas condiciones, el movimiento=-
relativo que hay entre el campo magnético y el conductor em
bobinado es idéntico al movimiento de la pieza que se estu-
dia con relacién a un punto fijo en el espacio, lo que hace
que el voltaje que genera el captador esté en funcién direc-
ta con dicho movimiento relativo.

Mientras m&8s répido se produce el movimiento, mayor el-
voltaje. En otras palabras, el voltaje que sale del pick -
up es directamente proporcional a la velocidad vibratoria, .

A medida que cambia la velocidad de la pieza vibratoria-
cambiard de modo proporcional el voltaje que se genera. De
aquf su nombre de pick up de velocidad (o captador de velo-
cidad) .

Normalmente, se expresa el voltaje de salida de un capta
dor de velocidad en milivoltios por pulgada por segundo, lo
que también se denomina la "sensibilidad" del captador de =~
vibraciones.

La sensibilidad del captador de velocidad no sigue cons-
tante, mds que dentro de una gama de frecuencias especifi=-
cada. En el caso de las frecuencias de vibracién reducidas
se da hasta una disminuci6n de sensibilidad porque a las =
frecuencias mis reducidas la bobina captadora ya no se man~
tiene inmévil con respecto al imdn. Dicha disminucién de -
sensibilidad que se da en el captador empieza a hacerse sen
tir a una frecuencia de como 600 CPM y por debajo de los -
600 CPM el rendimiento de la cuerva desciende en forma expo
nencial. El significado de este hecho radica en que las =
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lecturas de amplitud que se tomen a frecuencias inferiores-
a los 600 CPM mediante el captador de velocidad estandar, -
no son lecturas fidedignas, ya que el medidor de amplitud =
del instrumento indicar& un valor inferior al de la ampli--
tud vibratoria real que se mida.

AGn cuando la sensibilidad se vea reducida a una baja =
frecuencia, el captador de velocidad estandar sigue siendo-
muy Gtil, ya que dicha sensibilidad reducida hard poco o -
ningGn efecto en el empleo del instrumento para el equili--
brado o para la deteccifén de cualquier aumento de vibracién
mecénica de acuerdo con un programa de mantenimientc preven
tivo. Ademés, para guienes deben tomar lecturas para compa
rarlas con un criterio especifico, dicha reduccibn de sensi
bilidad es razonablemente predecible, pudiendo obtener da--
tos exactos mediante el gréfico de factores correctivos, =
Fig, 3.6, '

Todas las lecturas a las que se aplique el gr&fico tienen
que ser lecturas filtradas de amplitud, obtenidas mediante—
el filtro del instrumento analizador de vibraciones. Las -
lecturas globales como las que se obtienen con el vibrdme=-
tro no deben aplicarse al gr&fico, .

Para hacer uso del grifico, no se tiene més que fijar la
frecuencia de vibracién en la escala horizontal al pie del-
gréfico. A partir de este punto, trace hacia arriba hasta-
cortar la curva cruzando luego hasta el eje vertical al la
do izquierdo leyendo el valor indicado del factor correcti-
vo segln 'la escala. Luego, multiplique la lectura observa-
da del medidor de amplitud con el factor correctiveo para =
poder obtener la amplitud verdadera de la vibracibn en cues
tién.
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Figura 3.5a Coptodor de velocidad sfsmica

A “b “‘“‘\ 3 \N
N

gl

1.Cajo del coptodor 4. Masa
2.Bobine de clombre 5. Resorte
3. Amortiguador 6.imén

Figuro 3.5b Construccion bdsico de un captador de
vibracion tipo velocidad sfsmica
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La mayorfa de los captadores de vibracién (pick up) de -
velocidad son sensibles unicamente a las vibracicnes que se
den en el sentido de que estd apuntado., Ademds, el captadoxr
puede colocarse en cualquier posicibn que se quiera sin por
ello afectar su funcionamiento o su exactitud,

3.2,2 Acelerémetro. -

Otro transductor que se utiliza muy a menudo para medir-
la vibracifn es el aceler&metro Fig., 3.7, el.acelerSmetro -
es un dispositivo autogenerador de salida proporcional a la
aceleracién vibratoria,

Como la aceleracifn es funcibn de los valores de despla—'
zamiento y frecuenciaal cuadrado los acelerchetros son espe
cialmente sensibles a las vibraciones que se produzcan a -
frecuencias muy elevadas , lo que hace que sea particular--
mente (til para medir y analizar la vibracién que emiten -
los engranes o cojinetes antifricci6n. .

Muchas veces se instalan permanentemente los aceleréme——
tros para que actuen como menitores para las vibraciones de
las turbinas de gas y otras méquinas de velocidades rotati-
vas muy elevadas. :

El tamafio reducido y el peso liviano del acelerémetro ha

cen que se adapte muy bien a las aplicaciones donde haya es
pacio limitado y el peso sea factor importante. Ademés, -
los acelerbmetros son mucho menos sensibles a los campos =
magnéticos casuales de los que lo son los captadores de ve

locidad y por eso tienen aceptacifn para el monitoreo de -
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Figure 3.7a Acelerometro

H ’ .xm.zouz.
' J (:33-—— -

Figuro 3.7b  Sistema transductor de oceleracion

82



1< & s
SALIDA

LEspérrago de montor
2.Mareo
3.Discor piezoslictricos
A Moo

Figura 3.8 Elocelerdmetro se vole delmatericl piezoeléctrico
que produce une cargo eléctrica codo vez que se hollo bdjo
fuerzos vibrotorias

Figurg 3.9 Elaceilerdmetro I1RD Mechonolysis que Incorpora
un amplificador eliminc lanecesidod de un amplificodor externo.
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vibraciones de los grandes motores y alternadores de C.A.

3.2.3 Funcionamiento.

En general, el captador acelerbmetro tiene un funciona-
miento semejante al del captador de velocidad sismico segfin
indica el diaqrama de la Fig. 3.8, excepto que el acelerfme
tro, en vez de la bobina de alambre que tiene el captador =~
de velocidad, incluye un material que produce una carga =
eléctrica al ser comprimido (esto es, al aplicarle fuerza),
mientras mayor sea la fuerza que se aplique, mayor ser§ la-
carga eléctrica que se genera. Semejante material se deno-
mina "piezo-eléctrico”, pudiendo ser de un cristal natural-
o sintético o de un material cerimico.

El rendimiento que sale del acelerbmetro, esto es, su -
sensibilidad se expresa en picocouloumbs por cada 9 , sien-
do la "9 ", desde luego la unidad estandar para medir la -
aceleracibn que se define como la aceleracibn producida por.
.1a fuerza de la gravedad en la superficie de la tierra.

La salida que rinden los acelerfmetros es mds bien redu-
cida si se le compara con la salida normal de los captado--
res tipo velocidad, y por lo tanto, se requiere casi siem--
pre que la salida del acelerbmetro sea preamplificada para-
poder obtener una sefial "Gtil". El acelerfmetro que se pre
senta en la Fig. 3.9, incorpora su propio amplificador, lo-
que tiene la ventaja de eliminar muchos de los problemas -
tales como el largo limitado dél cabla o de la intercambia-
bilidad de los cables. El acelerfmetro que aparece en la -
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Fig, 3,9, no incorpora un amplificador, pero si tiene la ven
taja de funcionar a una temperatura m&s elevada junto con -
su peso y tamafio mis pequefio.

3.2.4 Captador Tipo no Contacto.

Hay muchas mdquinas de alta velocidad como turbinas aco-
pladas a reductores, bombas centrifuguras y compresores, -
gue consisten en rotores de peso relativamente liviano que
trabajan dentro de cajas grandes, macizas y entre cojinetes
rigidos, debido al peso y rigidez de la caja que cubre la -
miquina y a los cojinetes, a menudo hay poca evidencia ex~=-
terna de la vibracién del rotor o eje, aungue dentro del -
juego que permite el cojinete est&n vibrando excesivamente.
Si se trata de una m&guina de dicho tipo, se hace necesario
medir la vibracién del ‘eje para poder saber si corren ries-
go las tolerancias de los sellos y cojinetes.

Esta es la funcibn del captador tipo no contacto. En la
Fig. 3.10 aparece un captador no contacto tipico, sus compo
nentes bésicos y la relacién que guarda con el eje de la m§
quina al medir el desplazamiento de la vibracifn de dicho -
eje. E1 captador no contacto mide la vibracibndel eje m&s-
o menos del mismo modo que el captador de velocidad, con el
accesorio rozaejes, excepto que no hay contacto con la su--
perficie gque mide y por lo tanto tampoco hay desgaste del -
captador o del eje. RAdemds el rozaejes proporciona la medi
da de la vibracién del eje con relacién a un punto fija en-
el espacio {absoluta) mientras que el captador no contacto-
se utiliza normalmente para medir la vibracién del eje relg
tive a la caja del cojinete.
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APTADOR NG CONTACTO

sCEIl]

Flgura 3.10 El coptador no contacto per
cibe el movimiento relativo -
entre el eje y cofinete de la
méquina.

CAPTADOR TIPO
NO CONTACTO

wm Ny PUNTA DEL
' CAPTADOR
[ ppieiitataieiaiininbeiub i 1
| \ SANAL DS DEPLAZA-
1 oscunoon surunicaon |- A ANz ADOR
i i © MONITOR
EE——— ""3-EES—6§JDE
SENALES
R

: Fi‘gum 3.11 Diagrama tipo bloque de la operacién del ‘captador tipo no contacto.
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A diferencia de los captadores acelex&metros o de veloci
dad, el de no contacto no es dispositivo autogeneradcr, si-
no que requiere fuerza de un "sensor de sefiales", el cual -
genera una sefial de C.A., de altf{sima frecuencia que se lla-
ma "sefial portadora". Esta sefial se aplica por un cable es
pecial a una bobina pequefia que hay en la punta del capta--
dor no contacto produciendo ahf un campo magnético en la pun
ta. Ver Fig. 3.11,

Cualquier conductormet8lico que est& cerca del captador-
como un eje de acero, absorberd energfa del campo magnético
que, a su vez, da lugar a una reduccién proporcionzl en la-
amplitud de la sefial portadora. Cada vez que cambia la dis
tancia (GAP) que separa la punta del captador del objeto me
tdlico (eje), cambiari igualmente la amplitud de la sefial ~
portadora. Se detectan los cambios instantdneos habidos = -
en la amplitud o en las modulaciones de la sefial portadora-
en la forma de una sefial de C,A, proporcional al desplaza--—
miento vibratorio de pico a pico del eje.

Se instalan los captadores tipo no contacto en la miqui-
na con la punta del captador cerca del eje rotatorio. La -
distancia que separa la punta y el eje dé un captador depen
derd del tipo de captador, el material del eje y la calibra
cién del sistema.

Para poder facilitar la instalacién del captador tipc no
contacto con la seguridad de tener ajustada la abertura en-~
tode momento, el medidor de abertura del instrumento accesg
rio o monitor da lectura de la misma. Pueden tomarse lectu
ras de abertura mientras gira el eje (abertura media) o sin

87



girar ‘el eje (abertura est&tica). El medidor de aberturas-
proporciona los medios para instalar y ajustar el captador-
no contacto, cosa indispensable donde no sea posible ningtGn
método de medir ffsicamente la abertura, como por ejemplo;
con la miquina en marcha o en el caso de que el captador -
se halle instalado, dentro del cojinete de la miquina, sin=-
haber acceso a la punta del mismo.

El uso de los captadores tipo no co.:acto puede dar resul
tados inexactos, si no se presta atencibn especial a los de
talles como al material que compone el eje. Distintas con=~
diciones, tales como el cromado, variaciones en las aleacio
nes, el empleo de materiales no ferrosos, etc. pueden produ
cir errores considerables en las lecturas obtenidas median-
te estos captadores.

3.2.5 Palo para Ejes.

Muchas veces resulta dGtil saber cual es la vibracibn real
de un eje para poderla comparar con la de la cubierta del -
cojinete, lo que pasa a menudo en el caso de las miquinas -
de alta velocidad como las turbinas, las bombas centrf{fugas
y los compresores, donde tanto la cubierta de la miquina co
mo los cojinetes presentan muy poca vibracién, aGn cuando -
el rotor y el eje estén vibrando excesivamente.

El palo para eje, que se ve en la Fig. 3.l4.a, “cuando -
se utiliza junto con el captador de velocidad constituye un.
modo conveniente de medir la vibracién de un eje. El palo-
para eje, no es mis que un palo de madera dura en forma de-
cola de pez, provisto de un eje o espirrago que puede ser =
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de madera o aluminio, donde se conecta el captador. La for
ma que tiene de cola de pez,da los dos puntos de contacto -
que se requieren para sostener el palo para eje contra la -
circunferencia del eje que gira, y que permite tambifn el ~
empleo en cualquier eje o rodillo. Ademis, la punta del pa
lo tiene forma cbnica para reducir la superficie de contac-
to con el eje para reducir a su vez, la.friccibn e impedir-
el castafieteo. Los ejes deberdn ser lisos de preferencia -
acabado de torno 250 §in o rectificado 32 4in.

8i se aplica el palo en cualquier eje que tenga corrosién,

picaduras, melladuras o que sea de superficie, por otro mo-
tivo aspera, se obtendrén datos dudosos, daflando la superfi
cle de contacto del palo. La sintonizacién del filtro del-
analizador con la frecuencia de la velocidad rotatoria, ner
malmente mejorari los resultados que se obtienen. También,
hay que evitar las cunas y cuiieros, tornillos de ajuste y =
agujeros de lubricacién.,

En el caso de velocidades del eje que rebasen 3600 RPM,-
se tendrd que evitar el contacto del palo durante mucho -
tiempo, puesto que el aumento de calor debido a la friccibn
podrfia quemar el palo o hasta rayar el eje, Se recomienda-
pues, aplicar un aceite de lubricacifn medio espeso para -~
reduciy tanto la fricci6én como el aumento de calor en los -
ejes de alta velocidad. )

No se recomienda tomar lecturas con el palo en ejes que-

superen las 12,000 RPM, debido al alto riesgo de accidentes
del analista. '
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Flgura 3,140 Elpalo pora eje es uno herromientn vollose pora el
el ondhisis y problemos de bolanceo
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. Del mismo modo que palpa la vibracién de un eje el palo
también destaca cualquier falta de redondez o excentricidad
del eje.

Aunque haya errores en las medicionés tomadas mediante -
el palo para ejes por irregularidades geométricas del eje,-
variaciones en la presifn aplicada o cambios habidos en la-
posicién angular, el palo sigue siendo una herramienta muy-
valiosa en el anilisis y balanceo en campo.

3.2.6 Rozaejes, :

Aunque sea conveniente el palo para ejes en revisiones
peribédicas de vibraciones, an8lisis y equilibrado en el si-
tio, en los casos en que se desee observar constantemente -
la vibracifn "absoluta" del eje, se utiliza el accesorio ro
za eje como el que se ve en la Fig. 3.14.b.

El accesorio rozaejes se instala en forma permanente en=
la cubierta del cojinete de la méquina, consiste de una son
da con resorte que se mantiene en contacto firme contra el-
eje rotatorio para seguir con exactitud el movimiento del =
eje. La sonda estd provista de una punta no metélica de lar
ga duracién, instalada dentro de la zona de contacto del co
jinete para lubricar la punta., Un captador de velocidad o-
acelerémetro montado sobre el rozaejes proporciona la sali-
da eléctrica proporcional de la vibraci6n "absoluta” del -
eje (con relaci6n a un punto fijo en el espacio).

Los captadores de vibraciones tipo rozaejes se instalan-
normalmente sobre las grandes m&quinas rotativas como los -
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ESPARRAGO PARA
MOTAR EL CAPTADOR

CONJUNTO ROZA EJE

CUBIERTA DE LA
MAQUINA

PUNTA NO METALICA

SUPERICIE DEL EJE

Figura 3.14b  Accesorio rozaejes | RD
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ﬁurbogeneradores con rotores mis bien pesados. En el caso
de estas m&quinas grandes y otras similares en las cuales =
las velocidades superficiales del eje son moderados, se pre
fiere medir la vibraci6n absoluta del eje para vigilar el -
estado de las mi&quinas y para realizar el balanceo dindmico
en el sitio de operaciones.

En el caso de las m&quinas de alta velocidad que tienen-
rotores de peso relativamente liviano, se prefiere por lo -
general medir la vibracién del eje con relacibn al cojinete.
Las medidas de vibracién "relativa® del eje, se obtienen -
por medio de ca;ptadores tipo no contacto. .
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3.3 ANALIZADOR DE VIBRACIONES.

Los medidores de niveles de vibracién global proporcio--
nan una indicacién del estado de la maguinaria en general,
Sin embargo, para poder identificar los problemas debemos =~
poder medir y -comparar todas las caracteristicas que defi--
nen la vibraci6én: la amplitud, la frecuencia y la fase. Es
ta es la misién del analizador. Ademés, la mayorfa de las-
vibraciones que afectan la maquinaria son algo complejas, -
ya que consisten en muchas frecuencias diferentes, que se -
. producen al mismo tiempo, por lo tanto, siendo compleja la=-
vibracién, el analizador debe tener la capacidad de separar
cada frecuencia de las dem&s para poderla medir sola.

La amplitud de vibracién se lee mediante el medidor de -
amplitud que tiene el analizador, segfin se ve en la Fig., -
3.15. La gama de eéscala entera del medidor asf ccmo la es-
cala empleada (superior o inferior) se selecciona por medio
del selector de gama amplitud.

Generalmente todos los analizadores de vibracién tienen-
rangos de medicifn de amplitud de:

.1, .3, 1, 10, 30, 10N MILS,.pk-pk
.1, .3, 1, 10, 30, 100 IPS, pk
.1, .3, 1, 10, 30, 100 G'S, pk

En la escala superior de la caritula del equipo, general
mente est&n marcados los valores mdltiplos de .1 y en la -~
escala inferior los mltiplos de .3,
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CUADRANTE DE

MEDIDOR DE SELECTOR SINTONIA DEL - FRECUENCIO-
AMPLITUD | DESP-VEL FILTRO "¢ e xop o

' o, CAPTADOR

'Y

SELECTOR DE SELECTOR BOTON SELECTOR  SELECTOR .

GAMAS D SINTONIZADOR DE GAMA DE
AMPLITUD FILTROS DE FILTRO DE CORRIENTE
FRECUENCIA

Figura 3.15 Funciones y controles del anolizodor de vibrociones
y bolenceador
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3.3.1 Frecuencifmetro,

La frecuencia de vibracifn que se mide, aparece en el ==
frecuencibmetro del analizador, ver Fig. 3.15, la frecuen-=-
cia de vibracién se lee directamente del medidor en ciclos-
por minuto (CPM).

La gama de frecuencia del medidor queda determinada por=-
el selector de gamas de frecuencia. Este selector en algu=~
nos equipos es por medio de botones que se oprimen para se~
leccionar frecuencias de:

120 CPM a 1200 CPM
1200 CPM a 12000 CPM
12000 CPM a 120000 CPM

o por medio de botones de giro para selecionar frecuencias=
de:

50 CPM a 500 CPM
500 CPM a 5000 CPM
5000 CPM  a 50 000 CPM
50 000CPM a 500 000 CPM

El frecuencidmetro daré la frecuencia m&s fuerte o la =~
que mis predomina; la cual es generalmente coincidente con-
la velocidad de rotacifn de la pieza que estf causando el =
problema. Cuando estdn presentes varias frecuencias, ningu
na de las cuales es mucho mayor que las otras, el frecuen-
cibmetro no puede determinar cual frecuencia medir, ya gue--
se necesita la frecuencia para decir que pieza est8 causan-
do el problema, de esta forma son necesarios algunos medios
para separar dichas frecuencias.
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"' ~|BAND ~ DEL FILTRO
FRECUENCIA DE.
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SUPERIOR
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—
FRECUENCIA
%

Figura 3.16 Respuesia tipico de unfiltro | R D

97




3.3.2 Filtro Sintonizable,

Como puede que una miquina tenga m&s de una frecuencia de
vibraci6n al mismo tiempo y puesto que tenemos que contar -
con las medidas de frecuencia para identificar los problemas
especificos de una miquina, necesitamos encontrar alg@n modo
de "tapar" todas las frecuencias menos una, para poder ver -
que parte o partes presentan problemas y por lo tanto requie
ren correccién. Es este el objetivo del filtro sintonizable
que es muy sémejante al sintonizador de un radio, puesto que
sirve para rechazar las emisoras que no se quieren escuchar-
para poder recibir la que se desee.

Para poder utilizar debidamente el filtro sintonizable, -
es importante comprender algunas de las caracter{sticas de =
los filtres.

Antes que nada, hay que reconocer que el f£iltro sintoni--
zable no podr§ rechazar todas las frecuencias de vibracifn -
menos la que se busca sintonizar, ya que se sintoniza real--
mente el filtro a una banda de frecuencia angosta, acepténdo
las frecuencias que queden dentro de la banda y al mismo =~
tiempo rechazando cada vez m&s las frecuencias fuera de la -
banda.

Una curva de respuesta tfpica de un filtro aparece en la-
Fig. 3.16. Nb&tese que el ancho de la banda del filtro -
queda definido por las frecuencias de corte superiores e in-
feriores.

Las frecucncias de corte de un filtro son las que por en~
cima y por debajo de la frecuencia central sintonizada donde
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la respuesta dada a una sefial sea de como 30% menos de la -
respuesta mdxima, En otras palabras, en la frecuencia de -
corte, una sefial se verd reducida en un 30% de su amplitud-
verdadera. M&s alld de las frecuencias de corte estari re-
ducida la sefial mucho mis.

ordinariamente se expresa el ancho de banda de un filtro
como un % que interviene entre la frecuencia central sinto-
nizada del filtro y las frecuencias de corte superior e in-
ferior. Por ejemplo, el ancho de la banda del filtro que -
- se ve en la Fig., 3.16, es de pt 5%, lo que gquiere decir que-
el ancho de la banda se extiende en 5% por encima (+} y 5%~
' por debajo (-} de la frecuencia sintonizada.

Se sintoniza un f£iltro as{ a la frecuencia de 1000 CPM,~
se dard un ancho de banda que iria de 950 CPM por un lado =~
hasta 1050 CPM por el otro, o sea un ancho de 100 CPM, -
(esto es, 5% x 1000 = 50). pademds, el mismo filtro sintoni
zable a la frecuencia de 10 000 CPM tendrfa un ancho de ban
da desde 9500 CPM hasta 10 500 CPM, o sea de 1000 CPM. Co-
mo se verd, el ancho de la banda efectivo de un filtro de-~
pende de la frecuencia que se sintonice.

Es importante entender las caracteristicas de los filtros
en este sentido: supongamos que nuestro filtro de t 5¢ ests
sintonizado a una frecuencia vibratoria a 1000 CPM y que su
amplitud sea de 0.5 in/seg. Adem&s, supongamos también que
hay presente una vibraci6én a 1.0 in/seg. a una frecuencia =
de 950 CPM, siendo de 30% la raz6n del rechazo del £iltro -
en cuestibn,

El resultado neto ser§ que pasarén dos sefiales vibracio-
nales por el filtro al mismo tiempo: 0.5 in/seg. a 1000 CPM
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y de 0.7 in/seg. a 950 CPM. Claro que la frecuencia de la
vibracién mis fuerte serd la que se indica en el frecuencid
metro, aunque esté& ajustado a 1000 CPM. Segfn parece, seme
jante comportamiento por parte del filtrc serfa indeseable,
pero milentras se pueda detectar la fuente de vibraci6tn =~
mds fuerte, se podr§ identificar el defecto y resolver el -
problema,

La mayorfa de los analizadores IRD tienen dos filtros pa
ra ancho de banda; uno lo llaman ancho y otro agudo, mien--
tras que los analizadores Metrix y Bruel and Kaejer, tienen
s6lo un ancho de banda. El filtro ancho tiene anchura de -
¥ o5 y el agudo de t 2,53,

El filtro que se desee usar es seleccionado y puesto en~
marcha por el selector de filtros,Fig. 3.15.

Normalmente se escoge el filtro ancho para una explora--
cién r&pida de las gamas de frecuencia a fin de determinar
ensequida que frecuenciasde vibracién estin presentes. El -
filtro agudo proporciona mejor rechazo y selectividad y es-
el que se utiliza cuando se estudia una vibracién.
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3.4 LAMPARA ESTROBOSCOPICA.

La limpara estroboscfpica es parte necesaria del analiza
dor de vibraciones, esta ldmpara emite una luz de alta in--
tensidad que pulsa sincronizada con la frecuencia vibracio-
nal que se mide.

El principio de la medicién de la lé&mpara estroboscépici
descansa sobre una comparacién de la velocidad de relampa--
_ gueo, conocida de una ldmpara con la yelocidad de rotacibn-
desconocida de un objeto.

Cuando la raz6n de relampagueo de la limpara en flashes/
min, es idéntica con la razbSn de rotacién de un cuerpo en =~
RPM (ciclos/min.), el cuerpo parece estar en reposo y de es
ta forma si una marca es hecha sobre el cuerpo, &sta serd -
iluminada siempre en la misma posicién.

Si la raz6n de relampagueo es ligeramente mis lenta que-
la razén de rotaci6n, el cuerpo aparecerd rotando a una ve-
locidad lenta en el sentido de rotacién normal, esto se de-
be a que cualquier punto dado sobre el cuerpo avanza ligera
mente mds ripido por cada tiempo de relampagueo de la l&m--
para. .

si la raz6n de relampagueo es ligeramente més rdpida que
la raz6n de rotacifn, el cuerpo aparecerd rotando a una ve-
locidad lenta pero en sentido inverso de la rotacién normal,
ésto se debe a que puntos sucesivos sobre el cuerpo son ilu
minados por cada tiempo de relampagueo y esto dentro del -
campo de visifn humano se observa al cuerpo girando en sen-
tido opuesto al normal.
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Figura 3.18 La juz estroboscdpice pulsa en sincronio
con la vibroeién

Figuro 3.19 Luz estroboscdpica o 2 x Rpm
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Figuro 3.20 Morco de referencio” CONGEL ADA™
en tres posiciones.

Elgura 3.21 |magen estraboscepico errdtica
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. El1 empleo de la luz estroboscépica para identificar la -
fuente de la vibracifn es muy importante, la frecuencia de-
vibracifn suele ser igual a la velocidad rotatoria de la -
parte defectuosa o una multiple de la misma.

La l&mpara estrobosc6pica se conecta al analizador, Ver=-
Fig., 3.17, ésta pulsa a una razén determinada por la fre--
cuencia de vibracién, la parte que causa el problema muchas
veces parece inm6vil bajo la luz, Lavpolea de la Fig.3.18
permanece inm6vil con una marxca visible bajo la luz estro--
bosc6pica a la frecuencia vibracional de I x RPM,. Pero si-
la frecuencia de vibracién se da a 2 x RPM, digamos debido- .
a juego mecénico, se podr& ver la polea parada con la mar--
ca de referencia én dos posiciones, tal como se ve en la =~
Fig. 3.19."La Fig. 3.20 hace ver la marcha congelada en =
tres posiciones, lo que podrfa pasar si la frecuencia fuese
de 3 X RPM.

Algunas veces parece como si el rotor no estuviera inmb-
vil bajo la luz estroboscépica. La imagen puede ser erriti
ca como la que aparece en la Fig. 3,21, lo gue acontece -
‘cuando la vibracién es inestable o compleja. Podrfa ser -
también que la vibracién viniese de otra fuente. De ser =
asf, se debe usar el filtro sintonizable.

3.4.1 Frecuencia M&xima de Pulsaciones Estrobosc6pica.

Normalmente se limita la frecuencia méxima de las pulsa-
ciones de la luz estroboscépic@ a fin de conservar la bombi .
lla. Por eso, algunos analizadores tienen fijada la fre---
cuencia mixima en 15 00 flashes/min. Mientras que otros =
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la limitan a 5000 flashes/min, Para frecuencias de vibra--
cién por encima de dicha frecuencia méxima, el analizador -
har& automaticamente que pulse la luz estroboscSpica a frag
ciones de la frecuencia m&xima, por ejemplo, a 1/2, 1/3 6 -
1/4 etc.

La importancia que tiene mencionado hecho, lo subraya el
ejemplo que sigue: supongamos que la frecuencia méxima de-
pulsaciones de su luz estrohoscbpica es de 5000 flashes/miﬁ.
mientras que la velocidad rotatoria (RPM) de la miquina es-
de 4600 RPM. Si se mide la vibracifn a 2 x RPM o sea 9200=-
CPM, la luz estrobosc6pia deberi pulsar a una fraccién de -
. los 4600 ’‘flashes/min. Como se trata de una frecuencia -
igual a la velocidad rotatoria no se ver§ ms que una marca
bajo la luz estroboscbpica, aungue la frecuencia que se mi-
de es de 2 veces las RPM., Resulta que serfn visibles dos -
marcas {nicamente cuando la vibracifén de 2 X RPM queda pre-
cisamente en la frecuencia méxima de pulsacibn de la luz es
troboscépica o por debajo de ella.

