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CAPITULO I

INTRODUCCION

Durante los dltimos aRos se ha podido observar una tenden-
cia creciente hacia la utilizacion cada vez mas difundida de
log equipos de turbomaquinaria, sustituyendo gradualmente a ias
madquinas de desplazamiento positivo. Se pueden citar innumera-
bles ejempios de esta tendencia. Las turbomdquinas, tanto hi-
drdulicas como térmicas, han desplazado a muches de los tradi-
cionales sistemasn de bhomben, compresidn de gases o fuerza mo-
triz. Las bombas centrffugas han sustituido casi en totalidad
a las bombas de desplazamiento positivo (bombas alternativas de
piston), no sOlo en aplicaciones de cardcter general, sinoc
que también en caso de equipos de muy alta presidn, que hasta
hace poco eran de dominipo exclusivo de las bombas alternativas,
En caso de pequeRas plantas generadoras de energia eléctrica,
con cada dfa adguieren mayor difusidn sistemas impulsados por
turbina de gas, en lugar del tradicional motor de combustidn
interna. Por fin, en la mayoria de la aplicaciones donde se re-
quieren grandes volumenes de 9ases comprimidos, como es en el
caso de los o9asoductos o plantas petroquimicas, se recurre a
compresores centrifugos O axiales de gran capacidad impulgados
generalmente por turbinas de gas o de vapor,

Las ventajas que representa el uso de turbomdquinas en lu-
gar de equipos de desplazamiento positivo son muy numerosas. En-
tre las principales destacan: construccidn sencilla y robusta
que se traduce en periodos de vida prolongados con mantenimiento
minimo, tamafko ¥y peso reducidos, menor nimero de elementos
constitutivos que reduce log inventarios de refacciones, buena
eficiencia mecdnica e hidrdulica, etc. Ademds, en caso de las
bombas destaca la posibilidad de manejar ligquidos muy diversos,
incluyendo liquidos con grandes cantidades de impurezas y soli-
dos en suspensidn. En los gue se refiere a turbinas de gas, la
principal ventajsa que ofrecen sobre el motor de combustidn in-
terna consiste en la posibiiidad de utilizar una gama amplia de
combustibles, tanto gaseosos como liquidos, incluso de baja ca-
lidad, dentro de una misma turbina con moditicaciones minimas
al sistema de combustion.



Sin embargo, el uso difundido de equipos de turbomaquinaria
plantea nuevos problemas que eran de paca importancia €n caso de
mAgquinas de desplazamiento positivo. Muchos de estos probiemas
derivan de las elevadas velocidades de rotac:on que desarrcllan
las turbomidquinas modernas. Debido a estas velocidades tan ele-
vadas, Jas turbomdgyinas exigen una precisidn  superior en su
fabricacidn y ensamble, con tolerancias sumamente estrictas. En
consecuencia, cualquier desperfects, tal como juega excesivo,
desbalanceo, desalineacidn, lubricacidn inadecuada, etc. se
traduce en dafdos de consideracidn a tla madquina. Incluso una
falla wenor, como un cojinete defectuoso, puede conducir a ja
destruccidn de otros elemantos de la maquina o incluso del
equipo completn si no se corrige oportunamente. Por esta razdn,
€] mantenimiento predictivo y ia pronta deteccion de cualquier
anomalla adguieren una importancia relevante.

El mantenimiento preventivo de una turbomdquina puede rea-
lizarse de manera pgerifdica, de acuerdo a las especiticaciones
del fabricante, Estos periaodos de revisidn se basan en la vida
esperada minima de los elementos de ia méquina, Sin embargo,
en casp de algunos elementos, como pueden ser los cojinetes, los
perlodos de vida son muy variables, y por Ip general superan en
mucho a los peridos minimos segurns indicados por el construc-
tor de 1la maguina. En consecuencia, es comdn que durante una
revisian de mantenimiento preventivo se llegan a reemplazar nu-
merasps elementos gue adn estaban en buenas condiciones y po-
drian seguir trabajando por periodos muy prolongadpns. Esto im-
plica gastos innecesarios e interrupciones de servicio mas fre-
cuentes que o indispensable. Ademds, requiere de grandes in-
ventariaos de retacciones. Sin embargp, s$i la revision perjddica
no sSe Jleva a cabo, la probabilidad de una fajla repentina au~-
menta., De hecho, este riesgo siempre estad presente en mayor o
menor medida y en tados los casos iwplica fuertes gastos gque se
deben tante a 1s& reparacién en si, como a una interrupcidn
imprevista del servicio.

Por ias razones expuestas en el parrato anterior resulta
obvio gque una solucidn dptima serta el poder detectar una
falla gue se avecina con cierta anticipacion antes de que se
produzca. Esto persitirfa programar la reparactén, con las mi-
ninmas consecuencias negativas para el funcionamiento del conjun~
to de l1a instalacidn debido & un paro inesperasdo del equipo.

&



Ademads, 1os costos de mantenimiento se podrian reducir nota-
blemente debido a que se evitarian reparaciones innecesarias,
sustitucidn de piezas en buen estado, interrupciones de servi-
cio frecuentes e inventarios excesivos de refacciones.

For supuesto, la situacidn descrita es una condicidn 1deal
d1¥%cilmente alcanzable en la practica. Sin embargo, se puede
aproximar a ella mediante una vigilancia perioddica de los para-
metros de funcionamiento de la turbomdquina. El nimero de es-
tos parametros varia y depende del tipo de la turbomaquina,
de su tamafo y de la importancia gue tiene para el {funcionamien=
to correcto del conjunto donde va i1nstalada. Sin embargo, en to-
dos los casos, uno de los pardmetros mas representativos del
estado general de la mAquina es el nivel y las caracterf{ticas
de las vibraciones., Un registro peritdico de las vibraciones
que posteriormente se comete a un andlisis cuidadoso realizado
por un ingeniero competente no sdlo da {ndicaciones acerca del
estado general de la maquina, sino gue ademds puede conducir a
la deteccidn de 1a causa probable del desperfecto, ta magnitud
del mismo y las consecuencias gue puede acarrear, De ahi se de-
duce que un registro reqular de las vibraciones y su andlisis
pueden convertirse en un elemento fundamental para la programa-
cidn de las actividades de mantenimiento predictivo de una tur-
bomadquina. De hecho, este tipo de vigilancia y andlisis se han
implementado desde hace algun tiempo para la supervision del
funcionamiento correcto de algunos equipos de turbomaguinaria,
cuya operacitdn es fundamental para la seguridad del conjunto
donde van 1nstalados, por ejemplo, motores de aviacién, turbi-
nas de vapor de grandes piaritas generadoras de energfa eléctri-
Fa, turbinas propulsoras principales de buques de gran tamafo,
compresores de gasoductos, etc.

Desgraciadamente, en caso de equipos de menor tamafo y costo
comparativo, no se le ha dado la importancia suticiente a este
tipo de vigilancia o supervision. Por lo general, o bien se si-
auen las indicaciones del fabricante relativas a revisianes y
reparaciones periddicas, o bien, se reduce el mantenimiento
preventivo al minimo Jlo que da Jugar a trecuentes fallas e in~
terrupciones de servicio., AmbOS CASOS S0n econdmicamente nega-
tivos y hacen que 10s costos de operacidn de la turbomaguinaria
sean mds elevados que lo planeadeo. En esta situacion, wun con-
trol, registro y andlisis de vibraciones darfa lugar a una re-

?



duccidn notable de los costos de pperacitdn al permitir una de-
teccidn oportuna de las fallas probables y una planeacitn ade-
cuada de las actividades de mantenimiento.

El problema se ve acentuado por @] nimerc reducido de per-
¢onal adecuadamente capacitado para Ja realizacidn de esta cla-
se de tareas. En general, el campo de las vibraciones mecanicas
desde el punto de vista tedrico se encuentra relativamente
abandonado, y el nimero de ingenieros que dominen esta clase .de
conocimientos desde el punto de vista tantp tedrico como prac-
tico es adn waAs reducido. En cuanto se refiere a turbomaquina-
ria, los ingenieros dedicados a esta Area por lo general no le
dan la importancia suficiente a los problemas de vibraciones gue
se presentan en esta clase de equipo, mientras que los i1ngenie-
ros cuya especialidad es el anadlisis dinamico de maguinaria,
Yy en consecuencia las vibraciones mecdnicas, tienen escaso co-
nocimiento de la turbomaquinaria y 1os propblemas que involucra.
Estos +4ueron los motivos por los cuales he decidido profundizar
aunque sea en una forma general en la materia, por considerarla
una rama de la ingenieria mecdnica con amplio campo de accioén,
posibil idades de desarrollo futuro y que puede redituar en bene-
ficios econdmicos significativos para los usuarios y fabrican-
tes de esta clase de equipo tan popular y cuya aplicacidn se
extiende mads con cada dia.




CAPITULO II

FUNDAMENTOS DE TURBOMAGUNARIA

-1,= PRINCIPIOS TEORICOS DE FUNCIONAMIENTO
PEFINICION

El términc turbomaguinaria abarca a la clase de maguinaria
destinada a realizar un trabajo sobre un $luido, como lo son las
bombas y los compresores, o bien, producir energia mecdnica a
partir de la energifa del +luido, como en caso de las turbinas,
cuyos elementos primarios son rotativos y la transferencia de
la energia se lleva a cabo mediante la accidn entre el fluido
Yy los elementoe de! rodete llamados Adlabes, vy no a través de
un desplazamiento positivo de un volumen fijo de! fluido de tra-
bajo. Esta Jdltima observacidn ayuda a distinguir entre una
turbomaquina Yy las maguinas rotativas de desplazamiento positi-
vo, como san las bombas de engranes, de paletas deslizantes, los
compresores de tornillo o los compresores Roots, por mencionar
sdlo algunos. En las maguinas de desplazamiento positivo el
fluido seufre cambios de presitdn por medio de la variacion del
volumen donde estd contenido, es decir, el fluido cambia de es-
tado debido a la variacion de los limites del sistema. En tur-
bomaquinaria el fluido no estd encerrado sino que se encuentra
en +lujo continuo a través de la midquina, sufriendo cambios
de presidn debido a efectos dindmicos. Por esta razén, algu-
nos autores prefieren 1os términos de maquinaria dinadmica o ma-
quinas rotodinAmicas para designar a la turbomaguinaria, ya que
subrayan la diferencia fundamental que existe entre dsta y las
méguinas rotativas de desplazamiento positivo.

Otro método que ayuda a diferenciar entre las maquinas de
desplazamiento positivo y las turbomaquinas es considerar que
es lo que pasa con el $luido contenido en la mAquina =i ésta se
detiene instantdneamente, En una miquina de desplazamiento po-
sitivo, conaiderando que no hay fugas debido a claros que exis-~
ten entre el elemento mévil (pistdn) vy 1la carasa fija (cilin-
dro) y que no existe transferencia de calor con los alrededores,
el +luido encerrado en la maguina permaneceri por un tiempo

?



infinito en el mismo estado en el que se encontraba en el instan-
te cuando fue detenida la mAgquina, Vv este estadp puede ser muv
diferente a 1las condiciones que imperan en los alrededores del
sistema. En cambijo, en una turbomdauina, independientemente de
los claros y el flujo de calor, el fluido pasara del estado
inicial a otro, controlado por los alrededores de 13 madaguina.
Por #in, una dltima diferencia consiste en que en una madquina
de desplazamiento positivo, 1a presién vy la temperatura son i-
quales en toda la extensién del volumen de) flujdo, en cual-
quier instante dado, mientras que en una turbomlguina siempre
puede observarse un gradiente de presidn entre dos ountos
cualesquiera a lo largo de la trayectoria del $luido.

ECUACION DE EULER

Las relaciones fisicas que gobiernan de toda clase de tur-
bomagquinaria son muy sencillas y se basan {ntegramente en las
Leyaes de Movimiento de Newton, aplicadas a un fluido que atra-
viesa un rotor. La Fig.2.i representa un rotor genérico de una
turbomdquina cualquiera, con €l eje de rotacidn 0-0. v una ve-
locidad angularw. El fluido entra al rotor en el punto 1. atra-
viesa el rotor con cualaquier travectoria v es descargado por el
punto 2, estando las direccliones del fluido en los puntos 1 y 2
con &ndulos arbitrarios y a radios cualesquiera ry v r= con
respecto al eje de rotaciédn. Es necesario restringir el flujo a
condiciones estacionarias en el sentido termodindmico usual, es
decir, que el flujo mdsico sea constante, las condiciones del
$iluido en un punto dado constantes y gue el flujo de calor y el
trabajo que entran o salen de) rotor sean también constantes
con respecto al tiempo. Mds aln, los vectores de velocidad a
la entrada y a la descarga, aunque actuando sobre puntos, se
consideran como representativos del! flujo total sobre un &rea
finita, es decir, que la velocidad viene dada por la ecuacian

vV Q

A

donde @ es e] flujo volumétrico v A es @l 4rea de 1a secciotn

normal al flujo. Estas condiciones implican que no hay pérdidas
por fugas, es decir, que todo el fluido pasa por el mismo proce-
%0. Los vectores de velocidad pueden descomponerse en tres com~
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ponentes oOrtogonales (mituamente peroendiculares entre sf),
como se muestra en la Fia.2.1, una dirigida paralelamente al eje
de rotacidn, que da la componente axial de la velocidad Va, una
‘diriaida radialmente a traveés del eje de rotacidn, dando lia
componente radial Vm, y la tercera perpendicular a las anterjo-
res, dqndo' la_cumpun'nte tangencial Vu, Cualquier cambio en la
‘magnitud de la componente axial de la velocidad Va a través del
rotor da lugar a una fuerza axial, la cual tiene que ser absor-
bida por un cojinete de empuje axjial de 1p0s pedestales de 1a ma-
quina. El cambic de la magnitud de la velocidad radial Um se
traduce en una fuerza radial absorbida por los soportes del ro-
tor. Ninguna de 1las dos componentes mencionadas tiene etfecto
sobre el movimiento angular del rotor (excepto por la #riccidn
que originan en los cojintes). Sin embargo. el cambio de la maa-
nitud y del radio de las componentes tangenciales de la velo-
cidad corresponden a un cambio en el momento angular o impulso
del +{luido, e}l cual, de acuerdo a las Leyes de Movimiento de
Newton, e8 igual a la sumatoria de todas las fuerzas aplica-
das sobre el rotor, es decir, el torgue neto del rotor 7., E€sto
puede expresarse en forma general como sigue! si una masa del
fluido M, entra la rotor con un radio ri, CoOn una componente tan-
gencial de la velpcidad Vu,, durante un tiempo t, vy una masa M=
1o abandona con up radio ra, con una componente tandencial de la
velocidad Yua durante el mismo lapso de tiempo t, entonces!

T = J—:ir1Vu, - —r:ZrZVu2

Para las condiciones previamente postuladas del flujip estaciona-
rio, Ma/t = M,/t =m, es decir, flujo masico, el torque neto
ejercido por, o gue actua sobre rotor serd:

T =mi{nVu, - r,Vu,) 2.

La potencia Eo, la cual es el producto del torgue por la veln-
cidad angular , sera! i

Eo = mw{nVu, - nVu,)
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Recordando que wr = U, es decir, velocidad lineal del rotor a uh_"
radio r, entonces la ecuacidn anterior puede escribirse como:

Eg = m {UVuy - UVug) 2.2

Dividiendo la ecuacién anterior, expresada previamente para un
+lujo unitario de masa, entre la aceleracidn de la gravedad g,
se obtiene la carga del fluido H:

UVui - UVuz
9
Aplicando esta dltima ecuacidn, se puede llegar facilmente a
una +formula de gran aplicacion practica en bombas, turbinas
hidraulicas y ventiladores, expresando la potencia en funcion

del caudal @ ¥ de la carga H!

H= (2.3)

Eo = mgH (2.4)
m=pQ

Las ecuaciones anteriores (2.1, 2.2 y 2.3) son formas dife-
rentes de la llamada ecuacién de Euler de turbomaguinaria, y
son aplicables para todo tipo de turbomdquinas, sean bombas,
compresores o turbinas, Toda 1a transferencia de energfia entre
el fluido y e] rotor se debe a2l cambio de los términos UVu. Sin
embargo, el término carga debe interpretarse con cuidado. La
ecuacidn 2,3 nos da ¢l valor ideal o tedrico de la carga. En
realidad, parte de la energia se transforma en turbulencia, la
cual se disipa finalmente en forma de un ligero incremento de la
temperatura del fluido.

La transterencia de energlia en una turboméquina implica
por 1o consiguiente un cambio del momento angular de un volumen
de +fluido. Aplicando !a convenciédn usual de la termodindmica
en la cual el trabajo positivo indica un trabajo que sale del
sistema (volumen de control}, entonces término de la derecha
de la ecuacion 2.2 es positivo para una turbina con U,Vu,; UsVus
¥y negativo para una bomba o compresor, con UaVuzdU,Vu,. Nétese
que es ¢l producto UVu e} que importa y los valores individuales
de U y Vu pueden adoptar valores cualesquiera en una maguina
dada. La convenci®dn del signo adoptada se aplicard a la ecua-
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cidn de Euler siempre cuando sea necesario determinar la direc-
cidn del +$lujo de energla. Sin embargo, al tratarse de bombas
y cowmpresores unicamente, es poco conveniente manejar continua-
mente cantidades negativas, por Jo que es comin invertir los
‘términos de 1a ecuacidn para obtener un resultado positivo,
siempre y cuando no exista ningupa confusién acerca del caridc-
ter de la transéerencia de la energia,

REACCION E IMPULSO

La ecuacién de Euler en términos del momento angular es
fundamental, pero es también dtil transformar]a en Otras ex-
presiones que ademds de ser convenientes para algunos aspectos
de disefo, ayudan a entender los fundamentos fisicos de la
transtormacidn de la energia.

La Fig.2.2 representa a un rotor junto con los diagramas
ideales de velocidad a la entrada y a la descarga del rotor,
donde V representa la velocidad absoluta, Vr la velocidad rela-
tiva con respecto al rotor y U la velocidad lineal del rotor,
todas estas velocidades consideradas en un plano radial. La ve-
locidad absoluta V puede descomponerse en una componente Vm deno-
minada velocidad radial y una componente tangencial Vu. Por geo-
metria, las velocidades pueden expresarse como

Vmi= Vi - Vuj
Vm22= Vrzz— (U; - Vug )
Igualando estas dos expresiones se tiene:
Vi v = Ved - U 20 - VUl
UNup= 3 (W + U7 -vrd)
y  UVy= 17 (Vs U? -vrh)

Insertando estos valores en la ecuacidn de Euler se llega al

Eo= Jz-muv,?-vg) + (UF= U3} + (vrf-Vid)) t2.5)
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Esta ecuacion es de gran 1mportancia prdctica debido a que los
términos entre paréntesis arrojan informaciodn adicional acer-
ca de la naturaleza de la transterencia de energlfa Yy sus valo-
res relativos pueden utilizarse para estimar el rendimiento de
una turbomdquina.

De los tres términos de la ecuacion 2.5, el primero repre-
senta el cambio de la carga o presidn dindmica, mientras que
los dos restantes representan el cambio de carga o presidn es-
tética dentro del mismo rotor., De esta manera, ia carga total
estd compuesta de una componente dindmica Yy una compaonente es-
tdtica, cuyas proporciones relativas entre una y otra pueden
variar considerablemente.

Las proporciones relativas de la energfa transferida debido
al cambio de la presidn estdtica y debido al cambio de la pre-
sién dindmica son +‘actores importantes para la clasificaciaon
de las turbomadgquinas, Yya que cada clase conduce inevitablemente
& un tipo de disedo particular. El para&metro que describe esta
relacién es el grado de reaccidén o wimplemente reaccion, el
cual se define como la razén de la energia transmitida o re-
sultante del cambio de la presion estdtica, respecto a la
transferencia total de energfa en el rotor. Partiendo de la
ecuacion 2.5, la reaccién se puede calcular como

{UZ-UZ) + (Vef=Vrf)

(VR = VZ) + {U} = UB) +( Vr - Vi)

La reaccion R puede tomar cuailquier valor en una turbomdguina
particular, incluyendo valores negativos, cero, entre cero y la
unidad y mayores que la unidad,

La reaccion igual a cero es8 un valor importante y caracte-
riza un disefo particular de numerosos tipos de turbomagquinaria.
Cuando R = 0 no hay cambio de la carga o presion estAtica en
el rotor y esta clase de turbomaquinaria se denomina de tipo de
impulso. La observacidn importante es gue en una madquina de
impulso, al no haber variacidn de presitén estadtica, el rotor
puede ser de Fonstruc:ién abierta, de decir, sin carcasa her-
mética que Jo encierre. En cambio, una mdguina con tualquier
grado de reacci1é6n diferente de cero necesita un rotor encerra-
do para evitar la expansidn del fluido en cualquier direccion
arbitraria.

(2.6

R=
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En la mayor{a de las turbomAquinas existentes la transfe-
rencia de la energifa se debe parcialmente al imoulso y parcial-
mente & la reaccion, de manera que para una clasificacidn
exacta deberia indicarse explicitamente el grado de reaccidn.
‘Sin embargo, se utiliza por lo general el término reaccidn pa-
ra designar cualquier turbomdguina que no es puramente de im-
pulso. ! :

VELOCIDAD ESPECIFICA

Otro pardmetro que influye en forma notable en el diseio y
ia contiguracidon geométrica del rotor de una turbina es el
concepto de la velocidad especifica, El pardmetro de velocidad
especitica se utiliza +undamentalmente pars la determinacidn
del perfil del rotor de las turbinas hidrdulicas Yy las bombas,
pero puede aplicarse también para ventiladores y turbinas edli-
cas {(de viento) donde las varjaciones de presidn son pequelas
y el +tlujo del gas puede considerarse incompresible. Para las
turbinas ue acostumbra expresar la velocidad especifica en fun-
cidn de la potencia de la méguina; siendo su ecuaciodn

Ng = NP%
H%
donde N es la velocidad de rotacidn de la mdquina en revolu-
ciones por minuto, P es la potencia en caballos de vapor v H es
la carga en metros, trabajando en el sistema métrico de unida-
des, o bien, P en hp ¥y H en pies, si se utiliza el sistema in-
glés. En cualquier caso, na expresan la velocidad de rotacion
de una miquina gedmetricamente osemejante entregando una poten-
cia wupitaria (1CV o 1hp) bajo una carga unitaria (im o ipie).
Para bombas, es preferible expresar la velocidad especifica

en funcidn del! caudal, siendo su ecuacidn

La ecuacion anterior se aplica directamente en el sistema in-
glés de unidadex, donde N son las revoluciones por minuto, @
es el caudal en galones por minuto y H es la carga en pies.

En e¢] sistema métrico, se acostumbra anteponer a la ecua-
cidn anterior un factor gque se deriva de 1a detinicion de la
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unidad de potencia (caballo de vapor), guedando la ecuacidn en
la forma siguiente

ne = 0.1155 NQ'Z
W%
donde N son las revoluciones por minuto, & es el caudal en li-
tros por segundo y H es la carga en metros. En. este caso la ve-
locidad especiftica indica las revoluciones de una miAquina geo-
médtricemente semejante bajo condiciones de caudal y carga uni-
tarias.

La velocidad especifica permite determinar fécilmente Jas
caracteristicas de operaciédn de carga y caudal de una turbomd-
quina. Las mdquinas de bajas velocidades especificas trabajan
con alta eficiencia en condiciones de bajo caudal y alta carga,
mientras que las turbomAquinas de altas velocidades especificas
sOn  apropiadas para trabajar con alto cavdal y baja carga,

Otra propiedad importante de la velocidad especifica es gue
depende dJnicamente de la contiguracidn geométrica del rotor,
es decir, su perfil, pero es independiente del tamaio de la maA-
quina, En consecuencia, al conocer la velocidad especifica de
una turbomdquina se puede inmediatamente tener una idea bastan-
te precisa de 1a forma del rotor. En la Fig9.,2.3 se muestra la
relacidn entre la eficiencia, ) per+il del rotor y la veloci-~
dad especifics en unidades métricas para bombas rotodinamj-
cas.

2.- CLASIFICACION Y CONSTRUCCION
CLASIFICACION

Existen diversas maneras de clasiticar las turbomdqunas en
grupos que tienen caracteristicas comunes, pero todos los méto-
dos tienden a sobrepanerse, es decir, muchas turbomaguinas pue-
den pertenecer simulténeamente & dos 0 més grupos. No existe
una divisidn clara entre grupos de disefo y $uncionamiento dni-
cos, por lo que es posible el andlisis tedrico general comc el
expuesto., Sin embargo, e} comportamiento del fluido real bajo
diferentes condiciones particulares conduce a andlisis de dise-
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fo especiales para los tipos bien conocidos y es conveniente
tratar a cada uno de ellos por separado.

La primera divisidn ~fundamental que puede hacerse es sepa-
rar las turbomdquinas en mégquinas que transtieren la energia
-del .rotor al $luido (méquinas qgeneratrices), es decir, bombas
Yy .compresores, Yy en mdquinags que transfieren la energia del
fluido el rotor (mdquinas motrices), es decir, turbinas. Por
otro lado, las turbomdquinas pueden separarse de acuerdo al
direccidn del #flujo en radiales y axiales. Alaunas mdquinas
presentan ambos tipos de flujo, es decir, son de flujo mixto,
pero la componente radial contribuye en forma mayoritaria a la
transferencia de la energia y se analizan como si fueran maqui-
nas de +flujo radial. El grupo de 1as maAquinas de +fiujo radial
puede subdividirse en maquinas en las que el +lujo se realiza
degsde la periferia del rotor hacia el centro, y en maguinas en

lag que el flujo es hacia afuera del rotor.

FPosteriormente, las maguinas pueden dividirse en midguinas
de impulso y maquinas de reaccion. Finalmente, existe una
diterencia marcada entre las mdguinas que manejan fluidos com-
presibles (turbomdquinas teérmicas) e incompresibles (turbomd-
quinas hidraulicas), Debido a esta variedad de criterios, es
imposible establecer una clasificacién dAnica y generalizada
para topda clase de turbomaquinaria. A continuacion se propone
una forma de clasificar las turbomAquinas, que ofrece la venta-
ja de separar claramente los grupos actualmente conocidos de a-
cuerdo a sus aplicaciones.

TABLA 2.1.- CLASIFICACION DE TURBOMAGUINARIA
TURBOMARBUINAS TERMICAS @
- GENERATRICES : COMPRESORES (CENTRIFUGOS Y AXIALES)
- MOTRICES :
- TURBINAS DE GAS (AXIALES Y RADIALES)
- TURBINAS DE VAPOR @

- DE REACCION {(AXIALES Y RADIALES)
- DE IMPULSO
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CTABLA 2,1.~ (eontinuacidn)
TURBDﬁAEUINnS HIDRAULICAS
- GENERATRICES ! BOMBAS (CENTRIFUGAS, AXIALES Y FLUJO MIXTO)

~ MOTRICES :
= DE REACCION !
- FLUJO RADIAL (TURBINA FRANCIS)
- FLUJO AXIAL (TURBINA KAPLAN)
- DE IMPULSO {(TURBINA PELTON)

ELEMENTGOS CONSTITUTIVOS Y CONSTRUCCION

Como puede deducirse de las secciones anteriores, el elemen-
to fundamentai de cualquier clase de turbomaguinaria es el ro-
tor. Sin embargo, debido a !a enorme variedad de aplicaciones
y +4luidos que se manejan en 1os equipos de turbomaquinaria, los
detalies de construtcidén varian grandemente de un tipo a otro.
Incluso, en algunos casos, 1os elementos constitutivos que son
{undamentales para cierto tipo de turbomaguinaria, pueden no
aparecer por completo en otro. Por esta razdn no es posible ha-
cer una exposicién general de la construccidn de las turbomd-
quinas como se hizo en la seccion reterida a los principios
tedricos de funcionamiento, S1n0 Que es necesario tratar cada
clase de equipo por separado. En corsecuencia, es conveniente
distinguir los siguientes grupos de trubomaquinaria, de acuerdo
tanto a su aplicacién como & una construccion similar:

- Bombas centrifugas, de 4l1ujo mixto y axiales

- Compresores centritugos vy axiales, ventiladores y turbosopla-
dores

~ turbinas hidraulicas

- turbinag de vapor

- turbinas de gas

I



1.- Bombas centrifugas, de flujo mixto y axiales!

Los elementos constitutivos fundamentales de una bomba roto-
dinamica son! rotor, carcasa y difusor., Lag bombas centrlfugas
son mdquinas de flujo radial cuyo rotor tiene un Area de paso

.relativamente pegueRia en relacidn a) didmetro, Esto acentda
la * accitbn centrifugca permitiendo desarrollar elevadas cargas
estaticas, aunque sacrificando en parte el gasto volumétrico.
En 1ae bombas axiales el flujo es paralelo al eje de rotacidn,
por lo que disponen de una Ared de paso grande en relacion al
didmetro, desarrpllando caudales elevados pero coh cargas €std-
ticas pequeRas. Por fin, las bombas de #lujo mixto ocupan un lu-
9ar intermedio, con un caudal superior que el de las bonbas cen-
trifugas, y desarrollando una carga mayor que las bombas axia-
les.

La construccion de ios rotores varia de acuerdo a las ca-
racteristicas de <+uncionamiento +*de 1la bomba y a la clase de
fluido que maneja, Los rotores de las bombas axiales tienen la
contiguracién geométrica mAs sencilla, asemejidndose a una
hélice, con un ndmeroc de Alabes que va desde 3 hasta 6. Los
rotores de 1as bombas centrifugas, llamados también impuliso-
res, pueden ser cerrados o abiertos. En el primer caso, los
Alabes son de tipo bidimenszsional y se encuentran totalmente
encerrados entre dos cubiertas circulares. En los rotores a-
biertos, los Alabes tiene por 1o general una forma tridimen-
sional y se encuentran unicamente apoyados en una placa circu-
1ar. Los rotores de las bombas centrifugas pueden ger de sim-
ple o doble succibn. E) nimero de Alabes varia desde 2 has-
ta 7. (Los material mas comin para la fabricacién de los ro-
tores de las bombas es el braonce, pero también se utilizan los
plasticos (para bombas que manejan liquidos corrosivos) y los
mceros (para bombas de alto rendimiento). Pueden colocarse va-
rios {mpulsores en serie, de manera gue las cargas desarrolla-
das por cada inpulsor se sumen, conformando as{ una bomba mul-
tietapas.

La carcasa encierra herméticsmente al rotor ¥y evita las
fugas y 1la recirculacidon del +luido entre la descarga y la
succidn. Loy dos tipos mds comunes de carcasa son la carcasa
de tambor circular vy la carcasa dividida longitudinalmente. El
primer tipo se utiliza en bombas pequeias de una sola etapa, vy
@}l segundo se pretiere para bombas de gran tamafo, tanto de una
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como de varias etapas., Una variedad especial es la carcasa de
barril, donde los tambores individuales se colocan uno tras
otro dentro de una carcasa cilindrica, ¥y el espacio contenido
entre ambos se conecta a la descarga de la bomba. El lfquido

a alta presién ayuda a mantener juntos los tambores evitando
fugas., Este disefo ge utiliza en bombas de muy alta presion.

Las carcasa se construyen por lo general del hierro fundido, pe-
ro en caso de las bombas de alto rendimiento se utiliza el ace-
ro.

La funciédn del difusor es convertir parte de 1a energia
cinética del fluido en carga estdtica. Por lo general el di-
+usor se coloca a la salida de la carcasa y tiene forma de un
tubo conico que aumenta gradualmente de drea de paso. En bom-
bas de alta presion e) difusor rodea al rotor y esta formado
por 3labes {ijos que desaceleran gradualmente al fluido.

Ademds de estos elementos fundamentales, cualquier bomba
cuenta con numerosas piezas adicionales, que son indispensa-
bles para su correcto funcionamiento. Las mds importantes de
ellas son:
~ s8ellos! los sellos son elementos mecdnicos colocados entre
la carcasa y la flecha que sostiene el rotor y su objetivo es
evitar la fuga del liguido hacia el exterior. Los sellos pue-
den ser de tipo mecanico, donde un empaque construido de mate-
rial especial es5 presionado contra la superficie de la flecha
en movimiento, o laberi{nticos, donde la acc{dn de sellado se
logra haciendo pasar el liquido por claros sumamente estre-
chos.

-~ chumaceras: soportan al rotor y la flecha que 1o sostiene.
En bombas pequefias se wutilizan principalmente cojinetes de
contacto rodante, mientras que en las bombas grandes se re-
curre a Jos cojinetes de deslizamiento. En algunas bombas
donde gran parte de la flecha estd sumergida en el agua, se
utilizan cojinetes de hule lubricados por el agua.
-~ anillos de desgaste: para que una bomba tenga un alto rendi-~
mniento es indispensable evitar al wmAximo la recirculacidn
del agua alrededor del rotor, desde la descarga hasta la suc-
cidn, Para lograr este objetivo es necesario disponer claros
sumamente estrechos entre el rotor y la carcasa. Para evitar
dafos costosos a cualquiera de estos elementos en caso de que
se llegara a presentar e! rozamiento, se colocan anillos de
deggaste que puede sustituirse fAcilmente,

23




2.- Comprescres centrifugos vy axiales, ventiladores y turboso-
pladores:

Los compresores centrifugos se asemejan grandemente en su
apariencia a las bombas centrifugas., Un compresor centrifugo
concta esencialmente de una carcasa estacionaria que encierra a
un  rotor que le imprime una gran velocidad a los gases, rodeado
de una .serje de pasajes divergentes en 108 cuales el gas es
desacelerado con una consecuente elevacidn de presidn, 1lama-
dos ditusor. El! rotor puede ser de succien simple o doble. En
compresores pequesos se usap rotores de tipo abierto, pero en
compresores grandes se usan también rotores cerrados. El nime-
ro de Alabes es elevado y los Alabes se extienden en direc-
cidn radial para evitar esfuerzos ${lexionantes bajo los efectos
de la fuerza centrifuga (los compresores centrifugos alcanzan
velocidades de rotacitn de hasta 120,000 rpm). Los compreso-
res centrifugos de pequerdo tamaio se hacen por lo general co-
mo unidades de una sola etapa. Los rotores sé construyen de
acero o aleaciones ligeras. Las carcasas pueden ser de hierro
fundjdo {para unidades estacionarias) o de aleacicnes ligeras
o0 lamina de acero (para unidades moviles).