Pueden sacarse dos conclusiones del ejemplo anterior:

lo. En primer lugar, la relacibén que existe entre la fre-
cuencia de una vibracién y las RPM de una méquina (es
.decir, si la frecuencia que se mide es de 1, 2, 3, =~
etc. veces las RPM) no debe ser determinada exclusiva
mente por el nfimero de marcas de referencia gue apa--
rezcan bajo la luz estroboscépica.

20, Cuando se desconocen las RPM de la m&quina, la frecuen
cla que parezca inmovilizar una marcha no debe ser -
considerada automiticamente como igual a la velocidad
rotatoria, En el ejerplo que aparece arriba, solo apa
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‘recio una marca aunque la frecuencia medida fuera de~

2 x RPM. En la m&quina en cuestibn solo se observarfa
una marca a las frecuencias de 1, 2, 3, 6 4 6§ m&s mﬁi

tiplos de la velocidad rotatoria. Ademds, no aparece

rfa si no una marca a las frecuencias de 1/2, 1/3 & ~-

1/4 menos RPM.

Hay un procedimiento en que se utiliza la luz estrobosct-
pilca para determinar la velocidad rotacional de una m&quina-
se describe m&s adelante.

La limpara estrobosc6pica se utiliza para confirmar las =
lecturas del frecuencibmetro.

Normalmenté el frecuenciSmetro de un analizador proporcio
nard indicaciones de frecuencia exactas dentro de s 2% de la
gama del aparato de la escala completa. S5in embargo, la re-
solucién y la exactitud del frecuencidmetro son tales que es
imposible determinar la frecuencia hasta un ciclo preciso.

Por resultado, a menudo se hace la siguiente pregunta:
ées la frecuencia que se indica exactamente igual a la velo~
cidad rotacional (o una mGltiple de la misma) de alguna par-
te de la migquina? F&cilmente se contesta dicha pregunta =~
gracias a la luz estrobosc6pica. Como tanto la luz estrobég
c6pica como el frecuencifmetro son "disparados" por la misma
sefial vibracional, si la frecuencia y las RPM de la miquina-
o (mdltiplos) son iguales, la luz estroboscSpica hard parecer
inmévil el rotor, siendo visibles una o mis referencias.

Sin embargo, si la frecuencia que se mide no resulta exag
tamente idéntica a la velocidad del eje o algdn miltiplo de-
la misma, entonces el eje no aparecer§ inmévil bajo la luz -
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estroboscSpica. Por ejemplo, si la vibracién en realidad -
proviene de otra parte de la m&quina o tal vez de otra m&--
quina cercana, la imagen estrobosc6pica podrd parecer err&-
tica como la que aparece en la Fig. 3.2, 6 la marca hasta -
podrd dar la sensaci6n de estar girando lentamente.

3,4.2 Medicibn de la Fase.

Otro prop6sito que comunmente sirve la luz estroboscépi-
ca, es el de medir la fase de vibracién. La medicién de fa
ge resulta a menudo indispensable en el an&lisis de 1a vi--
bracifén para poder diagnosticar problemas mecidnicos especi-
ficos. Adem8s, las medidas de fase son especialmente Gti--
les para equilibrar piezas rotativas, debido al hecho de -~
que la posicibn de las marcas de referencia cambian cada -
vez que se cambia la posicibén del desequilibrio. Puede va-
lerse pues de la posicifn de la marca de referencia para de
terminar el sitio exacto donde se debe hacer correcciones -
de peso.

Lo primero que se hace al utilizar la luz estroboscépica
para medir la fase, es establecer una referencia comfn a -
partir de la cual se realizarén todas las medidas de fase.

Normalmente, se aplica una marca de referencia a un ex--
tremo del eje para poderla ver bajo la luz estrobosc6pica. -
La referencia puede ser de gis o de pintura, o se puede to
mar como referencia una cufia o cufiero ya existente. En -
algunos casos, se trata de una méquina que no debe ser pa-
rada y se halla sin cufia o cufiero visible, en vista de lo-
cual se puede utilizar cualquier desperfecto, abolladura,-
mancha de corrosién u de grasa que tenga el eje.
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Es una préctica comdn en la industria mirar el extremo -
del eje como si fuera la cara de un reloj imaginario. -En cu
yo caso la fase de la vibracién media en la Fig. 3.18 seria-
de 2:00 horas,

El sistema de referencia a base de la cara de un reloj es
el que se usa mis a menudo para observar la fase con fines -
de comparacibn general,

Si se desea medir la fase con mucha precisifn (como para-
el balanceo) un sistema de referencia angular (de o° a 360°)
como se ve en la Fig. 3.22 es el que se utiliza.

La Fig. 3.22 muestra una medida de fase de 75°, Al reali
zar éstas medidas de fase hay que tomar ciertas precauciones
para poder obtener datos exactos y confiables:

Primero, la direccién del eje del captador, junto con la-
marca de referencia en el extremo del eje que gira y la cara
superpuesta del reloj o referencia angular sirve para esta-~-
blecer la "referencia fija"™ que permite tomar 1ecturas'de fa
se comparativas. Asf es que la direccién del captador no de
be ser cambiada de una lectura a otra.

Pero si resulta necesario cambiar la direccién del capta=-
dor, habri que tomar nota de lo mismo, para poder realizar =
las correcciones correspondientes en las lecturas de fase pa
ra hacer las comparaciones que el caso requiera.

Para demostrar la importancia que tiene la direccifén del-
captador, se mide la fase estando el captador en direccifn -
horizontal sobre el cojinete segdn se ve en la Fig. 3.23, y-
luego se mueve el captador al otro lado del cojinete de manera
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Figura 3.22

Figura 3.23

Si se necesiton lecturas de
foses exactos, como en el_
caso de practicar un balan
ceo, se utiliza normalmente
una referencia fasica angu

tar.

-3

Cualquier combio que se im-
parta en la direccién del efe
de captodor trae por resul-
tado un cambio correspon--
diente de fase.
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que el eje del captador este cambiadé 180°. Con lé’que re-
sulta un cambio de 180° en las lecturas de fase con respec-
to a la posici6bn original,

Hasta los cambios m&s.pequefios en la direccién del eje -
. del captador produciri una modificacifn correspondiente de-
fase, por ejemplo, al trabajar con el captador de vibracio-
nes en la mano cualquier inestabilidad que permita alterar-
el dngulo del captador, dard por resultado lecturas de fase
inestables. Esto tiene especial importancia al tomar lectu
' ras de fase para fines de balanceo para lo cual es indispen
sable que sean exactas para obtener resultados confiabies.

Segundo, al uEilizar el filtro sintonizable del analiza-
dor para tomar lecturas de amplitud y fase, es de vital im=-
portancia que el filtro esté debidamente ajustado para cada
lectura. Aungue un ligero desajuste de el filtro, tal vez
no modifique de modo apreciable la lectura de amplitud, la-
lectura de fase, en cambio podri ser alterada en varios gra
dos,

Tercero.- Al realizar lecturas comparativas de fase, se-
tendri que evitar cambiar de un pardmetro de amplitud a otro.
Por ejemplo, las lecturas de fase que se tomen al medir el -
desplazamiento, se diferencian de las de velocidad en 80° -
exactamente, debido a que la velocidad es la derivada del -
desplazamiento y sus funciones estén fuera de ‘fase 30°.

3.4.3 Oscilador Interno.

1os analizadores de vibracién estandars se suministran -
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provistos de un oscilador interno ajustable. Este oscila-
dor interno constituye un modo independiente de hacer pul-
sar la luz estroboscépica é estd totalmente separado de la
fuente de vibracién.

El oscilador interno es puesto en marcha pasando el se-
lector ‘de filtros a la posicibn oscilatoria. Ver Fig. 3.15,
La frecuencia a la que el oscilador interno dispara la luz
estroboscbpica es ajustable a través de toda la gama de -
frecuencias del analizador. Sin embargo, el régimen de -
pulsaciones de la luz estroboscpica se subdivide autom&ti
camente por encima de la frecuencia de pulsaciones méximas
de la luz al igual que lo hace en lo que respecta a las =~
frecuencias de vibracibén. Se ajusta el oscilador por me~-
dio del boton para sintonizar el filtro, apareciendo la -
‘frecuencia del oscilador en el frecuencidmetro, mientras -
funcione el oscilador interno, el medidor de amplitud dard
lectura de cero. !

El oscilador interno due se utiliza en conjunto con la ~
luz estroboscépica ofrece tres ventajas importantes;

1) Realizar estudios en "movimiento leﬂto"
2) Facilitar la sintonizacifn del filtro

3) Determinar la velocidad rotatoria de (RPM) de una
parte,

. Cuando hay partes que vibran rapidamente, se dificulta
al ojo seguir el movimiento. Normalmente, la incapacidad-
del ojo de seguir el movimiento de una parte que vibra ha-
ce que ésta parezca borrosa. Los estudios €n movimiento -
lento que se han hecho con el oscilador y la luz estrobos-
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c6pica proporcionan una manera de observar condiciones dind
micas que de otro modo no podrfan estudiarse a menos que se
tuviera una cédmara de cine de alta valocidad.

Es fécil utilizar el oscilador interno y la luz estrobos
cépica para los estudios én movimiento lento, no se tiene -
mas que ajustar la frecuencia de pulsacién de la luz estro-
boscBpica a razén un poco mis lenta o mis ripida que la de-
la parte, lo que hard parecer que la pieza se mueve mis des
pacio. Por ejemplo, dado el caso de un eje que gire a -
1800 RPM, si ajustamos el oscilador interno a la frecuencia
de 1780 CPM el eje dard la sensacién de que este dando vuel-
ta a 20 RPM bajo la luz estroboscépica. (1800-1780 = 20).

El retardar as{ el movimiento aparente, nos permite ob--
servar el movimiento relativo de las distintas partes, asi-
como otras condiciones que podrian afectar en forma gradual
el funcionamiento de la unidad, Por ejemplc, se da un caso
en que se detecto un alto nivel de vibraci6n en una unidad-
motor-abanico de accionamiento directo, poco después de su-~
puesta en marcha. La observaci6n en movimiento lento del -
acoplamienio reveld en el cople un ‘ligero vaivén axial, la-
inspeccifn visual gue se llevo a cabo después de parar la -
m&iquina reveld que se habfa instalado una cuila m&s pequena-
que lo debido, al colocar el cople sobre el eje del abanico.
La instalacién de una cuiia del tamafio debido en vez de la -~
pequefia, eliminé tanto el movimiento del acoplamiento, como
la alta vibracién.

Si se conoce la velocidad rotatoria de una miquina, se -
puede aprovechar el oscilador para sintonizar t8pida y exac
tamente el filtro a dicha velocidad o a miltiples de la mis
ma. Por ejemplo, supongamos que quisieramos sintonizar el-
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filtro a la velocidad rotatoria (RPM) de un motor por 1725 -
RPM. Para hacerlo, tendrfamos que ajustar el oscilador in-~
terno a como 1725 RPM y hacer cualquier otro ajuste menor -
hasta que el eje del motor pareciera inmévil bajo la luz es-
troboscépia.

Al ajustar’ el oscilador interno, se ajusta a la vez el-
filtro sintonizable, de manera que al colocar el filtro en =
posicién de banda ancha o banda angosta se halla ya sintoni-
zado automdticamente a la frecuencia de la velocidad rotato-
ria del motor, siendo esto un modo mis r&pido y mis ficil de
sintonizar el filtro sin recurrir a un ajuste fino para ob-
tener la amplitud pico.

Si se desconoce la velocidad rotatoria (RPM) de una migui
na, se puede determinar répida y ficilmente, mediante el os-
cilador interno y la luz estroboscépica. Para hacerlo, ajus
te inicialmente el oscilador interno a razén de 5000 flashes/
min. Ahora bien, reduzca lentamente las pulsaciones obser--
vando al mismo tiempo la marca de referencia sobre la pieza-
que gira con la luz estroboscépica. ' Siga reduciendo la fre-
cuencia de las pulsaciones hasta llegar al punto donde apa--
rezca inmbvil una sola marca de referencia. Fijarse en di--
» ~cha frecuencia de pulsacibn indicado en el medidor. Esto es
lo que llamamos la primera lectura o Rl.

Después de apuntar el valor de Rl siga reduciendo poco a-
poco la frecuencia de las pulsaciones hasta gue nuevamente -
se vea como "congelada", una sola marca de referencia bajo -
la luz estroboscépica. Tome nota de dicho valor llamdndolo-
R2.
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Una vez determinados los valores de Rl y R2, se calcula -
la velocidad rotatoria de la pieza en cuestibén a base de la-
formula que sigue:

__RLXR2
Rl - R2

RPM

La ténica que se acaba de describir para saber la veloci-
dad rotatoria de una pieza dari resultados para dos ‘Frecuen=
cias de pulsacibn adyacentes que dejen inmévil una pieza -~
con una marca de referencia bajo la luz estroboscépica, pero
es importante no saltar una frecuencia gque de una sola marca
0 las RPM que se calculen resultar&n incorrectas.

3.4.4 Graficador.

La mayoria de los analizadores, asi como monitores, y al-
gunos medidores incorporan medios para conectarle un grafi--
cador de C.D. Fig, 3.24, El voltaje que sale del instrumen-
to es proporcional a la lectura indicada por el medidor de -
amplitud. Un receptor de potencia en el analizador dispone-
de un voltaje C.D, en proporcién a la amplitud de vibracibn-
que se necesita para impulsar el eje vertical o "y" de la -
grabadora y otro receptor dispone de un voltaje C.D. en pro-
porcifn a la frecuencia filtrada que se necesita para impul-
sar el eje horizontal "X" de la grabadora. Asf{, mientras =
que el operador ajusta el filtro manualmente a través de la-
gama de frecuencias, la grabadora o graficador traza autom&-
ticamente la informacién de amplitud contra la informacibn -
de frecuencia .

114



La Fig. 3.25 es un ejemplo tfpico de la informacifn de =~
andlisis que se obtiene, de esta manera se dice que esta -
técnica es semiautomitica, desde el punto de vista que la -
informacién se graba autom&ticamente en el graficador X-Y,=-
mientras que el operador adapta el filtro manualmente a tra
vés de la gama de frecuencias,

Es evidente que para realizar un andlisis completo de la
vibracién, se tienen que trazar planos de las direcciones -
horizontal, vertical y axial en cada punto de apoyo de la -
unidad, La informacién de la Fig. 3.25 estd ordenada de ma
nera que estos tres grupos de medidas por cada punto de apo
yo se puedan incluir en una sola gréfica.

Existen tipos de papel para graficador que tienen espacio
para incluir un bosquejo de la mdquina o unidad y otra infor
macién importante, tal comoel pardmetro de amplitud, la gama
de amplitudes, la ubicacibén de un captor, la identificacién=
de la m&quina, los estados de funcionamiento, etc.
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Figura 3.24 Groficador serle 700morca ME TRIX el cuol Se conecto
ol anahizador.
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CAPITULO IV

ANALISIS DE LA VIBRACION

- El propbsito de este tema es el de identificar los problemas
de vibracibn; as{ como sus causas en los reductores de velo~-
cidad, méquina motriz y maguinaria accionada.

4.1 OBJETIVO DEL ANALISIS.

Generalmente se realiza un andlisis de vibracién en la ma
quinaria durante ispecciones regulares por parte de los de--
partamentos de mantenimiento en muchas industrias, o quiz§ -
un monitor de vibraciones da una sefal de alarma, lo que in-
dica que la m&quina tiene averias en formaci6n. Evidentemen
te, el siguiente paso es el de analizar la vibracién pard de
terminar el por qué.

4.2 INFORMACION DE APOYO.

La informaci6n de andlisis que se obtiene cuando la méiquina
se encuentra en buen estado de funcionamiento se llama infor
macibén de referencia o de apoyo y sfirve de base para efectuar
futuras comparaciones con las revisiones y los anélisis requ
lares.

El proceso de an8lisis se divide en dos etapas:
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1) Adquisicién de informacién

2) Interpretacién de informacién

E) proceso de adquisicibn de informacifn gque se resume -
aqui, es simplemente una forma de medir y anotar en detalle

las caracteristicas de vibracifn que se necesitan para deteg
tar y corregir el o los defectos mecénicos.

Para interpretar la informacién, el dato anotado se compa
ra con la informacién anterior de la miquina.

En el caso de ser unidades nuevas que se van a probar o -~
cuando no se tenga informacién de apoyo sobre esas unidades,
simplemente se utiliza la carta de severidad de vibracién =
que se aplica a la maquinaria en general o estandaras publi-
cados §ot AGMA para comparar la vibracién.

Un buen analista mantiene notas detalladas de sus medidas.
Con esto se evita confusibn y se dispone de un registro his-
t6rico para consultas futuras.

Para simplificar el registro de la informacién de andli-
sis, se desarrolla un reporte como el que aparece en la -
Fig. 4.1. Este reporte permite el registro de toda la in--
formacibn que generalmente se reguiere.

Para poder identificar los puntos de medicibn, tanto pa-
ra uso inmediato como para consultas futuras, se debe elabo
rar un bosquejo completo del sistema. Generalmente se nece

" sita un diagrama de blogues como el gue aparace en la Fig.
4.1,

119



MECANICA FALK, S.A.DEC.V.

Figura 4.1

CTONTROL DE CALIDAD

neronrs . O30

REPDRTE DE ANALISIS
DE VIBRACIONES reenn 31O -80
ARERS RANNNUSRNEASEENEAENNEY
11T R BEPEEER) IBREANEEN]
umnAo..__ﬁw_:é_ T iz
or. __91814-02 } '
lzuému 44.82/8 1 ’ 1 CONVENCION
vevent. Sk Eosuay H : W Ve
veLsan __fOLRY SPmwem R H e
HP MOTOR 400 Ei & T
WPCAT. 700 i
FS. 475 : ‘
SINFILTRO CON FILTRO
RECEPTOR DESPL. VELOCIDAD DESPL. oESPL DESPL. (=R
PUNTO | PDS. | MILS CPM  {IN/SEG.] CPM MILS CPM MRS CoPm MILS CPM MULS CPM
w1 7= 1550 o.g?s TG0 | 7.7 1050 1 0.0517850 | — |52 | — \Zma]
TN TV 1751690006 (990 ] 45619901 6.02179580] — | =2Go] —_
: 2 10019901 0051990y 2.6 { 490 O-DEL/GRO] 0] | BCE| —— \3é,
w | B L AET99010.041 G50 /.2 | 99 010.4¢ | /9 — 1302 12
Ten [V [ /.4 19001 0.05 1.2 199010.0d | /BI| — 1 322 ——
W T a 10219901007 990} 0./# 9901 0.03\ foki| £ 08 Z0Z] —— 1 pi0]
2 H [T s
TREN v —— [
WT. ¢
et H
e : —
W_| /3 1 Y90 005990 | 7.2 | 950 | 006 | FBO| — | A 2 | 0.05| 220
TN N 251990 [pop| 90| 2.5 1 9901 .04 [ /70| — | E021 802179
a_10.4 1 g9p10.0/1990 04\ 920\ 0.07 1 /9501 6.0/ | 202 5073 /9600
cupren. | H_J2-9 | 99010.0¢1 950} 0.9 | 990 | 0.021 /750, —— | . BOZ) —— | —
T v (/.3 1 0901005| 590 ) .41 9901 0.6/ [0 {627 2021 — | —
PRINC. A 1025199010071 9708221 9901 00817350100 (1202 ——1 —
DATOS DE ENGRANES CONCLUSIONES: Lo vrEzaios AL AL
TREN PIEZA NO. DIENTES RPM, FREC. ENGR. EW T NE /'5 LS
~ PINON Y [Z77) 3663 =
ENGRANE | /27 3202 O 4 s revovcss O L RECHE
PIRON 20 G2
INT T 5= W 40| e A}/ (950 Cirg) aa.v(-
20 INT. PINON ESRC IS CAE E£XN oeh
::’c:;:s CGears v EWRI0 (KRTA ZZD_
der INT. ENGRANE INSPECCIOND: \5
PIRON 250 8.4
BV, ENGRANE =9 23.0 1960 APRDBO:

Iz A

120

v




. E1 bosquejo debe mostrar todos los elementos esenciales-
de la mdquina incluyendo motor, reductor, unidades impulsa-
das, etc. y también accesorios principales, como acoplamien
tos, poleas, ventiladores, etc., es importante que el bos--
quejo contenga una configuracién bisica que otras personas-
puedan reconocer ficilmente.

Cuando se deben tomar medidas de ruido, ademis de medidas
de vibracién, es necesario trazar una vista superior de la-
miquina, lo que permitiri la identificaci6bn de loés cuatro -
cuadrantes de medidas alrededor de la méquina,

El bosquejo debe indicar la velocidad rotativa (RPM) de-~
cada componente. EL tamafio de la mgquina se especifica me-
diante el registro de los Hp de la rueda motriz o a través-
del rendimiento de la unidad impulsada.

Ya que se deben tomar medidas de vibracibn en cada sopor
te de la méquina, la colocacibn de cada punto de apoyo se =
debe identificar claramente.

En la Fig. 4.2, cada punto de apoyo estd sefialado por -
una letra del alfabeto. WN&tese que se usan simbolos conven -
cionales para identificar los cojinetes simples; los cojine
tes antifriccifén (de bolas o rodillos) los acoplamientos, =
las poleas, etc.

Ademds de la informacidn se necesita para identificar -
claramente a la mdquina y a la posicién del vibrocaptor, =
se recomienda que se incluya cualquier informacién adicional
que pueda servir para identifibar las causas de vibracién,-
es decir, se puede incluir informacibn tal como las frecuen
cias de engranaje de los engranes (nfimero de dientes del en-
grane x RPM del engrane), el nfimero de hojas en un ventila-
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dor, el nGmero de paletas en un propulsor de bombas o a la-
ubicacifn de mégquinas grandes y cercanas que puedan aportar
vibracién de "fondo",

En el reporte modelo, Fig. 4.2, hay espacio para apuntar
informacién de apoyo importante.

Esta informacifn se debe llenar completamente, especial-
mente si los datos de anilisis se retendran y archivarin pa
ra consultas futuras.

Bajo condiciones de prueba se anota la informacién gque -
define los estados de funcionamiento de la miguina al momen
to de realizar el anflisis, se pueden incluir condiciones -
tales como velocidad, carga, temperatura, etc. ’

Gencralmente la informacién de andlisis se toma cuando -
la m&quina opera bajo condiciones normales. Sin embargo, -
un cambio en el estado de funcionamiento puede producir va-
riaciones perceptibles en las caracteristicas de vibracién.

" cuando la méquina opera bajo condiciones diversas, se pue--
den tomar algunas medidas de muestra parxa detectar variacip
nes importantes en la vibracifn.

Bajo fecha se anota el dia, mes y afio de la toma del and
lisis, en algunos casos la hora .tambi&n se debe anotar, ya-
que las caracteristicas de vibraciftn de algunas miquinas =
cambian segn la hora. Este cambio puede corresponder con-
otras operaciones en la planta o con cambios de temperatura
del calor del medio dfa al fresco de la noche, lo que peodria
‘afectar el alineamiento de las miquinas.
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4.2.1 Lecturas skn Filtro.

El siguiente paso es de medir y anotar las mediciones to
tales que salen sin filtrar, de amplitud y de frecuencia -
preponderante en cada punto de medicién, para realizar el -
andlisis de vibracifn se anotan las medidas de desplazamien
to y velocidad de las direcciones vibrocaptoras horizontal,
vertical y axial de cada punto de apoyo indicado en el bos-
quejo de la miquina. En la Fig. 4.1 v 4.2 aparecen estas =
medidas correctamente anotadas, donde corresponda. Tam=-=
bien se pueden tomar y anotar las medidas de aceleracién -
(g) que salen sin filtrar, se pueden escribir o identificar
en la columna del reporte que generalmente esta destinado -
para eso, ’

Cuando se analiza la vibracibn se toman medidas ycnerales
de la amplitud y de la frecuencia predominante de cada cua--
drante y se anotan en el reporte como se indica en la Fig, =
4,1.

A veces las medidas del vibrémetro y frecuenciémetro que=-
salen sin filtrar estardn inestables. Esto sucede especial-
mente cuando la vibraci6n es compleja. La aguja del medidor
puede saltar de un lado a otro en forma ciclica.

Cuando las medidas de amplitud de la vibraci6n estdn ineg
tablee, éstas se deben registrar apuntando la oscilacién m&-
xima y minima de la aguja del medidor. Por ejemplo, si el -
indicador del vibrémetro oscila entre digamos 3.5 y 5.2 mils,
se debe anotar asf: 3.5/5.2.

No se debe tomar el "promedio" de una medida inestable «
de amplitud. El registro de una sola medida o del promedio-
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de una medida que realmente estd inestable puede indicarles
a los que la examinan que la amplitud estd estable cuando -
en efecto, no estaba. Se debe registrar exactamente lo que
se observa.

Cuando el frecuencifmetrc estd inestable, significa sen-
cillamente que no hay una sola vibracifn que predomine sobre
todas las otras. La prdctica corriente es de anotar las me
didas inestables del frecuencibmetro mediante una lfnea on-
dulada. Vea Fig. 4.2. La oscilacién méxima y minima del -
frecuencibmetro no se registra porgue &ste dato puede no co
rresponder con las frecuencias gque en realidadé causaren la-
reaccién del medidor. Por ejemplc, frecuencias de vibra---
cién de 1800 y 2500 CPM pueden ocasionar oscilaciones en el
frecuenciSmetro de 1500 a 3000 CPM, debido a la irercia del
movimiento del frecuencidémetro. Solamente las medidas esta
bles del frecuenciémetro son verdaderamente vdlidas.

4,2.2 Medidas con Filtro.

Las medidas de amplitud y frecuencia gque salen £iltradas
son importantes por varias razones., En primer lugar, las -
medidas de amplitud nos indican el grado del problema. En-
seqgundo lugar las medidas de frecuencia predominante nos -
pueden conducir ripidamente al origen del problema y a meni
do revelan frecuencias de vibracifn que normalmente no espe
rarfamos encontrar. Sin embargo, no se deben formular con-
clusiones sobre la {ndole del problema, s6lo a base de las-
medidas que salen por filtro. Antes de tomar una decisifn-
final se debe realizar un anf&lisis completo de la vibracién
con el sintonizador.
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Para obtener las medidas admitidas por filtro que se nece
sitan, se recomienda el proceso de exploracifn para sintoni-
zar el filtro.

Si se explora cada gama de frecuencias con el filtro, se-
encontrarén todas las frecuencias importantes de vibracién -
sin necesidad de prever todas las frecuencias que existen.
Por consiguiente, aln aquellas personas que no estén familia
rizadas con una miquina pueden obtener informacién de angli-
sis buena y completa,

El paso inicial para comenzar el proceso de exploracién =
es de observar la informacifn que se tiene de medidas que -
han salido sin filtrar y determinan el punto de medicibén don
de se registro la amplitud mds alta. Esta es una buena posi
cibén para colocar el vibrocaptor y comenzar la exploracién.

Luego se prepara el analizador de la siguiente manera:

1) El selector del filtro a la posicifn amplia para permitir
la exploraci6n répida.

2) El selector de la gama de frecuencias a la gama de frecuen
cias mds baja.

3) El sintonizador girado al comienzo de la gama de frecuen-
cias.

4) Se puede registrar desplazamiento o velocidad como varia-
bles para medir., La medicién del desplazamiento se reco-
mienda cuando las frecuencias de vibracién son inferio--
res a 600 CPM y registros de velocidad cuando las frecuen
cias de vibracién son superiores a 600 CPM. esto es por--
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que a bhajas frecuencias el captador tipo velocidad sismi
ca no se comporta linealmente,

5) Con el vibrocaptor instalado o sujetado a mano en posi--
cibén, se ajusta el selector de la gama de amplitud a una
medida de amplitud con aumento progresivo en los dos ter
cios superiores de la balanza medidora, si se puede., Es-
to es debido a que el aparato es més sensible.

Una vez instalado el instrumento segn instrucciones, se
comienza a girar despacio el cuadrante de sintonizacién del
filtro a través de la gama de frecuencias, mientras se obser
va el frecuencifmetro. Hay que asegurarse que el vibrémetro
siempre mida en aumento progresivo y en proporcién. Se con-
tinda sintonizando despacio hasta que el frecuencifmetro se-
traba, lo que indica que el filtro se estéd acercando a una -
frecuencia particular.

Cuando el sintonizador se traba, se observa el registro -
del frecuencifmetro y luege se gira el selector del filtro -
hasta la posicibén angosta y se ajusta cuidadosamente el cua-
drante de sintonia para obtener la medida mixima en el vibrd
netro.

El filtro ya esta sintonizado a la primera frecuencia im-
portante. Sin hacerles ajustes adicionales al filtro, se mi
de y se registra la amplitud de vibracién de esta frecuencia
en cada punto de medicién sefialado en el bosquejo de la ma=~
quinaria. ’

Se deben tomar medidas de vibracibén en las direcciones =
horizontal, vertical y axial, de cada punto de apoyo de la-
miquina, La Fig. 4.1 contiene la primera serie de medidas -
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admitidas por filtro, debidamente anotadas.

La observacifn de los componentes rotativos con la luz es
troboscé6pica determinard si la frecuencia que se encontré =
tiene o no relacién con la velocidad rotativa de alguna par=-
te de la miquina. .