En los compresores axiales el gas sigue una trayectoria pa-
ralela al eje de rotacién. Debido a que el incremento de pre-
s8idn que puede lograrse en una etapa es muy pequefo, los com-
presores axiales se construyen exclusivamente como unidades
multietapas. E) rotor consta de una flecha en la cual se hallan
colocados discos en cuya periferia se encuentran incrustados los
dlabes. Los Alabes tienen poca altura y su ndimero es elevado.
Se construyen de aleationes ligeras para reducir la {4uerza cen-
trffuga, Cada etapa consta de un disco con dlabes moviles,
seguido por Alabes +ijos. Los Alabes mdviles le imprimen una
gran velocidad al gas, mientras gue los Alabes +ijos actdan
como difusor. La carcasa de un compresor axjial se construye de
ldmina de acero debidamente formada o de aleaciones ligeras.

Lot ventiladores son maquinas que desplazan gases con unpa
minima ganancia de presion estdtica, de manera que el +flujo
del gas puede considerarse incompresible. En consecuencia, el
funcionamiento de los ventiladores es andlogo al de las maqui-
nas bhidraulicas, Pueden ser tanto de #lujo radial como axial y
se construyen de una gran variedad de materiales, desde plasti-
cos, lamina de acero, madera, hasta aleaciones ligeras. Debido
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a que son basicamente méquinas de impulso, la funcidn de la
carcasa se limita a guiar el gas en la direccidn deseada. Los
turbosopladores ocupan un lugar intermedio entre 1os compre-
sores Yy los ventiladores, ya que la ganancia en la presidn en
el rotor es suficientemente grande para que no puedan conside-
rarse maquinas de impulso, pero sin que se presente una varia-
cian  apreciable en el volumen egpec{fico del gas.

3.~ Turbinas hidrdulicas:

Las turbinas hidradulicas sirven para transferir la energla
de]l agua &l rotor. Existen bAsicamente tres tipos de turbinas
hidraul icas: turbina Pelton, turbina Francis y turbina Kaplan.

ta turbina Pelton es una mAquina de impuiso, por 10 gue to-
da la energf{a de presion del agua debe convertirse en energia
cinética antes de entrar al rotor. Esto se logra en una tobera,
la cual sirve ademds para controlar la potencia de la turbina
regulando e! caudal del agua. El rotpr de una turbina Pelton es-
td constituido por un disco con Alabes en gsu periferia. El
agua entra al rotor en direccidn tangencial, por lo gue algunos
actores designan a la turbina Pelton como una turbina de flujo
tangencial, peroc el recorrido del agua a través de los &dlabes
sigue una trayectoria mids o menos axi{al, por lo que es debe
considerar una miquina axial. E] dlabe tiene la forma de una
dable cuchara, con una arista diametral sobre la cual incide el
agua. E]l chorro se divide en dos porciones iguales, de manera
que no hay empuje axial sobre los cojinetes gque soportan al ro-
tor. E1 nimero de Adlabes varia desde 17 hasta 26, y jos Ala-
bes pueden fundirse por separado y sujetarse al disco del rator
mediante pernos, o bien, puede +ahbricarse el rotor completn de
upa sola pieza. E]1 material mAs usual es el acero al carbono
o aterc aleado. Las turbinas Pelton tiemen muy bajas velocidades
especificas, por 1o que son mAs eficientes al utilizarse con
cargas muy elevadas y caudales pequefos.

La turbina Francis es una turbina hidrdulica de reaccion
de #lujo radial! o mixto, desde e] exterior del rotor hacia e}
centro. Debido a 1la evelucion que ha sufrido a lo largo del
presente sigio ha encontrado aplicaci6n en aprovechamientos hi-
dradlicos de caracteristicas muy variadas de carga y caudal.
€] rotor de una turbina Francis se parece al de una bomba cen-
trifuga de flujo mixto cerrado, con la diferencia de que 10s
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dlabes son mucho mas cortos para reducir pérdjdas por $rice
cidn. Los rotores se construyen casi exciusivamente de acero al
carbono o aleado. El rotor se encuentra encerrado en una carcasa
espiral con Alabec directrices $#1jos. Alrededor del rotor se en-
cuentra el distribuidor, formado por una serie de Alabes movi-
les, cuyo paso se puede mod:ficar con la ayuda de un servemeca-
nismo y que sirve para regular la ‘potencia de la turbina modifi-
cando el gasto volumétrico. A la descarga del rotor se coloca
un tubo de destogue o ditusor que da salida al agua y al mismo
tiempo ayuda a recuperar parte de la energfa cinética del agua.

La turbina Kaplan es una mdquina de reacci1on de flujo a-
xjial. El rotor tiene la forma de hélica con dlabes ajustables,
de¢ manera que la incidencia del agua en el borde de ataque del
dlabe puede producirse en las condiciones de mdxime impulso,
independientemente de las condiciones de carga y taudal. La ve-
locidad especifica de una turbina Kaplan es elevada, por 1o que
se utilizan en aprovechamientps hidrdulicos donde la carga es
pequeifra en relacién al caudal. £l nimero de 4dlabeas varia
desde 4 hasta 9. El rotor esta constituido por un robusto cubo
en cuyo interior se aloja el servomecanismo que controla el an-
gulo de los Alabes. Los demds elementos de la instalacidn se
asemejan a ios de una turbina Francis,

4.~ Turbinas de vapor:

Las turbinas de vapnr pueden tener muchas formas, perc basi-
camente son un rotor encerrado en una carcasd, donde la tranate-
encia de energf{a se debe a la expansidn de vapor fque le permi-
te alcanzar una alta velocidad, cediendo su energia a los dla-
bes del rotor. Las turbinas de vapor pueden ser tanto de impulso
como de reaccion., Muchas veces #n una sola turbina se combinan
ambos sistemas, sliendo las primeras etapas de alta presiodn de
tipo de impulso, y las etapas de baja presidn de reacciédn. En
ia turbina de impulsoc hay una serle de toberas estacionarias en
lag que el vapor se expansiona hasta alcanzar una alta velocidad
que es aprovechada para imprimir movimiento a los Alabes del
rotor., 6Si la presidn es muy alta, la velocidad serd demasiado
alta para aprovecharse eficientemente en una sola etapa, por lo
que deben colocarse varios escalonamientos. En una turbina de
reaccidn la transformacidn de energia de presidn en energfa
cindtica tiene lugar tanto en las toberas como en los dlabes
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mismos. Las turbinas modernas se construyen de tal manera gue
tengan un grado de reaccion de aproximadamente 50%.

La gran mayorfa de las turbina es de flujo axial. Los roto-
res puede fabricarse de una 5012 pieza 0 se ensamblan a partir
de una +¢lecha y discos. En ambos casos 105 Alabes se colocan
por separado sobre la periferia de los discos del rotor. El ma-
terial mas utilizado es e] acero forjado, Las carcasas e cons-
truyen de acero fundido. En los extremos de la turbina se colo-
can sellps laberinticos para evaitar tugas de vapor o entrada de
aire al interior de 1a turbina. En las turbinas de reaccifdn es
necesario también colocar un sello alirededor de cada etapa de
la turbina para evitar fugas de vapor alrededor de los Alabes,
Para sostener el rotor se utilizan cojinetes de deslizamiento
lubricados a presion. Existe una enorme variedad de turbinas de
vapor con potencias que van desde unos cuantos kW hasta S00 MW,

S.- Turbinas de gas:

En su apariencia, las turbinas de gas se asemejan a las tur-
binas de vapor. Sin embargn, debido & Que las presiones maneja-
das son mds pequeras, es también menor el nimero de etapas.
Las turbinas de ga2s son por 10 general madquinas de reaccion.
Los rotores se ensamblan de una flecha, discos y dlabes separa-
dos. Debido a que los Alabes de una turbina de gas se someten a
temperaturas extremadamente elevadas, es necesario recurrir a
materiales altamente especializados para su fabricacidn, siendo
log principales aceros aleados y aleaciones de niquel. Para a-
largar la vida dtil de los Alabes vy alcanzar temperaturas mds
elevadas, lo que se refleja en la eticiencia de la turbina, se
utilizan técnicas especiales para su refigeracitn, Cada hile-
ra de Alabes wHviles del rotor estd precedida por una hilera
de 4labes estacionarios sujetos a la carcasa, Para reducir las
pérdidas debido al escape de los gases alrededor de las puntas
de 1los 4labes, en algunos disefios los extremos de los Alabes
se unen entre si para formar un anillo continuo, equipado ade-
mads con un gello laberintico. Por lo general, las turbinas de
gas se colocan sobre la misma flecha que el compresor necesario
para comprimir el gas anteg de someterlo al calentamiento en una
cdmara de combustidn. Debido a esta construccidn se suele
utilizar el nombre de turbina de gas s todo el conjunto de com-
resor, cimara de combustidn y la turbina propiamente dicha.
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CAPITULD 111

FUNDAMENTOS DE VIBRACIONES MECANICAS

Se dice gue un movimiento es vibratorio cuando e! movimiento
desarrgllado por @) sistepa se repite en funcion del tiempo, es
decir, cuando el sistema se desplaza de manera oscilatoria.
Cualguier sistema que tenga masa y elasticidad puede entrar en
movimiento vibratorio, La vibracién es, por lo general, un fe-
nomeno indeseable en la maguinaria y las estructuras ya gue in-
duce esfuerzios adicionales a los de trabajo normal sobre los di-
ferentes elementos de la mdquina o la estructura., Ademds, de-
bido a que ge trata de esfuerzos repetitivos, la vibraciéon es
una importante fuente de {atiga. En consecuencia, es un aspecto
muy importante de la ingenierfa el controlar las vibraciones y
reducir al minimo sus efectos perjudiciales.

Cuando una vibracidn se repite después de un intervalo
constante de tiempo Be le denomina vibracion periddica, vy se
puede representar mediante ecuaciones matemdticas., El tiempo
minimo despuds del cual la vibracidén se repite ge denomina
periodo y el movimiento realizado durante este tiempo se denomi-
na ciclo. La frecuencia ¢8 el numero de ciclos completos que se
llevan & cabo durante upa unidad de tiempo, y se puede calcular
como el reciproco del periodo. La frecuencia angular es la fre-
cuencia del movimiento vibratorio expresada en radianes por se-
gundo, donde un ciclo completo equivale a 2fradianes.

Existen dos tipos generales de movimiento vibratorio! vibra-
ciones libres y vibraciones forzadas. En e) casp de vibraciones
libres no existen fuerzas externas aplicadas al sistema que sos-
tengan el movimiento, sino que éste se debe a2 una fuerza, des-
plazamiento vy/o veloctdad iniciales aplicadas momentaneamente
al wsistema. Cuando la perturbacicdn externa haya sido retirada,
el sistema entra en movimiento vibratorio debido a las fuerzas
eldsticas y de inercia propias de los elementos del sistema., La
frecuencia con la que vibra el sistema en estas condicionres y en
ausencia de +friccién se denomina frecuencia natural y s una
propiedad del sistema Unicamente, que no depende de los facto-
res externos que hayan provocado el movimiento. En cambio, las
vibraciones torzadas son provocadas por una o varias fuerzas pe-
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riédicas aplicadas al gistema en forma externa., Por #in, los
gradoe de libertad de un sistema @& el ndmero minimo de coor-
denadas independientes necesarias para definir matemdticamente
el comportamiento del sistema,

Cuando un sistema fisico se representa matemdticamente, es
necesario hacer siempre algunas simplificaciones relativas a los
diversos elementos que lo integran. Debido a que los cuerpos
reales tienen tanto masa como elasticidad distribuidas, al mode-
lar matemiticamente un sistema fisico tomando sus propiedades
de inercia y elasticidad tal como ocurren en la realidad, el mo-
delo matematico resultante involucraria ecuaciones diferencia-
les parciales, 1o que dificulta grandemente la busgueda de so-
luciones. Para evitar esta dificultad en el andlisis de vibra~
ciones, las masas de los elementos que conforman el sistema se
consideran concentradas en forma puntual y 103 cuerpos se consi-
deran totalmente rf{gidos, mientras que los elementos elasticos
que los unen (resortes) se consideran carentes de masa. Esto
permite representar cualquier sistema, por mds complicado que
sea mediante un nimero finito de ecuaciones diferenciales ordi-
narias. Cuando se trata de sistemas donde el efecto de masas y
elasticidades distribuidas es importante, es una practica comdn
dividir el cuerpo que nos interesa en un nimero #inito de masas
discretas puntuales conectadas entre si por elementos eladsticos
carentes de masa. fPara realizar esta clase de simplificacion es
necesario aplicar un criterio basado en la légica y en una com-
prensidn del +fendmeno de vibraciones mecdnicas, vya que la
exactitud de 105 resultados depende en forma primordial de gue
tanto el comportamiento del sistema simplificado se acerque al
comportamiento del sistema real. Por 1o general, mientras mayor
sea el ndamero de los elementos discretos utilizados para repre-
sentar e) sistema distribuido, mejor serd la exactitud, pero
también debe tomarse en cuenta la configuracidn geonmétrica
del elemento. Por otro lado, al utilizar un nimero elevado de
elementos discretos, el modelo matemdtico se complica. Aqui es
donde €1 ingenierp debe aplicar sus conocimientos para decidir
hasta oque grado es posible simplificar un sistemas real, pero
sin que los resultados obtenidos a partir del modelo dejen de
ser confiables. Es necesario recordar que al modelar un sistema
tisico cualquiera no siempre es posible tomar en cuenta taodas
lag varijables que intervienen en su comportamiento, por lo que
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siempre los resul tados obtenidos a partir de un wmodeio son nece-
sariamente aproximados. En consecuencia, un modelo excesivamente
complicado no nos asegura resultados més confiables que otro,
mas sencillo pero suficientemente completo, pero i implica una
pérdida de tiempo al buscar una solucidn mds compleja.

1.- VIBRACIONES L XBRES CON UN GRADO D.E LIBERTAD

El caso mis sencillio del movimiento vibratorio que, sin em-
bargo, sirve de ayuda para +amiliarizarse con los conceptos fun-
damentales que involucra esta clase de movimiento e incluso a
veces es suficiente para modelar un sistema real simple, son las
vibraciones libres de un solo grado de libertad, Para construir
el modelo matemdtico de este movimiento, considérese el siste-
ma +fisico mostrado en la Fig.3.1. Para la construccion de las
ecuaciones que gobiernan al sistema se establece la siguiente
convencion de signos: los desplazamientos, fuerzas, velocidades
y aceleraciones se consideran positivos en el sentido hacia aba-
jo vy negativos hacia arriba. El movimiento de la masa *m" esta
limitado a 1a direccidn vertical, el resorte carece de masa y
no existe ninguna clase de 4riccidn entre la masa en movimiento
Yy el medio circundante.

Aplicando la segunda Ley de Movimiento de Newton (suma de
fuerzas es igual a la suma de los productos de masa por acelera-
cidn), se puede escribir la ecuacidn siguiente:

d?x
mg — kxy= m—=-
dt
donde xr es @l desplazamiento total del resorte, k es la cons-
tante eldstica del resorte, m es la masa y t es e} tiempo.
Ahora bien, considerando que Xysx+xeee; donde xewe @5 la de-
formacion estdtica de] resorte bajo los efectos del peso W=mg,
se tienen las ecuacicnes siguientes:!

2 2
Kxy= kX + ki = kx +mg ; 9Xr . d%
T est g dl’z W

Sustituyendo las ecuaciones anteriores en la ecuacidn de movi-
miento, se tiene:

mX + kx=10
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FIG.3.2.- SISTEMA TRASLACIONAL DE UN GRADO

DE LIBERTAD CON AMORTIGUAMIENTO.
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ecuacidn que suele escribirse en la tarma siguiente:!

¥+ w,fx =0 ; wn=\/-% 3.1)

La solucidn general de esta ecuacidn puede escribirse como
#(tl= Acoswit + B senwit

El término wh,=V¥k/m es la frecuencia natural del sistema estu-
diado expresada en radianes por segundo.