Cuando se han tomado y anotado correctamente las medidas-
de amplitud de la primera frecuencia de vibracién que se en-~
contro se regresa el vibrocaptor al punto original de medi--
cién., Se regresa el sclector del filtro a la posicibn amplia
y se continta explorarndo hasta que se encuentra la siguien- -
te frecuencia. De nuevo se sintoniza cuidadosamente a la am
plitud mé&xima con el filtro angosto y se registra la ampli--~
tud de esta frecuencia en cada punto de medicién y posicibn-
-vibrocaptora.

Se continua el proceso de exploracién del filtro hasta =
que se hayan encontrado todas las frecuencias importantes de-
vibracibn y hasta que se hayan anotado sus amplitudes correc
tamente en cada punto de medicibén sefialado en el bosquejo de
la miquina., En la Fig, 4.1 se encuentra toda la informacibn
de andlisis obtenida mediante esta té&cnica de exploracién.

En la mayor parte de los casos, las frecuencias que se -
encuentran explorando con el vibrocaptor en la posicién que
registra la mayor salida de medidas filtradas, generalmente
proporcionardn la informacibn que se necesita para solucio-
nar el problema. No obstante, es posible que haya otras =
frecuencias importantes.

Por ejemplo, es muy posible que existan frecuencias de =
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vibracién en el motor, Fig. 4.1, que no aparezcan en el re-
ductor y asi cuando ya se ha explorado con el filtrc en la-
posicibén inicial de medicidn, el proceso de exploracibn con
el filtro se debe repetir por lo menos en una posicibn vi--
brocaptora por cada componente importante (motor, reductor,
excitador, etc.} del sistema, con el fin de averiguar si -
hay otras frecuencias importantes. Ademds, se recomienda -~
que las frecuencias superiores (sobre REM) se exploren en =
cada punto de apoyo en m&quinas equipadas con cojinetes an-
tifriccibn.

Esto se sugiere ya que en muchos casos la vibracién emi-
tida por cojinetes antifriccién defectuosos o engranes en -
wal estado, no se transmiten fécilmente a otros lugares de-~
la miquina.

El proceso de exploracibn explicado anteriormente, tiene
como f£in la obtencién de todo dato en cada punto de medi---
cién. El proceso que se ha resumido es sistemdtico, eficaz
y requiere muy poco sintonizacibn del filtro. Sin embargo,
en casos cuando toma mucho tiempo y esfuerzo v;lver a si---
tuar el vibrocaptor., Quizi sea aconsejable explorar tcda -
la gama de frecuencias para conseguir una posicién vibrocap
tora y luego trasladayr el vibrocaptor a otro lugar y explo-
rar la gama de frecuencias. Luego este proceso de explora-
cibn se debe repetir en cada posicién vibrocaptora de la mi
quina.

Sin considerar el proceso de exploracifn del filtro que-
se us6, se deben revisar ripidamente las medidas anotadas -
para determinar si se encontraron o no todos los d&atos im--,
portantes. Cuando ya se han encontrado todas las frecuencias
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de vibracién con la exploracibn del filtro y se han anotado
los datos de amplitud y frecuencia, se deben comparar las -
amplitudes admitidas por f£iltro con las amplitudes ya anota
das que han salido sin filtrar. Por regla general, el to--
tal de las amplitudes de vibracién admitidas por filtro =
(desplazamiento, velocidad o aceleracién) deben ser equiva-
lentes o sobrepasar las medidas que han salido filtradas.
Por ejemplo; nbtese que en la Fig. 4,2 la amplitud que ha -
salido filtrada en la direccifn horizontal del punto de apo
yo "A" es de 0.54 in/seg. La suma de las amplitudes admiti
das por filtro (0.4 @ 1800 + 0.1@3600 + 0.06(@ 10800} es -~
de 0.56 in/seg., lo que sobrepasa ligeramente la amplitud -
que ha salido sin filtro.

Esto scncillamente nos indica que lo m&s probable es que
se ha o..oitrado toda la informaciSn anotada en la direccidn
horizontal del punto "C", se ve que la medida gque ha salido
sin filtrar es de 0.48 in/seg. y la suma de las medidas ad-
mitidas por f£iltro es solo de 0,28 in/seg. Esto quiere de-
cir que posiblemente no se ha encontrado toda la informacién
de vibracifn, y para encontrarla se debe explorar la gama =
‘de frecuencias con el vibrocaptor en esa posicién,
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4.3 TIPOS DE ANALISIS,

Los métodos anteriormente descritos para obtener informa
cibn de anilisis son b&sicamente técnicas de andlisis manua
les. El f£iltro se tuvo que sintonizar manualmente a través
de la gama de frecuencias, se tuvo que_ ajustar manualmente=-

_para obtener amplitudes miximas en cada frecuencia encontra
da; y los datos se tuvieron que anotar manualmente en la hio
ja de informacién,

Hay otros métodos para realizar estas operaciones que =
quizd sean un poco mis répidas y féciles. Se pueden clasi-~
ficar de esta manera:

1) Semiautomitico
2) Automético

3) Andlisis de Tiempo Real.

4.3.1 Andlisis Semiautomitico.

Este tipo de andlisis se lleva a cabo conectando un gra-
ficador al analizador, donde el eje norizontal del papel -
graficador corresponde a los valores de frecuencia gue se--
controla con el filtro de frecuencias manualmente,mientras-
que la amplitud de vibracién se efectfia automdticamente en-
el eje vertical, donde la plume graficadora sube o baja de-
.pendiendo del voltaje que sale del analizador producto de -
la amplitud de la vibracién.
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El ‘an8lisis sefiautomitico tiene muchas ventajas sobre -
el andlisis manual. En primer lugar, se elimina el factor-
de error humano en la observacibn y en el registro de los -
datos. Hay menos oportunidad de omitir frecuencias impor--~
tantes de vibracibn y el tiempo de anilisis se reduce en -~
gran medida, ya que no hay necesidad de sintonizar cuidado-
samente cada frecuencia encontrada.

4.3.2 Andlisis Automdtico,.

El andlisis automitico es el m&todo mediante el cual se-
obtiene informacibn de vibracién y ruido, cuando el instru-
mento sintoniza el filtro y también registra la informacién
automiticamente.

El analizador espectroscbpico autonidtico modelo IRD 360~
Fig. 4.3, puede realizar el anilisis automdtico. Este ins-
trumento, posee un filtro manejado electrénicamente y ademés
puede trazar simultdneamente la informaci6n de amplitud con
tra la informacién de frecuencia con un graficador conven--
cional X-Y.

La informacifn que se obtiene mediante el an8lisis auto-
mético, es el mismo tipo de demostracién gréfica de amplitud
contra frecuencia que se obtuvo mediante el anflisis semiau
tomitico. Este analizador ademds de efectuar un andlisis -
automdtico, puede ejecutar otras funciones importantes para
solucionar los problemas diffciles de an&lisis y equilibra-
do, Por ejemplo, dicho instrumento tambifn funciona como -
un filtro sincrono o rastreador.y cuenta con un fasfmetro -
para medir fases con exactitud.
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Figura 4.3 Analizador outomdtico de espectro modelo {RD 360

Figuro 4.4 Coptodorde referencia pora filtro rastrecdor
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Otra funcibn importante del filtro rastreador, es la ha
bilidad de trazar medidas de vibracién de amplitud y fases
contra la velocidad rotativa.

El registro de amplitud y fase gue se hace durante el -
arranque y deslizamiento de la miquina revela las velocida
des de funcionamiento, cuando la vibracién es mis alta y =~
asf se pueden identificar, positivamente las velocidades -
y otros estados resonantes. En la Fig. 4.5 se pueden ver-
los registros tipicos de amplitud y fase gue se tomaron -~
en una miquina durante el arrangue. NOtese los puntos de~
amplitud alta y los cambios de fase correspondientes ue -
ocurren cuando se pasa por las velocidades criticas.

4,3.3 Andlisis de Tiempo Real,

Se pueden obtener datos exactos de amplitud y frecuencia
para el andlisis de vibracifn, por medio de otro método.

Andlisis Espectro: =6pico de Tiempo Real. El an&lisis -
de amplitud contra frecuencia aparece casi instant&neamen-
te mientras ocurre en el osciloscopio.

El instrumento IRD 850/860 tiene incorporado un oscilos
copio en el tablero delantero del analizador para ofrecer-
vista instant&nea de la informacién de andlisis, amplitucd-
contra frecuencia. Se pueden hacer registros permanentes-
simplemente si se graba la visualizaci6én con la grabadora- -
de grificas que tambi&n estd incorporada en el tablero de-
lantero. . ‘ )



AET _SPEED IRPM)
d 1 1

D 1

Figura. 4.5 Grdfica de amplitud y fase contralos RPM de lo mdquina que identifican
con cloridad las velocidodes criticas y las condiciones rasonantes
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Este tipo de analizador esta disefiado para examinar los-
cambios en la vibracién de la maquinaria que quiz& fue cau-
sada por cambios en el estado de funcionamiento. EL anili-
sis de tiempo real también es Gitil para evaluar la vibracién
“transitoria". La vibraci6én transitoria son por naturaleza
peri6dicos y a menudo contienen los que parecen ser movi--
mientns recurrentes que aumenta o disminuyen.con el tiempo,
Asi como también contienen vibraciones al azar. Claro gue-
las técnicas de andlisis manuales, semiautomiticas, autom&-
ticas, dependen de la presentacién estable de la vibracibn,
ya que estas técnicas de an&lisis obdservan y registran sola
mente la amplitud instantdnea o vibracibn en l& frecuencia-
inmediata a la que el filtro esta sintonizado. La informa-
cién registrada no indicari cualquier fluctuacibn o cambio=
que se presente de vibracién.

El andlizador de tiempo real produce la misma informacifn
de amplitud contra frecuencia que el analizador automitico o
semiautom&tico, pero en un espacio de tiempo mucha mis corto.
El espectro total de vibracifén se presenta inmediatamente, -
sin atraso. El andlisis se mantiene. al dfa automdticamente-
Y continuamente para presentar lo que estd sucediendo.

Como se puede ver, el andlisis de tiempo real ticne muchas
ventajas. La posibilidad de observar el espectro de vibra--
cibén real al aplicarle a la m&quina cambios en varios paréme
tros funcionales, proporciona datos que, de otro modo, serfa
dificil obtenerlos.
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MEXICO 16.D. F.

MODELO 202- 02

0.T. 20029 02 Wrecha 23/10/87
REL. 9.30:1
FACTOR DE SERVICIO
RP.M 1760/ 188

FALK Wasca Reg The Fath Coy Wiwdumer Wz USA
LUBRICACION
A UMA TEMPERFRATURA AMBIENTE DL IOT A5 C
vsest aceon [[ITTICTNCNIN « cumovun
OTRA TEMPERATURA DF DPERACION CONSUL TAR
A ML FALK

CAMBIAR RELULARMENTL (ADA 2500 KRS D
SERVICIO O CADA & MESES

Figura 4 .6 Placa de datos Indicando los velocidodes de
entrado y solida del reductor
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4.4 INTERPRETACION DE DATOS.

Hasta aqui, se han descrito varios procedimientos a se--
guir para poder obtener datos analfticos exdctos y confia--
bles. Al realizar dichas medidas se deberi probar el reduc
tor de modo normal, es decir, a la velocidad que indica la-
placa de datos. Ver Fig. 4.6. Se deberi comprobar cual=--
quier vibracién presentes, después de que se ha parado el -
reductor para ver si la vibracién medida proviene de otra -
miquina en la planta, si la unidad es probada en el banco -
de ensamble.

Si existieran vibraciones ambientales considerables, se-

ria f4cil que las lecturas iniciales fuesen poco ftiles.

Una vez obtenidos los datos necesarios sobre la amplitud
y la frecuencia, mediante los andlisis manual, semi-autom&-
tico, automitico o de tiempo real; el pr6ximo paso que se =
da es de repasar/resefiar los datos ya apuntados fijéndose -
en las lecturas significativas de cada frecuencia de vibra-
‘cibn que se hayan encontrado.

Para el anilisis manual una manera recomendable para sim
plificar la evaluacién de los datos, es nada mis echando -~
una mirada por cada columna de frecuencias marcando u ova--
lando una, dos o tres de las lecturas mis significativas, -
Vea la Fig. 4.1, Este procedimiento es Gtil para reducir =
grandes cantidades de datos a sus elementos realmente esen-
riales.

En el caso de andlisis semiautomdtico o automdtico, se -
tendrén que marcar los valores pico de las grdficas. Ver =
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.Fig. 4.7, para después tabularlos y considerar los mis sig-
niticativos.

Después de determinar cufles son los datos esenciales, -
el pr6ximo paso es de comparar las lecturas realizadas con-
las caracterfsticas vibracionales mis tfpicas de varios ti~
pos de problemas.

La clave que facilita dicha comparacién, es la frecuenJ—
cia., Se realiza una comparacién por frecuencias a base de-
las velocidades rotacionales.de los componentes de la maqui
naria., Si existe cualquier duda sobre si una frecuencia de
vibracifn determinada tiene relacién directa con las RPM de
la unidad, se debe recurrir a la luz estroboscépica.

Al analizar el ruido mecd&nico ademds de la vibracisn, el
objetc que se persigus normalmente es el de determinar que-
es lo que se puede hacer para reducir los niveles de ruido-
existentes., En los casos en que revele el andlisis que las
frecuencias de vibracién son idénticas, la identificacibn -
y correccifn de las fuentes de vibracién por lo general ha-
rén el efecto de reducir el ruido de modo considerable tam-
bién.

El cuadro que se ve en la Fig. 4.8 detalla las frecuen--
cias vibracionales gue normalmente se encuentran cen respec
to a las RPM de la pieza o a la causante posible de la vi--
Bracidn. El problema al gue se refiere se hallard asociado
con una pieza, cuyas RPM sean de algGn mltiplo de la fre--—
cuencia vibracional. )

La comparacién deberd indicar, sin duda alguna, que par-
te ocasiona el problema. )
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Precuencle Cuovius Mas
Ga RPM Prehabl Otrus Posibles y € J
1 x RPM Desequilibrio 1} Chumaceras, engrunalu ° palem exsentricos
2) Eje di i caso de
alta vibrecion ax:al
3) Correos dafectuosas sl se trata de RPM
de correa
4) Resonancla
5) Fusrzas reciprocas
6) Problemas slsctricos
2 x RPM Juego ! 1) Desall 1on en caso de alta vibracion axlal
axcaslve 2) Fuerzas reciprocas
3) Resonantia
4) Correas defectucins 3l se de 2 x RPM de correa
3 m APM Desalineacion De 36 trota de desali ion y lvego
axiol exceslve (soltura) comblinados.
- IMenos de Movimlente giratorio | 1) Correcs de transmision defectuosas
1 x RPM del ocelte {menos de | 2) Vibracion amblental
Ya RPM} 3) Resonancia subarmonica
< 4) Vibracion que late
. Sincronica Problemas eléctricos | Los problemos slactricos mas fracuentes incluyen
Nfrecuencia de ou barras de rotor ratas, rotor .xnn'rke.
R (inea AC) fose d ilibrod P

absrtura de aire desigual.

2 1 Sincronica

Pulsaclones de torque

Problema roro a msnos quae se exclte la resonencla

I ¥recvencia
B Muchas veces Engranajes Numaero de dientes multiplicade por
a de RPM defectuosas los RPM del enogranaje defsctuasa
{frecvencia
armonlcaments
relocionada)
Fuerzas aerodinamitaq Nomero de palas da) ventilador por
las RPM
fuerzal hidraulicas NUmero de nlnlnl impulioros por las RPM
Soltura mecanlea Podra dorse o 2, 3, 4 0 mas armonicas
de sgr mucha lo soltura
Fuerzas reclprocas .
[frecuencia Cojinetas 1) Vibracisan del coinete puede ser
lstsvada (sin antifriccion inestable en cuonto a omplitud y
relacion defectucsas frecuancia
lermanica) 2} Cavitacion, rotirculacién y flujo

turbulento provecan vibracion
casucl de alta frecuencia

3) Lubricacion incorrecta de cojinetes
de gorran {Vibracion excltoda por
friccion

4) Frotamianto.

Flgura 4.8 Cuadro que detalla los frecuenclas de vibracioh que normalmente 'se
encuentran junto con las causas mds probables



Es fdcil localizar la parte de una mdguina que causa la-
vibracifn, puesto que normalmente la frecuencia de la vibra
cién resulta ser un mGltiplo de las RPM de la parte afecta
da y ademds, bajo la luz estroboscépica, la parte aparecerd
inmévil, El préximo paso necesario es decidir que pasa con
la pieza, para dicho fin necesitamos conocer las caracte--
risticas vibratorias para cada tipo de problema,

El gréfico de la Fig. 4.9 detalla lés causas mds frecuen
tes que se encuentran de la vibracién, junto con las carac-
teristicas de amplitud, £frecuencia e imdgen estroboscépica-
para cada causa. .

La tolumna titulada observaciones proporciona datos Gti-
les sobre cualquier caracteristica particular que uno debie
ra conocer para poder identificar el problema.

Cuando se prueban por primera vez unidades gque han sido-
ensambladas en la planta, los valores méximos de vibracién-
encontrados en la prueba se ubican en la carta de severidad
de vibracién publicada por la IRD. Ver Fig, 4.10. Esta -
carta establece varias regiones que se delimitan por valo--
res de velocidad de vibracién. El estado del reductor de--~
pende de la zona en que caiga el valor de vibracibn que es-
t4 en funcibén del desplazamiento en Mils y de la frecuencia
en CPM. '

También se puede comparar la vibracién de 1a unidad en -
la gréifica de niveles méximos de vibracibn que publica AGMA
(American Gear Manufacturers Asociation) en el estandar -
426,01, Ver Fig. 4.11. El nivel méximo de vibracibn dec es
te estandar es de 2.0 mils a una frecuencia de 50 Hertz.
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IDENTIFICACION DE VIBRACION

CAUSA AMPLITUD FRECUENCIA FASE COMENTARIOS
Desequilidrio proporcionat al IXRPM Morca de referencia Cousc mds comin de vidbracicn
aesequilidrio unica
Mayor en sentido
ragiol

Desalineacidn

Mayor en sentido

1xRPM mas comin

Unica.dodie o

indicacidn mds sequra aparicion devidracicn

de ocoplomiento avial 0% o mas 2 y3xAPMa veces tripte aa}al umpllo.uvilic:‘!ndlcadorn tipo reloj u otro
acojinetes y de vipracion metodo para diagndstico posivo. £n coso de
4 ser mdquina con, co;lncre de manga sin desglineq,

eje detormado rodiat clon de acoptamiento equliibre fa maquine

cojinetes Inestable - utilice Elevod'simo vorios Eredtico Cojinete culpadie Glomejor serd’ el mds cerca de

defectuosos medicicn de veces RPM ta vibracion de frecuencia mds elevada

tipo antitriccion velocidod sies

posidie
Elementos Raro ver muchao I1XRPM Marca dnfco En casodeengranajes mayor vioracion nditase

excentricos alineado con centros de engranes.si vidrocich de
motoro generador, desaparece ol apagor corriente,.
E€ncoso dedomba 0 30p . trate de equilivrar

Engronojes Boja-utilice sieg Elevodisimo nGmero de Errdtica

defectuoscs posible medicion dientes xARPM

orvido de engrone de velocidad

Juego meccnico 2xabPM Dos morcos de Norm to paia el desequitiprio y /0

referencial igery
mente er rigc

desalineacion

Correas dl .

Errdticas o
as

~defectuesgs

P

L, 2,374 x RPM
de correcs

recuencia las mds
veces inestoble

?on unQ 0 dos segun

Lo fuz estroposcdpica as mejor herramienta paro
inmovilizar correa defectuoso

Eléctrico

Oesoporece ai
apagar {a comente

IXRPMo102x frecusncia

sicromea

Marco dnlca o dos
dendo vueltos

Sibaja de repente 1o omplitud ol apagarlocorriente,
cousa es electrica

Fuerzag hirdulicos
yc"cd‘m gg:os

I¥RPM 0 8! nimero depolas

del adanico o impulsor
X RPM

Rara ver constituye causo de problemas menos
que en caso de resononcia

FUOP‘G!
reclproces

1,2 y ordenes mds
elevodos X RPM

Son inherentes en los mdquinas reciprocas siendo
reducibies 1gn solo por cambior de disefio o el
aistamiento

Figure 4.9 Cuadro de identiticaclon de vidracion



GENERAL MACHINERY
VIBRATION SEVERITY CHART

Figura 4,10
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Estas dos gré&ficas tienen una correspondencia entre si -
aunque la més usual es la primera, debido a las siguientes=
razones:

- Es més estricta

- Nos d& una idea inmediata del estado del reductor o m&-
quina.

~ Contiene valores de desplazamiento, velocidad y fre-=-
cuencia.

- Es mds conocida por clientes, distribuidores, etc.

Como ejemplo supongamos que la vibracién méxima encontra
da en un reductor, es de 1.5 mils a una frecuencia de 2500-
CPM que es la velocidad de rotacibn de la flecha de alta ve
locidad, este punto se ubica en la regidn "Slightly Rough"-
(ligeramente severc) de la carta de severidad de vibracién-
para maguinaria en general de IRD, Ver Fig. 4.10. Mientras -~
que en la gr&fica que publica AGMA este valor ests dentro -
del nivel aceptable Fig.41. |

La IRD también ha publicado una grifica que sirve para -
relacionar la aceleracién de vibraciéa con la frecuencia pa
ra localizar la zona de severidad. Ver Fig., 4.12., Esta -
grifica es aplicable para maquinaria que tiene elementos ro
tativos con frecuencias mayores a 18000 CPM. Mientras que-
AGMA en el estandar 426.01 publica un nomograma que relacio
na desplazamiento, velocidad, aceleracién y frecuencia, -
Ver Fig. 4.133.

Cuatro escalas componen este nomog:zamas
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1. Frecuencia: Escala Horizontal
2. Velocidad : Escala Vertical

3. Aceleracién: Diagonal hacia arriba de derecha a iz-
quierda.

4. Desplazamiento: Diagonal hacia abajo de derecha a iz

quierda.

Como sabemos una vibracién es un movimiento arménico sig
ple (onda senoidal) que exhibe estas cuatro cantidades. Co
nociendo dos de estas cantidades podemos determinar las = -
otras dos por medio del nomograma.

Por ejemplo:

Dado: 1 g de Aceleracifn, 0.001" pico a pico de desplaza
miento,

Encontrax: frecuencia y velocidad.

Del Nomograma: Encontrar el punto de interseccién de ace
leracién pico de 19 en la lfnea (diagonal hacia arriba de =
derecha a izquierda} con la lfnea de desplazamiento pico a-
pico de 0.001" lfnea (diagonal hacia abajo de derecha a iz-
quierda). En este punto se lee una ‘frecuencia de 150 cps -
(Hz) en la escala vertical y una velocidad pico de 0.45 in/
seg. escala horizontal.

Factores de Conversién.

Los valores del ncmograma son valores pico a pico para -
el desplazamiento y valoreé pico para aceleracién y veloci-
dad. Sin embargo valores promedio, RMS o valores pico son-
requeridos los siguientes factores de conversibn; deberédn -
ser aplicados. Ver. Fig. 4.13b . '
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Figuras 4.13a
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Para obtener

MULTIPLICAR POR LOS SIG. VALORES

Promedio Rms Pico Pico a Pico
Promedio 1.0 0.900 0.636 0.318
‘Rms 1.1 1.0 0.707 0.354
Pico 1.571 1.414 1.0 0.500
Pico a Pico 3.142 2,828 2.0 1.0

Figura 4.13bFactores

da Conversicn
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4.5 TOLERANCIAS DE VIBRACION.

Durante las pasadas décadas se han usado diversas guias
de severidad de vibracién publicadas por organizaciones, -
marcas asociadas, socledades técnicas, fabricantes de equi
po, asf como también las expaeriencias ;ndividuales. Los -
siguientes p&rrafos describen brevemente algunas de estas-
referencias:

4.5.1 carta T.C, Rathbore.

Uno de los primeros trabajos sobre tolerancias de vibra
cién apareci6 en un artfculo publicado por Mr, T,.C. Rath--
bone llamado "Tolerancia de Vibracién" en Noviembre de -
1939 en'la publicacibn Power Plant Engineering. El Sefor-
Rathbone era, en ese tiempo Jefe de Ingenicria de la Turbi
ne and Machinery Divisidén de la Fidelity and Casualty Com-
pany de New York.

El sefior Rathbone elakor§ esta carta con la experiencia
personal en maguinaria rotativa cdurante su vida profesic--
nal, Esta carta se muestra en la Fig. 4.14

La carta Rathbone a sido y continfa siendo usada para -
la evaluacién relativa de bajas frecuencias de vibracién -
(abajo de 6000 CPM), Esta carta se aplica para medidas -
de vibraci6n sobre la caja de baleros o estructura de la -
maquinaria y no deberd ser usada para medir vibracién en -
‘los ejes, esta carta requiere que la amplitud de vibracién
este dada en mils y la frecuencia conocida de rotacida de-
la maquinaria en CPM,por lo tanto, solo lecturas de despla
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zamiento filtradas deber&n ser aplicadas a esta carta.

Observando la carta Rathbone, es interesante notar que -
arriba de 600 CPM, el desplazamiento de la vibracién dismi-
nuye con el incremento de la frecuencia. '

Arriba de 600 CPM las lineas diagonales las cuales divi-
den las regiones de severidad son casi lineas rectas con va
lores de velocidad constante muy cercanos. Esto es intere-
sante porque apoya la forma moderna de utilizar sobre todo-
medidas de velocidad para determinar la severidad de vibra-
cibn. Cabe mencionar gue esta carta es el resultado de la-
experiencia adquirida en ese tiempo, cuando la instrumenta-
cibn y equipo disponible para medir la vibracién solo propor
cionaban lecturas de desplazamiento.

4.5.2 Carta de Severidad de Vibracién para Maquinaria en -
General IRD.

Como se mencionS, la carta Rathbone es utilizada para -~
evaluar la vibracién de frecuencia hasta 6000CPM (100 Hz).
Por supuesto, desde que esta carta fue publicada las velo-
cidades de operacibn de la maquinaria se han incrementado =
dramaticamente resultando vibracibén a altas frecuencias y -
la moderna instrumentacibn disponible hoy en dfia hace posi-
ble la medida con exactitud de amplitudes de velocidad y -~
aceleracién a altas frecuencias. Como resultado, esto tra-
jo como consecuencia gufas adicionales necesarias y una de-
ellas es la Carta de Severidad de Vibracibn para Maquinaria
en General., Fig. 4.15, desarrollada por IRD Mechanalysis.
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GENERAL MACHINERY

VIBRATION SEVERITY CHART Figura 415
For use o3 o GUIDE in judging vibration es o warning of impending trouble. .
VIBRATION FREQUENCY - CPM g
(=3 o

28 83 8883 g 8 88 ]

s g geg EREREIEE B DRID ¢
10.00 — o N - y ) D o O
8.00 N N N 1 — A A S i
3 N 1 N N A O §

6.00 \ acues snamm anc ron | el

FILTERED REARINGE TAKEN e
ow Twe sachine araucrone! | |
0n Beanng car. 1

4.00
3.00

2.00

)

/fv ///,V’
v
V7
7

0.80

»
>

3
o
p 4

VIBRATION DISPLACEMENT - MILS - PEAK-TO-PEAK
=3
»
=]
O
ﬁ ’
=

o o
o 3
=3

e @20
2 283

0.03
0.02

AL

4

'

0.0t \ p
0.008 %
X AN T
0.006 e ) 1
0.004 SN NEN K]
0.003 INe ! s
* Nz $ 1\ 3
& N\ 3

0.002 N L 3
Jel \ FS

3,6008— ~—

- T\
2 &
N & %,
¥4I058D - -
1RD MECHANALYSIS, INC, 6150 Huntley Rood Columbus, Ohio 43229

Carto de severidod de vibracion paro maquinorio en general

154



Esta carta incorpora valores de velocidad de vibracitn -
constantes junto con valores de desplazamiento.

Cuando las lecturas de amplitud son obtenidas en el Siste
ma Métrico (micras pico a pico o milfmetros/segundos pico) -
.la carta de la Fig. 4.16 puede ser usada. Esta carta fue de
sarrollada de la misma forma que la carta de Mr. Rathbone, -
por experiencia. El mayor cambio fue una reduccibn general-
en los niveles de vibracibn basados en muchos casos indivie-
duales, Se tomaron numercscs casos en donde la vibracisn de
.la maguinaria era severa {rough) y suave {(smooth) como refe-
rencia para establecer entre €stas varias dreas de severidad
de vibracién. La carta presentada no es un trabajo final, -
pero sirve como una referencia gue se puecde encontrar acepta
ble o inaceptable en la industria de hoy.

Cuando se usa la Carta de Severidad de Vibraciln para Ma-
quinaria en General IRD, los siguientes factores deberin ser
tomados en consideracidn:

1. Cuando se usan med’das de desplazamiento, sflo lecturas -
de desplazamiento filtradas (para una frecuencia especifi
ca) deberén ser aplicadas a esta carta. Lecturas sin £il-
trar o sobre todo lecturas de velocidad pueden ser aplica
das porque las lfneas, las cuales dividen las regicnes de
severidad son de hecho lineas de velocidad constante.

2. 1a carta se aplica solo para medidas tomadas sobre la ca-
ja de baleros o estructura de la miquina. Esta carta no-

es aplicable para medir la vibracién de ejes.

3, Esta carta. se aplica principalmente a maquinaria, la -
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cual est& rigidamente montada o atornillada a una firme-
y rigida cimentacién. MEquinas montadas sobre aislamien-
tos resilientesala vibracién como resortes y cojines de-
. hule, deberén generalmente tener altas amplitudes de vi-
bracibn gue los rigidamente montades. Una regla general
es sumar el doble de vibracién para una mdquina montada-
sobre aislamientos., Sin embargo, esta regla no deber§ -
ser aplicada para altas frecuencias de vibracifén como -
son las caracteristicas de engranes y elementos rotato--
rios de baleros defectuosos, debido a que las medidas de
amplitud a esas frecuencias son menores dependiendo del-
método de montaje de la méguina, .

4.5.3 carta de Vibracibén de M.P. Blake's.

Otro importante escalén en cl establecimiento de toleran
cia de vibracién fue desarrollado por Mr. Michael P. Blake~
de Monsanto Chemical Company en su artficulo "New Vibration-
Standarts for Maintenance" qgue se emitié eh enero de 1964 -
en la publicacidén Hydrocarbon Processing and Petroleum Refi
ner. La carta de Mr, Blake's se muestra en la Fig. 4.17., -
utiliza un valor de vibracibn "efectivo", el cual se obtie-
ne multiplicando la medida de vibracién por un factor de -
servicio. El factor de servicio de esta carta es una clasi-
ficacibn del equipo, bas&ndose en el tipo de miquina y de -
la ihportancia que tiene ésta.,sobre todo en la capacidad -~
de produccibn de la planta. Ejemplos de factores de servi--
cilo aparecen en la tabla gque acompafa esta carta. E1l fac--
tor de servicio aplica un nfinexo para diferentes tipcs de--
miquinas basados en muchas cosas que deber&n ser considera-
das para elegir un limite de vibracién.
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Se puede notar en esta carta, Fig. 4.17 que Mr. Blake la
elaboré para evaluar medidas de desplazamiento, velocidad,~
asf como también de aceleracién. Esta carta solo cubre las
frecuencias de vibracién hasta 10,000 CPM (RPM). Sin embar
go, en el articulo Mr. Blake es claro, desde su'punto de -
vista "nuestro ohjetivo aquf es limitado, asi que podemos =~
asegurar la clase de vibracifn que ocurre a la misma frecuen
cia (RPM)". M&s tipicamente, incluye pioblemas de alineacibn
de acoplamientos y problemas de balanceo, se excluyen proble
mas de ruido y vibracién a alta frecuencia, decbidos princi--
palmente a baleros defectuosos y diversos ruidos y vibracio-
nes a alta frecuencia, debidos a problemas hidrdulicos y neu
méticos. -

4.5.4 Norma AGMA para limites aceptables de vibracién late
ral para unidades de alta velocidad con engranes he-
licoidales y herringbone.

En 1972, la Asociacién Americana de Fabricantes de Engra
nes, formuld esta noraa (AGMA 426.01}, la cual no sélo in--
cluye tolerancias de vibracibn, sino también condiciones de
prueba, instrumentacién y técnicas para medir la vibracién.
La carta de aceptacidn de la vibracién que se incluye en es
ta norma se muestra en la Fig. 4.18, .

Se puede observar de la carta, el criterid para aceptar-
el desplazamiento de la vibracifn en ejes con frecuencias -
hasta 500 Hz (36,000 CPM) vy arriba de esta frecuencia se mi
de la vibracién en la cubierta de la unidad, con un limite-
de 10 G'S pico de aceleracién. Esta norma especifica que =
se utilicen pick ups tipo no contacto para medir la vibra--
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cibn de los ejes£ sin embargo, se pueden utilizar pickups -
de tipo rozaejes en algunos casos para medir la vibracién -
a frecuencias hasta de 200 Hz (12,000 CPM). Por supuesto =
las medidas de vibracién tomadas de la cubierta deberén ha-
cerse por medio de un pickup del tipo acelerfmetro.

4.5.5 Carta General de Severidad de la Aceleracibn de Vibra
cibn IRD,

En casos donde la vibracién de la maquinaria es medida‘-
en unidades de aceleracibn (G"s pico), esta carta, puede ser
usada como una gufa para evaluar la condicién. de la maquing
ria Fig. 440

Lineas de velocidad de la vibracién constante son inclui
das en esta carta para proporcionar bases de comparacifn, y
puede notarse que para frecuencias de vibracifn abajo de -~
60,000 CPM {1000 Hz) las lineas, las cuales dividen las re-
giones de severidad son relativamente de velocidad constan—
te. Sin embargo, arriba de 60,000 CPM, las regiones de se~
veridad son definidas por valores de aceleracidn constante-
muy cercanos.

Puesto que la severidad de aceleracifn de la vibracibn--—-
depende de la frecuencia, sélo lecturas de aceleracibn fil-
trada debersn ser apllcadas en esta carta.

4,5.6 Clasificacidén para bombas ceﬁtrifugas Inatascables, -~
verticales u Horizontales del Instituto de Hidrxdulica

El Instituto de Hidr§ulica a propuesto normas gque estable
: 161
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cen la méxima vibracién aceptable de bombas centrifugas ver
ticales y horizontales. La carta que se muestra en la Fig.
4.20 es incluida en la norma B-74-1 "Hidraulic Institute =~
Applications Standards 1967"y se aplica a bombas centrffu--
gas inatascables verticales u horizontales bajo condiciones
de servicio en el campo.

Para utilizar esta carta la amplitud de vibracibén deberd
estar en mils pico a piceo midiendo el desplazamiento sobre-
la caja de baleros. En bombas verticales, la vibracién es-
medida en la tapa de baleros del motor., Solo amplitudes =
filtradas deberdn ser aplicadas en esta carta, s61loc cubre -
frecuencias hasta 3,600 CPM (60 Hz) y asumiendo gue la pri-
mera vibraci6n es u ocurre a 1 por RPM.

Es interesante notar en esta carta que la amplitud de vi
bracién permisible depende de las RPM de la bomba, como tam
bién de la distancia de la base de la bomba al punto de me-
dici6n. Esto es importante, particularmente en bbmbas ver-
ticales ya que la amplitud de la vibracifn deberi ser carag
teristicamente grande a altas elevaciones. ’

4.5.7 &Especificacifn del Instituto Americano del PetrSleo
(API) .

El Instituto Americano del Petroleo (API) tiene un set =
de normas para turbo miquinas usadas 2n la industria petro-
quimica. Algunas de estas especificaciones son (Api-611 Ge
neral Purpose Steam Turbines). (Api~612 Special Purpose ~=
Steam Turbines}); (Api-613 Special Purpose Gear Units); (Api
616 Combustion Gas Turbines)y(Api-617 Centrifugal Compre-

. ssors). Esta norma cubre también muchos aspectos de insta
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lacién de maquinaria,especificaciones concernientes a céli—-}
dad de balanceo de rotores, velocidades criticas de rotores-v Ny
y tolerancias de vibracién,

Normalmente, las especificaciones API establecen un limi-
te de miximo aceptable para vibraci6n relativa de ejes, medi
da con pickups tipo no contacto. Por ejemplo, API-61l7, la -
cual se aplica a compresores centrifugos,para refinerias -
establece que la vibracién aceptable mixima de un eje, medi-
do en mils de pico a pico, no deberd ser mayor que 2.0 mils-

Ovl%%%QQ . El mismo criterio es usado en otras especifica--
ciones API y se han venido usando con bastantes buencs resul
tados.

La instalacibén'y caracteristicas operacionales de los sis
temas de pickups tipo no contacto usados para medir la vibra
cibén de ejes son especificados en detalle en la norma AP -
670.

4.5.8 Gufa tentativa para Tolerancias de Vibracién para M3
quinas Herramientas.

Las .amplitudes de vibraci6n de miquinas herramientas, de-
berén ser muy pequefias para mantener las tolerancias dimen--
sionales y proveer acabados superficiales aceptables en las-
piczas maquinadas. Basdndose en la experiencia del IRD y -
consultando a los ingénieros de servicio que trabajan en -
varios tipos de problemas en miquinas herramientas, las tole
rancias listadas en la carta de la Fig. 4.21 han sido sclec-
cionadas como tfpicos de miguinas herramientas en buen estado.

165



99T

TENTATIVE GUIDE TO VIBRATION TOLERANCES FOR
MACHINE TOOLS

TYPE OF MACHINE Displacement of vibrations as read with
plckup on spindie bearing heusing in
the direction of cut.

Geinders Yolorance Range
Thread Orinder 01 - 08 mils
Prefile or Contowr Grinder 03 - 08 mils
Cylladrical Grinder 03 - 10 mils
Swurlace Grinder [vertical reading) 03 - 2 mile
Gerdner or Besly Type K-1] - 3 mils
Conteriess 04 - -3 mil

Bering Machine K _J - -1 it

Lathe -3 - 1.0 mils

Thase values come from the experience of IRD personns! who have bsen troubleshooting machine toels fer aver 10 years
with the IRD egquipment. They merely indicate the range In which satisfoctory parts have been produced end will very
depending vpen size and finish tolerances.

Figura 4.21 GUIA TENTATIVA DE TOLERANCIAS DE VIBRACION --
PARA MAQUINAS HERRAMIENTAS DE IRD MECHANLYSIS



Por sﬁpuesto, los valores mostrados en la carta son presen-
tados solo como una gufa, y las tolerancias actuales de vi-
bracifén para una mdguina herramienta especffica, deberd de~
pender de las tolerancias dimensionales y de los requerimien
tos de acabado superficial de piezas maguinadas individual--
mente. Sin embargo, pueden notarse que las amplitudes de vi
bracifn para miguinas herramientas son menores a las que ge-
neralmente se consideran aceptables para miquinas industria-
les, como son ventiladores, motores y bombas. En suma, debe
r4 también notarse que las gufas de tolerancia de vibracibn-
estén expresadas en unidades de desplazamiento,porgue lo con
cerniente con la vibracién de la m&quina herramienta <s el-
movimiento relativo de la pieza de trabajo y la herramienta-
de corte o rueda rectificadora y como este movimiento relati
vo compara el acabado superficial espscificade o tolerancias
dimensionales,las cuales también son éxpresadas en desplaza-
nientos o unidades de distancia.

4.5.9 Norma (ISO) 2372 de la Organizacidn Internacional de
Standards.

En 1974 la Organizacién Internacional de Standards (ISO)

publicé la norma 2372 - "Vibracibn mecénica de miquinas ‘-
con velocidades de operacidn desde 10 a 200 revoluciones -
por segundo.
El objeto de esta norma es establecer algunas gufas reales
de niveles de vibracibn aceptable, para seguridad, reﬁtabi
bidad y percepcibn humana. Esta gufa se muestra en la fi-
gura 4.22.

La norma {(ISO) 2372 es algo Gnico, comparado con otras-
gufas presentadas, esta norma fue elaborada para establecer
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its normal cperating condition. (Production .
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. Clans IV Medwmsized machines, [typically electrical
motars with 15 to 75 kW output] without
speciat toundations, sigidly mounted engines or .
machines {up ta 300 kW) on special foun: *
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Class Hi:  Large prime movers and other large machines
with rotating masses mounted on nigid and
heavy foundatwns which are relatively sult in
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o Class IV Large prime movers and other large- machines
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vibration meautemant (for example turbo.
generator sets, especially those with  light
weight substructures).
Figura 4.22 Gula de Severidod de Vibracién en Maquinaria de la .

Orgonizacién Internacional de Estandars (ISO STD 2372}
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las tolerancias de diferentes tipos v clasificaciones de md
quinas. Esto es similar a los factores de servicios esta-
blecidos por M.P. Blake.

Ejemplos representativos de miquinas de estas cuatro cla-
sificaciones de (ISO) son también mostradas en la Fig. 4.22.

Algunos factores importantes a recordar, cuando se aplica
la norma 2372 de (ISO) son los siguientes:

1.- Las medidas de amplitud deber&n ser tomadas en forma-
de velocidad, pulg/seg. o mm/sec, la tabla en la Fig. -
muestra los valores de velocidad en mm/sec (rms). (1 pulg/
sec = 25.4 mm/sec).

2.~ La norma cubre frecuencias de vibracibén entre 10 y -
1000 Hz (600 a 60,000 CPM) en m&guinas con velocidades de -
operacifn entre 10 a 200 RPS (600 a 12,000 RPM).

3.- Esta norma se aplica a medidas de vibracién en la su=-

~ perficie de la miquina o alojamiento de baleros y no es apli
cable para medir la vibracibn en flechas.
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* CAPITULO V

CAUSAS DE LA VIBRACION

El objetivo de este Capitulo es dar a conocer las carac-
teristicas de las causas mis comfnes de vibracién y como co
rregirlas para un funcionamiento suave y silencioso de las-
unidades reductoras o incrementadoras de velocidad,asi como
también de la maguinaria en general.

5.1 VIBRACION POR DESBALANCEO

El desbalanceo es la causa mis comfin de la vibracifn en-
la maquinaria rotativa. La vibracifn ocasionada por el des
balanceo se d& a una frecuencia equivalente a l¥RPH de la =
parte desbalanceada, mientras que la amplitud de la vibra--
cién es proporcional a la magnitud del desbalanceo existente.

Existen dos tipos de desbalanceo, el desbalanceo est&ti-
co y el desbalanceo déindmico.

El desbalanceo est&tico en un elemento rotativo, es la -

condicién que existe cuando el centro de gravedad del ele-
mento no coincide con el eje de rotacibén (Fig. 5.1).

170



FIG. 5.1 DESBALANCE ESTATICO

‘171



El desbalanceo dindmico se manifiesta Gnicamente cuando-
el cuerpo O rotor se encuentra en movimiento giratorio y de
saparecerd si el movimiento se detitne. Puede visualizarse-

" mis facilmente por medio de dos fuerzas desbalanceadas eon -
los extremos del rotor, Juntas estas fuerzas, producen un-
balanceo estdtico, pero cuando giran producen un par gue -
tiende a voltear el rotor en el plano de sus ejes, esto es,
en un instlnte dado, a elevar un extremo y"a bajar el otro-
y 180° después, de una forma contraria. Esto tiende a cau-
sar que el eje describa una figura de onda doble, con los -
dos conos sobre un eje comGn (el eje de rotacién) y sus vér
tices coincidentes en el centro de gravedad del rotor, el -
cual esta estacionario en el espacio. Fig. 5.2

FI1G. 5.2 DESBALANCE DINAMICO
R

EJE DE ROTACION

Hay muchas causas de desbalanceo en un rotor. Las cau--
sas mis comunes se describen a continuaci6n:
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A) ‘Imperfecciones ocasionadas en Fundiciones.

B

[

)

A veces, los rotores de fundicifn como engranes, impulso
res de bombas, etec, tendrdn burbujas o agujeros ocasiona
dos en el proceso de fundicién.

Las imperfecciones pueden estar dentro de la pieza y no-
se pueden detectar mediante la inspeccién visual corrien
te. Sin embargo, el vacfo que se forma puede ser la cau
sa de un desbalanceo verdaderamente importante. Fig.5.3.

Excentricidad.

Hay excentricidad cuande la lf{nea de centros geométrica-
no coincide con la linea central rotativa. El rotor -
mismo puede ser totalmente cilindrico y sin embargo, el=-

centro de rotacibn se ha detectado descentrado.

Inplementacién de Cuflas_y Cuiflerocs.

Desafortunadamente, hay muy pocas normas reconocidas a -
través de la industria en cuanto a la implementacién de-
cufias, cuando se realiza un equilibrio de componentes. =
Un fabricante de motores puede equilibrar su producto -
con cufia completa, media cufia o quizds sin cufia alguna.
Por consiguiente, si un fabricante de poleas equilibra -
su polea sin cufia y un fabricante de motores balancea su
motor sin cufia, y luego estos dos componentes se ensam--
blan con cufia, se producird desbalanceo. Asf mismo, si-
ambos equilibran sus productos con una cufia completa, -
las unidades armadas estar&n desbalanceadas.



L

/N

Figura 5.3 Tanto las burbujos como las_
inclusiones de arena pueden
producir un desequilibrio -~
significativo.
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D) Distorsién.

Aungue una pieza esté razonablemente bien balanceada des-
pués de su fabricacibn, muchas causas pueden distorsionar
o camﬁiar la forma del rotor y asi alterar su equilibrio-
injcial. Las causas com@nes de semejante distorsi6n son-
las tensiones internas del material y la distorsifn térmi
ca.,

A veces el alivio de tensiones es un problema gue tienen

“los rotores fabricades por soldadura. En efecto, cual--
quier pieza gque se ha moldeado por presibn, estiramiento
flexibn, extrusién, etc., tendri naturalmente altas ten=-
siones internas. Si no se alivia la tensién del rotor -
o de las piezas que lo comporen durante la fabricacién,
es posible gue pase por este problema de por sf, por un-
perfodo de tiempo y la consecuencia es que el rotor se -
puede distorsionar un poco para tomar nueva forma.

La distorsién gue ocurre por un cambio de temperatura se
llama "distorsifn t&rmica". Es normal que el metal se -
expanda cuando se calienta; sin embargo, debidc a imper-
fecciones menores, y al calentamiento desigual, la mayo-
rfa de los rotores se expandirén desigualmente, lo que -~
producird distorsibn térmica. Es nuy comdin en miquinas-
que funcionan a temperaturas elevadas, tales como motores
elé&ctricos, ventiladores, sopladores, compresores, turbi
nas, etc. La distorsién térmica puede requerir que el -
rotor este desbalanceado en la temperatura normal del =~
funcionamiento, aunque haya estado bien equilibrado en -
su estado frio.
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Figura 5.4 El outogjuste a las to-
lerancias es fuente co-

min de desequilibrio.
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E) Tolerancias de Claro.

F)

G)

Una de las causas mis comfines de desbalanceo es la posi--
ble acumulacifén de tolerancias que pueden efectuarse du--
rante el ensamble de una mdquina. La Fig. 5.4 muestra =
un ejemplo tipico de la acumulacién de tolerancias en las
diferentes piezas, lo que produce desequilibrio, El dié-
metro interior de la polea es necesariamente mayor que el
difmetro del eje y cuando se usa una cuia o un tornillo =
de presifn, la compensacién del huelgo desplaza el peso -
de la polea a un lado de la linea de centro giratoria del
eje.

Corrosién'y Desgaste.

La mayoria de los rotores, especialmente el ventilador so
plador, compresor y rotor de bomba, como también los roto
res que se usan en los procesos del manejo de material -
son suceptibles a la corrosién, abrasibn y desgaste, si-
la corrosién y el desgaste no ocurren uniformemente se -
producird desbalanceo.

Acumulacién de Depdsitos,

Los rotores que se usan en el manejo de materiales se pue
den desbalancear a causa de una acumulacibén desigual de -
depbésitos (polvo, cal, etc.) en el rotor. El aumento gra
dual de desequilibrio que se produce se puede convertir -
ripidamente én un problema grave, cuando las particulas =
de sedimento se comienzan a desprender. A medida gue se-
desprenden mis depfsitos pequefios, la vibracién aumenta -
vy se desprenden mis depbsitos, lo que ré&pidamente puede -
ocasionar un problema grave de desequilibrio de vibracién.
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5.2 VIBRACION PdR EXCENTRICIDAD.

La excentricidad es otra causa que comfnmente da origen-
a la vibracién en la maquinaria. En este caso, por excen-
tricidad no se entiende una condici6n de redondez defectuo-
sa, sino m&s bien el estado gue se da cuando la lfnea cen--
tral (rotacional) de un eje no coincide con la linea central
(geométrica) del rotor. La Fig. 5.5 da ejemplos de la excen
tricidad.

En realidad, la excentricidad es a menudo la fuente del-
desbalanceo que da por resultado la condicibén de mds peso -
por un lado de la linea central rotacional que en el otro -
lado. Por ejemplo, en el caso ¢&tl cojinete antifricecibn -
que aparece en la Fig. 5.5 el di&metro de la pista interior
no tiene concentricidad con la lfnea central geométrida de-
la lfnca central de la pista exterior. Se acaba introducien
do un desequilibro aparente en la parte montada sobre el -~
cojineté. Sin embargo al equilibrar el rotor, las fuerzas-
que causan la vibracién quedardn compensadas haciéndo gue -
desaparezca la vibracién. Es por esto que se recomienda -
balancear un rotor sobre sus propios cojinetes. Ademis,hay
que tener mucho cuidado para que no se altere la posicifn -
de la pista interior del cojinete sobre el eje, ya que la -
excentricidad de la misma ha sido compensada agregando al -
rotor pesos para corregir el equilibrio. Si se ve cambiada
la relaci6n, entonces la condicibén que resulta serd igual -
de lo que hubiera sido, sino tuviera correccibn alguna.

Aungue sea la excentricidad una causa de desequilibrio
que se puede corregir por medio de métodos de equilibrio ru-
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POLEA EXCENTRICA

ENGRANAJE EXCENTRICO  ARMADURA DE
MOTOR EXCENTRICA

Figura 5.5 Ejemplos de excentricidad
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tinarios, la excentricidad podri ademis, dar lugar a fuerzas
reactivas que, en algunos casos no podrén corregirse por me-
dio del balanceo, Por ejemplo, el engrane excéntrico que se
ve en la Fig. 5.5 produce fuerzas reactivas debido a la ac=-=-
cibn como la de levas que aplica al engrane que impulsa. La-
vibraci6n mis marcada tendrd lugar en el mismo sentido que -
una linea que pase por los centros de ambos engranes a una -
frecuencia equivalente a 1 X RPM del engrane excéntrico.

Cualquier excentricidad que afecta una polea para correa=-
en V como en la Fig. 5.5, producird fuerzas reactivas al -
igual que en el engrane excéntrico. En este caso, la vibra—
cién mis marcada se notard en el sentido de la tensién de la
correa y a una frecuencia equivalente a 1 X RPM de la po--
lea excéntrica.

Nuevamente, la vibracifn se parece a la que origina el de
sequilibrio sin podérsele corregir, aplicéndole un correcti-
vo compensador.

En el caso de la armadura de motor excéntrica,aunque la =
‘armadura misma puede hallarse en equilibrio en lo que respec
ta a la distribucién del peso del rotor, se generard una =--
fuerza de 1XRPM entre la armadura y los polos del motor.: -
As{ que un aumento de la potencia del campo magnético produ-
cido por un aumento de la carga del motor puede provoecar ma-
yor vibracién. Un método posible de comprobar la presencia-
de dicha condicidn, es medir la vibracifn <funcionando el mo
tor bajo carga. Luego se apaga la alimentaci6n observindo -
qué es lo que pasa con la amplitud de vibracibn. 8Si la am--
plitud dismihuye poco a poco a medida que va a parar el mo--
tor en marcha libre, es que el problema serd el desequilibrio.
En cambio, si desaparece la amplitud de vibracién en el momen
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to mismo de cortar la corriente, se trate de un problema -
eléctrico, debido a lo mejor, a la excentricidad de la arma
dura, los motores y generadores pueden tener otros proble-
mas elSctricos que ocasionen vibraciones. Por ejemplo, un-
devanado en corto circuito, barras de rotor gquebradas o un-
rotor que no este debidamente centrado en e}. estator, tam--
bién provocarfn la vibracién. Una inspeccifn visual junto-
con los procedimientos estandar para ensayar motcres revela
rd la fndole del problema eléctrico. '
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5.3 VIBRACION POR DESALINEAMIENTO.

La desalineacibén es problema casi tan comdn comc el desg
quilibriec por un motivo muy sencillo. Es que a pesar de -
tantos cojinetes "autoalineables" y acoplamientos flexibles
sigue siendo dificil alinear dos ejes con sus respectivos -
cojinetes,de manera que no exista fuerza alguna que ocasio=- |
ne vibraciones. La Fig. 5.6, muestra los tres tipos pcsi—¥
bles de la desalineacifn de los acoplamientos:

1) Angular,.- Donde la lfnea central de los dos ejes- forman-
un &ngulo donde se juntan,

2} Paralelo.~ Donde las lineas centrales de los ejes (con =
ser paralelas) se hallan descentradas.

3} Combinado.- Este desalineamiento es una combinacién de =
los dos anteriores.

Un eje deformado también produce efectos muy semejantes-
a los de la desalineacién angular, las caracteristicas del-
mismo se hallan inclufdas con la desalineacidn,

La desalincacibn, aln habiendo acoplamientos flexibles,-~
produce dos fuerzas: la axial y la radial gue ocasionan, a-
su vez, la vibracién axial y radial, cosa que pasa alin cuan
do quede la desalineaciSn dentro de los "limites" de flexi~
bilidad del acoplamiento. Por lo tanto, la importancia de~
las fuerzas y la vibracifn que &stas generan aumentari a me
dida que aumente la desalineacibén. La caracteristica mfs -~
significativa de una vibraci6n que se debe a la desalinea-~
cibn o a los ejes deformados, es gque se presentard tanto en
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DESALINEAMIENTO EN
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ANGULAR
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PARALELO Y ANGULAR
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Figura 5.6 Tipos de Desalineamiento.
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sentido radial como axial, lo que explica el porqué se rea-
lizan lecturas sobre la vibracibén axial.

Normalmente, la frecuencia vibracional és de 1XRPM, pero,
si se trata de una desalineacibn considerable, pueden presen
tarse vibraciones de segundo orden (2XRPM) y hasta de tercer
orden (3XRPM). ’

Pueden existir condiciones de desalineacifn que no tienen
nada que ver con un acoplamiento, por ejemplo, la desalinea-
cién de un cojinete con respecto al eje. En el caso de un ~
cojinete tipo chumacera desalineado, como en la Fig. 5.6;' no-
habrd vibraci6én a menos que no haya un desequilibrio al mig
mo tiempo. Habri una vibracién radial asi como axial produ-
cida por la reaccién del cojinete desalineado a la fuerza -.
provocada por el desequilibrio. En dicho caso la verdadera-
causa de una vibracién de este tipo es el desequilibrxioy -
por eso las lecturas axial y radial se veré&n reducidas cuan-
do se vuelva a equilibrar la pieza afectada.

Otra condicibén de desalineacién que produce una vibraci6n
axial elevada,es la de las poleas y catarinas que equipan -
las unidades motrices de cadena y de correa en V. La desali
neacién que presenta la Fig. 5.7 no tén solo lleva a una vi-
bracién destructiva, sino también al desgaste excesivo y ace
lerado de poleas, catarinas, cadenas y correas de transmi---
sibn.

La vibracién axial es la mejor indicacién que hay.en la -
desalineacién o de un eje deformado. En gereral, cada vez -
que la amplitud de la vibracién axial sea superior a la mi--
tad de la lectura radial m&s elevada (horizontal o vertical)
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Figura 5.70 El desalineamiento de un coii-
nete de manga con su eje no_
provocard més que una vibra-
cién axial si ademés huy dese

quilibrio.

Figura 5.7b Cuando se halla desalineado
con su eje un cojinete anti
friccién la vibracién axial -
se producird, haya o no un
desequilibrio.
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es.que se deberd sospechar la presencia o de una desalinea-
cibn o un eje deformado. La Fig. 5.8 constituye un ejemplo
de las lecturas de vibraci6n tipicas de una desalineacién =
o de un eje deformado.
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5.4 VIBRACION POR AFLOJAMIENTOS.

El aflojamiento o desajuste mecénico y el martilleo que -
&ste ocasiona, produce una vibracifn a una frecuencia dos ve
ces la de la velocidad rotativa (2XRPM) y hacia el limite su
perior de la pieza suelta. ’

La vibracibn caracteristica del desajuste mecdnico no se-
produce a menos que intexvenga otra fuerza excitadora, como-
un desequilibrio o desalineacién que la cause, Sin embargo,
cuando hay soltura excesiva, el desequilibrio o desalinea--
ci6n m&s minima dard lugar a vibraciones importantes. Asi-
que la soltura lo que hace es permitir que se produzca mids-
vibracién de lo que habria en su ausencia.

Aunque dichas vibraciones si pueden disminuirse eliminan
do las fuerzas de desequilibrio o desalineacién, debido a -
lo reducidas que son las fuerzas necesarias para hacer que-
un estado de soltura provogue vibraciones, solucibn que re-
quiere pues un nivel de equilibrioc o alineacién tan fino -~
que puede que no sea ni posible ni préctico.