Para evaluar las dow constantes arbitrarias A y B, se conegi-
deran las condiciones iniciales de desplazamientp xo y veloridad
Vo, cuando t=0. Sustituyendo las condiciones iniciales se llega
a la solucion <inal:

x(th = xycosat + B sen wy 3.2)
La ecuacion 3.2 se puede escribir también como:l

x{t) =M senlast + of) 13.3)
.
donde M= (AZ+B2)3¢7 y(atg~*{A/B), Se puede observar que el movi-

miento tiene forma sinusoidal, con amplitud M y Angulo de fame
€. La frecuencia de la vibracidn natural es:

=w = L. [k .
=27 =35V (8.

vy el periodo T = —}._; = 2N vm/k
con — 2, [ Vo Y2 |
M =qfx+ —u%‘- ¥ o = tg (.‘!_reoln_)

La ecuacitn 3.1 puede obtenerse también aplicando el prin-
cipio de conservacidn de energia. Debido a que en o) sistema
considerado no hay disipacién de energia, la suma de la ener-
gfa cinética Ec y !a energla potenclal Ep es constante:

A = .
df(Ec«Ep) 0 (3.5)
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Aplicando las definiciones de energfa cinética  y potencial
se tiene

52 9 2

e =1 Ep = 5 hx

. 7 mx P 7

y ‘sistytuyéndolas en la ecuacion 3.5 se llega a!

d(1me? ¢ Lkxd) =
d,((zmx ozkx)—o
(mX + kx)x =0

m¥% + kx =0

K+upx =0 uq,::w/—ﬁ;

El método de energia es especialmente Wtil cuando las fuerzas
eldsticas son aparentemente dificiles de determinar, como en
caso de péndulos, cuerpos sobre superficies cdncavas, etc. En
estDs cas0s, el método de energia es5 una alternativa que ayuda
a encontrar la frecuencia natural del sistema en forma rdpida
y sencilla.

Hasta ahora se ha discutido un tipo de movimiento vibratorio
en el cual npD existe ninguna disipacidn de energia hacia los
alrededores del sistema, Sin embargo, en todos los sistemas rea-
les siempre estd presente la friccidn la cual ocasiona que la
energla iniciat del sistema sea disipada en +torma de calor ha-
ciendo que cese el movimiento. A esta clase de fuerzas que se
oponen al movimiento se les denomina amortiguamiento. Existen
diversas clases de amortiguamiento, algunas de las cuales no si-
guen un comportamiente lineal, pero su caracteristica general,
comin a todos 1los tipos de amortiguamiento, es gque se oponen
al sentido de movimiento. El caso mds sencillo del amortigua-
niento es la friccidn seca, la cual se caracteriza por que su
valor de fuerza es constante e independiente de la velocidad del
movimiento, Sin embargo, el caso mds importante del amortigua-
miento, desde el punto de vista de ingenierf{a, es el llamado
amortiguamiento viscoso, el cual se aproxima sl amertiguamiento
real observado en los dispositivos destinados a controlar las
vibraciones t(amortiguadores), disipacion de energfa en el in-
terior del material y otros casos comunes. Ademds, el amorti-
quamiento viscosc es el mds sencillo de manejarse matemdtica-
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mente. Debido a estas caracteristicas, el amortiguamiento vis-
coso ¢s5 el Unico que se considera al establecer los modelos ma-
temdticos de los simtemas reales. El amortiguamiento viscoso se
caracteriza por que la fuerza que se opone al movimiento es di-
rectamente proporcional a la velocidad de dicho movimiento. Esta
relaciédn se expresa matemdticamente como Fa=-cx, donde ¢ Ge
denomina coeficiente de amortiguamiento. Debido 2 que el amprti-
guamiento viscoso es uﬁé condicidn un.tanto ideal, paﬁa los
sistemas reales puede utilizarse e] llamado coeficiente de amor-
tiguamiento viscoso equivalente, el cual permite aproximar cual-
quier clase de amortiguamiento a un sistema ideal mediante la
ecuacion

C AE
89 = Trar Al 13.6)

donde A es la amplitud, w la frecuencia angular del movimiento
sinusoidal y E es la energia disipada durante un ciclo por el
amortiguamiento no viscoso.

Para deducir el modelo matemdtico de las vibraciones libres
amortiguadas considérese el sicstema representado en la Fig.3,2,
Aplicando las Leyes de Movimiento de Newton y el concepto de
amortiguamiento viscoso se tiene

mX + ¢cx + kx =0 3.7)
La ecuacidn homogénea resultante tiene una solucién de
forma
x(t) = CeMt 4 gremt 13.8a)
donde Ny = Elﬂ_l(—c +Ycl-4km ) (3.8b)
1
y €1 ¥y Ca se evaluan a partir de las condiciones iniciales del
problema,
Se define como coeficiente de amortiguamiento critico
=2k — 2T
Cc = 2717“— Zv¥km
Sea T =c/ce. Entonces la ecuacidn 3.8b se puede reescribir como

M= I{=§ +VEZ T ) e, (’3’.9)‘ 
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Comoc puede observarse de la ecuacidn, en un sistema fisico
real pueden darse tres casos, los cuales son ;>1, I=l y ;(1.
St £>1 el sistema se denowina sobreamortiguado y ambas ral-
ces de la ecuacidn 3.9 son reales y negativas. La ecuacion 3.8
serd una suma de dos componentes exponenciales decrecientes. El
'qesplazlmicntn inicial serd C,4Cz y la masa regresard al repo-
80 en posicién  de equilibrio si presentar movimiento oscilato-
rio. .
Cuando }' =1 el sistema es criticamente amortiguado y las
dos rafces ni=ngz=wn., La solucidn de la ecuacidn 3.7 conduce a

() = (Cy + C,t) g~ wit

¥y e] movimiento serd similar al caso anterior, con la diferen-
cia de gque la masa regresard a la posicién de equilibrio mis
rdpido., E1 caso de amprtiguamiento critico tiene importancia
ya que permite que la masa regrese al reposo en e! tiempo mas
corto posible.

Por fin, si U'<1 el sistema es subamortiguado y las ralces
de la ecuacidn 3.9 son nimeros complejos conjugados. La solu-
cién de la ecuacién 3.7 tiene la farma de:!

xit) = e‘;w“t(Acoswdt + Bsenuyt) (3,10}
o bien x(t) = M &S %tsenfuzt «of ) (3.14)

donde uy es la frecuencia natural amprtiguada del sistema defi-

" nida como
wd = wnv‘l— gz {3.12)
con M=(A®+pR)21/m « =tg-=2(A/B)

El movimiento resultante es unpa oscilacidn periddica cuya
amplitud decrece gradualmente con el tiempo. El caso de un uis-
tema subamportiguado es el mds importante desde el punto de vis-
ta de ingenieria ya que 1a gran mayor!a de los sistemas reales
cae dentro de esta categoria. .

En !as Fig.3.3 y 3.4 se muestran las respuestas en el tiempo
(desplazamiento) de los tres casos posibles para las mismas con-
diciones iniciales de desplazamiento y velocidad.
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FIG.3.3-RESPUESTA EN EL TIEMPO DE UN SISTEMA
SUBAMORTIGUADO.

FIG.3.4~-RESPUESTA EN EL TIEMPO DE UN SISTEMA
CRITICAMENTE AMORTIGUADO (a) Y UNO
SOBREAMORTIGUADO (b) .
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2.- VIBRACIONES FORZADAS, ESTACIONARIAS Y CONCEPTO DE RESONANCIA

Hasta ahora se han discutido vibraciones libres, &s decir,
las Qque se deben Unicamente a las fuerzas internas del sistema
inicialmente perturbado por algdn agente externo., Sin embargo,
en los sistemas fisicos reales siempre existe un amortiguamien-
to que, de acuerdo a lo expuesto en la seccién anterior, condu-
ce & que las vibraciones libres desaparezcin después de afgdn
lapso {inito de tiempo. Para gue un movimiento vibratorio pueda
sostenerse debe existir alguna fuerza periddica que lo provo-
que. Las fuerzas periddicas que provocan el movimiente vibrato-
rio pueden ser de muy diversa indole, por ejemplo, fuerzas armd-
nicas (sinusoidales), auto-excitadas, de impacto o repeticidn
aleatoria, etc. Cada uno de estos tipos de fuerzas requiere de
un tratamiento matemdtico distinto y de aplicacién de diversas
técnicas de solucidn,

Desde el punto de vista matemadtico el caso mds sencillo de
vibriaciones +forzadas es el provocado por upa fuerza arménica,
Ademis, este tipo de fuerza es bastante frecuente en los casos
priacticos de problemas de vibracidn. Por otro lado, si la
fuerza que provoca las vibraciones es muy regular, es decir,
tiene un periodo y una magnitud constantes, sin qQue siga un com-
portamiento sinusoidal, la solucidn arrojada mediante la utili-
zacién de un modelo con fuerza armdnica es una aproximacion
relativamente exacta.

Para la determinacion de]l modelo matemdtico considérese
nuevamente ¢l sistema de la Fig.3.1. A este sistema se le aplica
una fuerza periddica de tipo Fi{t)=Fosen{wt), Aplicando las Le-
yes de Movimiento de Newton se puede escribir la ecuacién:

ey = f
—-— = 3.1
K+ X n senwt (3,13)

La splucién homogénea para esta ecuacion tendrd Ja misma
forma que para @l caso de vibraciones libres. La solucién com-
pleta serd la suma de esta solucidn homogénea mds una solu-
cidn particular de forma;

Xpft) = T-F(/Wk senwt t3.19)

x(t)= Acosast + Bsenayt ¢ —E -sen wt (3.15)

/K
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E1 Witimo término de Ja solucidn indica gue la amplitud
de las vibraciones tiende al infinito cuando la frecuencia de
1a fuerza aplicads se acerca nucho a la frecuencia natural del
sistema, A esta condicidn se le denomina resonancia. El fentme-
no de la resonancia es muy importante desde el punto de vista de
jngenierfa., La amplitud de las vibraciones en las cercanias de
la frecuencia natural se ve también afectada por el amortigua-
miento, como IQ'Vlrl mis adelante, pero en general puede de-
cirse que en caso de sistemas débilmente amortiguados la reso-
nancia es muy destructiva, de manera que inclusoc una fuerza pe-
riodica pequefa puede conducir a dafos o destruccion del sis-
tena,

La solucidn obtenida para el casoc de un sistema no amorti-
guado es s0lo una aproximacion de 1los sistemas reales. En la
préctica siempre existe un amortiguamiento debido a las propie-
dades de los materiales de los elementos del sistema y la fric-
cién con el medio. Para el modelado matemdtice de un sistema
anortiquado sometido a vibraciones forzadas considérese el sis-
tema de Fi9.3.2 sujeto & la accidn de una fuerza armdnica.
Aplicando las Leyes de Movimiento de Newton se tiene la ecuacidn
siguiente:

$ v Lye Ky = E senurt
X + m X + ™ X ™ sen {3.16)

Al igual como en el caso anterior, 1a soluciédn de la ecuacidn

planteada estarsd compuesta de dos partes, una solucidn homogé-

nea y una soluciédn particular, Recordando que las vibraciones
libres de un sistema amortiguado desaparecen gradualmente con
el tiempo, podemos asegurar que la Unica porcidén significati-~
va de la gsoluclidn después de unos cuantos ciclos iniciales de
movimiento serd la solucidn particular, por lo que es la dnica

que reviste interdsc para el sndlimis de vibraciones desde el
punto de viata de ingenierfa. A esta solucién particular se
le denomina vibraciocnes estacionarias ya gue sus caracterfisti-

cas de frecuencia y sobre todo amplitud son independientes del
tiempo, es decir, permanecen constantes. Aplicando el método de
coeficientes indeterminados se llega a gue la solucidn particu-
lar tiene la forma de

xplt) = sen{wt + ¢) (3.17)

F
Vik—mwd)s (o)
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donde el dngulo de fase es

¢ = ttj’(—.—‘%) (3.18)

El 4ngulo de fase es un concepto importante en el andlisis de
vibraciones ya que expresa la distancia angular entre los vec-
tores giratorios de 1a fuerza que provoca la vibracién (o en
general, cualquier otro punto $#ijo que sirva de referencia) y
el vector del movimiento vibratorio (desplazamiento, velocidad o
aceleracién)., El dngulp de fase puede tomar diferentes valores
en diversas condiciones del movimiento vibratorio, de manera que
al ser medido en un sistema real puede servir de importante
fuente de informacion para la determinacidn de las demds ca-
racteriasticas del movimiento estudiado.
Para un manejo matemdtico mas conveniente se definen para-

metros adimensionales

F ur cWn
)(u:-— ; r = = H g’::
k ﬁ% Yim 2k
de manera que el Angulp de fase puede escribirse mediante la
ecuacion:

=1 (734
74 = {g (—12%;5) 3. 19)
Ademds del! Angulo de fase se define un pardmetro adimensional
1lamado +actor de amplificacion e) cual indica la razén entre
el valor maximo del movimiento vibratorio famplitud) y la de-
formacidn estdtica que presentaria el sistema bajo la accidn

de upa fuerza constante de igual magnitud que la amplitud de la
fuerza periddica., El1 factor de amplificacién se calcula me-
diante la ecuacitn:

FA.=X = 1 (3.20)

Yoo J1-r2)?s (281 1
En las Fig.3.5 y 3.6 se muestran las graficas del factor de am-
plificacion y del angulo de fase con respecto a la frecuencia
de la fuerza periddica, respectivamente.
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De 1a Fig.3.5 (Factor de amplificacion) se puede observar
que en un sistema amortiguado la amplitud maxima se da cuando
la ¢recuencia de la fuerza armonica es ligeramente inferior que
l2 ¢recuencia natural del sistema, A esta frecuencia que provoca
_®1 maAximo valor de amplitud la denominamos tambidn frecuencCia
de’ rescnancia, Sin embargo, para sistemas cuyo amortiguamiento
®s pequefio, la diferencia que existe entre la frecuencia natural
y l1a frecuencia de resonancia es pricticamente despreciable,
En congecuencia, para sictemas donde el amortiquamiento es bajo
se puede considerar que la frecuencia natural del sistema y la
frecuencia de resonancia son jguales. Esto tiene una gran impor-
tancia practica ya que simplifica notablemente e}l proceso de
digero de cualquier miquina donde es importante el andlisis vy
control de las vibraciones, Hientras que la frecuencia natural
de un sistema no amortiguado puede encontrarse por métodos wa-
temdticos en forma relativamente sencilla, la determinacién de
la frecuencia de resonancia de un sistema amortiguado es un pro-
blema mucho mds complicado. Aprovechando que para la mayoria
de los sistemas la diferencia entre estas frecuencias es pegueia
se puede @encontrar la <frecuencia de resonancia en forma wmuy
apro.imada calculasndo la +recuencia natural y despreciando el
amor tiguamiento. Ademds, debido a que los métodos para el cal-
culo de Jlas frecuencias naturales de los sistemas son tawmbién
aproximados, por 1o que es necesario aplicar ciertos mirgenes
de tolerancia & los resultados calculadas en lugar de propor-
cionar un valor Unico, sBe acostumbra indicar un rango de fre-
cuencias alrededor de la trecuencia natural, en el cual se debe
evitar la operacidn del sistema, de manera que la $recuencia de
resonancia gueda dentro de este rango.

El analisis matemdtico sencillo expuesto en los pirrafos
anterjiores es aplicable sgolamente cuando la fuerza periddica
que provoca el movimiento es de tipo arménico (sinusoidal). Sin
embargo, en numeroscos casos la fuerza que provoca el movimiento
tiene un cardcter mAs complejo, por lo que e] analisis mate-
midtico se vuelve también mas complicado. El método de andli-
sis utilizado depende principalmente del cardcter de la fuerza
periddica, Cuando 1a +$uerza aplicada el sistema tiene un com-
portamiento regular con respectp al tiempo, es decir, se repite
en ciclos iguales, aungue con una forma de onda complieja, que no
permite aproximaria a ura curva senoidal, se puede aplicar el
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método de series de Fourier. Este método permite descomponer
cualquier fuerza periddica en una suma de varias componentes
senoidales cuyas frecuencias son miltiplos enteros de la fre-
cuencia de la fuerza original. Las componentes individuales se
aplican entonces al sistema por separado y las soluciones obte-
nidas se suman, aprovechando la propiedad de linealidad del sis-
tema. Cuando la fuerza periddica puede representarse mediante
una funcion matemdtica, pero que no sea el seno o e1 coseno,
es conveniente aplicar el método de la Transformada de Laplace.
Por +in, cuando la fuerza qgue origina las vibraciones es de ca-
rActer aleatorio, la solucidn mads sencilla es aplicar algdn
método numérico.

atro método que facilita el anadlisis de vibracione de sis-
temas sujetos a tuerzas arménicas es el método de la impedan-
cia mecdnica. Este método se basa en el principio de Que para
una fuerza armdnica de tipo

Fit)=F senwt

la solucidn permanente de la ecuacidn de movimiento del siste-
ma es de tipo

x(t) = x sen{wt ~ ¢)
Las variables x(t) y F(t) pueden sustituirse por nimeros com-
plejos iart
Fit)=Fe'?
x(*, = Xel(wt-%)
Derivando la ecuacién del desplazamiento se tiene que

_ % = iwx lwt-9) % = —ufxellwt=—9)

Entonces, la ecuacitén de movimiento 3.16 se puede reescribir en
la forma siguiente:

(-mwzt jwc+ k)X = F
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Resolviendo las ecuaciones anteriores se pueden obtener las si-
guientes soluciones:

X = F ?Q___.tg-’(cw )

Vik —mas2%s (o k—mas

que Son andlogas a las obtenidas por la solucién de la ecua-
cidn diferencial original. E] método de impedancia ﬁecénica
es esmpecialmente dtil cuando se trata de sistemas complicados
con varios grados de libertad.