La naturaleza de la soltura mecinica y la razén por quf-
ocasiona una vibracifn a la frecuencia de 2XRPM se euplica-—
refiriéndose a la secuencia que aparéce en la Fig. 5.9 , se
representa en la misma un rotor desequilibrado montado en un-
cojinete por medio de pernos de montaje flojos. En la Fig.
5.9 .A, el lugar pesado del desequilibrio ha llegado a la -
.posicién de seis horas, en éonde la fuerza del desequilibrio
estd dirigida hacia abajo, lo que tiende a forzarel coji-
nete contra su pedestal. En la Fig. 5.9 .B, en cambio el ~
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lugar pesado ha llegado a la posicién de doce horas, por lo
que la fuerza de desequilibrio que resulta se ve dirigida -
hacia arriba. Esta fuerza hacia arriba tiende a "levantar"
el cojinete del pedestal segln se observa. En la Fig. -
5.9 .C, se encuentra el lugar pesadoen la posicién de tres-
horas en la que la fuerza de levante del desequilibrio es -
cero. Por lo tanto, el cojinete no hard sino caerse contra
el pedestal. Como se podrd ver, se trata de una accibn que
aplica dos fuerzas por cada vuelta que da el eje, una fuer-
za aplicada por el desequilibrio rotazivo y la sequnda al -
caerse el cojinete contra el pedestal. De aquif que una fre
cuencia de vibracién de 2XRPM. Esto se puede observar de -
manera grdfica mediante el osciloscopio que acompafia el ana
lizador de vibraciones. La curva gue aparece en la Fig. -~
5.10 es tfpica del desajuste mec&nico,

Habr&, desde luego, algGn juego en cada miquina, siendo-~
normal que se de alguna vibracibn a la frecuencia de 2XRPM,
cuando exista algln desequilibrio o desalineaci6én. En gene
ral, se¢ debe sospechar ¢z la solturamecdnica como la causante
del problema, cada vez que la fuerza de la vibracifn a -
2XRPM supera la mitad de la fuerza de vibracién a una velo-
cidad rotatoria (1XRPM).

Aderds, si se encuentra mucha dificultad al querer elimi
nar la vibracifn por el equilibrado o realineacién, se debe
realizar una inspeccifn visual para detectar cualquier soltu
ra posible.
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Figura 5.10 Lo irregularided que afecte -
esto curva es tipico de lo sol
tura mecénico,
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5.5 VIBRACION POR RODAMIENTOS Y CHUMACERAS DEFECTUQSAS.

Los cojinetes antifriccién con defectos de pista, bola o
rodillo, normalmente ocasionan una vibracién de alta frecuep
cia, cosa gque suele producirse a una velocidad,varias veces
la velocidad rotatoria de la parte pero sin que sea nulti-
plo exacto de las RPM del eje. Asi es-que una observacifn~
del eje rotatorioc bajo la luz estroboscépica es diffcil -
gue produzca una imagen estacionaria, como serfa el caso si
se tratara de una vibracifn ocasionada por el desequilibrio,
la desalineacién o engranes, los cuales se dan a mltiples
exactos de las RPM del eje. En muchos casos, la vibracibn-
de un cojinete no es uniforme, ya que se observa un ligero~
movimiento espasmédico en el frecuencifmetro. La razén por
qué se encuentra tanto la frecuencia elevada junto con la -
frecuencia a veces inestable o espasmédica al examinar los-
cojinetes antifriccién defectucsos, puede buscarse investi~
gando la naturaleza de las fuerzas excitadoras gue genera -
un cojinete que tenga una bola con un sitio plano. A medi~
da que rueda la bola, el desperfecto hace contacto intermi-
tente con las pistas interiores y exteriores del cojinete,~-
lo que produce una vibracién a una y tal vez dos veces la -
frecuencia de la bola ser8 varias veces las RPM del eje, la
vibracibn gque resulta serd mds bien elevada en comparacién-
con la frecuencia de la velocidad rotatoria. Lz amplitud -
de la vibracibn depender& pues de cuan defectuosoesta el co-
jinete.

Ademds de la vibracifn que se produce a la frecuencia de
la bola al rodar o a algfn miltiple de la misma, dichos im-
pactos momentineos podrin excitar la vibracién muy parecida
a la que se hace al hacer sonar una campana.
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En realidad, todo objeto, las pistas interior y exterior
de un cojinete, el eje rotor y la caja del cojinete inclusi
ve, tiene su propia y Gnica frecuencia natural por lo que =
un defecto del elemento rotativo de un cojinete puede produ
cir una fuerza de tipo intermitente e impactivo gue hard --
que dichas partes vibren a sus frecuencias naturales respec
tivas,

Naturalmente estas frecuencias naturales ser&n elevadas~-
si se les compara con las RPM de las miquinas.

Asf que las frecuencias vibracionales que se midah en un
cojinete defectuoso serfn también elevadas. Ademds, es di-
£fcil que las frecuencias naturales de las varias partes =
sean m@ltiples exactas de las RPM del eje.

Por lo tanto, la frecuencia vibracional de un cojinete -
no es probable gue sea m@ltiple de las RPM del eje. Por. -
fin, como hay tantas partes, incluyendo la pista interior,-
la pista exterior del cojinete, la jaula del cojinete, la ~
caja y el eje rotativo, que pueden ser excitadas a la vibra
cién por el impacto del desperfecto del cojinete, es muy f£3
cil que se produzcan varias frecuencias vibracionales simul
tédneamente y en grado distinto. As{ es que la frecuencia -
de vibracién de un cojinete puede ser algo inestable, lo -~
que da un movimiento espasmédico al frecuencifmetro.

El an&lisis que aparece en la Fig. 5.11 se llevd a cabo =
con una miquina con cojinetes antifriccifén defectuosos. No
te por el trazado X-Y gue realmente existen frecuencias ele
vadas generadas por un cojinete defectuoso. Estas son a lo
rejor, las distintas frecuencias naturales del'cojinete Y-
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otras partes asociadas que son activadas. Cuando hay un co
jinete defectuoso generalmente no cabe duda de ello, ya que
es lo dnico que explica lc alta que es la frecuencia de vi-
bracién. Ademds, la vibracién que genera un cojinete nor--
malmente no se transmite con facilidad al resto de la méqui
na. Asf el cojinete defectuoso seri el que se halle mis =~
cerca del punto de mayor vibracién del tipo que se acaba de

describir.

Hay que recordar que los cojinetes son los dispositivos-
de mayor presicibn que se fabrican y por eso no fallan pre
maturamente a mernos que sea por consecuencia de alguna fuer
zZa externa.

Semejantes fuerzas son a menudo las mismas que causan -
la vibracién, se debe revisar el equipo cuidadosamente por-
si hay otras dificultades como el desbalanceo y la desali--
neacién después de reémplazar un cojinente, sobre todo si-
los casos de fallas prematuras de cojinetes han sido fre--
cuentes. Este procedimiento ayudar§ a obtener un servicio-

més duradero y libre de problemas.

Los problemas que se encuentran en chumaceras y que pro-
ducen niveles de vibracibn o ruidos elevados, por lo gene-
ral, son el resultado del juego excesivo de las mismas (pro
ducido a su vez por el frotamiento o erosién guimica), sol-
tura (esto es, que se suelta el babit dentro del casco) o -
problemas de lubricacibn,

Una chumacera con juego excesivo puede permitir que.un =~
desequilibrio o desalineacién relativamente minimo u otra -~
fuerza vibratoria dé lugar a una soltura mecénica o marti--
lleo. En el Gltimo caso, la chumacera misma no es la verda
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195



dera causante, pero lo que pasa es que permite maycr vibra-
cién de la que hubiera si fuesen correctas las tolerancias-
de la misma. Una chumacera que ha sido refundida y frotada
a menudo se detecta comparando las amplitudes vibracionales
vertical y horizontal. Normalmente, las miquinas montadas-
rigidamente sobre una base o estructura inm6vil revelan una
amplitud de vibracifn .ligeramente mis elevadas en el plano
horizontal. °
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5.6 VIBRACION POR VORTICE DE ACEITE.

Otro problema que se asocia con las chumaceras, es el mo-
vimiento giratorio del aceite. Este tipo de vibracibén no se
produce mis que con los equipos provistos de chumaceras lu--
bricadas a presién que trabajen a velocidad relativamente al
ta, normalménte, por encima de la segunda velocidad critica-
del rotor,

La vibracidn que se da al girar el aceite es a menudo muy
severa, pero resulta f&cil reconocerla porque la frecuencia-
que presenta es levemente menor (5% a 8%) de la mitad de -~
las RPM del eje, Por ejemplo, en una miquina que gire -
a 8600 RPM éuede darse un movimiento giratorio del aceite de
una frecuencia de como 4000 CPM. Como la frecuencia rasulta
algo menos que 1/2 de RPM el eje no apareceri inmbvil bajo -
la luz estroboscbpica, sino que tendr& apariencia de estar -
girando.

El mecanismo que pone en marcha un movimiento del aceite-
puede explicarse refiriéndose al diagrama en la Fig. 5.12, =
bajo condiciones de trabajo normal, el eje de la mé&quina su-
bir& ligeramente por un lado de la chupacera como se ve en -
la figura. Hasta d6nde sube depende de las RPM del eje, el-
peso del rotor y la presibn del aceite, El eje, girando en-
una posicibn excéntrica con respecto al centro de la chumace
ra recoge aceite en forma de cufia para producir una pelfcula
porta cargas bajo presibn. Si la excentricidad del eje den-
tro de la chunacera aumenta momentineamente alterando su po-
sicién eguilibrada, tal vez debido a un impulso repentino; -
un choque externo u otra condicidn transitoria, entrard bom-
beando mis aceite en seguida, hasta llenar el espacio que de
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Figura 5.12 Movimiento giratorio del aceite.
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ja' el eje, lo que aumenta la presién Jue apoya el aceite. -
Esta fuerza adicional desarrcllada por la pelicula de aceite
puede obligar al eje a dar vueltas excéntricas dentro del co
jinete. Si el efecto amortiguador qus hace el sistema es su
ficiente volvera el eje a su posicifn normal dentro del coji
nete, pero de no ser asf, seguird dando vueltas excéntricas.

Ordinariamente el problema del movimiento giratorio del -
aceite se achaca a la construccibén incorrecta de la chumace=-
ra, pero otras causas posibles son, por ejemplo, el desgaste
excesivo de &sta, un aumento de la presibén del aceite de lu-
bricacifn o un cambio habido en la viscosidad del aceite.

Cuando se encuentra dicho movimiento del aceite, se puede
algunas veces aplicar un correctivo temporal cambidndo la -
temperatura (viscosidad) del lubricante. Aumentar la carga-
sobre el cojinete, introduciéndo un leve  desequilibrio o de
salineacién también puede surtir efecto.

Asinismo, da resultados buenos en algqunos casos, raspar-
las superficies laterales de la chumacera o ranurar el exte
rior del cojinete a fin de quebrar la "cufia" de lubricante.

Hay disponibles algunas configuraciones especiales de -~
chumaceras o cojinetes lisos, destinados a reducir la posi-
bilidad de provocar ese movimiento giratorio del aceite. =
Algunos de estos disefios aparecen en la Fig. 5,13. Normal-
mente la aplicacifn de chumaceras de ranurado axial se limi
ta a las de tamafo reducido como las que se instalan en las
turbinas de gas livianas y los turbocompresores. El cojine
te de tres 16bulos imparte al cojinete mejor estabilidad -
contra el movimiento giratorio del aceite ya que las tres -
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miento giratorio del aceite.



superficies distintas del cojinete sirven para generar pelf-
culas de aceite bajo presibn gue tienden a centrar el eje. -
En algunos casos se incluyen también ranuras en la intersec=-
cifn de las distintas superficies del cojinete de l6bulos pa
ra aumentar su resistencia al movimiento del aceite.

Se selecciona a menudo el cojinete de cojines inclinables
para aplicaciones como de maquinaria industrial de tamafio -
grande. Al igual que el cojinete de lébulos cada segmento a
cojin provoca su propia cufia de aceite bajo presibn que tien
de a centrar el eje dentro del cojinete. Esta caracteristi-
ca inclinable permite que cada cojin siga al eje lo 'que mejo
ra el amortiguamiento del sistema, asf como su estabilidad =
general.



5.7 VIBRACION POR BANDAS MOTRICES.

Las bandas o corxreas en V gozan de una aceptacién general
en las aplicaciones de la transmisién de la fuerza, porque -
tienen mucha capacidad de absorber los choques y la vibracién.

Adem&s, en muchos casos las correas en V proporcionan un-~
funcionamiento relativamente silencioso en comparacién con =
las transmisiones por cadena o engranes, Sin embargo, las -
correas en V pueden ser fuente de vibracién nociva, sobre to
do con respecto a las miquinas,herramienta gue reyquieren gque
se guarden niveles de vibracién muy reducidos.

Los problemas vibracionales gue se asocian con las correas
en V son por lo general, de dos tipos: 1} la reaccifn de la~
correa a otras fuerzas perturbadoras, y 2) Una vibracién gue
se debe a problemas especificos de la correa.

Muchds veces se hecha la culpa a las correas en V como -
causantes de la vibracifén, porque a menudo los tramos flexi-
bles entre las poleas pueden verse en vaivén y dando latiga-
zos, Como la vibracién de las correas e¢s mis visible que la
de otras partes de la miguina y como las correas son gene--
ralmente las piezas mds f&ciles de cambiar, el reemplazo de-
una correa es a menudo lo primero gue se hace al gquerer co--
rregir un problema de vibracién. Sin embargo puede ser que-
la correa reacclone a otras fuerzas perturbadoras de la mi-
quira. Por ejemplo, un desequilibrio excesivo, poleas excén
tricas, la desalineacifn o la soltura mec&nica pueden ocasip
nar una vibracién f£4cil de ver. en la correa. Asi que la -
correa puede ser no m&s gue una indicacién de otros distur--
bios habidos en el equipo. Por lo tanto, antes de reemplazdr
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las correas de transmisién se debe llevar.a cabo un anflisis
para poder determinar la fndole verdadera del problema.

La frecuencia de la vibracién es el Tactor clave en la de-
terminacidn de la naturaleza de la vibracién de una correa. -
8i la correa no hace sino reaccionar a otras fuerzas perturba
doras de la mdquina, tales como el desbalanceo, la excentrici
dad de las poleas, ia frecuenciz de la vibracién ce la correa
deberd ser la misma que la frecuencia perturbvadora. La correa
no hace mis que amplificarlas o exagerarlas. De ser asf el ca
so, la parte de la miquina que realmente genera las luerzas -
perturbadoras parecerd inmévil bajo la luz estroboscéplea. En
el caso de las unidades compuestas de miltiples gcorreas, es =-
importante que todas las correas tengan una censién_idéntica,
ya que si una o mds de las correas estdn flojas mientras .que
otras tienen una tensidn debida, las correas flojlas pueden -~
provocar una vibracdidn excesiva adn cuando las fuerzas que la
causen sean insignificantes. Esta condicién tambiln puede pro
dueir un deslizamiento de la correa acelerande el despgaste, ~
tanto de la correa misma como de la polea. En camblo la vinra
c¢idn ocaslonada por defectos de correa se dard normalmente a
frecuencias que sean miltiplos directos de ;as RP¥ de la co~-~
rrea. Las frecuencias que normalmente se-hallan son de 1, 2,
3 y 4 veces las RPM de la correa. La frecuencia especifica -~
Que se encuentre, dependerd de la Indole del problema que ~ -
afecta la correa, asf como el ndmero‘'de poleas y rodos sobre
;os que pase la correa.

Se puede determinar fdcilmente las RPM de una correa si se

sabe el largo de la correa, asf como el dismetro de paso y las
‘RPM de una de las poleas, mediante la siguiente f§rmula:
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$ POLEA X T
LONGITUD CORREA

RPM DE CORREA =

X RPM POLEA

Los defectos de correa que producen vibraciones a igua--
les a mdltiples directos de las RPM de 1la cérrea, incluyen=
las grietas, cuerpos duros, cuerpos blancos o corcoves en -
la cara de la correa, asf como trozos que se han cafdo. ‘=
Cualquier correa deformada que haya tomado dicha forma du--
rante el embalaje y almacenaje puede ocasionar una vibracién
en el caso de los equipos de peso liviano hasha que s2 haya
vuelto a la flexibilidad.

Ademds una correa en V puede presentar variaciones de =~
anche lo que hace gue se suba y baje la correa en las ranu-
ras de la polea, creando la vibracién por las variaciones =
que'sufre la tensidén de la correa.

Sea cual sea el problema, los defectos de correa pueden-
distinguirse fdcilmente de las otras fuerzas perturbadoras-
de la miqguina. La frecuencia vibracional se producird a -
mdltiples directos de las RPM de la correa, por lo que la -
correa parecerd inm6vil bajo la luz estroboscépica. E1 me
jor modo de detectar la vibracifn de una correa es aplican-
do el vibrocaptor (pick up) a la caja de baleros, tanto per
pendicular a la tensién de la correa comoc en el santido de-
la misma, Los defectos de correas normalmente producen una
amplitud mayor en la direccién paralela a la tensi6bn de la-
correa.

En algunos casos, la amplitud vibracional ocasionada por
las correas defectuosas no seri uniforme, lo gque pasa sobre
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todo en las instalaciones de correas nfiltiples donde desli-~
cen las correas de modo variable, de nanera que una vez se-
suman y otra vez se restan unas a otras. El resultado neto
es a menudo una amplitud gue ya aumenta y luego disminuye -
de modo periédico o ciclico.

El grado de deslizamiento de correas que se da en las =-
instalaciones de correas mfiltiples puede observarse f&cil--
mente bajo la luz estroboscépica. No se tiene mis que pa--
rar la miquina y marcar una lfnea con gis blanco a través -
de las correas. Luego, funcionando la mfquina a su velocidad
normal y luego colocando la ldmpara estroboscépica a 1XRPM=-
de la correa, observe la marca de gis bajo la luz estrobos-
cbpica. Si se deslizan las correas de modo distinte unas a
otras, se verd también moverse las marcas blancas con rela-
cibén distinta entre las correas. La tensibn incorrecta de-
una correa, la desalineacién de las poleas, las correas mal
equipadas o los requisitos excesivos de cargas o de poten—-
cia que causan el deslizamiento de las correas también pue-
de producir ruido y vibracién de alta frecuencia debido a -
.la fricecibn que se genera por el frotamiento de la correa -
sobre las poleas. '

Esto da por resultado chillidos caracteristicos.En resu--
men, se puede obtener un funcionamiento suave de las transmi
siones por correa en V, observando las precaucionas senci--=
llas que siguen: '

1) Observar que las correas estén en buen estado

2) Revisar si tanto el nGmero de correas, como su tamaho cug‘
plen con los requisitos de los equipos en lo que respecta
al caballaje y carga.
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3)

4)

5

—

6

—

7

En el caso de instalaciones compuestas de correas mlti-
ples, utilice correas en que la tensién esté repartida -
a todas las correas por igual.

Verificar la redondez de las poleas y su alineacién una-
con otra.

Revisar el desgaste habido en las ranuras de las poleas,
va que de ser excesivo podrd permitir que la correa no =~
esté en contacto mds que con el fondo de la ranura, lo -
que ocasiona el deslizamiento y la ineficiencia.

Revisar que }as correas estén debidamente instaladas, -
ajustadas a la tensidn correcta, segln recomienda el fa-
bricante de las mismas.

Tratar de reducir al minimo todas las dem8s fuerzas per-
turbadoras de la m&quina.
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5.8 . VIBRACION POR ENGRANES DEFECTUOSOS.

Los problemas de engranes son normalmente ficiles de iden
tificar, por lo que la vibracibn ocurre a una frecuencia -
igual a "frecuencia de engranaje", que es el nmero de dien-
tes del engrane por las RPM del engrane defectuoso. ' La Fig.
5.14,muestra datos tfpicos de los datos analiticos que se de
rivan de la vibracién de los engranes. Puede observarse que-
la frecuencia de vibracién en este caso, es igual al produc-
to del ndmero de dientes del .piAon por las RPM del eje . -
de alta velocidad,en cajas de engranes complejas, donde exis
ten diversas frecuencias de engranaje @s necesario consul-
tar dibujos o plancs de los engranes para cecnocer el nGmero
de dientes y RPM a la cual giran éstos, para poder determi--
nar cual engrane produce la vibracién. Los problemas mis -
comunes que causan vibracién en engranes o vibracibén en ca--
jas de engranes a las frecuencias de engranaje, incluyen ex-
cesivo desgaste, ajuste impropio de backlash e imperfeccio-
nes en los dientes de un engrane, lubricacibn inadecuada y -
excentricidad de los mismos, En adicién a los problemas ac-
tuales en engranes, las caracterfisticas de vibracifn pueden
ser o son el resultado de otras fuerzas perturbadoras en el-
reductor, como son desalineaniento ¢ una flecha vencidas o -
dobladas. Por ejemplo, refiriéndonos 2 los datos del an8li-
sis de la Fig. 5.1%, se pueden notar una alta frecuencia de-
vibracién presente en la caja de engranes que indica posibles
problemas. Sin embargo, puede también notarse que una vibra
cién axial ocurre a la frecuencia de rotacifn del motor y ~-
también es relativamente alta entre la caja de engranes y el
motor, lo que nos indica que desalineamiento puede ser la -
causa del problema. En este caso la condicién del desalinea
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miento deberd ser corregida primero, para poder eliminar la
vibracién de alta frecuencia en los engranes.

En suma, al desalineamiento de la caja de engranes con la
mdquina motriz o equipo accionado, el desalineamiento inter-
no de los baleros de la caja de engranes puede también ser -
la causa de vibraci6n en estos. El desalineamiento de los -
baleros puede ser el resultado de la distorsibén de la caja -
al momento de montar el reductor en una base alabeada o com-
bada. Esto puede ser f&cilmente checado, aflojando ligera--
mente los tornillos o pernos de montaje uno & su tiempo y -
cbservando el efecto al medir la vibracién o por medio de -
un indicador de caré&ctula apoyado sobre la base de montaje y
observar los cambios en las lecturas de este cuando se aflo-
ja uno a uno los tornillos de sujeccidn o pernos de anclaje.
" ‘Como sabemos, las cajas también pueden distorsionarse con =
los afios, debido a relevado de esfuerzos, a efectos térmicos
u otras fuerzas internas, Cuando esto ocurre, es necesario-
alinear los barrenos de alojamiento de baleros péra resﬁablg
cer un alineamiento apropiade.

Otras amplitudes de vibracién axial en los engranes de -
dientes rectos, generalmente indican condicibn de desalinea-
miento. Sin embargo, vibraciones axiales son mds bien comG-
nes en los engranes helicoidales, donde la carga normal en =~
el engrane no es perpendicular al eje de la flecha, y la -
fuerza axial es una componente de la fuerza resultante.

Una examinacidn cuidadosa de los datos obtenidos de un -
andlisis de vibracidn, puede algunas veces proporcionarnos -
informacibén adicional sobre la naturaleza de un problema es-
pecifico. Por ejemplo, un engrane excéntrico o un tren de -
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engranes sujeto a un excesivo desalineamiento, debersn fre-
cuentemente revelar una "banda lateral® de frecuencia alre-
dedor de la frecuencia de engranaje. La banda lateral de -
frecuencias que se encuentra a menudo es la frecuencia de -
engranaje mds o menos la frecuencia de rotaci6én. Para ilus
trarlo, los datos del andlisis en la Fig. 5.16 fueron obte-
nidos we una caja de engranes con un severo desalineamiento,

El pifi6n tiene doce dientes y gira a 1750 RPM, lo que =
nos da una frecuencia de engranaje de 21,000 CPM.

Esta vibracién a la frecuencia de engranaje es una clara
Indicacién de una frecuencia predominante en leos datos del-
andlisisde la Fig., 5.18. Sin embargo, puesto que la vibra-
cibn de los engranes en este caso, es resultado de excesivo
desalineamiento, la frecuencia de vibraci6n del engrane es-
modulada por la vibracién o la frecuencia de la velocidad -
de operacifn para producir una banda lateral de frecuencias
a la frecuencia de engranaje. Esta banda es mds o menos -~
la frecuencia de rotacién del engrane. Por lo tanto, la -
banda lateral de frecuencias indicada en el andlisis de la-
Fig. 5.16 es evidente a 19250 y 22750 CPM,

Si la vibraci6n predominante por dsalineamiento es -
2XRPM, la banda lateral a la frecuencia de engranaje podrd-
presentarse a + y - 2XRPM.

En cualquier caso, cuando en un an8lisis de vibraci6n de
engranes revelan estas bandas laterales de frecuencias, una
inspeccién cuidadosa deberd realizarse para verificar el -
desalineamiento, ejes doblados ¢ engranes excéntricos.
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si el problema es claro excesivo cn engranes, debidu & -
desgaste o ajuste inapropiado de backlash, las bandas latc-
rales de frecuencias generalmente no aparecen en los datos-
del anflisis. Sin embargo, excesiva vibracibn deberd ser ~
indicada a la frecuencia de engranaje. '

Si el backlash estd dentro de tolerancias ¥ los engranes-
son lubricados apropiadamente, la transmisién de la carga -
de un diente del engranc al otro, decberd ser una accibn de-

rodaje suave.

Sin embargo, cuando el backlash es excesivd, el engranaje
ocurre en forma de impactos en el diente. El resultado, por
supuesto, deberd incrementar la vibracién o la frecuencia de

engranaje.

" como el cléro entre dientes se incrementa afin m&s, el im
pacto inicial del diente puede provocar que el diente brin-
que entre las tolerancias, resultando una vibracifrn = arméni
ca de la frecuencia de engranaje. Esto es 2% 3Y 6 mids -
mdltiplos de la frecuencia de engranaje. Para ilustrarlo -
la gréfica de vibracién de la Fig. 5.17 fue obtenida en un-
tren de engranes, donde el pifin tiene 12 dientes y gira a=-
1750 RPM. La frecuencia de engranaje de 21030 CPM, es la -
frecuencia predominante en este caso. Sin embargo, la segun
da y terceraaménicas de la frecuencia-de engranaje 42000 y -
63000 CPM respectivamente son también evidentes. Estas fre-
cuencias arménicas son el resultado de excesivo juego entre-
dientes o backlash.

Los datos de amplitud y frecuencia de vibracién producidos
por engranes, pueden ser erriticos en algunos casos. Esta -
vibracifn errdtica normalmente ocurre en engranes, los cuales
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es normalmente el resultado de excesivo desgaste en los engranes o
excesivo backlash.
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estan'operando baSo una muy ligera condicién de carga, donde
la carga puede estar oscilando de un engrane a otro. Los im
pactos los cuales ocurren cuando la carga es cambiada, debe-
rd excitar la frecuencia natural de engranes, baleros y otros
componentes ascciados al reductor a lo large de las frecuen-
cias de engranaje o sus armbénicas. En ocasiones, problemas-
asociados con engranes y transmisiones pueden producir vibra
ci6n auna frecuencia que no es igual a la frecuencia de en-=-
granaje. Por ejemplo, si el engrane tiene solo un diente xro
to, golpeado o deformado, la vibraci6n a 1XRPM del engrane -
Quedc ser el resultado.

Cuando los datos de vibracién indican que solo uno o pocos’
dientes del ‘engrane estén defectuosos, se deber& inspeccionar
visualmente el interior del reductor debido a objetos suel--
tos, los cuales pueden introducirse ea el engranade y cau--
sar dafios severos. La falla de uno solo Ounos cuantos dien-
tes del engrane puede también ser el resultado de excesiva -~
carga en el diente del ‘engrane durante el arrangue inicial.



5.9 TIMPERFECCIONES EN LA FABRICACION DE ENGRANES QUE PRODU
CEN VIBRACION.

Los engranes modernos son fabricades con un alto grado -
de precisifn que serfa incorrecto hablar de “errores" en -~
engranes, mds bien, las tolerancias de imperfeccién son es~
pecificadas por el diéeﬁador en funcién a los requerimien--
tos de calidad y operacién de los engranes en la maguinaria.
Las imperfecciones de engranes que determinan la calidad de
€éstos, son listadas en la Tabla No. 5.1 y se pueden ehumerar
como sigue:

1) Excentricidad

2) Error en Espaciamiento

3} Error en el Perfil o Evolvente
4) Error en Hélice o Lead

Estas imperfecciones son originadas en el proceso de ge-
neracisén del engrane como se muestra en la Tabla No. 5.2.

A continuacifn se define cada una de estas imperfeccio--
nes:

1) Excentricidad o (Run Out).- Es’'la variacién del dis-
metro de paso en una direccién perpendicular al eje de ro-
tacifn con respecto a una superficie de referencia de revo
lucifn semejante a una chumacera o a un barreno. El difme
tro de paso, tedricamente, deberi ser medido indirectamen-
te y puede ser de diversas maneras. Dos métodos comunmente
usados son: )
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a) La excentricidad puede ser medida por medio de indicacibén
de una bala de prueba en los dientes sucesivos. Ver Fig,.-
5.18.

b} Por medio de un engrane Master de calidad conocida que en
grana con el de prueba por medio de un dispositivo que =
mueve la distancia entre centros. La variacibn de la dis
tancia entre centros es la medida de la excentricidad.

2) Erxror en Espaciamiento o Paso.- El paso es teorica--
mente la distancia entre puntos correspondientes de dientes-—
adyacentes. La variacién de un diente a otro puede ser medi
da usando un instrumento, el cual emplea un dispositivo con-
una lengieta fija para posicionar en parejas sucesivas de -
dientes y una lengileta mévil, la cual traslada las variacio-
nes del paso a un indicador de car&tula o a una gréfica. -
Fig. 5.19.

3) Error en el Perfil o Evolvente.- Es la desviacibn -
de la evolvente real medida scbre un perfil teorico en un -
aparato medidor de evolventes.

4) Error en la HElice o Lead.- Para um engrane recto es-
ta inspeccién puede considerarse como una verificacién del-
paralelismo de los dientes con respecto al eje de rotacién.
El lead en un engrane helicoidal es el avance axial de la -
hélice para un ciclo completo. El lead es checado por me--
dio de un instrumento palpador que avanza a lo largo de la-
superficie del diente, paralelo al eje, mientras que el en-
grarne rota.

La variacién del lead es medida en direccién normal al -
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TABLA 5.2

ERRORES EN LA MANUFACTURA DE ENGRANES

Tipos de error

Ccausas

Excentricidad de la pieza a generar con respecto al
mandril de montaje

Excentricidad del mandril de montaje

Excentricldad .
Excentricidad de la pieza a generar respecto o su
eje
Falta de rigidez de los rodomlentos que soportan el
mandrit
Imperfeccidn o desgaste del meconismo divisor

Error en el Desgaste en el mecanismo de corte
Espaciamiento )

Vibraciones exfernas sobre el cortador

Vibraci producidas por ¢! inad;

Error cnoe] pertil
Evolvente

Afitado incorrecto del cortador

Diterericias en el espaclamiento de las caras de corte
de la fresa madre.

Flexich del diente ol momento dsl corte

. Mol montaje del cortador en la mdquina

Vibraciones en la estructura de lo _mdquina af momen-
to del corte de dientes Inducidas interna o externamen=

fe.

Error en la helice

Seleccidn incorrecta del tren de engranes diferenclol.
{diferencial equivocado)

Desgaste del cortador
Falta de cilindricidad de la pleza a generar

Mala sujecion de la pieza a generar
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INGICADOR

Flgura 5.18 . Instrumento medidor de excentricidad o Run-out

< — INDICADOR

LENGUETA MOVIL

RESORTE

LENGUETA Fl0A

Flgura 5.19 Intrumento medidor de espaclamiento
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lead especificado del engrane. Es la diferencia entre el -
trazo del lead medidor y el trazo especificado o tedrico.

En ocasiones la vibracifn en engranes proviene y es pro-
porcional a la calidad de los mismos. Es decir, una pareja
de engranes de calidad AGMA 6 producir&n mayor vibracibén a-
la frecuencia de engranaje que una pareja de engranes de ca
lidad AGMA 12, porque las imperfecciones en calidad AGMA 6-
son mayores que las de AGMA 12. Ver Tabla No. 5.1.

En esta tabla se pueden observar las tolerancias permisi
bles para excentricidad, perfil, especiamiento y lead en -
funcién al diametral pitch y al difmetro de paso.

Las imperfecciones causan pequefias variaciones perifdi--
cas en la velocidad tangencial en la linea de contacto de -
la pareja de engranes. Estas imperfecciones son de pequefia
importancia cuando el sistema se encuentra fuera de la fre~-
cuencia de resonancia. Sin embargo, en condiciones de reso
nancia, estas imperfecciones provocan excitaciones en el -

"sistema que causan ruido y altas amplitudes de vibracién.
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CAPITULO VI

CORRECCION DEL DESBALANCE

.

En la actualidad muchos problemas tales como desalinea-=-
miento, aflojamiento y disturbios eléctricos se pueden solu
cionar usando pricticas de mantenimiento comunmente conoci-
das y entendidas a través de la industria. Adem8s, el re--
puesto de engranajes, cojinetes, correas de transmisién y -
otros componentes defectuosos de las méquinas es relativa--
mente convencional., Sin embargo, la correcci6n del desequi
librio puede que requiera conocimieato y entendimiento adi-
cional.

6.1 CONCEPTO DE DESBALANCE.

Se ha descubierto que el desequilibrio es una de las cau
sas mi&s comunes de vibracién en la magquinaria y que se en--
cuentra en grado mayor o menor en casi todas las miquinas -~
giratorias. Este capftulo presenta la informacién bdsi-
ca que se necesita para resolver la mayor parte de los pro-
blemas de equilibrio con el analizador de vibraci6n.

Las condiciones que deben existir para poder equilibrar-
una pieza con el analizador de vibraciones son:

1) La vibracién debe ser el resultado de un desequilibrio
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2) Se debe . poder realizar correcciones de pesq'eﬁ el rotor, -
En la mayor parte de los casos, las correcciones de peso
se pueden efectuar cuando el rotor estd colocado ‘en-su posi
cién normal y funcionando como de costumbre,: '
El proceso-mediante el cual se equilibra una pieza sin -
necesidad de desmontarla de la miquina se llama equilibrado
en sitio, o equilibrado en campo.

El equilibrado ensitio elimina el proceso costoso y tar-
dado de desarmar una miquina y evita el posible dafio que -
le puede ocurrir al rotor durante la remocién, el traslado-
al equilibrador y finalmente, la reinstalacidn en la miqui-
na. Cuando el equilibrado no se puede realizar en campo, -
en miguinas tales como motores cerrados, bombas y compreso-
res, se extraen el rotor de su instalacién para equilibrar-
lo én una m&quina balanceadora como la gue se muestra en la
Fig. 6.1

El desequilibrio se define a menudo como simplemente la-
distribucién desigual de peso de un rotor sobre su linea -
central rotativa o segfin la Organizacién Internacional de -
Patrones (OIP) "la condicifén gque existe en un rotor cuando-
la fuerza o el movimiento de vibracién se transmite a sus =
cojinetes a causa de las fuerzas centrifugas”.

La cantidad de desequilibrio en una pieza giratoria se -
representa corrientemente coro el peso de desequilibrio (on-
zas, gramos, etc.) multiplicado por la distancia de la-lf--
nea central rotativa (pulgadas, centimetros). Por.lo tante
las unidades que se usan para expresar el desequilibrio son
generalmente onzas-pulgadas, gramos-pulgadas, gramos-centi-
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Figura 6.1 Los rotores imposibles de -
balancear en sitio son equi
librados sobre una méquing
de equilibrado.
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metros, etc. Por ejemplo, una onza-pulgada de desequilibrio
es un punto pesado de una onza situado a un radio de una --
pulgada de la lf{nea central giratoria. Tres onzas de peso -
situadas a un radio de tres pulgadas de la lfnea central re
presentan (9) onzas pulgadas de desequilibrio.

El equilibrio es importante porque las fuerzas ocaslona~
das por el éesequilibrio son dafilnas para la duracidn de la
miquina, el rotor, los cojinetes y la estructura soporte. -
La cantidad de fuerza producida por el desequilibrio depen-
de de la velocidad de rotacién y el grado de desequilibrio.
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6.2 PRINCIPIOS BASICOS DEL BALANCEO.

La técnica del equilibrado es el proceso mediante el cual
se averigua el monto y la posicibén del punto pesado para asi
poder agregarle igual concentracibn de. peso al lado opuesto-
del rotor o quitarle peso al punto pesado, Se sabe que en--
tre mds desequilibrio hay, mayor serd la fuerza y por consi-
guiente, mayor serd la amplitud de vibracibén. Por eso se -
usa la amplitud de vibracién para determinar el grade de de-
sequilibric que se tiene, Ademds se usa la ubicacién de un-
signo de referencia en la pieza,detect&ndole conla luz-estro
V bosc6pica para determinar el sitio de desequilibrio.

Si se le agrega un peso de desequilibrioc a un rotor per--
fectamente equilibrado, la pieza vibrard con una frecuencia-
igual a su velocidad rotativa,

La pieza vibrard a cierta amplitud y parecer que la se--
fial de referencia en la pieza permanece inm6vil en una posi-
cibén especifica bajo la luz estroboscbpica. Por ejemplo, se
le agrego un peso de deseguilibrio (2} gramos, al rotor equi
librado de la Fig. 6.2.h, lo que ocasiond una vibracién de -
amplitud de 5 mils, mientras que la sefal de referencia apa-
rece en posici6n de 270°., En la Fig. 6.2.B, se duplico el -
peso de desequilibrio a (4) gramos sin cambiar su posicibnm,-
el resultado es que la vibracifn asciende a 10 mils y la se-
idal de referencia aparece cn la misma posicién de 270° bajo-
la luz estroboscSpica. Este experimento indica que si se du
plica el desequilibrio la amplitud de vibracién se duplicard
también.
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Figura 6.2a

Figura 6.2b
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Figura 6.2c La omplitud vibracional es
proporcional a la cantidad
de desequilibrio.
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En otras palabras y para fines prdcticos, la amplitud de
vibracién esta en proporcién directa a la cantidad de dese-
quilibrio y se puede usar la amplitud de vibracién como un-
indicador de la cantidad de desequilibrio que hay.

En el ejercicio anterior, la sefial de referencia aparecib
en la misma posicifn de 270° en ambos experimentos, ya que =
la ubicacifn del desequilibrio era igual en ambos casos. -
Ahora se verd lo que sucede cuando cambia la posicifn del -
punto pesado de desequilibrio.

Si se observa la Fig. 6.3.A, se veri que el punto pesado-~
de 4 gramos se ha cambiado 60° hacia la derecha de su posi--
cién inicial en la Fig. 6.2.C, n6tese que ahora la sefial de
referencia aparece en los 210° o sea 60° hacia 'izqnierda de
donde estaba antes. En la Fig. 6.3.B, el punto pesado de 4-
gramos se ha movido 45° hacia izquierda de su posici6én ini-
cial en la Fig. 6.2.C; y ahora la sefial de referencia apare-
ce en los 315° 6 sea 45° hacia la derecha de donde se cbser
v6 primero.

Los ejercicios resumidos en los pé&rrafos anteriores expo-
nen dos puntos b&sicos sobre el proceso de equilibrio:

lo. La cantidad de vibracién estd en proporcién directa a
la cantidad de desequilibrio.

20. La sefial de referencia cambia en direccién opuesta del
cambio del punto pesado; y el dngulo de cambio de la -
sefial de referencia es igual al &ngulo de cambio del -
punto pesado.
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Figura 6.3 La marca de referencio se --
desplaza por el mismo éngulo
que el lugar pesado pero en
sentido contrario.
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6.3 BALANCEQO EN PLANO UNICO.

Cuando se comienza un problema de equilibrio no se sabe -
la concentracibn del punto pesado, ni se sabe su ubicacifn -
en la pieza. El desequilibrio de la pieza al comienzo del -
problema se llama medidas iniciales. Por ejemplo, la pieza-
en la Fig. 6.4 tiene un desequilibrio inicial de 5.0 mils. -
120°. Una vez que se ha anctado y registrado el desequili--
brio inicial, se le agrega un peso de prueba a la pieza para
cambiar el desequilibrio inicial. E1l desequilibrio que se -~
produce de esta manecra en la pieza, tendri una nueva vibra--
cibén de amplitud v fase. El cambio ocasicnado por el peso -
de prueba se puede usar para determinar el grado y ubicacién
del desequilibrio inicial o el sitio donde se debe colocar -
el peso' de prueba para gue se encuentre en posicibn opuesta=-
del punto pesado de desequilibrio inicial y para daterminar-
el monto del peso inicial que se necesita para que sea igual
al punto pesado inicial.

Cuando se le agrega un peso de prueba a la pieza desequi~
librada, puede suceder una de tres cosas:

1) En primer lugar, si se tiene suerte es posible que se co-
logue el peso de prueba exactamente en el punto pesado.
Si esto sucede, la amplitud de viﬁracién aunentard y la -
sefial de referencia permanecerd en la misma posicidn que-
al comienzo del experimento., Para equilibrar la pleza sc
debe trasladar el peso de prueba al sitio directamsnte -
opuesto a la posicifn inicial y adaptar la cantidad de pe
s0 hasta que se logre un equilibrio satisfactorio.
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Fiquro 6.4 Este rotor presenta un dese-
quilibrio iniciol de 5,0 milé-
simos a 120°.
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2)

3)

En segundo luéar, lo que puede ocurrir es que se coloque-

el peso de prueba en la posicifn exactamente opuesta al -

punto pesado. Si el peso de prueba es menor que el dese-

quilibrio, se observard una disminucién de vibracién y la

sefial de referencia permaneceri en la misma posicifn que=

al comienzo del experimento, lo que se debe hacer para «

equilibrar la pieza es aumentar el peso hasta que se lo--

gre un nivel de vibracién satisfactorio. Si el peso de =

prueba es mayor gue el desequilibrio, el lugar donde se -

colocs se convertirf en el punto pesado y la sefial de re-

ferencia cambiard 180° o sea en la posicifn directamente-

opuesta que al inicio. En este caso, para eliminar el de

sequilibrio de la pieza se tendr& que reducir el peso de-’
prueba hasta que se obtenga un nivel de vibracifn satisfac
torio.

La tercera alternativa es que se coloque el peso de prue-
ba de manera que no este ubicado ni en el punto pesado, =
ni opuesto al punto pesado. Si esto sucede, cambiari tan
to la posicién de la sefial de referencia como tambi&n el-
grado de la amplitud de vibracién. En este caso, se debe
cambiar el &ngulo y direccién del peso de prueba y si se

usa un diagrama vectorial se puede determinar el aumento-
o reduccidn de peso que se necesita para que sea igual -
y opuesto al punto pesado de desequilibrio inicial.
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6.4 METODO DE BALANCEO POR VECTORES.

Un vector es simplemente una linea cuya longitud expresa-
el grado de desequilibrio y cuya direccibn indica el &ngulo-
de desequilibric . Por ejemplo, si la amplitud de vibracifn
es de 5.0 mils y la posicién de la fase o de la sefial de re-
ferencia es de 120°,el desequilibrio se puede expresar me---
diante una lfnea con ﬁunta de flecha {vector) con 5.0 divi--
siones de longitud y que sefiala a 120° como lo indica la Fig
6.5. '

Para simplificar el dibujo de vectores, generalmente se ~
usa pépel cuadriculado de coordenada polar, como se indica.-
Las lineas radiales emitidas del centro u origen sefalan la-
posicién angular del vector y estén graduadas por cgrados as-
cendentes con direccién hacia derecha. Los circulos concén-
tricos que tienen un centro comfn de origen estdn espaciados
equitativamente para trazar la longitud de los vectores.

Cuando se le agrema un peso de prueba a una piéci on rea-
lidad se aumenta el desequilibrio inicial, El dcséé@ilibrio
que se produce se encontrar& en una nueva posicidn entre el-
peso de pruecba y el desequilibric inicial, Dicho&descquili—
brio tiene nueva medida de fase y amplitud de vibrzcidn. EL
desequilibrio inicial que muestra la Fig. 6.4 es de;SfG ﬁils
y de 120° de fase., Cuando se le agrega el peso dg prueba, -
Fig. 6.6 el desequilibrio ocasionado por el peso ini&iﬁl .=
mds el peso de prueba es de 8.0 mils y de 30° de fasz. Estas
dos medidas se pueden expresar con vectores.

Si se usa papel cuadriculado polar, se traza el vector de
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Figura 6.5 Un desequilibrio de 5 milési-
mos a 120% puede ser repre-
sentado por medio de un vec
tor trazado con un largo de_
5 graducacién y apuntado ha
cia 1202,
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Figura 6.6 Agregando ung pesa de ensa
yo al rotor se convierte en -
desequilibrio INICIAL MAS --
LA PESA DE ENSAYO de 8 --
milésimos a 30°.

236



sequilibrio inicial con una linea que parte del centro y al
mismo d&ngulo que la sefial de referencia, o sea 120° como se
indica en la Fig. 6.7. Se escoge una escala apropiada para
indicar la longitud del vector. En este ejemplo cada divie
sibn importante equivale a 1.0 mils. Por consiguiente el -
vector de desequilibrio inicial tiene’5 divisiones importan
tes de longitud que representan 5.0 mils, El vector de de-.
sequilibrio inicial se denomina "O". '

Luego el vector que representa el peso de prucba.més el-
peso inicial se traza a igual proporcién y en el nuevo dngu
lo de fase que se observs. )

En el ejemp1~o en cuestibn, el vector se traza con una -
longitud de 8 divisiones importantes, lo gue representa 8.0
mils con posicibén angular de 30°; el nuevo 4ngulo de fase,
En la Fig. 6.7 el vector del peso de prueba mds el peso ini
cial se denomina "0+T" como se indica en la Fig. 6.7. El -
vector de coneccifn se denomina "T" y representa la diferen
cia entre el vector "O" y el Vector "O+T" o sea (0+T) - (0)
= T, No obstante, e vector "T" solamente sefala ¢l efecto
del peso de prueba. Si se mide la longitud, del vector "T"-
con la misma escala que se uso para medir "O" y "O + T", se
puede determinar el efecto del peso de prueba desde el pun-
to de vista de la amplitud de vibracifn. Por ejemplo, el =
vector "T" en la Fig. 6.7 tiene una longitud de 8.4 mils. ~
Esto indica el peso de prucba gque se le agregd al rotor, -
produjo un efecto eguivalente a 9,4 mils de vibracibn.

Esta relacién se puede usar para determinar el peso que -
se necesita para igualar al desequilibrio inicial "0".
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Se puede encontrar el peso de equilibrio correcto si se
usa la siguiente f6rmula:

llo"
Peso Correcto = Peso en Prueba x /"T'

Digamos que en el ejemplo antes mencionado la cantidad -
del peso de prueba que se le agreg$ al rotor de la ' Fig. 6.6.
es de 10 gramos.

El diagrama vectorial de la Fig. 6.7 indica que "O" =
5,0 mils y "T" = 9.4 mils. Entonces:

Peso correcto = 10 gramos x 5 mils/9.4 nils = 5.3 gramos

Para equilibrar una pieza,nuestro fin es de ajustar el -
vector "T" para que tenga igual longitud y direccién opues=-
ta que el vector inicial de desequilibrio "O". De esta ma-
nera el efecto del peso modificador anulard el desequilibrio
inicial y producird equilibrio en el rotor. Si se ajusta -
la cantidad de peso de acuerde a la f6rmula de peso correc-
to, el vector "T" tendr§ igual longitud que el vector "O7.
Luego se debe determinar la posicién angular correcta del =~
peso.

La direccién del peso de prueba en relacién al desequili
brio inicial se representa mediante la orientacibn del vec-
tor "T". Ver Fig. 6.7. El vector "T" siempre se puede vi-
sualizar como sefialado en direccién contraria del extremo -
del vector "O". Por lo tanto, el vector "T" se debe colocar
segin el &ngulo comprendido (O) entre el vector "O" y el =~
vector "T" para que tenga direccién opuesta al vector "OU'.-
Es evidente que para colocar el vector *T" segfn el dngulo-
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que se necesita, el peso de prueba se deberd mover a razén -
de un &ngulo equivalente,

Si se observa el diagrama vectorial, Fig., 6.7 se veri que
el dngulo que se midié (0) entre "0O" y "T" es de 58°, Por -
consiguiente, el peso de prueba se mueve de su posicién en -
la pieza de acuerdo al dngulo que se determina por el diagra
ma vectorial. Este no es un &ngulo gue proviene de la schal
de referencia sino que es un &ngulo comprendido entre la po-
sicién inicial del peso de prueba y la posicifn gue se .nece-
sita.

Para determinar la direccién de la colocacién del peso -
{hacia la derecha o hacia izquierda) hay que reccrdar que en
el experimento efectuado en la Fig. 6.3 la senal de referen-
cia cambif en direccién opuesta del punto pesado. Por lo -
tanto, la siguiente regla se debe usar para determinar la di
reccif6n del traslado del peso: »

El peso de prueba siempre se cambia en éireccién opuesta-
del cambio observado e la sefial de referencia; es decir, de
"Oll a llo + T".

Por lo tanto, si la serial de referencia cambia hacia iz=--
quierda de "O" a "O+T", el peso de prueba se debe cambiar ha

cia derecha.

Esta regla se aplica sin considerar la direccién rotativa
del rotor,

En la Fig. 6.7 el cambio de fase de "0"-a "O+T" es un cam
bio hacia la izquierda. Por lo tanto, el peso correcto se -
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debe mover a 58° hacia la derecha de la posicifn inicial del
peso de prueba.

En resumen, la técnica vectorial en plano fnico es senci-

lla y proporciona informacién precisa para equilibrar una =
pieza.

1)

2)

3)

4)

5)

6)

Se acciona el rotor a la velocidad de operacifn y se mide
y registra la informacién inicial de desequilibrio ( de -
amplitud y fase) con el filtro del analizador sintonizado
‘a 1XRPM,

Se apaga el rotor y se le agrega un peso de prueba a la -
pieza, Se registra la cantidad del peso de prueba.

De nuevo se acciona el rotor a la velocidad de operacibn-
y se observa y registra la nueva informacifn de desequili
brio de amplitud y fase, asf{: "O+T".

Se trazan los vectores gque representan "O" y "O+T" en el-
papel cuadriculado polar.

Se traza el vector "T" al conectar los extremos de los =
vectores "0" y "O+T". El vector "T" debe apuntar de "O"=-
hacia "O+T",.

Se mide la longitud del vector "T" y se usa la f6rmula =~
para determinar el peso correcto de equilibrio que se ne-

cesita:

. "ol‘
Peso correcto = Peso de prueba x /'T“
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Se ajusta la cantidad de peso en la forma debida.

- 7). Se mide el &ngulo comprendido entre "O" y "T" con un trans
portador. Se cambia la posicibn del peso rectificado se==
gln el &ngulo medido desde la posicién inicial del pese de
prueba. La direccién de este cambio’ es opuesta a la direg
ci6n de cambio de fase de "O" a "O+TV,

si se siguen estas instrucciones cuidadosamente, el resul
tado serd una pieza equilibrada. Sin embargo, si se cometen
errores pequefios al medir el dngulo de fase, al trasladar el
peso y al modificar el peso a la cantidad correcta, el dese~
quilibrio puede ocasionar alguna vibracién .

Si se deben efectuar correcciones adicionales, simplemen-
te se observa y se anota la nueva amplitud de fase y de vi--
bracién. Por ejemplo, supongamos gque la correccién de equi~-
librio que se usa segfin el diagrama vectorial de la figura -
6.7, produce una medida nueva de amplitud de 1.0 mil y una -
medida con un vector nuevo "0+T" en el papel cuadriculado po
lar junto con el vector de desequilibrio inicial "O", como -~
se indica en la Fig. 6.8, luego se traza una linea que conec
ta el extremo del vector inicial "O" con el extremo del vec-
-tor nuevo "O+T" para encontrar el nuevo vector “"T". Se mide
la longitud del nuevo vector “T", La Fig. 6.8 indica que -
"r" = 5,9 mils. Se usa la nueva dimenéién del vector "T" -~
junto con la amplitud inicial "O" para encontrar el nuevo -~
peso de correccién de equilibrio usando la férmula conocida.

ilon
Peso correcto = peso de prueba X /"T"
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Figura 6.7 Solucibn vectorial de plono - -
anico.

Figura 6.8 El desequilibrio podria redu- '
cirse aun mds elaborando un
© diagrama vectorial valiéndo-
se del nuevo vector 0 + T -
més el vector inicial *0*.
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Se debe recordar que la cantidad del peso de prueba que -
se usa en esta f6rmula es la cantidad de peso que el rotor =
tiene actualmente y no la cantidad de peso que se uso en la-
primera prueba. En ese ejemplo el peso de prueba inicial =
era de 10 gramos; sin embargo, este se ajusto a 5.3 gramos -
, cuando se obtuvo el primer resultado vectorial, Fig. 6.7. -
Por lo tanto, la f&6rmula para resolver'el nuevo peso correce-
to es:

Peso correcto = 5.3 gramos x 5,0 mils
5.9 mils

= 4.49 grames

Para determinar la colocacién del peso rectificador, se -
mide el &ngulo comprendido entre el vector inicial "0" y el-
nuevo vector "T", Este dngulo es aproximadamente de 5° en -
el ejemplo de la Fig. 6.8, y ya que el cambio de fase de "O"
al nuevo "O+T" es hacia derecha, el peso se debe cambiar 5°-
hacia la izquierda.

Si se efectua esta nueva rectificacién del equilibrio, la
vibracién de desequilibric se debe reducir adn mis. Este =
procedimiento se puede repetir cuantas veces sea necesario -
usando las nuevas medidas de "O+T" y del peso de prueba, pe¥
ro siempre usando el vector inicial "0V.
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6.5 METODO DE LOS CUATROC PASOS DE BALANCEO EN UN PLANO.

Otro método de equilibrado que no resulta tan preciso co-
mo el método vectorial sigue el mismo procedimiento b&sico -
excepto que no se construye un diagrama vectorial. El méto-
do a cuatro pasos sigue unas cuantas reglas sencillas desti-
nadas a localizar el sitio en donde se debe colocar la pesa-
de correccién, despu&s de lo cual se ajusta la cantidad de -
peso que se requiere para equilibrar la pieza. Como se tra-
ta' de un procedimiento que requiere que se arranque y pare -
la mdquina repetidas veces no ha gozado de mucha aceptacién-
salvo en los casos en que el nfimero de tentativas de equili-~
brado no sea tan importante, pudiendo poner en movimiento la
pieza y pararla répida y fdcilmente.

-~ Primero,opere el rotor observando y apuntando la amplitud
y fase originales del deseqguilibrio.

Para el ejemplo en la Fig. 6.9.A, "O" es de 9.0 mils a -
300°, Se trata de la primera tentativa y por lo tanto to
dos los datos que se recojan en el futuro ser&n compara--
dos con estas lecturas al iqual que se hace en el método-
vectorial de plano Gnico.

- Luego agregue una pesa de ensayo a la pieza observando la
nueva amplitud y fase de la vibracifn producida por el de
sequilibrio. En la Fig. 6.9.B, se ha agregado una pesa-
de ensayo a la pieza, dando lugar a una nueva lectura ==
(0O+T) de 8.0 mils a o°.
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FlGURA 6.9 METODO DE LOS CUATRO PASOS PARA EL BALANCEO
EN PLANO UNICO

Figura 6.9a Desequilibrio inicial *O" es
de 9 milésimos a 300°.

330 30

Figuro 6.9b Después de agregarle una
peso de ensayo de 10 gro
mos, el desequ:l:br:o es -
de § milésimos a 30°.
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El primer objetivo que se persigue es el de mudar la pesa
de ensayo, hasta un sitio donde vuelva la marca de referen--
cia a su posicibn original o a 180° de la misma, lo que indi
card que la pesa se halla directamente sobre el lugar livia
no o pesado. Esto se hace cambiando la pesa en una direccién
opuesta al cambio habido en la marca de referencia. No vaeci
le en mudar 1a pesa de ensayo a través de un dngule importan
te (pero menos de 180° porque si se le deséiaza mucho la pré
xima lectura gue se tome dard indicacién de devolverla. En-
el ejemplo, la marca de referencia fue cambiada de 300° a 0°
al agregar la pesa de ensayo. Se trata de un cambio de fase-
hacia derecha y por lo tanto habrd que mudar la pesa hacia--
la izquierda.

En la Fig. 6.9.C, hemos mudado la pesa de ensayo cComo en-
90°hacia la izquierda, desde la primera posicién que ocupaba.
La nueva lectura es de 5.2 mils a 220°, lo que nos indica =
que hemos desplazadb la pesa demasiado. Como la marca e -
referencia ya se halla hacia la izquierda de la lectura ori
ginal a 300°. .

En la Fig. 6.9.D, ya desplazamos la pesa hacia la derecha
en 35°, Por resultado, la marca de referencia ya aparece en
la posicifn original de 300°, reduciendose la vibracibén a =
0.80 mils., Esto quiere decir que la’'pesa ya se halla en el-
sitio debido, y no nos gueda sino aumentar el peso de la -
misma para poder reducir el desequilibrio.

Si hubiera aparecido la marca de referencia a 180° de su-
posicibn original de 300°, esto habrfa indicado que la pesa-
de ensayo se hallaba en el sitio debido, pero pesaba mucho.
Si la marca de referencia hubiera regresado a su posicién -
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300 6

Figuro 6.9c El desplazar lo peso de en
sayo en 90% hacia la iz- -
quierda altera el desequili
brio hasta 5,2 milésimos @
220%, lo que indica que se
ho desplazado de més.

60

Figura 6.5d Voiver o desplazar la pesa -
hacio lo derecho en un 35 -
mueve la marce de referencia
o 300¢ reduciendo ¢ lo vez -
la amplitud a 0.5 milésimos -
que quiere decir que se ha -
logrado localizar el sitio Ii--
viano de lg piezo.
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original, pero con un aumento en la amplitud original, enton
ces la pesa de ensayo se habrfa quedado sobre el sitio pesado,

6.5,1 El ‘equilibrado de una sola tentativa.

Al inicio de un problema de equilibrado, no hay modo de -
que sepamos precisamente qué peso se requiere ni tampoco dén
de colocarlo para poder equilibrar la pieza. Pero una vez—
equilibrada una pieza o mediante el método vectorial o por -
el método a cuatro pasos, es posible determinar cuanto peso=-
agregar y dn’ le agregarlo.(o sacarlo) para poder equilibrar-’
la unidad o unidades semejantes a futuro, dé una sola tenta-
tiva.