3.- VIBRACIONES TORSIONALES

Las dos secciones anteriores se han referido a sistemas don-
de el movimiento vibratorio segufa una trayectoria lineal. Sin
embarge, los cuerpos rigidos pueden realizar movimientos tanto
lineales como rotacionales. Por esta razédn, el movimiento vi-
bratorio puede presentarse también en caso del movimiento rota-
tivo, en forma de vibraciones tarsionales. En la Fig.3.7 se
muestra un sistema rotacional genérico compuesto por una flecha
con una constante eldstica torsional ke, la cual se considera
libre de masa, un cuerpo rigido con un momento de inercia I y
un amortiguador viscoso torsional con coeficiente de amortigua-
miento c.., 8Si a] sictema se le aplica un momento torsional de
la +orma T(t)=Tsenwt, entonces 1la ecuacidn diterencial que
describe el movimiento sera:

4 5110 + —kI-LG =-JI-—senw'( (3.21)

Esta ecuacidn es andloga a la ecuacidn 3.1i4, desarrollada
para un sistema traslacional. Por Jo consiquiente, su solucidn
particular también serd andloga a las ecuaciones 3.17 y 3.18,
spluciones de la ecuacidn 3.16:

4 = I sen(wt —¢) 13.22)
Vik, = lw2Ps (qurV?
_ =1/ Ciur (3.23)
$ = R |
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Como se puede observar, las vibraciones torsipnales siguen
un - modelo matematico andlogo al de las vibraciones lineales,
por lo que es conveniente establecer una tabla de equivalencias
entre los parAmetros de ambas clases de sistemas, junto con sus
respectivas unidades, con el ¢in de facilitar el andlisis:

TABLA 3.1.- ERUIVALENCIAS ENTRE LAS MAGNITUDES FISICAS DE LOS
SISTEMAS LINEALES Y TORSIONALES.
MAGNITUD FISICA SISTEMA LINEAL SI1STEMA TORSIONAL

t (seqg)
& {rad)

tiempo ...civer i races (8209) ..vcercsss

desplazamiento .......00000e4

t
X (M) ciiceenavrans
inercia Jvvievaoncevsnsaese M {KG) vivaevssnase 3 Thkg=-mT)
fuerza o torque «.eceervesees F OIN) Loiveieneenes T (N=m)
k
c

constante eldstica .....o. 0000 (IN/m) seeevsnsanee Ko (Nm/rad)
coef. de amortiguamiento ...... (N2/M) .ceoveanee €y (Nms/rad)

Aplicando esta tabla, las soluciones encontradas para una clase
de simtema pueden aplicarse inmediatamente a un sistema equiva-
lente de otra clase.

4.- VIBRACIONES CON MAS DE UN GRADDO DE LIBERTAD.

En los apartados anteriores se han analizado sistemas vibra-
torios con s6lo un grado de libertad. Aunque esta clase de sis-
temas es representativa de algunos sistemas ¢isicos reales, la
mayorfa de las maquinas extd conformada por numerosos elemen-
tos con masa y elasticidad, de manera que posee mds de un grado
de libertad. Para introducirse en el andlisic de sistemas con
miltiples grados de libertad es convenjente comenzar por un
sistema sencillo que involucra sdlec dos masas, es decir, dos
grados de libertad, Mediante un sistema as{ se pueden observar
las principales caracteristicas y los métodos de andlisis de
log sistemas complejos, sin la necesidad de extender demasiado
la parte de la solucidn matemAtica, y los resultados obtenidos
pueden extrapolarse a sistemas mas complejos.
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Considérese e] sistema de 1a Fig.3.8, Aplicando la Leyes de
Movimiento de Newton se tienen las siguientes ecuaciones dife-
renciales de movimiento:

Mm%y + (ky+ klxy - kx; = 0 (3.24a)
My¥p + (kp+ K)x; ~kxy =0 (3.24b)
La soluciédn a este sistema de ecuaciones tiene la forma:
Xy = Asen{wt+dl) (3.25a)
x; = Bsen{wt +al) (3.25b)

donde w e8s la frecuencia natural del sistema. Sustituyendo las
soluciones propuestas 3.25a y 3.25b en ias ecuacianes de movi-
miento 3.24a y 3,24b, se tiene #] siguiente sistema homogéneo
de ecuaciones:

lky+ k - mew?lA — kB =0 (3.268)

]
o

(ky+ &k - mw?)B — kA (3.24b}
Las constanteg A y B sdlo son diferentes de cerp si el siguien-
te detorminante se iguala a cero!

- 2 -
ki + k - mur k =0
2 = (3.22)

-k kp+ k — myur

2 2
La ecuacion caracteri{stica de este determinante es una ecua-
cidn cuadridtica en wl! ., De esto se deduce que ¢l sistema tiene
dos frecuencias naturales. Esta ctonclusidn se puede extrapolar
a sistemas mAs complejos, eg decir, que un sistema tiene tantas
+recuencias naturales cuantos grados de libertad posee.
La solucidn completa al sistema serd;

x = Aysenlant +oy ) + Aysenfast +olp) (3.28a)
x; = Bysenlunt +ofy ) + Bysenluyt +o(;) (3.26b)
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A partir de las ecuaciones 3.24a y 3.24b se pueden encontrar
lag relaciones Ay/By y Az/Bz. LOs valores de A,y Axy o, y s 8@
calculan a partir de las condiciones iniciales del problema.

Ahora considérese el mismo sistemas de la Fig.3.8, pero con
amortiguamiento entre las masas m; ¥y me, Y bajo efectos de una
fuerza periddica de tipo Fit)=Fsenwt aplicada & la masa nimero
uno. Las ecuaciones de movimiento del sistema seran:

¥ +cX; + (ke k)xy— cx;—kx;= Fsenwt 13.29a}
Mk + Xy + [lgr klxp—chy—kx=0 13.29b)
Aplicando 1 método de 1a impedancia mecAnica se sustituyen
xit) = X et Fit)= el ¥t

de manera que las ecuaciones de movimiento pueden escribirse de
manera siguiente:

(ke +k —muw? + icer)ay~ (k +icwrlxo= F {3.30m)

(kz+ k —mawr? + icw)xg— {k + icwln= 0 13.30b)

La solucidn a este sistema de ecuacjones puede encontrarse
aplicando la regla de Cramer:

A = (ky+ k-mwle ica) (kp+ k—mp?s icw) —(k+icw)  (3.318

Bxy= Flky+ k —mur?s+ icar) 13.31b)

Axa= Flk +icw) (3, 31¢)

%y = -Ax X, = -Ox2 (3.31d v el
A A

El manejo matemdtico de sistemas fisicos complejos se vuelve
sumamente tedioso, por 1o que es raro que se realice en forma
manual. Para @) ingeniero es importante saber plantear las ecua-
ciones diferenciales de]l movimiento, mientras que para su solu-
cién puede recurrirse a computadoras digitales. Cuando este ca-
mino no es posible, se debe analizar en forma ldAgica el sistema
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antes de construir el modelo matematico. Algunas veces es posi-
ble simplificar notablemente el modelo sin gran perjuicio de la
exactitud de la solucidn. Por lo general sdlo la vibracidn de
algunas de los elementos del sistema es de interds para el and-
lisis de su comportamiento, mientras que la gran mayoria de las
piezas pueden considerarse estdticas en virtud de una masa ele-
vada o gran rigidez. También es importante tomar en cuenta la
$recuencia de la fuerza periddica. Como se pudo observar en la
grifica del factor de amplificacidn (Fig.3.3) la amplitud de
las vibraciones tiende a cero para frecuencias muy superioresg
que la frecuencia natural del sistema. En cConsecuentia, algunbts
elementos cuya masa es muy elevada y, por lo consiguiente, fre-
cuencia natural es baja, pueden considerarse estdticos o con
niveles de vibraciones despreciables cuando se analizan vibra-
ciones de alta frecuencia.

5.- VELOCIDAD CRITICA EN ROTORES

Uno de 1o0s problemas fundamentales del disefo de cualquier
clase de maguinaria es el de evitar la resonancia entre las
fuerzas periddicas presentes en la mAguina Yy la frecuencia na-
tural de vibraciones de alguno de los elementos de la mdquina,
En casp de la maquinaria rotativa, como lo es la turbomaguina-
rfa, la fuente principal de las fuerzas armonicas es la rota-
- ci{dn del rotor de la maquina. Debido a los defectos de magui~
nado y falta de homogeneidad de los materiales @l centro de gra-
vedad o eje principal de inercia del rotor nunca coincide exac-
tamente con el eje de rotacidn., El efectn neto de este fendme-
no equivale a la presencia de una masa colocada a cierta distan-
cia de! eje de rotacidn y se denomina desbalanceo. E! desbalan-
ceo da lugar a que aparezca una fuerza centrifuga cuya magni-
tud es proporcional al cuadrado de la velocidad de rotacidn de
1a midquina ¥y cuyo vector de direccidn gira junto con el rotor.
E!l efectop neto de esta fuerza centrifuga es equivalente al de
una fuerza armdnica cuya frecuencia es igual a la velocidad de
rotacion de la maquina. Si la frecuencia de esta fuerza armd-
nica es {gual a la frecuencia ratural de las vibraciones trans-
versales del rotor, se produce la resonancia que puede incluso
destruirlo debido a gue generalmente se trata de un sistema 1i-
geranente amortiguado.
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Lo expuesto en el parrafo anterior conduce a la formulacion
del concepto de la velocidad critica. Se define a la velocidad
critica como la velocidad de rotacidn cuya frecuencia angular
es fgual a la frecuencia natural de! rotor. Cuando el rotor gira
a Ya velocidad critica, se produce la resonancia entre la fuer-
za provocada por el desbalanceo y las vibraciones transversales
del rotor, provocando un fuerte incremento en la amplitud de las
vibraciones que puede dafar seriamente a la maquina. Debido a
que cualquier rotor es un sistema con varios grados de libertad,
tiene también varias frecuencias naturales y, en consecuencia,
igual numero de velocidades criticas. Estrictamente hablando,
2l tratarse de un sistema de masa y elasticidad distribuidas, el
ndmera de velocidades criiticas es infinito, Sin embargo, para
+ines de ingenjerfa se pueden hacer varias simplificaciones.
En primer lugar, cualguier rotor puede considerarse un sistema
de masas concentradas conectadas por segmentos de flecha libres
de masa. La configuracidn geométrica de los rotores facilita
por lo general esta divisidn, Una vez dividido el rotor de esta
manera se tiene un sistema con un ndmero +inito de grados de
libertad, lo gque conduce a un numero finito de velocidades cri-
ticas, Los resultados obtenides mediante esta simplificacidn
son, por lo general, lo suficientemente exactos para los +ines
pridcticos. Ademds, solo las primeras (mds bajas) velocida-
des criticas se encuentran dentro de los rangos posibles de
operacitdon de wuna turbomaquina. Las velccidades criticas su-
perjores son por lo general tan elevadas gue no es necesario to-
marlas en cuenta.

El concepto de velocidad critica suele aplicarse también
a las vibraciones torsionales de un rotor. Esta parte del an&li-
s8is es muy importante en caso de los mpotores de combustidn in-
terna debido al cardcter intermitente del torque producido, pe-
ro en caso de turbomaguinaria puede omttirise debido a que las
turbomadquinas se caracterizan por un torgue muy uniforme gue ca-
81 no provoca vibraciones torsionales. También suele utilizarse
el nombre de velocidad critica para la velocidad de giro a la
cual la frecuencia con la que los Alabes de! rotor pasan frente
a los Alabes estacionarios coincide con la frecuencia natural
de vibracion de low dlabes. Al pasar un dlabe del rotor fren-
te a otro estacionario provoca una ligera pulsacidn de presfon
fue ejerce un ligero empuje sobre e] Alabe. $i la frecuencia de
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esta fuerza periodica coincide con la frecuencia natural de las
vibraciones del dlabe, se produce la resonancia que puede des-
truir al #Alabe, La velocidad de rotacidn a la cual se produce
este fendmeno se calcula dividiendo la frecuencia natural del
dlabe entre el nomero de alabes del rotor.

‘Al hablar de las velocidades criticas es necesario referir-
se también al concepto de los modos de vibracidn., E1 modo de
vibracién s la curva geométrica que sigue la deformacion del
elemento al vibrar con alguna de sus frecuencias naturales.
A cada frecuencia natural corresponde un modo de vibracion. Los
puntos nodales o simplemente nodos son los puntos en los cuales
la deformacién es cero. En caso de rotores de turbomAguinas es
sumamente importante conocer la posicidn de los nodos para po-
der calcular las velocidades criticas. Por lo general se esta-
blece que los puntos nodales coinciden con los soportes (cojine-
tes) del rotor. Esto es cierto cuando las chumaceras de la ma-
quina son rigidas. Cuando las chumaceras son relativamente fle-
xibles el problema se complica y el modo de vibracién es difi-
cil de determinar por métodos analiticos.

Para conocer las velocidades criticas de un rotor es nece-
sario calcular sus frecuencias naturales de vibracitn, Este es
un problema que desde hace mucho tiempo ha atraido la atencidn
de cientiificos e ingenieros, por lo gue en la actualidad se
cuenta con numerpsos métodos para su soluciédn. E) mds sen-
cillo de ellos es el método de Rayleigh-Ritz. Este método es
un método de energia, es decir, desprecia el amortiguamiento
del sistema, Esta simplificacion no afecta en mucho a la exac-
titud de los resultados ya que e] amortiguamiento en los @iste-
mas reales o5 por lo general muy pequeio. E)l método aprovecha
que el primer modo de vibracion de un rotor es casi igual a la
curva de deformacidn estatica del rotor bajo los efectos de
su propio peso. De esta manera la velocidad critica se puede
calcular mediante la ecuacidn:

w? = g TV (3.32)
2miy?
donde m, es la masa puntual i colocada sobre el rotor y y. es la
detormacidn estdtica en el lugar de la masa i.
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E€! resultado arrojado por la ecuacidn anterior es }igeramente
superior a la velocidad critica real del rotor, pero el error
no excede de 4%, siempre ¥y cuando la divisién del rotor en ma-
s5as puntuales se ha llevado a cabo de manera correcta. El prin-
cipal defecto del método de Rayleigh-Ritz es que dUnicamente
permite calcular 1la primera (fundamental) velocidad critica.
Las wvelocidades criticas superiores no se pueden determinar ya
que no se conocen los modos de vibracidn que les corresponden.
En consecuencia, el método de Rayleigh-Ritz es adecuado para
1a spluclién de algunos problemas. El primer case corresponde
a mAquinazs de baja velocidad de rotacidn, de manera gue es po-
co probable que el rotor 1legue a aproximarse 3 su segqunda velp-
cidad critica. E1 segundo caso se da cuando la configuracidn
geométrica del rotor hace gue las velocidades criticas supe-
riores tengan valores muy elevados, totalmente fuera de los ran-
gos de operacitn de la maguina, Este es, por ejemplo, el caso
de un rotor en forma de disco colocado sobre una flecha delgada.
Este tipo de rotores tiene una primera velocidad critica rela-
tivamente baja, mientras que las velocidades criticas superio-
res tiene valores decenas de veces superiores que la primera ve-
locidad critica.

Si1n embargo, en caso de turbomdquinas de alta velocidad y
con rotores de formas mads complicadas es indispensable conocer
por 1o menos las primeras 3 o 4 velocidades criticas superio-
res, ademds de la primera o fundamental velocidad critica, Un
método alternativo para la solucidn de esta clase de praoblemas
es el método de coeficientes de influencia. Se define a un coe-
ficiente de {nfluencia a,; como 1la detormacidn que existe en
el punto de la masa { debido a una fuerza unitaria aplicada en
el punto de la masa j. Los coeficientes de influencia de cual-
quier sistema conforman una matriz cuadrada, llamada matriz de
influencia vy se designa por (]l . La inversa de la matriz de in-
fluencia de denomina matriz rigidez y es equivalente para un
sistema de varios grados de libertad a la constante elastica
de! resorte de un sistema de un grado de libertad., Si la matriz
de i{nfluencia se multiplica por una matriz diagonal de inercia
Im! ,donde 1los elementos diagonales corresponden a las masas
puntuales y todos l1os demds elementos de la matriz son cero, se
tiene la matriz de detormacion. Para calcular las velocidades
criticas es necesario sacar la inversa de esta matriz de defor-
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macidn. Entonces las frecuencias naturales y las velocidades
criticas de)l rotor serdn iguales a las rafces cuadradas de les
eigenvalores de esta matriz, es decir, rafces del polinomio ca-
racteristico del determinante de la matriz.

El método de los coeficientes de influencia es un método
que implica numerosos cdliculos, pero gque se programa con facili-
dad para ser aplicado mediante una computadora digital. En el
Apéndice 1 de este trabajo se proporciona el listado de un pro-
grama en el lenguje BASIC gue permite calcular las velocidades
criticas de rotores de hasta 5 grados de libertad mediante
este método. La desventaja del método de los coeficientes de
influencia estriba en gue, al igual que el método de Rayleigh-
-Ritz, desprecia el amortiguamiento, En consecuencia, la exacti-
tud de los resultados es muy buena para las prameras dos o tres
velocidades criticas, pero empeora para las velocidades criti-
cas Guperiores. Sin embargo, los resultados son por lo general
suficientemente exactos para Jos fines de ingenieria, spbre
toda tomando en cuenta que se utiliza un modelo aproximado del
rotor.

Al calcular la velocidad critica de rotores en forma de
digsco que giran a muy altas velocidades es necesario tomar en
cuenta el efecto giroscopico de 1a masa en rotacidn., El anali-
gis de este caso es relativamente complicado y gqueda fuera de
los alcances de este trabajo, por lp que se remite al lector a
literatura mds especializada,

3.6.- VIBRACIONES AUTOEXCITADAS

Las vibraciones autoexcitadas e€s un caso especial que se
presenta Unicamente en sistemas no lineales, es decir, cuyas
ecuaciones de movimiento no se pueden expresar mediante ecua-
ciones diferenciales lineales ordinarias, En este tipo de siste-
mas Jlas vibraciones pueden autopsostenerse a pesar de gque no
exista ninguna fuerza periddica exterior que las provogue. La
caracter{stica fundamental de las vibraciones autoexcitadas
consiste on que es el propio movimiento vibratorio el gue da
origen a fuerzas periodicas que sostienen el movimiento. Las
vibraciones autoexcitadas no debe confundirse con las vibracio-
nes {orzadas. La diferencia estriba en que las vibraciones for-
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zadas se debe a una fuerza periocdica exterior al sistema en mo-
vimiento y al desaparecer esta fuerza el sistema regresarfa al
reposo después de algin tiempo. Por otro lado, si las vibra-
ciones se impiden por algin medio, la fuerza periddica sigue
existiendo ya que no depende de las caracteristicas de la vi-
bracién. En cambio, en los sistemas autpexcitados la fuerza que
sostiene el movimiento es producto del movimiento mismo y al de-
tenerse la vibracion debido a algin agente externo, automdti-

camente desaparece la fuerza periddica.

Las vibraciones autoexcitadas sdlo pueden darse en sistemas
que son inherentemente inestables, En esta clase de sistemas
existe 1o que se denomina un amortiguamiento negativo, lo cual
significa que al producirse el movimiento aparece una fuerza que
actda en la misma direccidn que el movimiento experimentado.
Ern consecuencia, la deformacidn aumenta hasta llegar a un 1imi-
te impuesto por las demds propiedades de)] sistema, en e] cual
las fuerzas que sSe oponen al movimiento (por ejemplo, fuerzas
elAstica, gravedad, etc.) vencen a la fuerza provocada por el
amortiguamiento negativo y el movimiento se invierte. Debido a
este fendmeno la amplitud de las vibraciones aumenta hasta un
valor en el cual el amortiguamiento positivo debido a la disipa=~
cion de erergfa en el material y el ambiente es jgual al amor-
tiguamiento negativo. La fuente de energia para sostener el mo-
vimiento 1o consitituye una fuerza no peritdica Qque se ejerce
sabre el sistema, pero que por si sola no provocaria un movi-
miento vibratorio.

Existen numerosos ejemplos de sistemas fgue presentan las vi-
braciones autoexcitadas, Algunos de ellos son: el rechinar de
una puerta con bisagras oxidadas, la vibracidn del aire (soni-
do) en un silbato;, la vibracidn en la tuberia con una llave de
agua parcialmente abierta y muchoe m&e. Las vibracjiones auto-
excitadas +forman un grupo importante dentro del estudioc de vi-
braciones de la turbomaguinaria ya que debido a sus caracteris-
ticas especiales pueden ser fuente de vibraciones muy violentas
y destructivas.
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CAPITULOC IV
waszznss=s=a

CVIBRACIONES EN TURBOMARUINARIA : CASOS MAS COMUNES Y SUS CAUSAS

En primer lugar es necesario subrayar que cierto nivel de
vibraciones es un fendmeno totalmente normal que acompaRa-a
cualquier clase de maquinaria en movimienta, incluyendo a la
turbomagquinaria. Las vibraciones se convierten en un probiema
cuando alcanzan niveles excesivos provocando algunp de los si-
gutentes efectos!

- inducen esfuerzos alternativos elevados sobre los elementos de
la magquina o sus soportes, que pueden provocar su rdpido de-
terioro debido a la fatigat

- pProvocan la deformacion o desplazamiento de las piezas de la
madquina conduciendo a rozamiento o interferencia entre piezas
en movimientof

- provocan fendmenos que afectan el {funcionamiento normal y
eficiente de la mdquina que es fuente de las vibraciones u o-
tras maquinas Qque s5e encuentran eri sus alrededores.

La vibracidn es también un probliema cuando se debe a algun
‘endmeno espec{fico que interfiere con la operacitn normal de
1a turbomd&quina, por ejemplo, la cavitacion o el “surge”.

Los efectos destructivos de las vibraciones pueden afectar
tanto a la maquina en donde se producen, como a sus equipes au-
xiliares y otras mdguinas que estén colocadas lo suficiente-
nente cerca para que exista una tranferencia efectiva del movi-
miento vibratorio, Por fin, la vibracidon afecta también al ser
humano, causando desde fatiga y pérdida de productividad, hasta
dafios al sentido de equilibrio y la columna vertebral, Los efec-
tos perjudiciales de las vibraciones depeden de sus pardmetros
tales como la amplitud, la frecuencia, la localizacidn y la di-
reccittn en la gue actuan, por lo gQue para su andlisis e inter-
pretacidn se requiere de disponer de la intarmacidn mads com-
pleta posible acerca del cardcter del movimiento vibratorio,

Los niveles excesivos de vibraciones pueden atribuirse siem-
pre a dos grupos fundamentales de causas:

-~ Desgaste o falla de algun elemento de la madguina: este es el

caso que con mayor frecuencia se presenta en la prdctica. La

vibracion excede los niveles permisibles después de que la mad-
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quina halla alcanzado un peripdo de vida en operacidn conside-
rable. El incremento de los niveles de vibracion puede ser gra-
dual, si la causa es e] desgaste de los elementos de la mdquina,
o repentino, si 8Se debe a la rotura o falla de alguno de sus
elementos,

- Disero erroneo de ]la madquina 0 sus elementos auxiliares (tu-
berfas, cimentaciones, etc.)! en este caso los niveles excesi-
vos de vibraciones se deben al fendmeno de resonancia entre las
vibraciones normales que presenta la maguina en movimiento y la
$recuencia natural de alguno de los elementos del sistema. En la
actualidad es muy poco frecuente gQue una turbomdaquina oresente
por sf sola esta clase de problemas debido a ips procedimientos
avanzados de disedo y pruebas extensivas a las gue se somete.
Sin embargn, el fendmeno de resonancia se presenta en numerosos
casos en los equipos auxiliares debido a que no han sido disefa-
dos con el cuidado suficiente. Otro fendmeno que cae dentro de
eate grupo es la transferencia de vibraciones entre un equipo y
otro cuando no se han aplicado adecuadamente las técnicas de
aislamiento de las vibraciones, por lo gue las vibraciones indu-
cidas por una maAgquina pueden provecar la resonancia en otras
madquinas adyacentes,

Sea cual fuese el caso, el primer paso hacia la correccidn
del problema consiste en la determinacion de las causas de las
vibraciones excesivas. Para llevar a cabo esta tarea es necesa-
rio partir de los parametros del movimiento vibratorio estudia-
do, tales comp su frecuencia, amplitud, localizacidn, Aangulo
de fase, comportamiento a3l Ser variada la velocidad de rotacién
de 1a maquina, estabilidad a lo largo del tiempo y otros, los
cuales pueden ser una fuente de informacidn fundamental y en
muchos casos suficiente para el diagndstico correcto del pro-
blema.

Las frecuenciac do interds en el andlisis de vibraciones
en la turbomaquinaria forma un espectro continuo, que va desde
el rango del infrasonido, es decir, unos 10 a 13 Hz, hasta el
ultrasonido, con frecuencias que alcanzan los 100 kHz., Este ran-
go tan amplio lo integran las frecuencias subarmdnicas {(submil-
tiplos de la velocidad de rotacién de 1a madguinal, 1a frecuen-
cia directa (igual a la velocidad de rotacidn), las frecuencias
armOnicas (miltiplos de 1la velocidad de rotacidn} y las vi-
braciones de alta frecuencia debidas a la reaccion dindmica del
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#luido y las transmisiones de engranes {(de 2 a 30 kHx) y los co-
jinetes de contacto rodante (de 20 a 100 kHz)., Por lo tanto, la
frecuencia s e] pardmetro oque nos puede servir de punto de
partida para aislar la causa de las vibraciones. Asf, las vi-
braciones observadas en una turbomi&quina pueden clasificarse en
los grupos siguientes:

- Vibraciones asociadas con la velocidad de rotacidn: este gru-
po 1o conforman las vibraciones cuya frecuencia se encuentra en
el rango cercano a la frecuencia que corresponde a la velocidad
de rotacidn de la mAguina, es decir, las subarménicas, la di-
recta y las armdnicas.

- Vibraciones de alta frecuencia: son las vibraciones cuya fre-
cuencia extede varias veces a la velocidad de rotacién de la
mAguina,

-~ Vibracienes debidas a causas externas: son vibraciones cura
frecuenti1a puede caer dentro de cualquier rango de los dos men-
cionados, perp que tienen la propiedad de que +Acilmente se pue-
den identit+icar y atribuir a alguna causa externa e independien-
te de la magquina estudiada.

La division anterior tiene ademas sentido en base a las
técnicas de medicidn aque tradicionalmente se han utilizado pa-
ra la determinacidn de los niveles de vibracidn en las turbo-
madquinas. Los sensores gque antiguamente se utilizaban para este
propésito eran relativamente poco sensibles a las vibraciones
de alta +frecuencia, por lo gque estas dltimas se consideraban
ruido ¥y se +iltrakan para eliminarlas de las mediciones. 8in em-
bargo, desde que los sensores piezoeléctricos han alcanzado un
alto grado de confiabilidad, las vibraciones de alta frecuencia
ge han podido medir con exactitud y se les ha tpmenzado a dar la
importancia gue merecen. ’

En este puntoc €S necesarip subravar que la clasificacion
propuesta no atiende a las causas del fencmeno vibratorio di-
rectamente, como podri{a parecer mis apropiado desde un punto
de wvista analiticp., Sin embargo, hay gue recordar que en la
practica es necesario seguir un camino deductivo, ©s decir, se
conocen los efectos y a partir de ellos es necesario determinar
la causa que los provoca, por lo gue una clasificaciédn como la
expuesta facilita esta tarea ya que permite reducir @l andlisis
a un grupo mds reducido de casps posibles.
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FRECUENCIA DE VIBRACION [c.pan]
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"LoS VALORES MOSTRADOS SON APLICABLES A LECTURAS FIL-

TRADAS A VELOCIDAD DE ROTACION Y TOMADAS EN EL SO-

. PORTE DE LA CHUMACERA.

“. 7 FIG.&.1.- GRAFICA DE SEVERIDAD DE VIBRACION QUE PUEDE UTILIZAR-
SE COMO GUIA PARA JUZGAR LAS VIBRACIONES (OMO AD-
VERTENCIA DE UN PROBLEMA INMINENTE.
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1.~ VIBRACIONES ASQCIADAS CON LA VELOCIDAD DE ROTACION

Las vibraciones asociadas con la velocidad de rotacidn son
" las mads +Facilmente identificables va que se encuentran en un
range de frecuencias c°rcane a la frecuencia directa, es decir,
la gue corresponde a la velocidad de rotacidn de la turbomdoui~-
na analizada., Como Yya se menciond, esta clase de vibraciones
puede dividirse a su ves 2n tres grupos!
- vibraciones subarmdni. 3! son las vibraciones cuya frecuencia
corresponde a la frecue:.ia de la velocidad de rotacion dividi-
da entre un nimero ent- o}
- vibraciones con frecusigia directaj
- vibraciones armdnicas! son las vibraciones cuya #recuencia
corresponde & los mdltiplos enteros de la velocidad de rotacidn,
Debido a estas propiedades, las vibraciones de esta clase
han sido Jlas primeras en llamar la atencidn de los ingenieros
¥s ©en consecuencia, son las mejor estudiadas, Ademds, son las
que con mayor frecuencia ge presentan en la practica.

1.,- Desbalanceo: .

El desbalanceo es la causa mds abvia de vibraciones de un
rotor en movimiento. Fundamentailmente, el desbalanceo cansiste
en una distribucidn desigual de la masa con respecto al eje de
rotacidn del sistema. Como resultado, las fuerzas centrifugas
gque actuan sobre cada uno de los elementos infinitesimales de
‘masd no son iguales en todas las direcciones, sino que dan fugar
a una resultante que pretende flexionar a la flegha del rotor,
La direccidn de estz juerza resultante apunta hacia el lugar
donde se encuentra el exceso de masa y gira con la misma veloci-
dad que el rotor, por lo que puede considerarse comd una fuerza
armdnica cuya frecuencia es igual a la velocidad de rotacidn
de la méguina.

E) desbalanceo es una caracteristica inherente de cualquier
rotor y se debe a la falta de homogeneidad del material , los
errores geométricos cometidos en el proceso de fabricacion., E!
desbalanceo suele representarse para los fines de andlisis como
una masa pequeda colocada en la periferia del rotor perfectamen-
te balanceado, de manera que la fuerza centrifuga que esta masa
provoque sea igua) a la fuerza que produce el desbalanceo real.
Como se puede recorda: del capftuloc anterior, por debajo de la
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frecuencia natural de! sistema, el Angulo de tase es igual o
muy cercano a8 0°, 1o que significa que la masa desbalanceadora
y la deformacién del rotor tiene aproximadamente el mismo sen-
tido. Cuando la velocidad de rotacidn es superior a la frecuen-
cia natural, el angulo de fase tiende a 180°, es decir, la de-
tormacidn ¥y la posicidn de la masa desbalanceadora tienen sen-
tidos opuestos (vea Fig9.4.2). Este fendmeno se repite, es de-
cir, el Angulo de fase se invierte 180° cada vez gue la veloci-
dad de rotacién atraviesa una de las frecuencias naturales del
rotor. E1l sentido prdctico de esta observacidn estriba en que
permite identificar las velocidades criticas del rotor mediante
la observacidn del comportamiento del angulo de fase.

desbalanceo

b) . dasbalanceo

FIG...2- DEFORMACION DE UN ROTOR DESBALANCE-
ADO:
alABAJCO DE LA VELOCIDAD CRITICA
bJARRIBA DE LA VELOCIDAD CRITICA.
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Debido a que la fuerza centrifuga aumenta proporcionalmente
al cuadrado de la velocidad de rotacién, inclusive un desbalan-
ceo muy oequer® puede provocar niveles muy severos de vibracio-
nes en turbomdquinas de alta velocidad, cuyo rotor 2s relativa-
mente ligero. Es pradcticamente impogible eliminar totaimente el
destilanceo natural de un rotor, pero para reducir al minimo
este fendmeno se siguen técnicas de balanceo gue consisten en
afadir masa en puntos opuestos al exceso de masa, o bien, elimi-
nar hasta donde sea pocible este exceso de masa, El balanceo se
realiza por lo general en dos etapas. Primero el rotor se balan-
cea en la +fabrica mediante midgquinas especiales de balanceo,
Este balanceo ({nicial se verifica y, si es necesario, corricge
mediante el 1lamado balanceo de campo gue se realiza con e} ro-
tor totalmente ensamblado, ¥y si es posible, instalado en la ma-
quina en su destino final., El balanceo de campo se realiza tam-
bién después de gque el rotor haya sido sometido a una repara-
cidn mayor. Debido a estos procedimientos es raro gue un rotor
nuevo o recientemente reparado presente problemas de desbalanteo
excesiva.

t.a primera causa de un desbalanceo excesivo puede ser la
flexion del! rotor. EL rotor se tlexiona ligeramente bajo su
propio peso, pero normalmente esta deformacidn no tonduce a vi-
braciones excesivas., EL motivo principal de la detormacidn oro-
nunciada de un rotor es la dilatacidn térmica desigual debido
a un calentamiento no uniforme de los lados superior e inferior
del rotor. Normalmente, esta deformacidn desaparece una vezr gque
2! rotor haya alcanzado su temperatura normal de funcionamiento,
por lo que a este fenomeno se le denomina deformaciédn  temporal
del rotor. Sin embargo, tuando la deformacidn llega a ser gran-
de, ¢l rotor puede llegar a flexionarse permanentemente, en cuyo
caso el dnico remedio serd la sustitucidn del mismo. Otra
causa que puede conducir a una deformaci®dn permanente del rptor
es la denominada chogue térmico que se da cuando el rotor se
somete a cambivs muy bruscos de temperatura. El desbalanceo vy
el subsecuente incremento en la deformacitn del rotor pueden
originar rozamiento y otros daifios de consideracidon, por lo gue
debe tenerse cuidado especial durante @] arranque de turbomdqui-
nas que trabajan a altas temperaturas, como son las turbinas de
vapar y de gas.
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Otra fuente de desbalanceo excesivo consiste en una péridida
de material del rotor, debido al desgaste, erosidn o la rotura
de un Alabe, E] desgaste y 1a erosidn conducen a un incremento
gradual en 108 niveles de vibracidn, pero por 1o general pueden
reconoterse antes de que se produzcan dafos de consideracidn al
rotor  ya que por si solos inducen vibraciones caracteristicas.
En cambio la pérdida de un Alabe provoca un desbalanceoc muy
severno que aparece repentinamente y exige el paro inmediato de
la maquina., Tambidn es comin que el desbalanceo y las vibra-
ciones que este provoca no se deban a los defectos del rotor
mismo, sino a acoplamientos gue no han sido balanceados con su-
+iciente cuidado.