Ya demostramos anteriormente que existe una relacifn di--
recta entre la cantidad de desequilibrio que afecta una pie-
za y la amplitud de la vibracién que resulta. En la Fig.6.2
agregamos una pesa de 2.0 gramos a un rotor equilibrado, pro
vocando una vibracifn de 5.0 mils. Al duplicar la pesa de -

- desequilibrio hasta 4.0 gramos, se logrS duplicar asimismo =
la amplitud de vibraci6n hasta 10.0.mils. Experimento que -
nos ha ensefiado que la amplitud de una vibracifn guarda una-
relacién directamente proporcional al peso de desequilibrio.
Adem8s, ya sabemos que’ vibracifén ser§ producida poxr un dese-
quilibrio determinado. Por ejemplo, si los 2.0 gramos de de
sequilibrio producen una vibracién de rotor de 5.0 mils en -
la Fig. 6.2, esto qguiere decir gue 1 mil de vibracién es equi
valente a 0.40 gramos de desequilibrio 2 gramos/ 5 mils = =
0.4 8

mils.
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De ser necesario volver a equilibrar este rotor en el fu-
turo, serd fécil determinar que peso correctivo aplicarle. -
No tendrfamos m&s que multiplicar la amplitud de vibracién -
del desequilibrio por la constante de 0.4 gramos.

Asi que se podrfa elaborar una constante semejante de de-
sequilibrio para otros rotores que req\;_ieran un equilibrado-
frecuente., Después de equilibrar la pieza con éxito la pri-
mera vez por el método vectorial o a cuatro pasas, no se tie
ne m&s que dividir el peso de equilibrio definitivo por la -
amplitud original de vibracifén. Por ejemplo, si la amplitud’
vibracional original fuera, digamos, de 12 mils y si después—
de equilibrado notara gue una pesa correctiva de 18 gramos -
habia sido agtegada, es que el rotor tiene una constante de-
desequ:.lib::m de.

18 gramos _ 1.5 gramos
12 mils mils

§i el rotor en cuestifn hay que volverle a equilibrar en-
el futuro, se puede determinar fdcilmente qué peso de equili
brio se necesita multiplicando la nueva amplitud original por

la constante de 1.5 g‘%g—s—

Ademds de la constante peso de desequilibrio/amplitud vi-
bracional, hay otra relacidn constante que se puede determi-~
nar para encontrar donde estd el deseguilibrio. Refiérase -
nuevamente a nuastro exparimento anterior gue se representa-
en la Fig. 6.2, 6,3. Al agregar un lugar pesadd de 2 gra--
mos al rotor equilibrado en la Fig. 6.2, la marca de referen
cia aparecfa bajo la luz estroboscépica en la posicidn de -
270° y el lugar pesado de 2 gramos a 30°, porque la posicién
_del desequilibrio no ha sido cambiada. En la Fig. 6.2.A, el
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lugar pesado de 4 gramos ha sido mudado en 60° hacia la de=-
recha de su posicién original, lo que produce un cambio ha=-
cia izquierda de la marca de referencia de 270° hasta 315°=-
pero, como antes, el lugar pesado sigue a 30° bajo la luz =
estroboscSpica. Se puede hacer una observacién muy impor-=-
tante de ‘acuerdo a los resultados de ‘dicho experimento.

Mudese donde se mude el lugar pesado de desequilibrio,-
siempre aparece bajo la luz estrobosc6pica en el mismo sitio
angular,

En el caso del rotor de la Fig. 6.3, sabemos que el lu=--
gar pesado siempre va a aparecer a 30° sea cual sea su peso
o su posicifn fisica sobre el rotor, Otro sitio pesado se-
mejante puede localizarse en cualquier rotor después de su~-
primer equilibrado.

La posicién del lugar pesado sobre un rotor relativo al-
captador de vibraciones, se define como "Angulo de Destello"
El énguio de destello de un rotor dado es el &ngulo medido-
en la direccién rotacional del eje, entre el punto de apli-
cacibén del captador de vibraciones y la posicifn del lugar-
pesado al pulsar la luz estrobosc6pica. Vea la Fig. 6.10.
La marca de referencia no tiene nada que ver con esta rela-
cién, ya que se la puede colocar en cualquier parte del ro-
tor.

La marca de referencia no sirve sinc para ver la posicién
del rotor al pulsar la luz estroboscépica.

Para poder saber el &ngulo de destello para cualquier -
pieza, proceda como sigue:



Figura 6.10 Angulo de destello,
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1. Tome nota de las lecturas de desequilibrio originales y =
- proceda a equilibrar la pieza por el mé&todo vectorial o -
el de cuatro pasos.

2, Después de equilibrar con éxito un rotor, pare la pieza -
que se trabaja y luego dele vuelta hasta colocar la maxca
de referencia en la misma posicifn observada bajo la luz
estroboscépica, durante la primera tentativa.

3. Puesto el rotor en dicha posicibn, note el sitio que ocu-~
‘pa la pesa correctiva de desequilibrio aplicada. Esta re-
presenta el sitio del lugar liviano original del rotor., =
Claro que, a 180° &6 directamente opuesto al lugar liviano
original se halla el "lugar pesado" original.

4. siguiendo la direccifn rotacional del eje, fijese en el -
dngulo que hay entre el punto de aplicacién del captador=-
de vibraciones y la posicién del lugar pesado.,, Este angg
lo constituye pues el "&ngulo de destello” del rotor,

Después de saber la constante de peso, asi como el &ngulo
de destello de una pieza, resultard sencillo volver a equili
brar la pieza en el futuro, Ademds, este dato que se ha sa-
bido equilibrando una pieza podrd servir para equilibrar cuan
tas piezas idénticas sea necesario en la produccifén. Todo -
lo que hace falta es que las RPM, el sitio del captador y la
configuracién dé la miquina (esto es, su masa, rigidez, etc.)
sean cada vez iguales, Para poder equilibrar una pieza "de-
una vez" se procede como sigue:

1. se pone en marcha la miquina apuntando los datos importan -
tes para el desequilibrio, la amplitud y fase,
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2. Se para la méquina déndole vuelta al rotor hasta que quede
la marca de referencia en el mismo sitio que el observado-
bajo la luz estroboscbpica.

3. Puesto el rotor en dicha posicifn, mida el dngulo de deste
1lo desde el captador en la direceibn rotacional del eje -
para poder encontrar el lugar pesado del rotor.

4. Luego se multiplica la constante de desequilibrio por la =
amplitud de la vibracifn ccasionada por &ste, para poder-
saber que peso se tiene gue sacar del lugar pesado o agre-~
gar al lugar liviano que se halla directamente cpuésto.

El &ngulo de destello establecido para una miquina dada se
r8 especificamente determinado por los equipos utilizados pa-
ra medir la amplitué y fase de la vibracién producida por cl~
desequilibrio. DPrimero, debido a las diferencias que s¢ pre-
sentan entre los analizadores electrbnicos de estado sOlido -
(Modelos 330, 340, 345, 350 etc.) dardn &stos lecturas de fa-
se que difieren de 180° precisamente de las gue dan los ins--
trumentos provistos de tubos al vacio (modelos 600, 601, 314,
etc.) Por resultado, el &ngulo de destello de una pieza gue~-
resulte de un instrumento tipo estado s6lido, va a diferir en
exactamente 180° del dngulo de destellc que se desprenda de -
un analizador tipo tubo.

Ademds, el tipo de captador que se utilice, tipo velocidad,
acelerdémetro, o tipo no contacto, podr& afectar el &dngulo de-
destello de una pieza. Por fin, el par&metro de la amplitud-
medida (desplazamiento, velocidad o aceleracibn) deberd ser -

el mismo en cada caso. Por ejemplo, las medidas de fase -
realizadas en desplazamiento han de diferir en exactamente -

90° de las unidades de velocidad.
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6.6 TIPOS DE DESBALANCEO.

Anteriormente definimos el desequilibrio como la distri-
bucibn desigual de peso de una pieza alrededor de su linea -
central rotatoria. El desequilibrio también puede definirse
como la condicién que existird cuando la linea central rota-
toria y el eje central principal no sean idénticos;

Se puede imaginar el eje central principal como el eje al
rededor del cual se halla distribuido igualmente el peso de-~
un rotor siendo también el eje en torno del cual la pieza gi
rarfa sin que nada se lo impidiera. Si el rotor estd res=--
tringido por sus cojinetes, entonces habri vibracién si el-
eje central principal y la lfnea central rotatoria no son =
idénticos.

Hemos venido tratando la cuestién del desequilibrio y co-
mo corregirlo al presentarse &ste en un plano. En realidad,
existen cuatro tipes de desequilibrio, a saber:

a) Estético

b) Por par

¢) Cuasi-estético
d) Dindmico

Segln el tipo de desequilibrio que tenga un rotor, se ha-
rs necesario realizar el equilibrado en dos y a veces més =
planos de correcci6n.

Cada tipo de desequilibrio se define por la relacién que
guarden entre si el eje principal y la linea central rotato
ria de la méquina.
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6.6.1 Desbalance Estitico.

El desbalance estitico es la condicién de desequilibrio =
que se produce al quedar desplazado el eje central principal
en paralelo con la linea central rotatoria como se ve en la
Fig. 6.11. '

El desequilibrio est4tico, que a veces se denomina dese=
quilibrio cinético o de fuerza, puede detectarse colocando -
la pieza que sc trabaja entre puntos o entre dos rieles en -
paralelo., Asf el lado pesado del rotor ir§ a §arar hacia lo
mis bajo, La pesa correctiva podrd ser agregada o removida-
segn requiera el caso, considerdndose estiticamente equili-
brada la pieza, mientras no gire sobre los rieles sea cual -
sea la posicifn en que se coloca.

El desequilibrio estitico que afecta una pieza rotativa -
puede ser detectado a menudo comparando la amplitud y fase -
de vibraci6n de un cojinete o eje en los extremos del rotor.

Un rotor apoyacdo entre cojinetes revelard lecturas idénti
cas de amplitud y fase vibracionales, tanto sobre los cojing
tes como a cada extremo del eje si el desequilibrio de gue ~
ge trata es estitico., Esta regla no.se aplica, sin embargo,
a los rotores que esten montados en una configuraciSn salien
te.

Puede corregirse el desequilibrio est&tico agregande o ~
quintando peso en un solo plano correctivo. Sin embargo, -
es de mucha importancia realizar la correccién ern el plano -
debido. Para aclararlo, consideremos los tres métodcs posi-
bles de correccifn del desequilibrio estdtico que aparecen -
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DESEQUILIBRIO
ESTATICO

Figura 6.11 Desbalance estético.
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en la Fig., 6.12. En la Fig. 6,12.A, una sola pesa de correc
cibn se coloca en el mismo plano que el centro de gravedad -
del rotor, pero que hard que esteé muy bien equilibrado el ro
tor.

La Fig. 6.12.B, muestra otro modo aceptable de ccrregir -
un desequilibrio estitico colocando las. pesas de correccién-
linealmente en los extremos opuestos del rotor. Se recurre-
a este método cuando no sea posible agregarle una sola pesa;
correctiva a la parte central del rotor.

En la FPig. 6.12.C, se ve agregada una pesa de correc--
cibn, pero no en el mismo plaro que contiene el centro de --
gravedad del rotor. Este rotor puede considerarse estdtica
mente equilibrado, debido al hecho de que nc hay lugar pesa-
do que baje al colocarlo scbre rieles puestos a aivel y en -
paralelo. Sin embargo, al girar la pieza en cuestién, el -~

- lugar pesado original junto con la pesa de correccifn halléin
dose en planos distintos producen momentos jnerciales que ha-
cen que el eje central principal y la linea central rotato--
ria se crucen, lo que crea otro tipo de desequilibrio.

6.6.2 Desbalance por Par de Fuerzas.

El desequilibrio por par de fuerzas es la condicién que -
existe cuando cruce el eje central principal la linea central
rotatoria en el centro de gravedad del rotor.

Un "par" no es mis que dos fuerzas iguales en paralelo -
gue actdan en sentido contrario una a otra, pero nc en la -
misma lfnea recta. El desequilibrio por par'de fuerzas es,-
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ACEPTABLE

DESEQUILIBRIO
DESEQUILIBRIO  gsTarico

DESEQUILIBRIO ESTATICO DESEQUILIBRIO

INACEPTABLE

PESA DE CORRECCION
DE DESEQUILIBRIO

Figura 6.12 Correccién del desequilibrio estético.
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entonces, la condicibn que se da si hay un lugar pesado en -
cada extremo del rotor, pero hallindose en lados opuestos de
la lfnea central, como se ve en la Fig, 6,133

A distinci6n del desequilibrio est&tico, el desequilibrio
por par de fuerzas no puede ser detectado colocando la pieza
sobre rieles., S6lo se hace patente dicho desequilibrio al~
hacer girar la pieza pudiendo con frecuencia identificarse =
comparando las lecturas de amplitud y fase tomadas sobre un=
cojinete o el eje en cada extremo del rotor.

Por ejemplo, un rotor como el que aparece en la Fig. 6.13a
apoyando entre cojinetes dari lecturas de amplitud y fase -
vibracionales iguales pero a 180°, si se trata de un dese--~
quilibrio por par de fuerzas.

Nuevamente, es método de detectar un desequilibrio gque no
se aplica a los rotores salientes.

A diferencia del desequilibrio est&tico que puede ser co-
rregido por un solo plano, el desequilibrio por par de fuer-
zas no se corrige mis que realizando correcciocnes de equili-
brioc en dos planos.

Rara vez presentard un rotor un desequilibrio puramente -
estitico o que se deba puramente al par de fuerzas. Lo nor-
mal es que cualquier rotor desequilibrado presente sintomas-
de ambos tipos por lo que las combinaciones de desequilibrio
estitico y por par de fuerzas se subclasifican como "cuasi-
estitico" y "dindmico".
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DESEQUILIBRIO POR
PAR DE FUERZAS

Figura 6.13a Desequilibrio por par de --

fuerzas.
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DESEQUILIBRIO CUASI
ESTATICO

Figura 6.13b Desequilibrio cuasi estdtico.
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6.6.3 Desbalance Cuasi~Est&tico.

El desequilibrio cuasi-estdtico se define como la condi--
cién en la que el eje central principal cruza la linea cen--
tral rotacional, pero no en el centro de gravedad del rotor.
Se puede concebir del desequilibrio de dicho tipo como una =
combinaci6én del desequilibrioc estitice y por par de fuerzas-
en que el desequilibrio estdtico se halle directamente ali--
neado con uno de los momentos de par como se ve en la Fig, =
6.13p

El desequilibrio cuasi-estitico es similar en muchos as--
pectos al desequilibrio por par de fuerzas. En el caso de -
los rotores montados entre cojinetes, las lecturas compara--
das de fase variardn como en 180°, pero, amplitud de vibra--
cibén la mayorfa de las veces se notari mis elevada hacia un-
extremo del rotor que el otro. Un desequilibrio asf{ no pue-
de corregirse m&s que haciendo correcciones de peso en dos =
planos a lo menos.

6.6.4 Desbalanceo Dindnico.

El desequilibrio dinfmico es, sin duda, el tipo que mds -
a menudo se encuentra y que se define simplemente como un de
sequilibrio en que el eje central principal y la linea cen--
tral rotatoria no coinciden ni se tocan. Este tipo de dese-
quilibrio existe cuando hay presente un desequilibrio tanto
estdtico como por par de fuerzas, Por resultado, el eje -
central principal estd al mismo tiempo inclinado y desplaza-
do de la lfinea central rotatoria. Ver Fig. 6.l14.
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DESEQUILIBRIO
DINAMICO

Figura 6.14 Desequilibrio dinémico.




‘Por lo general, las lecturas de fase comparativas que re-
sultan de un caso de desequilibrio din&mico no serdn ni igua
les ni directamente opuestas. Adem8s, se trata de una condi
cién de desequilibrio que s6lo se puede solucionar mediante-
correcciones de peso en dos planos por lo menos.

6.6.5 Seleccibn del Método de Balanceo.

Aunque no sea indispensable poder reconocer si un rotor =
dado presenta un desequilibrio estdtico, cuasi-estftico, di-
némico o por par de fuerzas para poder solucionar el proble-
ma, se puede observar que no todos los problemas de equili--
brado pueden ser resueltos balanceando en un solo plano de =
correccién., Para ayudar a determinar si se requiere balan--
ceo en plano Gnico o en dos planos, existen normas para de=-
terminar el nfimero de planos de correccién en el balanceo ba
s8ndose en la relacién L/D (longitud/diSmetro) del engrane -
polea o rotor en cuestifn, Dicha relacién L/D se calcula -~
utilizando las dimensiones del rotor sin contar el eje que -
lo apoya. Con relacifn a la gréfica que aparece en la Fig.-
6.15 en el caso de relaciones L/D menores de 0.5, resulta =~
suficiente el equilibrado en plano finico, en el caso de velo
cidades operacionales hasta 1000 RPM.

Por encima de 1000 RPM, se requiere a menudo un equilibra
do en dos planos. En el caso de relaciones L/D mayres que-
0.5 se requiere un equilibrade en dos planos si las RPM pa--
san de 200 RPM.

Es Importante tener en cuenta gue todo este procedimiento
sobre cémo decidirse entre el balanceo en un solo plane -
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frente al balanceo en dos planos a base de la relacién L/D =
y la velocidad de operacién se ofrece para fines de orienta-
cién ya que puede que no se aplique a todos los casos. En -
el caso de poleas de simple ranura, la experilencia nos reve-
la que el balanceo en un solo plano es admisible cuando su =
velocidad operacional sea mayor que 1000 RPM.



6.7 BALANCEO EN DOS PLANOS.

El balanceo en dos planos se realiza aproximadamente gdel-~
mismo modo que el balanceo en un plano. Sin embargo, el pro
cedimiento en dos planos sf requiere gue se-le preste una =
atencién espeéial, debido al "efecto cruzado" cosa gue a ve-
ces se denomina "interferencia por planos de correccién® deo~
finiéndose la misma como el efecto en la lectura de desbalan
ceo en un extremo del rotor por un desbalancec habidoc en el-
extremo opuesto.

El mejor modo de explicar el efecto cruzade se-basa.en . gue
esté perfectamente equilibrado el rotor que aparcce en la Fig.
6,16 .A. Agregar un desequilibrioc en el plano Qe correceisn’ =
a la derecha, Fig. 6.16.8, da una lectura de vibracifn en él—
cojinete derecho de 5,0 mils a 90°. Se nota también uvna wi~-
braci6n de 0.66 mils sobre el cojinete a'la izguierda con fa--

se de 300°, Esta vibracién se debe al efecto cruzado, es do-
T

cir, la vibracifn en el cojinete a la izquierda es provocada-
por el desbalance en el plano de correccifén de la derecha,

Para ver de que modo afccta el desbalance cn dcs planos, -
observese que el desequilibrio que se agrega en el
correccién de la izquierda Fig.elﬁ.ba cambia tanto la ampli-~
tud como la fase de vibracién en el cojinete de la derecha a-
6.4 mils a 120°, .

Por el efecto cruzado, las indicaciones de desbalanzes quo
se observen a cada extremo de un rotor no representarén preci
samente el desbalance Habido en los planos dJe correccibn res
pectivos. Lo gue sucede es que cada indicaci$n resultari del

266



PLANOS DE CORRECCION
DE 1ZQUIERDA DE DERECHA

COJINETE COJINETE
IZQUIERDO DERECHO

DESEQUILIBRIO—

i
EFECTO CRUZADO 5, Oomllesxmos

de 0,66 milésimos a 9
a 3000

DESEQUILIBRIO

5,8 milasimos 6,4 milésimos
a 2709 a 1209

Flaura 6.16 Efecto cruzado. A)Rotor -~
equilibrado: B)Desequilibra
do en el plano derecho; CT
Se agrego desequilitrio al -
plano izquierdo.
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desbalance habido en el plano de correccién asociado mis ‘el -
efecto cruzado en el extremo opuesto. Al cmpezar a estudiar
un problema de equilibrado no hay modo de conocer ni la can-—
tidad y fase del efecto cruzado, ademds, la cantidad y. fase-
del efecto cruzado ser&n distintas en distintas méiquinas.

6.7.1 M&todo Vectorial de Balanceo en dos Planos por;medio;Av
de Plano Unico.

Hay que tener en cuenta el efecto cruzado al balancear en
dos planos. Lo mds comGn es de tratar cada plano de correc
ci6n como si fuera un problena monoplanar tomando el c¢ojine-
te m8s cercano como punto de partida para las lecturas de vi
bracién, Por medio de dicho procedimiento, cada plano se -
balancea por separado uno por uno.

Los equipos que tipicamente se utilizan en campc en el ba
lanceo en dos planos incluyen un aralizador de.vibraciones -
con captador y cables adicionales de acuerdo con la Fig. -
6.17. Otros accesorios necesarios deben ser un transporta--
dor, una regla, papel grifico con coordenadas polaxes més -
una balanza para pesar las pesas de balancec.

También, resultan gtiles unas tenacillas con quijadas o -
portacaptador magnético gue fije el captador a la méquina., -
Estos equipos ayudardin a realizar un equilibrado preciso con
el menor nCmerc posible de tenctativas., EL proceﬁimienio es=
el siguiente, )

1. Observar la amplitud y fase de vibracién en arhos cojine-
tes y se escoje el que presente mayor vibracifn para el -






w
.

S
.

primer balanceo.

Por el método vectorial de plano finico ya descrito, se pro
cede a balancear el extremo de mé&s vibracién, realizando =~
las correcciones en el plano de correccifn mis cercano,

Después de balancear con éxito el primer plano, se obser-
van y apuhtan los nuevos datos sobre amplitud y fase para
el segundo extremo. Estas lecturas de amplitud y fase for
man las originales en que se basa para el balanceo en el -
segundo plano. Ordinariamente, el balanceo del primer ex-—
tremo dard por resultado un nuevo juego de lecturas en el- |
segundo extremo, debido a la remoci6n del balanceo que afec
taba el primer plano produciéndo el efecto cruzado.

Con los nuevos datos se procede a balancer el segundc ex-—
tremo mediante la técnica vectorial estandar de plano Gni

co.

wn
.

' Después de balancear cl segundo plano, a lo mejor se encon

trard cambiado el primer plano, debido al hecho de que -
ya haya sido eliminado el efecto cruzado operado por el-
desbalanceo del segundo plano en el primer plano (que al-
principio estuvo compensado en el primer plano). En todo
caso, si el cambio habido representa un aumento hasta un-
nivel inadmisible, habrd que volver a balancer el primer-
plano de correccifn. Por lo tanto, observar y apuntar -
los nuevos datos sobre desbalanceo para el primer plano -
y bas&ndose en dichos datos como una nueva lectura original,
realice el rebalanceo, pero no altere las correcciones -
antes aplicadas. '

Se comenzard por una nueva pesa de ensayo y se llevard a-
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~cabo el reequilibrado como si- fuera un nuevo problema.

6. Si el efecto cruzado es muy pronunciado, habré gue repetir
este procedimiento varias veces, balanceando un extremo y-
luego el otro alternativamente hasta qué queden equilibra-
dos ambos extremos a un nivel aceptable. Cada vez que se-
cambian los planos de correccifn se da inicio a un nuevo -
problema con nuevas lecturas originales. No alterar las co
rrecciones anteriores. '

El método vectorial de plano Gnico aplicado al balanceo.en
dos planos constituye un ejemplo buecno de cémo serfa Geil co-
" nocer "El &ngulo de destello" asf como la constanta de peso -
del rotor para poder reducir el nimero de tentativas de ha;aaA
ceo. Después de balancear el primer extremo, los datos reca-
bados pueden servir para reducir el desbalance a cada extremo
del rotor.

En algunos casos, se encuentra un efecto cruzado tan seve
ro que se hace muy difficil realizar el balanceo en dos pla--
nos por el método vectorial de plano Gnico. Hasta hay siste
mas que revelan efectos cruzados en el gue el dazchalance en-
un plano de correccidn puede gue haga mayer efectc en lo
braci6n indicado en el cojinete mds lejano en wvoz del nis
cercano. Cuando sucede esto, se dice que el efecto cruzado-
pasa del 100%, Configuraciones de rotdres como las que se —
ven en la Fig. 6.18 harén a menudo un~efecto cruzado mayor =
del 100%. PFrente a dicha situacién, una soluciin apropiada-
pudiera ser sencillamente jconectar! los planos de correc——
cién, Por ejemplo, con referencia al rotor de la Fig, 6.18.A
se sugiere equilibrar en un plano de c¢orreccién “X" haciendo
uso de las lecturas de vibracidén del cojinete "B" y equili-—
brar en el plano de correccifn "Y" mediante las lecturas de =
vibraci6n en el cojinete "a". )
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Fig. 6.18 Las configuraciones de rotor que
arribo se ven, presentana menudo
efectos cruzados de importancia.



6.8 MAQUINAS DE BALANCEO.

El balanceo dinémico puede realizarse o en sitio o por me
dio de una mdquina de balanceo como la que se muestra en la- -
Fig., 6.19., BAungue se recomienda el balanceo en el sitio, de
ser posible, élgunas méguinas ccmo motores totalmcnte cerra-
dos, reductores, compresores y otras, es éificil balancearlos
en sitio puesto que se requiere destapar la unidad para tener
acceso al rotor para quitar o poner pesas de balanceo.

En dichos casos, se desarma la miquina sacando cl rotor -
© engranes para balancearlo en una mdquina de balanceo.

Tambi&n hay ocasiones cuando la pieza a balancear ya ha -
sido sacada de la miguina por otrcs motivos, por lo que s¢ -
puede aprovechar ura méguina de balanceo gara balancear la -
pieza antes de volverla a instalar para asegurar un funcio--
namiento uniforme. Muchas manufactureras de maguinaria in--
cluyen el balanceo sobre una méquina de dicho tipo como un -
procedimiento normal en la produccibén para asegurar un com--
portamiento uniforme y libre de problemas para satisfacer al
cliente.

6.8.1 Miguina de Balancec para Mantenimiento,

Las m&quinas de balanceo para el mantenimiento normal se-
han disefiado para permitir un ajuste ripido junto con una ma
nera eficaz de cambiar el ajuste a fin de satisfacer cuantas
aplicaciones sean peosibles: En lo que respecta al balanced-
para mantenimiento se pasa la mayoria del'tiempo gua se re--

273



gquiere para balancear una pieza efectuando las correcciones-
especificas a la pieza rotativa, lo que ocupa de 80 a 90% -
del tiempo de balanceo. Si la correccibn permanente incluye
el taladro o esmerilado. Siendo asi, la miquina de balanceo
destinada a mantenimiento debiera ser construida para hacer
que dichas correcciones sean tan ficiles como sea posible. =
El tiempo que se requiere para preparar la miquina es funcibn
de las caracter$sticas que se hallan incluidas en el disefio-
de la m&quina.

Las caracterfisticas que facilitan una preparacién répida—
son como sigue:

1) Ajuste rdpido para acomodar piezas se dimensiones entre -
cojinetes muy distintas,

2) Acepte piezas con o sin sus propios cojinetes.
3) Capacidad amplia en cuanto a peso
4) Accionamiento por correas
5) Control variable de velocidad

La miquina que aparece en la Fig. 6.19 es tipica de las -
miquinas de balanceo destinadas al mantenimiento que pueden-
acomodar piezas que van desde unas cuantas onzas hasta varios
miles de libras (o kilogramos).

La pieza que se trabaja debqré ser apoyada sobre sus pro-
pias chumaceras apernadas directamente a la placa superior -

de la mdquina de balanceo,
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Figura 6.19 Una méquina de equilibrada
para mantenimiento permite
equilibrar uno variedad de
rotores, de tomafios, peso
y configuraciones distintos.

Figura 6.20 Los rotores que treigan sus -
propios cojinetes pueden ser -
montados sobre blogues en V.,

273



Figure 6.21 La instrumentacién portétil
puede ser desmontado porg
Hevor a cobo el equilibrio -
en sitio y el anblisis de vi-
braciones de le maquinaria_
de la planta.
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Los rotores provistos de cojinetes de rodillos o de manga
pueden ser apoyados por bloques en V segGn se muestra en la-
Fig. 6.20.

S1 no es posible balancear la pieza sobre sus propics ¢o-
jinetes, los soportes tipos cojinete antifriccibn se prestan
a dicho fin.

El emplec de una cinta plana sin fin para accionar la pie-
za hace afin mis sencilla la preparacién al accionar la cinta.
Puede pasar &sta sobre cualguier superficie sin introducir -
una vibracién adicional gue estorbe el balanceo. En cuanto-
a la instrumentacién requerida, la mé&quina de la Fig. 6.2 -
utiliza un analizador de vibraciones/balanceador dinémico es
tandar que puede .ser desconectado cada vez gue sea necesario
para andlisis y equilibrado remotos. Nuevamente el factor
clave del disefio de una miquina de balanceo tipo mantenimien
to es la versatilidad.