Las vibraciones debidas al desbalancepo pueden reconocerse
por presentar las siguientes caracteristicas:
- la frecuencia de las vibraciones coincide exactamente con la
velocidad de rotacién de la mdquina. Cuando el deabalanceo es
severo, pueden ademads aparecer frecuencias armdnicas, pero con
ampiitud mucho mds baja que la frecuencia directa;
- la vibracidn se manifiesta principalmente como un desplaza-
miento del rotor con respecto a las chumaceras., Los niveles de
vibracidn de las chumaceras y de la carcasa de la maguina se
conservan por lo general bajos. En la mayor{a de los casos, la
vibracidn tiene un sentido vertical, algunas veces horizontal
¥y raramente axial}
- la amplitud de las vibraciones alcanza su valor midximo cuando
la velocidad de rotacidn de la mdquina se acerca a las veloci-
dades criticas del rotor. Si la maquina trabaja debajo de su
primera velocidad critica, 1la amplitud de la vibracidn aumenta
proporcionalmente al cuadrado de la velocidad de rotacién cuan-
do ésta se incrementa vy disminuye en la misma proporcién al
bajar la velocidad., S{ !a maquina trabaja entre dos velocidades
criticas, el comportamiento de la amplitud es mds erraticoj
- el 4angulo de fase se invierte 180° cada vez que el rotor a-
traviesa una velocidad critica.
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2.- Desalineacion:

La desalineacidn es probablemente la causa mas +¢recuente
de niveles excesivos de vibracién en las turbomdquinas actua-
les. La desalineacidn consiste en que 1os ejes de rotacidn de
+lechas o rotores acopladas entre sf no coinciden exactamente.
El desplazamiento relativo entre los e¢jes de giro provoca la a-
paricidén de fuerzas periddjcas que inducep las vibraciones.
Debido a las altas velocidades de rotacidn y las masas relati-
vamente pequefas de 1ps rotores de las turbomdquinas modernas,
inclusive una desalineacidn peguefa puede conducir a severos
problemas de vibracidn, que se traducen a su vez en un desgaste
prematuro de los cojinetes, sellos, acoplamientos y el rotor
mismo debido a la fatiga.

l.a alineacidn de los ejes de una maquina impulsora y otra
impulsada es uno de los problemas mds dificiles que se presen-
ta en el ensamble de turbomaguinaria y otra clase de maquinaria
en general. El problema se ve acentuado debido a que la alinea-
cidn precisa de los ejes de las dos maquinas en condiciones
estaticas no garantiza que estos ejes se mantengan alineados
durante 1la operaci®n normal, dado que la dilatacidn térmica

maquina maquina
impulsada impulsora

acoplamiento

F1G.4.3.- DESALINEACION ENTRE DOS MAQUINAS A-
COPLADAS.
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casi siempre ocasiona importantes cambios en la posicidn rela-
tiva entre ambas mAquimas. Para reducir al minimo eosta condi-
cidn desfavorable se debe buscar la alineacidn dindmica, es
decir, gque el desplazamiento entre los ejes de rotacidén de las
#lechas acopladas sea minimo en 1as condiciones normales de
‘funcionamiento, a pesar de que implique una desalineacidn rela-
tivamente grande en condiciones estdticas.

Para reconocer un problema de desalineacidn e] método méds
conveniente consiste en medir la posicidn relativa entre el mu-
#dn del rotor y la chumacera mds cercana al acoplamiento a di-
ferentes velocidades de operacidn y bajo condiciones diversas
de la temperatura. Para llevar a cabo esta medicién se deben
instalar en la chumacera dos sensores de proximidad, de manera
que las mediciones de cada uno se realicen en las direcciones

perpendiculares entre si. De esta manera las lecturas de ambos
sensores pueden referirse a un plano cocordenado vy la posicitn
del rotor puede conocerse con precisidn, tomando como referen-

cia la posicion del rotor en reposo., Es normal que el rotor
muestre una desviacidn bastante pronunciada con respecto a su
posicién normal durante el arrangue hasta que la maquina al-
cance las condiciones normales de operacidn. Sin embargo, si la
desviacidn persiste una vez que las temperaturas se hayvan esta-
bilizado y el rotor trabaja a su velocidad de operacidn normal,
es probable gue exista una desalineacidm que debe corregirse
lo mads pronto posible.

El procedimiento anterior es aplicable a turbomdquinas de
gran tamafo, las cuales vienen por lo general equipadas con pun-
tos de medicidn en las chumaceras gque permiten la colocacidn
de 1pos sensores necesarios. Sin embargo, en mdquinas peguedas
esta técnica no puede aplicarse debido a limitaciones de espa-
cio o porque la mdquina estd equipada con cojinetes de contac-
to rodante que hacen imposible el desplazamiento relativo entre
el rotor y la chumacera. Es esta clase de equipo las vibraciones
debidas a la desalineacidn pueden confundirse con las provoca-
das por @] desbalanceo. Una técnica que permite diferenciar am-
bos +endmenos consiste en comparar entre s{ las vibraciones
axiales que existen en los soportes de los cojinetes. En caso de
desbalanceo los movimientos axiales de los soportes de los coji-
netes se oponen entre sf, mientras gue si la vibracién se debe
a la desalineacidn, los movimientos axiales de lobs soportes es-
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tdn en fage, es decir, tienen e] migmo sentido. Esto puede ob-
servarse mediante una luz estroboscdpica, la cual se utiliza
para ‘*congelar" el novimiento de una de Jos soportes, mientras
que la luz se dispara con la seial de vibracidn del otro sopor-
te.

Las principales caracteristicas de las vibraciones provoca-
das por la desalineacién son:
- las frecuencias de las vibraciones corresponden a la frecuen-
cia directa y sus armdnicas (principalmente la 2a. y 3a. armé-
nicals
- la vibracidn se manifliesta principalmente en la chumacera mds
proxima al  acoplamiento y puede ser tanto axial como radial.
También puede observarse una vibracidn severa del rotor con
respecto a la chumaceraj
- por 1o general, la amplitud de la vibraciédn aumenta ligera-
mente al ir subiendo la velocidad de rotacidn y disminuye al
bajaria, Debido a gue la desalineacién provoca una deformaciodn
del rotor, da origen a un ligero desbalanceo, por lo gque la am-
plitud alcanza su valor mdximg cuando la velocidad de rotacian
coincide con alguna de las velocidades criticas del rotor. En
el espectro de frecuncias, la amplitud a la segunda frecuencia
arménica es aproximadamente tgual a la mitad de la amplitud de
la vibracion a frecuencia directa.

3.~ Juego mecAnico excesive y falta de rigidexz:

El juego mec&nico excesivo y +talta de rigidez son causas
de vibraciones comunes en turbomdquinas que han alcanzado un
largo periodo de operacidn o0 cuando el mantenimiento preventivo
y correctivo al que se han sometido no fue realizado con el cui-
dado suficiente, En congecuencia, las ligeras vibraciones debi-
das al desbalanceo y desalineacion permitidos se ven grandemen-~
te acentuadas. Debido al nimero de factores involucrados, el
comportamiento de las vibraciones es mds errdtico que en los
dos casos anterjormente descritos lo gque dificulta la determina-
cidn precisa de la causa. Ademas, los problemas de juego mecd-
nico excesivo y falta de rigidez vienen por lo general acompafa-
dos por otras fuentes de vibraciones, principalmente la desali-
neacidn, Las caracteristicas fundamentales de las vibraciones
provocadas por estos conceptos son:

- la ¢recuencia de 1a vibracidn principal coincide con l1a se-
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gunda armonica de la velocidad de rotacién, pero generalmente
viene acompafada de otras frecuencias, directa y arménicas su-
perioress

-~ la vibracion se manifiesta principalmente en las chumaceras
y la carcasa, peroc en una gradc mucho menor en el roter. La di-
reccidn del movimiento puede ser tanto radial como axial, de-
pendiende de 10s factores particulares que provocan la vibra-
cidng

~ la amplitud de las vibraciones aumenta por lo general al in-
crementarse la velocidad de rotacidén de la mdguina o bien pre-
senta un comportamiento errdtico, de manera que puede aparecer
y desaparecer repentinamente al ir pasando de una velocidad a
otra, En estos casos, la amplitud alcanza Ios valores maximos
cuando la velocidad de rotacidn coincide con la frecuencia na-
tural del elemento suelto, debido al fenémeno de resonancia. En
este caso es ficil localizar el lugar donde se originan las vi-
braciones.

4,- Rotacion del aceite en la chumacera:

Este fendmeno se denomina cominmente "chicoteo de acejte”
Yy 5 un ejemplo de vibraciones autoexcitadasf no estad provocado
directamente por las fuerzas alternativas debidas al desbalanceo
resjdual o desalineacion del rotor. El fendmeno de rotacidn
del acejte aparece Gnicamente cojinetes de deslizamiento lubri-
cados con aceite a presidn o en el fluido atrapado en los
selios laberi{nticos. Ademds, dnicamente se da en miquinas de
alta velocidad, Para comprender el mecanismo que provoca la ro-
tacién del aceite considérese el cojinete mostrado en 1la
Fig.,4.4. Debido al movimiento del muAdn gue arrastra a la pelf-
cula de aceite se presenta una zona de alta presidn que separa
al mufdn de la superficie interior del cojinete, Cuando la ve-
locidad de rotacion eg muy elevada, la presidn ejercida por la
pelicula de aceite puede ser suficiente para levantar y despla-
zar el muidén en el mismo sentido que el de rotacidn, Como re-
sultado de este movimiento, la zona de alta presion también se
desplaza en la misma direccidn. Normalmente, el sistema se man-
tiane en eguilibrioc debido a) peso del rotor y las fuerzas vis-
cosas del acelte, Sin embargo, cuando la velocidad de rotacidn
excede el doble de la primera velocidad critica del rotor, el
sistema puede volverse inestable, de manera que el muRdn orbita
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zona de
alta prasién

FIG.4.4~FUERZA QUE EJERCE SOBRE EL MUNON
LA PELICULA DE ACEITE EN LA CHUMA-
CERA.
F.=RESULTANTE DE LA PRESION DE ACEITE SOBRE
EL MUNON.
F,=COMPONENTE QUE SOPORTA EL PESO DEL ROTOR.

F,=COMPONENTE QUE PROVOCA EL FENOMENO DE CHI-
COTEO DE ACEITE.
(SHOCK AND VIBRATION HANDBOOK, PAG.5-18)

dentro del cojinete empujado por la pelicula del aceite. Las
vibraciones debidas al fendmeno de chicoteo de aceite se carac-
terizan por:

-~ la frecuencia de la vibracidn es aproximadamente igual a la
mitad de la velocidad de rotacion de la miéquina o ligeramente
inferior a este valorj

~ la vibracidn aparece sibitamente al pasar de una velpcidad
a otra y su amplitud aumenta poco o se mantiene constante al ir
incrementando la velocidads

- la vibracidn se manif{iesta principalmente como un desplaza-~
miento relativo entre el rotor y la chumacera, pero producir ni-
veles de vibracidn muy elevados en el soporte del cojinete si{
se induce resonanciaj
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- debido a que la frecuencia es casi igual a la mitad de la ve-
locidad de rataciodn, el dngulo de fase entre el vector de ta
vibracifdn ¥y un punto 4ijo sabre la superficie del rotor varia
lenta pero contf{nuamente con el tiempo.

Un soporte de cojinete insuficientenmente rigido puede oca-
sionar vibraciones gue se asemejan grandemente a las provocadas
por el chicoteo de aceite, por o que si se abservan vibraciones
con las caracterfsticas descritas se debe verificar primeroc el
ensamble de la chumacera, Las vibraciones debidas al chicoteo de
aceite tienen una forma de onda muy caracteristica, por lo que
pueden reconpcerse al observar ésta en un osciloscoplo (vea la
Fig.4.5).
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FiG.4.5- FORMA DE ONDA TIPICA DEBIDA AL FENOME-
NG DE CHICOTEQ DE ACEITE. LA FRECUENCIA
DE LA ONDA PRINCIPAL ES APROXIMADAMEN-
TE IGUAL A LA MITAD DE LA VELOCIDAD DE
ROTACION. {DYMAC - SCIENTIFIC ATLANTAJ
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El1 chicoteo de aceite puede conducir a otro fendmeno rela-
cionado pero mids violento., Si la frecuencia de la orbitacidn
del muRdn en el cojinete es cercana a la frecuencia natural del
soporte del cojinete, puede inducirse resonancia gue incrementa
carandemente la amplitud de 1as vibraciones. En consecuencia, la
pelicula de aceite en el cojinete puede llegar a interrumpirse
de manera que se produzca la friccidn seca entre el mufSon y el
cojinete. Esto induce vibraciones muy violentas, pero que desa-
paracen en relativamente poco tiempo. El fendmeno puede repe-
tirge periddicamente y produce un répido desgaste del cojinete
y de 1a superticie del muRdn, Al fendmeno descrito se le deno-
mina "latigazo de aceite”,

S,~ Rigidez desigua) vertical-horizontal del soporte del cojine-
te:

Esta causa no solo conduce a niveles de vibracidon elevados,
sinc que también diticulta grandemente el balanceo de campo ¥y
hace que las vibraciones en los sentidos horizontal y vertical
tengan diferentes {recuencias naturales. En consecuencia, las
velocidades criticas para las vibraciones verticales y horizon-
tales tienen valorez diferentes y limitan de esta manera los
rangog de velocidades seguras de operacion de la mdquina, Llas
vibraciones debidas a este fendmeno se reconocen facilmente vya
que las amplitudes méximas en Ios sentidos vertical y horizon-
tal se dan a diterentes velocidades de operacidn, de manera gue
a2l varfar la velocidad de rotacidn de la mdquina, mientras una
de lag vibracianes disminuye, la otra aumenta. La frecuencia de
1a vibracion del soporte del cojinete es el doble de la veloci-
dad de rotacién.

é.- Desgaste desigual entre cojinetes o lubricacidn deficiente
de uno de ellos:

Cuando uno de los cojinetes que soportan al rotor se haya
considerablemente mds desgastado que el otro, o cuando el flujo
de aceite a través de uno de ellos es insuficiente y se presen-
ta el calentamiento, pueden aparecer niveles de vibracidn supe-
riores a los normales. Las vibraciones debidas a esta causa se
caracterizan por mostrar amplitudes muy diferentes entre ambos
cojinetes; mientras que en una de las chumaceras son aceptables,
en la otra ze observan violentas vibraciones entre el mufdn vy

1a chumacera.
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7.- Deformaciédn de la carcasa!

La deformacidn de la carcasa puede deberse a numerosos fac-
tores, pero los principales son la dilatacidn térmica, los es-
fuerzos impuestos por las tuberfas vy otras conexjones y la €i-
-mentacion {napropiada. Una carcasa deformada conduce a vibra-
ciones cuyas caracteristicas son anadlcogas a las provocadas por
un desbalanceo, por 10 que ambas causas pueden confundirse fa-
cilmente. S5in embargo, es poco usual que 1a deformacidn de la
carcasa no tenga otros efectos que se reconocen rdpidamente,
tales como una desalineacidn o rozamiento con el rotor.

8.~ Cojinete de empuje arial dafado;

Un cojinete de empuje axial desgastado excesivamente o dafa-
do puede provocar vibraciones axiales del rator., E! problema se
puede reconocer por vibraciones de las siguientes caracteristi-
cas:

- la +frecuencia de las vibraciones es baja, inferior o igual a
la velocidad de rotacidn vy presenta un espectro de frecuencias
relativamente ampliocs

- 1a amplitud de las vibraciones se incrementa al elevarse la
velocidad de rotacidng

- las vibraciones 6@ manifiestan en el rotor y tienen un sentido
axial.