La posibilidad de utilizar los "soportes modulares” para-
sostener la pieza a equilibrar (sistemas de suspensidn) segfin
la figura 6.22, hace gue sea posible que el cliente construya
y arme su propia miguina de balanceo pard el mantenimiento a-
base de planos e instrucciones detallados suministrados por los
fabricantes de equipo IRD. Una mquina fabricada por el clien
te que se ve en la Fig. 6.22 tiene caéacidad de aceptar un pe
so de hasta 25000 lbs. (11500 Kg) e incorpora muchas de las -
mismas caracteristicas que las mi&quinas armadas por la manu--
facturera, Dichos soportes modulares también sirven para mo-
dernizar las miquinas de balanceo de afios atrds para ampliar-
‘su capacidad de peso y de mejorar su sensibilidad.
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Figura 6.22 Por lo disponibilidad de los
“sistemas de suspensién mo
dulares® le da lo posibilidad
de construir su propia ma-
quina de equilibrado pora -
el mantenimiento.

Figura 6.23 Esto mégquinc de equilibrado
es troenspertada al sitio de -
operacion de la mdguina pa-
ra elimingr los riesgos Gue -
se corren al embarcer los ro
tores abultodos y costosos.
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La'instrumentaéiﬁn de balanceo que se utiliza en la Fig.-
6.22, es del balanceador IRD serie 220 que da lectura direc-
ta del tamafio v posicifn de la pesa de equilibrio requerida-
en el balanceo en dos planos, durante la primera tentativa -
sin recurrir a pesas de ensayo o pasos de calibracibn. La -
instrumentacién de dicho tipo reduce mucho el ciempo necesa-
rio para resolver un problema de balanceo a la vez gque redu-
ce la necesidad de un programa muy extenso para capacitacién
de operarios,

En la Fig. 6.23 hay otro tipo de miquina de balanceo tipo
mantenimiento. Esta mdquina es la que se transporta hasta -
el sitio de operaciones para balancear piezas muy grandes., =
La posibjilidad de traer la miquina de balanceo al lugar de =
la pieza elimina el trabajo arriesgado y latoso de enviar el
rotor a otra parte para ser balanceado,

6.8.2 Miquina de Balanceo tipo Produccibn.

Una cosa importante que se debe tener en cuenta al esco--
ger una méquina de balanceo conveniente para la produccién -
es la cantidad de piezas a equilibrar. Si el equilibrado de
produccibn incluye series de piezas de distintos tipos, pue-
de ser que no se requiera mds que una miquina de balanceo ti
po mantenimiento dotada de una instrumentacibn especial como
el balanceador IRD de la serie 220. En cambio, si se trata-
de un balanceo para una produccibn que consista en un volf—-
- men elevado de piezas especfficas; luego lo que se va a hecg
sitar es una miquina de balanceo tipo produccién con unas ca
racterfsticas especiales. :
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Una miquina de equilibrado tipo produccién puede incorpo
rar caracteristicas como las que siguen: ‘

1) Correccibn de Peso Automdtico
2) Cicleado Automitico

3) Funcionamiento controlado por computador con lectura:di-
recta del desequilibrio. '

Ademés, se debe considerar el emplco de elementos que dis
minuyen el tiempo necesarioc para cargar y descargar la miqui
na y que reduzeca la capacitacibn necesarias por parte del -
operario.

Finalmente, los elementos que se incorporen en la miguina
de balanceo tipo produccibn se seleccionaran por lo genecral-
a base de su costo inicial frente a los ahorros que a la lar
ga traiga el balanceo.

Las Figuras 6.24 'y 6,25 reprosentan méquinas de balanceo-
tipo produccifén que han sido alteradas para acomodar la pie-
za especifica que se va a balancear, mientras que la miquina
que aparece en la Fig. 6.25 tiene la construccibén y configu-
raci6n vertical a fin de simplificar la carga y descarga de—
las piezas pesadas balanceadas sobre la miquina.

6.8.3 Requisitos que deben cumplir las M&quinas de Balanceo.
La variedad de m8quinas de balanceo, instrumentacifn y -

elementos especiales casi no tiene fin. Por lo tanto, es -~
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Figura 6.24 Uno méauina de equilibrodo
tipo produccién es herramienta de fabri-
cacion que sirve pora equilibrar ung - -
graon contidad de piezas.

Figuro 6.25 Se construyé esta méquing -
verticol de equilibrado pora simplificar -
lo carga v descargo de los piezas pesg--
dos.
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muy importante que se especifiquen en detalle los requisitos
de balanceo que se exigen. Estos requisitos incluyen 1o si~
guiente:

1) Peso y dimensiones de la pieza a balancear
(méximos y mfnimos)

2) Tolerancias de desequilibrio

3) Velocidades Rotacionales

4) Ndmero de piezas a balancear

5) Tiempo admisible para el balanceo de cada pileza

'6) Método proyectado para la correccifn por pesas; etc,
Dichos factores deben apuntarse en un formularjic como el-

que aparece en la Fig. 6.26 para facilitar la seleccibn de -
los equipos apropiados.

6.8.4 Tolerancias para Balanceo,

Durante la descripcibn del balanceo se ha dicho que un -
componente debe ser "balanceado hasta un nivel aceptable". -
A continuacibn Aescribire en que consiste un nivel aceptable
de desbalanceo.

Un balanceo bueno seria el que no presentari desbalanceo-
alguno, Pero, pretender conseguir un balanceo casi perfecto
no es ni préctico ni econbémicamente factible. Por lo tanto,
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se 'debe definir un lfmite razonable de aceptacién.

En el caso de rotores balanceados en el sitio mismo donde
trabaja, la aceptacién es normalmente determinada por el ni
vel de vibracién de eje y cojinetes. Dichos niveles pueden=-
ser los establecidos por la manufacturera de la miquina o =
por el usuario a base de la experiencia que ha tenido con -
los équipos. A defecto de limites establecidos, pueden ser=—
vir de gufa los qrificos sobre tolerancias vibracionales de-
las Fig. 4.10 Cap. V.

Los rotores balanceados por miquinas normalmente lo son = °
para un nivel especifico de desbalanceo residual aceptable,-
expresado en unidades de onza-pulg., gramo-pulg., gramo-Cm.,
etc, Dichas tolerancias de desbalanceo pueden especificar=-
las al fabricante de la miquinaria pero, a su defecto, hay -
otros pardmetros que pueden ser empleados. Por ejemplo, -
una autoridad en la materia sugiere que sea el limite una =
fuerza razonable aplicada a un cojinete debido a un desbalan
ceo de 10% del peso del rotor que apoye el cojinete., Para -
aclararlo, consideremos una armadura de motor que gire a -
1800 RPM y que tenga un peso de 5000 lb. Asi es que, la =
fuer»~ simisible sobre cada cojinete, debido al desbalanced—
serfa do 250 lb {10% de 2500 lbs. = 250 1lb.).

Para convertir el valor de dicha fuerza en unidades de -
desbalanceo, nos valemos de la f6rmula sobre la fuerza que -.
representamos a continuacién:

RPM - )2
1000

Fwl,77 x{ X ONZA-PULG.



Como F=250 lbs. y las RPM=1800, podemos resolver la toleran:
cia de desbalanceo como sigue:
‘1800)2
1000

250 = 1.77 x ( X ONZA-PULG.

250

ONZA-PULG, =—220BE C L1290 L
. 1.77 % (3p5p 1.77 X 3.2

ONZA - PULG..= 43,6 ONZA - PULG.

Por lo tanto, de acuerdo con esta f6rmula la tolerancia de
desbalanceo en cada cojinete es de 43.6 OZ-IN aproximadamente,

Existe una norma que sirve para poder establecer toleran--
cias de desbalanceo, es la "Gufa de Tolerancia de Desbalanceo
para Rotores Rigi&os". de la Fig. 6,27, Se trata de una nor-
ma o guié desarrollada por la Sociedad de Ingenieros Alemanes
(VDI) adoptada por la Orxganizacidn Internacional de Estanda--
res. (ISO),que toma en cuenta tanto la veloecidad rotativa, co
mo el tipo de pieza que se balancea.

Se notard pues, que el gré&fico de la Fig, 6.27 indica seis
bandas de tolerancias, correspondiendo cada una a una clasifi
cacibn especifica de rotor. Esas categorias se presentan en-
el Cuadro II.

Para poder usar la gufa de tolerancia de desbalanceo, lo -
primero que se hace es determinar a que clasificaci6n pcrtene
ce el rotor, segfin los ejemplos que da el cuadro. La armadu-
ra de motor de 5000 1b. del ejemplo anterior se clasificarfa-
bajo "G2.5", debido a su gran envergadura.
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UNBALANCE TOLERANCE GUIDE FOR RIGID ROTORS
Bosed on VDI Stondards by the Society of German Engineers, Oct, 1963

_ Moximum Normal Opsrating Speed.~RPM

Suiomq sunyd omy soy suoyd PO oF fioy 10 Budwjoq awo|d #Burs ajdurs 20§ Immmpod jo [P gy
NQ— x .".-ﬁl ool —B .‘~\.¢‘_‘u° ul .E—ﬂh g]j.—

Figura 6.27 Gula de Tolerancia de desbalance para rotores rigidos.
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Luego, refiriéndose a la banda de tolerancia G.25 del cuadro
Fig. 6.27, localice los valores superiores e inferiores de-

la tolerancia de desbalanceo, cifras que se expresan en unl-

- peso _del rotor lbs.
dades de onza-in X ~1500

El valor de RPM sobre el que se escoge la tolerancia debe
de ser de la velocidad normal m&xima de trabajo del rotor en
su instalaci6n final. 'En nuestro ejemplo, RPM del rotor = -~
1800 por lo que el limite superior e inferior respectivos -
. son de 8,0 y 3,5,

Al utilizar este grédfico, se sugiere utilizar los valores
correspondientes- al limite superior si se va a instalar el -
rotor en una estructura rigida y maciza. En cambio, se uti-
lizan los valores para el lfmite inferior si se trata de -~
una estructura de peso liviano. En nuestro ejemplo, utiliza
remos el valor de 8.0 para el limite superior.

El valor de tolerancia de 8,0 gue da el grdfico se expre-
sa en onza-pulg. por cada 1000 lb de peso de rotor. Por --
lo tanto, si pesa el rotor 5000 1lb, se calcula la tolerancia
total, dividiendo el pesc del rotor por 1000 y luego multi--
plicando el resultado por el valor obtenido del gréfico.

Tolerancia total de desbalanceo =

20U APS ¥ 8.0 = 40 Oz-IN

El valor de tolerancia que asi se obtiene representa la -
tolerancia total de desbalanceo. Si el rotor se balancea en
m&s de un plano de correccién, dicho valor total tiene que -
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ser dividido por el ndmero de planos de correccifn, para po-
der determinar la tolerancia de desbalanceo de cada uno. Si
el rotor representa un problema de plano Gnico, se aplica -
la tolerancia total al Gnico plano de correccién,

En resumen, los pardmetros que aqui se presentan para es
tablecer las tolerancias de desbalanceo puede que no se aco
moden a todas las aplicaciones especificas, pero sf sirven-
para el fin propuesto de establecer un punto de partida, lo
que a fin de cuentas rige los procedimientos en un comporta
miento uniforme e ininterrumpido de la miquina, por lo que-
los valores que d4 la gufa gque aquf se establece, pueden =
ajustarse o para arriba o para abajo segdn dicte la experien
cia.

6.8.5 Conversifn de Unidades de Amplitud Vibracional a Uni-
dades de Desequilibrio. '

En muchos casos, los mismos instrumentos que sirven.para-
el andlisis de vibracién y de balanceo en campo, también se-
aplican a la m&quina de balanceo. Como normalmente dichos -
instrumentos dan lectura en unidades de desplazamiento o Ve
locidad, serfia de desear de vez en cuando poder establecer -
la correspondencia de las unidades de vibracifén a las de de~-
sequilibrio para saber si una pieza ha guedado balanceada -
dentro de las tolerancias requeridas o no, Esta relacién -~
podrd ser ficilmente establecida para cada plano de correc—-
cibn tal como se explica en el ejemplo que sigue:

Dado un rotor que requiera gque se le balancee hasta una -
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tolerancia de 1 onza-pulgada en dos planos, al funcionar so-
bre la mdquina de balanceo, las lecturas originales que da -
para losAplanos de correccién izquierdo y derecho son de 10=
mils a 240° y 7 mils a 200° respectivamente,

Primero, para poder determinar el nivel de vibracién has-
ta donde debemos balancear en el plano izquierdo, spld se -
tiene gue agregar una pesa de ensayo en el plano de correc--
cién izquierdo, por lo que se agrega una pesa de ensayo de -
3 onzas al radio de 6 pulgadas. Asf que la pesa de ensayo =
18 onzas-pulgada.

Colocada la pesa de ensayo en el plano izqhierdo, se vuel
ve a operar el rotor para obtener la lectura de "O" + "T", -~
En nuestro ejemplo O+T = 8 mils. a 120° en el cojinete izquier
do.

Luego, sobre una hoja de papel gré&fico polar, proceda a -
construir el vector "O" (10 milésimos a 240° ), y el vector-
“o+T" (8 milésimos a 120°), y entonces conectar el extremo -
del vector "O" al extremo del vector "O+T" para localizar-
el vector "T", Ver Fig. 6.28. )

Medir la longitud del vector T con la misma escala gue pa
ra O y O+T. De acuerdo con el ejemplo que aparece en la ==
Fig. 6.28 el vector T =15.5 milésimos.

El vector T representa el efecto producido por la pesa -
de ensayo sola. En otras palabras, la pesa de ensayo de 18-
onzas-pulg., equivale a '15.5 mils. de vibraci6én. Por eso, =
podremos ya determinar el nivel de vibracibn equivalente a -
la tolerancia de desequilibrio de 3 oz-in. Como las 18 OZ~IN
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O3 10mits & 240°
O+T = Emils & 120°

Figura 6.28 Solucién vectorial monopla-
" nor standard.
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produjeron un efecto de 15.5 mils de vibracién, si.sigue que
18 oz~in = 15.5 mils
1l oz~in = X X = 0.86 mils de vibracién.

Luego 3 oz2~in = 3x0.86 = 2.58 mils de vibracién.

Por eso, ya se sabe que serd necesario balancear hasta una
cifra inferior a 2.58 mils de vibracifn en el cojinete izquier
. do para poder cumplir con la tolerancia especifica de 3 oz-in..

Para poder calcular el nivel de vibracidn miximo requerido
en el cojinete derecho, agragar una pesa de ensayo conocida -
en el plano de correccifn derecho y realizar los cdlculos de -
manera semejante.




6.9 VELOCIDAD CRITICA Y RESONANCIA.

Para cualquier eje en rotacifn, existe una cierta veloci-
dad a la cual ocurre una inestabilidad violenta. El eje su-
fre una deflexi6n excesiva y sucede un fenbmeno conocido co-
mo "velocidad critica de rotacién".

Si esta velocidad critica de rotacién se mantiene, enton-
ces la amplitud resultante viene a ser suficiente para cau--
sar deformacién plistica permanente y rotura en la flecha. -
Sin embargo, si se incrementa rdpidamente la velocidad,al em-
pezar a manifestarse los efectos anteriores, entonces la fle
cha se reestablecerd y seguird rotando hasta alcanzar algu--
na otra velocidad especifica a la cual se producird un doble
arco de deflexién en el eje.

Las fuerzas centrifugas, las cuales causan la deflexi6n -
de la flecha desde su posicibn de reposo son préicticamente -
inevitables, ademis la no homogeneidad del material y las di

_ficultades de ensamble determinan que el centro de gravedad-
" del eje o su centro de masa no puedan coincidir con su eje -
de rotacién.

Pocos rotores estén compuestos de uné o dos discos, sino-
en cambio consisten en un gran nlmero de discos, muchas veces
montados en forma compleja como se ve en la Fig. 6.29, esto-
hace que sea pr&cticamente imposible saber en que disco se =
halla el desbalance, el desbalance pudiera estar en cualquier
plano o planos situado a lo la;go del rotor y por lo tanto -
serfa muy diffcil y costarfa tiempo determinar de donde. -
Ademds, no es siempre posible correcciones por peso en cual=-
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Rotor Complejo

figura 6.29



quier plano por lo que lo acostumbrado es realizar correccio
nes en los dos planos mis convenientes que hay disponibles.-
Lo que es posible porque cualquier condicibn de desbalance -
puede ser compensada haciendo correcciones por peso en los -
dos planos gue se escojan.

Pero esto es factible, s8lo en el caso de que sean rigi--~
dos el rotor y el eje y que no se deformen ni flexionen, de-
‘bido a las fuerzas que producen el desequilibrio.

La clasificacién de un rotor como rigido o flexiblg depen
de de la relaci6n que existe entre la velocidad rotativa =~ =
(RPM) 'y su frecuencia natural, Todo 6bjeto incluyendo el ro
tor y el eje de una miquina, tiene una frecuencia natural =~
que depende de la cantidad de masa y su rigidez (K) & por =~
eso, si la frecuencia natural de alguna parte de una miquina
también es igual a la velocidad rotatoria u otra frecuencia-
vibratoria excitadora, existe una condici6én de resonancia.

La velocidad rotacional a la que el rotor mismo entra en-
resonancia se llama ‘'velocidad critica".

Estando parada una miquina, si aumentamos la velocidad de
la misma a medida que midiéramos la amplitud de su vibracifn,
esto nos daria un trazado como el que.aparece en la Fig, -
6,30,

Tomar nota del aumento de vibracifn, seguide de una baja-
a un nivel m&s o menos constante.

El valor de RPM al pico es donde se prdduce la resonancia
por lo que se llama "velocidad critica".
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VELOCIDAD CRITICA"7
s

VIBRATION AMPLITUDE

1.
VELOCIDAD ROTATIVA— -

Figura 6.30 Trozado de la velocidad cri-
tica.

En la préctica, cualquier trazado que se haga de la’ ampli
tud de vibraci6n frente a RPM podréd representar varios picos
de acuerdo con la Fig. 6,31. Los picos adicionales pueden -~
estar producidos por la resonancia de los cojinetes y la es~
tructura que los apoya o puede que tengan el eje y el rotor-
més que una sola velocidad critica. En todo caso, al compa-
rar los rotores.rigidos con los flexibles, se refiere a la -
velocidad critica del eje y rotor y no a la resonancia que -
tenga la estructura del soporte., Por regla general, los ro-
tores funcionan a un nivel mis bajo que un 70% de velocidad-
critica, son considerados rotores rigidos.
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VELOCIDAD CRITICA
ese—1

SOPORTE DEL.
COJNETE ;
\

VIBRATION AMPLITUDE

1

1
VELOCIDAD ROTATIVA ——

Figura 6.31 Velocidades criticas de la caja
del cojinete y del eje.

En cambio, los rotores que trabajan a un nivel superior de
un 70% de su velocidad critica se deformarén o flexionarin -
debido a las fuerzas de desequilibrio, por lo que se llaman~
rotores flexibles.

Un rotor flexible que este equilibrado & una velocidad -
operacional, puede no estarlo a otra velocidad., Para acla--
rarlo, consideremos el rotor desbafaqceado que apaéece en la
Fig. 6.32.A. E1l desequilibrio que presenta es de tipo diné-
mico, es decir, un desequilibrio combinado que se debe al -
© par de fuerzas y a lo estitico. 5i se equilibrari primero--
el rotor a una velocidad por debajo de un 70% de la primera=-
velocidad critica agregando pesas de correccibn en los dos -
planos extremos, compensarian éstas todas las fuerzas de . -~
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DESEQUILIBRO
DEL ROTOR

CORRECCIONES
- DE EQUILIBRIO

Figura 6.32a Aqul un rotor con desequilibrio di
némico equilibrado en dos planos -
por debajo de la velocidad critica.
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desbalanceo que hubiera a trav€s del rotor entero. Pero, -
sl se aumentara la velocidad crit:.ca, empezaria el rotor a-
desviarse debido a la fuerza centrifuga del desequil:.brio -
situado en la parte central del rotor como se ve en la Fig.
6.32,b.

Figura 6. 32b Funcionando por un dese-
quilibrio por encima de la
velocidad critica el rotor_
se desvia por el desequi-
librio que hoy en su parte
central. .



A medida que ée flexione o desvie el rotor, el peso del =
mismo se ird alejando de la linea central rotativa, creando-
asi una nueva condicifn de desequilibrio, el cual puede ser-
corregido volviendo a realizar el balanceo por los dos pla-
nos de extremos, pero Bsto dejarfa al rotor en desbalance en
lo que respecta a las velocidades m8s bajas, donde no hay -
flexi6n. La tinica solucifn posible que asegure un funciona-
miento uniforme es de realizar correcciones de equilibrio =
en los planos de desequilibrio verdaderos. Asf que es que =
el rotor flexible de la Fig. 6.32, lo que requiere serfa un-
balanceo mdltiple en tres planos.

El rotor flexible de la Fig. 6.32 representa, en efecto,-f
el tipo de rotor flexible méds sencillo, Un rotor podri de~~
flexionarse en varias formas, seg@n su velocidad operacional
y la distribucién del desequilibrio a través del rotor. Es-
to se llama también velocidades criticas primera, segunda y-
tercera, y se encuentran mayormente efi las miquinas de alta=-
velocidad como las bombas centrifugas de etapas mdltiples y-
compresores, asi como en muchas turbinas de vapor o gas.

Estas mdquinas puede que requieran correcciones de balan-
ceo en varios planos, para poder asegurar un funcionamiento-
uniforme, tanto a velocidades elevadas, como a velocidades -
reducidas.

Desde luego, no todos los rotores flexibles requieren un-
balanceo en planos mdltiples.

Si un rotor se le tiene que balancear en mis de dos pla-
nos, sélo lo pueden determinar las velocidades operacionales
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del rotor junto con el significado que puede tener la defle-
xién del mismo para los requisitos funcionales de la midquina,
En dicho aspecto, los rotores flexibles generalmente guedan-
comprendidos en una de las categorfas que siguen: .

1, Si el rotor trabaja dnicamente a una velocidad y si un -
poco de deflexibn no acelera el desgaste ni impide la -
productividad de la miquina, entonces un balanceo rcali-
zado en dos de los planos de correccifn posibles para :-.
disminuir la vibracifn de los cojinetes puede ser sufi-~-
ciente para fines précticos, .

2. Si un rotor flexible trabaja a una sola velocidad, pe-
o es indispensable gue la deflexién del mismo sea mini-
ma, entonces puede ser que Se requiera un equilibrado en
varios planos.

Por ejemplo: una deflexibn excesiva de los rodillos lar-
gos como los que se utilizan en la elaboraciSn del papel
puede producir variaciones en el espesor del papel o pue
de romperse repet.das veces el producto al pasar por la-
miguina. Asf{ es que es preciso equilibrar en mds de dos
plancs para poder disminuir tanto la vibracibn de los -
cojinetes, como la deflexi&n del rotor.

3. Si es indispensable que un rotor funcione uniformemente-
por toda una gama amplia de velocidades, siendc rigido -
el rotor a las velocidades reducidas, pero volvié&ndose -
flexible a las velocidades elevadas, entonces se va a re
querir un balanceo en varios planos. ’

Como ya serd evidente, hay tres tipos de problemas en -
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cuanto al balanceo:

1} Balanceo en Plano Unico
2) Balancec en Dos Planos

3) Balanceo en Planos MGltiples

sin embargo, la mayorfa de los problemas de equilibrado-’
que se encontrardn son los que pueden corregirse en solamen
te uno o dos planos, como se explicé anteriormente, en cuan
to al balanceo multiplanar, no se incluye en este trabajo.
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CONCLUSIONES

La vibracién en un reductor de velocidad Yy maguinaria que -
estd acoplada a 81 es considerada perjudicial e indeseable.
Sin embargo, cuando es tomada como una base de informacién-
pueden obtenerse beneficios de ella. Siendo asf, el an&li-
sis de vibraci®n se ha aceptado por muchos afios como un fn-
dice eficaz del estado de la maguinaria.

l.- Ea lo personal los andlisis de vibracién realizados han

tenido buenos resultados. Se ha obtenido informacién so

‘bre el funcionamiento de la mdguina gue de alguna otra-

forma no se habrfa podido obtener.

El andlisis de vibracidn como apoyo 2 un programa de -
mantenimiento preventivo en muchas plantas puede traer-
beneficios como los siguientes:

a) vida prolongada del reductor, motor, miquina acciona- .
da, etc.

b) Los paros no programados se reducen o eliminan.

Los paros inesperados arruinan la productividad. Con
un buen programa de mantenimiento preventivo del cual
el andlisis de vibraci6én es una herramlenta importan-
te, se vigila el estado de la maquinaria advirtiendo
si existe desarrollo de algfin problema.

c) Reduccifn de los costos de mantenimiento.
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El costo elevado del mantenimiento sobrado de equipo
que funciona bien, es diffcil estimarlo, pero el cos
to del mantenimiento de emergencia provocado por un-
paro es mucho més costoso.

Se eliminan revisiones innecesarias.

El desarmado y revisién rutinario anuales provocan -
pérdidas de tiempo y dinero. El andlisis de vibracio
nes pone al descubierto el estzdo de la maquinaria -
micsntras 8sta sique trabajando, permitiendo progra--
mar el desensamble s6lo cuando sea necesario.

Equipos auxiliares innecesarios.

En vista de los precios actuales no es prudente desen
bolsos por concepto de equipos auxiliares.

Operacién suave y silenciosa.

La vibracién y ruido indeseable deterioran las condi-

ciones y ambiente de trabajo provocando la fatiga en-
el personal y por ello una baja de productividad.

Mayor seguridad.

Los riesgos que trae la maquinaria defectuosa pueden
ser detectados y corregidos mediante andlisis de vi-
bracién antes de que provoguen un problema mayor.

Mejor calidad.

Cuando un producto o servicio depende del funciona--
miento consistente del reductor o maquinaria, un pro
grama de anflisis de vibraciones, asegura el control
de calidad.
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i) satisfacci6n de clientes,

Los clientes satisfechos son la base de los negocios
por la cantidad de pedidos que colocan. Compafifas fa
bricantes de equipo rotativo, usan andlisis de vibra
ciones para asegurar la satisfaccibén del cliente du-
rante el arranqgue o funcionamiento en campo.

Un andlisis de vibracién respalda un buen funciona--
miento de la unidad.

El andlisis de vibraciones identifica a la pieza defec-
tuosa y la causa del problema, gracias a los pardmetxos
de frecuencia y amplitud.

Se puede concluir que cuando se analiza la vibracifn en
un reductor, a mayor amplitud de &sta mayor es la seve-
ridad del problema.

En un anélisis de vibraci6n se pueden.detectar facilmen
te los problemas, debido a que diferentes problemas cau
san vibracién e:. forma diferente.

En lo personal he observado que las mediciones de velo-
cidad de vibracién aportan mayor informacién en inspec-

ciones peri6dicas, pues dan una idea clara del problema.

Las frecuencias de vibracién elevadas y 'que no secan wmd}l
tiplos exactos de algdn elemento rotatorio denotan gene
ralmente problemas en rodamientos.

Las condiciones de operacién de la maquinaria que rodea
a un reductor de velocidad son dc vital importancia pa-
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ra la vida y funcionamiento de &ste. Ya que la vibra--
cibn del motor o equipo a mover afecta el funcionamiento
del reductor.

Una instalaci6n adecuada de la unidad es esencial para-
un buen funcionamiento. El reductor o incremcntador de
berd estar rfgidamente "anclado" a la cimentacién, la -
cual también deberd ser rigida y tener una superficie -
plana, de lo contrario podra existir vibracién por sol-
tura mecdnica, desalineamiento y el deterioro de los =
componentes rotatorios serd progresivo.

10.-El desbalanceo de motores y turbinas acoplados a unida-

des, es la causa m&s comdn de vibracién en la préctica,
por lo que la verificacién de la vibracifén que presen--
tan las miquinas accionadoras debe estar presente en la
solucién de problemas de vibraribén en sistemas rotato--
rios.

1ll.-Las mayores causas de vibracién en un reductor o incre-

mentador de velocidad son:

a) Desbalanceo de piezas rotatorias
b} Desalineamiento interno de los ejes, provocada por
errores en el maquinado de la cubierta.

c¢) Imperfecciones en los engranes, lo cual se trata -
en el Capitulo V.
d) Desgaste de elementes (baleros y engranes).

12.-El nivel de vibracién de una caja de engranes puede ver

se afectada por los siguientes factores que no estdn ba
jo el control del fabricante de engranes y sont
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a)
b)
c}

d)

e)

Inadecuada cimentacién
Excesivo desalineamiento de ejes entre miquinas
Componentes o acoplamientos no preobados con la unidad

Resonancia de la base u otra estructura soporte a la
velocidad de operacién del sistema.

Desbalance u otra fuerza de Vibracisn proveniente de
N N
otros componentes en el sistema.
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FE DE ERRATA
PAGINA 16

DICE: al afilar un doble helicoidal con un gran espacio en el centro entre las dos hélices,
se admite una excentricidad “'run out” de la rueda afiladora.

DEBE DECIR:  es necesaria una ranura central amplia para permitir 1a salida de !a piedra rectifica-
dora.

PAGINA 32

DICE: cambiado

DEBE DECIR:  desplazado
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