2.~ VIBRACIONES DE ALTA FRECUENCIA

Las vibraciones de alta frecuencia son aquellas cuya fre-
cuencia @8 varias veces superior a la velocidad de rotacion de
la mdgquina analizada. Su espectro va desde unos Z kHz hasta los
100 kHz. Hasta hace pocos afos a esta clase de vibraciones no se
le daba la importancia que merecen y los estudios de vibraciones
de Jas turbomdquinas se limitaban & las frecuencias cercanas &
la velocidad de rotacicdn, principalmente debido a las deficien-
cias de los i{nstrumentos de medicién. Actualmente se sabe que
las vibraciones de alta frecuencia pueden ser una causa impor-
tante de la fatiga, ademds de que sonp un buen indicador de nu-
mersaos problemas. Las vibraciones de alta frecuencia pueden
guardar una relacidn directa con la velocidad dé rotacidn, de
manera que puedan también considerarse como vibraciones arméni-
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cas Ssuperiores, pero esta observacidn no es aplicable a todos
los casps. La separacidn entre las vibraciones de alta frecuen-
‘cias y las vibraciones arménicas se ha marcado principalmente
en funcién de las técnicas de medicidn que tradicianalmente
se han utilizado para su registro. Por otro lado, la relacion

que guarda la vibracion con la velocidad de rotacidn de la ma-

quina es un valioso indicador de la causa probable del problema.

1.~ Rozamiento!

El rozamiento se prpduce cuando alguna parte del rotor en
movimiento entra en contacto directo con algin elemento esta-
cfonario de la madquina. E1 rozamientp puede deberse a numerosos
factores tales como una deflexidn del rotor, deformacion de la
carcasa, dilatacidn térmica, cimentaciédn {fnapropiada, chuma-
ceras desgastadas o mal lubricadas, ensamble con juego excesivo
o poco rigido y muchos mds. Por 1o tanto, una vez detectado el
rozamiento se debe encontrar 1a causa gque 10 provoca para poder
corregir el problema.

Los lugares comunes donde puede 1legar a presentarse el ro-
zamiento son tgdos aquelles donde existen tolerancias sumamente
estrechas, tales como 1o cojinetes, los seilos laberinticos,
los anillos exteriores en los oue van empotrados los alabes de
las turbinas de vapor y de gas, los extremos de los dlabes de
los compresores axiales y los anillos de desgaste de las bombas
centrifugag. En caso de cojinetes de deslizamiento, el roza-
miento puede deberse a la interrupeiodn de la pelicula de acei-
te por lubricacitn insuficiente, temperatura demasiado elevada
o chicoteo de aceite.

El rozamiento es un {endmeno muy destructivo que puede con-
ducir a un desgaste prematuro de los elementos involucrados o su
completa destruccidn. Por lo tanto debe detectarse con rapidez
¥ el problema que lo ocasiona debe corregirse inmediatamente.
Por 1o general la deteccidn de un rozamiento severo es motivo
suficiente para el paro del equipo. Sin embargo, en algunas ma-
quinas es normal qQue se presente un ligero rozamiento en ciertas
condiciones particulares, principalmente durante el arranque o
cuando el rotor pasa por las velocidades criticas, pero esta
observacion no implica que un rozxamiento que se detecte en con-
diciones normales de operaciédn pueda justificarse y no se can-
sidere comp un problema grave gque exige pronta solucion,
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Las vibraciones debjidas al rozamiento tienen las siguientes
caracteristicaa:
= la $recuentia de la vibracidn muestra un espectro amplio en
todo ¢l rango de altas frecuencias, sin un poco bien definidoj
-+:la amplitud de la vibracion aumenta poco o se mantiene cons-
‘“tante al incrementar la velocidad de rotacidn, Ademas, las am-
plitudes a lac diferentes #recuencias observadas pueden ser muy
diferentes entre sl y variar con ¢) tiempo. En general, la vi-
bracion tiene un caradcter aleatorio tanto en lo relativo a la
frecuencia come la amplituds
- sf el rozamientn se debe a la dilatacién térmica puede apa-
recer Yy desaparecer de manera repentina conforme cambian las
condiciones de temperatura de la maguinaj
- 8i @l rozamiento es provocado por la deformacitdn del rotor
debtido a wun desbalanceo excesivo, el rozamiento puede aparecer
y desaparecer conforme cambia la velocidad de rotacien de la
maquinaj
- s8i el rozamiento estd 1ocalizado en el cojlinete y se debe a
una laminacién de 1a pelicula del aceite, puede aparecer re-
pentinamente cuando la velocidad del rotor sobrepasa clierte va-
lor y desaparecer 8i la velocidad s#2 reduce abajo de este valorj
- un rozamiento muy severo puede provocar un tentmeno similar
al de chicoteo de aceite, perc con la diferencia de que el rotor
orbitard en un sentido opuesto al de la rotacidn,

2.~ Reaccidn dinamica del fluido!

El 4endmeno de las vibraciones inducidas por la reaccidn
dindmica del fluido se debe a las variaciones de presidn que
s@ originan cada vez que un &labe pasa frente & un elementoc es-
tacionario de la turbomadquina {(Alabe del difusor, tobera,
etc.). Estas vibraciones aparecen siempre en una turbomédquina
Yy normalmente tienen un valor muy bajo, pero se vuelven un pro-
blema cuando aparece Ja resonancia en el fluido mismo, en la
carcasa Yy, el caso mdg comdn, en las tubertas, donde pueden
ser bastante destructivas, Estas vibraciones se reconocen con
relativa facilidad ya que su frecuencia corresponde a la veloci-
dad de rotacidon de la madquina multiplicada por e! ndmero de
dlabes del rotor. En consecuencia, la érecuencia de las vibra-
cianes es directamente proporcional a la velocidad de la miguina
y varia en forma proporcional & los cambios de esta velocidad,
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La amplitud de las vibraciones puede variar bruscamente conforme
la frecuencia se acerca o se aleja de las condiciones de reso-
nancia. Las vibraciones se presentan con mayor intensidad en jos
lugares donde se da la resonancia, por lo general en las tube-
rias,

3.- Resonancia aerodinimica!

Este fendmeno no debe confundirse con el punto anterior, va
que en este caso se trata de vibraciones autoexcitadas en un
fluido ern movimiento. Las +fuerzas que aparecen en un +flujdo
cuando éste cambia bruscamente de seccidn o de direccion de
4lujo provocan vibraciones en un rango muy amplio de frecuencias
las cuales se reconocen generalmente somo un ruido fuerte. Nor-
malmente 1os niveles de vibracidn inducidos por este fendmeno
son despreciables desde o] puntp de vista de que no representan
un praoblema para la turbomdquina, aungque pueden ser muy moles-
tos para los seres humanos. La situacidn se vuelve problemdtica
en cuanto aparece la resonancia. Las vibraciones debidas & la
resonancia aerocdindmica se reconocen por!

- la +frecuencia de las vibraciones no depende de la velocidad
de rotacidn de la mdguina. E! espectro de frecuenclias es am-
plio ¥y no presenta un pico bien definidoj

- la amplitud depende poco de la velocidad de rotacidn pero
puede verse muy atectada por los cambios en las condiciones de
flujo, por ejemplc, al cerrar una valvula o cambiar las propie-
dades del fluido (temperatura, presidn, etc.).

4.~ Vibraciones debidas a transmisiones de engranes:;

Estas vibraciones se deben a las fuerzas periddicas qgue a-
parecen cuando las dientes de los engranes entran en contacto.
La vibracidn puede alcanzar niveles superiores a los normales
debido a la resonancia o cuando los engranes se encuentran des-
gastados, mal! alineados o con lubricacidn insuficiente. La vi-
bracidn debida a las transmisiones de engranes se reconpce fd-
cilmente ya que su frecuencia corresponde al producto de la ve-
locidad de rotacion por el ndimero de dientes del engranes. La
vibracitn de esta clase se detecta por los general sin la nece-
sidad de equipo especial ya que se presenta como un zumbido muy
caracteri{stico.
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S.- Vibraciones debidas a los cojinetes de contacto rodante:!

Los cojinetes de contacto rodante (de bolas o de rodillos)
me caracterizan por un funcionamiento muy silencioso y casi li-
bre de vibraciones, por lo gque cualquier incremento en estos pa-
‘rAmetros es una clara indicacién de desgaste o lubricacion
insuticiente, Las frecuencias de las vibraciones debidas a los
cojinetes de contacto rodante son muy elevadas, ya gue van desde
los 20 kHz hasta los 100 kHz. Estas vibraciones son rdpidamente
absorbidas por el material de la mdquina Yy el medio ambiente
por lo gue sdio se detectan en los lugares cercanos al cojinete.

&.- Cavitacion:

La cavitacidn es un fendmeno muy destructivo que se pre-
senta con cierta frecuencia en las turbomdquinas hidraulicas.
Puede deberse a un disefp defectuoso del eouipo, pero por lo ge-
neral su causa estriba en hacer trabajar 1a mdguina en condi-
ciones fuera de los limites de operacién para los cuales fue
digeRada, La cavitacidn se presenta en la zona de baja presidn
de la maquina; es decir, la succidn de las bombas ¥y la descar-
ga de las turbina hidradulicas., Las madguinas de altas revolu-
ciones especificas vy, en general, las que trabajan a altas ve-
locidades de rotacidn son las mAs susceptibles a presentar
problemas de cavitacidén,

La cavitacidn se presenta cuando la presidn del fluido cae
por debajo de la presidn de vapor a la temperatura a la Que se
encuentra. En estas condiciones se forman en el seno del fluido
pequefas burbujas de wvapor, las cuales se concentran scbre la
superficie de los dlabes, En cuanto la presién se eleva, las
burbujas se colapsan produciendo una onda de choque. fendmenc
que se denomina {mplosidn. El! efecto de la anda de chogue es
muy destructivo y puede inclusive desprender particulas de ma-
terial del rotor, lo que produce una erosion del mismo, qQue
puede conducir a una sustancial pérdida de material y un severo
desbalanceo. La cavitaciédn es un problema serio que debe corre-
girse rdpidamente Yya que de otra manera puede destruir el rotor
o la carcasa de la maquina. En las bombas la cavitacidn se
presenta cuando se hacen trabajar con la succidn parcialmente
estrangulada o sin carga a la salida. En las turbinas se ocbserva
cuando e) distribujdor est& demasiado abierto en relacién a la
carga en la flecha.
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tL.as vibraciones debidas a la cavitacién se reconocen por?

- la wvibraciédn presenta un espectro amplio de frecuencias que
no guarda relacion con la velocidad de rotacion de la mdquinaj
~ la vibracién aparece cuando el rotor haya alcanzado cierta ve-
locidad y su amplitud crece rdpidamente conforme se incrementa
la velocidad bhasta llegar a un punto a partir del cual se man-
tiene practicamente constante, Ademds, la amplitud de las vi-
braciones depende considerablemente de las condiciones de flujo.
Por 1o general] desaparece ripidamente si e) flujo se estrangula
nediante una vadlvula a la descarga de !a bomba o ei distribui-
dor de la turbina.

7.~ "Surge®:

El “surge"* es un fendmeno que aparece exclusivamente en
lo0s compresores, tanto axiales como centrifugos. Consiste en un
desprendimiento de la capa limite del gas en movimiento de la
superficie del &labe. Como resultado, el flujo del gas se ve
perturbado y la eficiencia del compresor cae bruscamente. Apare-
cen pulsaciones de presidtn y el flujo se vuelve altamente ines-
table y diffcil de controlar. Cuando aparece el “surge®, un in-
cremento de la velocidad del rotor que en condiciones normales
provocarfa un aumento en la presién Yy el gasto del compresor
tiene poco o ningin efecto sobre estos parametros.

La principal causa de “surge” es el estrangulamiento del
+lujo de gas a la descarga del compesor. La variacidn brusca en
la velocidad del fluido provoca que el Angulo entre el vector
de velocidad del gas y el borde de atague del Alabe se vuelva
muy desfavorable ocasionando el desprendimiento de la corriente
del gas de la superticie del Alabe. E]1 "surge" aparece con mu-
cha <frecuencia en los compresores axiales cuando se incrementa
su velocidad de rotacidn. Es estas condiciones la presién au-
nmenta mds ripidamente que e} gasto y el flujo se estrangula.

Las vibraciones provocadas por el "surge” presentan caracte-
risticas similares a las que pueden observarse en caso de la
cavitacién, es decir, un rango amplio de frecuencias que no de-
pende de la velocidad de rotacion v una amplitud variable que
puede cambiar bruscamente al cambiar las condiciones de flujo.
Ademds de las vibraciones de alta frecuencia pueden aparecer
pulsaciones de presién de muy baja frecuencia con efectos muy
destructivos.

* "surge® es una término técnico del idioma inglés gque no tie-
ne egqujvalente en e}] idioma espaiol. 24



3.~ VIBRACIONES CON CAUSAS EXTERNAS

Las vibraciones asociadas a causas externas son aquellas cu-
ya fuente es ajena a la turbomdquina cuyo comportamiento se a-
naliza, Como pueden presentar cualquier frecuencia y un compor-
tamiento muy variable, es a veces dificil identificarlas cor-
rectanente. Debido a gue pueden tener causas y caracteristicas
muy diversas, por 1o general no se les puede aplicar un procedi-
miento de anklisis tan simple y metddico como en los dos apar-
tados anteriores.

1,- Vibraciones debidas a la frecuencia eléctrica:

Este es sin duda el caso mds facilmente identificable de
todo el grupo de vibraciones debidas a causas externas. Una gran
cantidad de las turbomdquinas trabaja acoplada a diversas ma-
quinas eléctricas. Estas Jdltimas pueden inducir vibraciones
torsiconales al rotor de la turbomdquina, Normalmente este fenod-
menc no ¢s problemdtico, pero puede agravarse si se presenta la
resonancia. Las vibraciovnes debidas a la frecuencia eléctrica
se reconocen rapidamente ya que wsu frecuencia es igual a la
frecuencia eléctrica del lugar o un miltipio entero de la mis-
mi, Otro método consiste en desconectar momentdneamente el su-
ministro de energfa eléctrica y ver si la vibraciédn desapare-
ce durante este tiempo.

2,- Vibraciones debidas a la transferencia de vibraciones entre
una madquina Yy otra:

El fenodmenn de transferencia de vibraciones aparece fre-
cuentemente cuando varias maAquinas rotativas (no necesariamente
turbomaquinaria) trabajan cerca una de otra, compartiendo inclu-
80 cimentaciones, Debido a la elasticidad de las estructuras so-
porte, las vibraciones provocadas por una magquina pueden sen-
tirse hasta a una gran distancia de la fuente que las produce.
Las estructuras de acero son especialmente susceptibles a trans-
mitir vibraciones a grandes distancias. Por lo general, laos ni-
veles de vibraciones inducidos por la transterencia son relati-
vamente bajos pero puaden alcanzar niveles 2levados cuando se
presenta aiguno de estos fendmenos!

- resonancia en la estructura soporte}
- resonancia en una maquina diferente a 1a fuente de vibracio-
nes;
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- disedo defectucso de las cimentaciones (falta de aislamiento
contra vibraciones o aislamiento inapropiado).

La resonancia en la estructura soporte hace que las vibra-
ciones se¢ transmitan a gran distancia y puede provocar problemas
adicionales, tales como la desalineacién a causa de las defor-
maciones que sufren 1las cimentaciones de la méguina. Algunas
veces es dificil reconocer este caso de vibraciones ya gque no
se les da la importancia suficiente, concentrando el analisis
en la mdguina Jdnicamente. Si la vibracidn excesiva de una ma-
quina diffcilmente se ajusta a alguno de los casos descritos en
los apartados anteriores o nop logra controlarse mediante las me-
didas correctivas usuales, se debe comparar la frecuencia de las
vibraciones observadas con la velocidad de rotacidn de las ma-
quinas cercanas Yy si la frecuencia coincide con alguna de ellas
o sus armonicas,; la causa es la transferencia de vibraciones y
se debe proceder con las técnicas adecuadas de aislamjento.
Otro wmétodo para identificar la fuente del problema es ir apa-
gando las mAquinas adyacentes una por una hasta gue desaparez-
can las vibraciones. En general se debe evitar gue mdquinas con
velocidades de operaci®n similares se instalen demasiado cerca
una de otra o compartan cimentaciones.

3.- Vibraciones en valvulas:

tas vadlvulas desgastadas o cerradas parcialmente pueden ser
una importante fuente de vibraciones. Debido a las propiedades
elasticas del +luido manejado, estas vibraciones pueden trans-
nitirse a grandes distancias, provocando resonancia en zonas a-
partadas de la fuente de vibraciones., Las vibraciones producjdas
por las wvalvulas tiene alta frecuencia ,un espectro amplio y
cambian rapidamente de amplitud o desaparecen por completo al
cambfar las condiciones de flujo o cambiar la posicion de l1a
valvula.
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CAPITULD V

MEDICION DE VIBRACIONES EN TURBOMAQUINARIA

La medicidon y cuantificacidn de las vibraciones aue pre-
senta una turbomdquina es la primera y la fundamental etapa del
proceso de andlisis que a partir de]l comportamiento de la ma-
quina nos conduce a la determinacién de las causas del desper-
fecto. El éxito del andlisis depende eén gran medida de la téc-
nica de medicién utilizada, ya que las lecturas obtenidas pue-
den variar mucho entre sf al cambiar de una técnica a otra.
variar ligeramente del lugar donde se toma la lectura o la colo-
cacidn del sensor. En caso de equipos de medicidn portAtiles,
donde 1a forma de posicionar el sensor y Ja seleccién del lugar
exacto de colocacion del mismo dependen del criteric del opera-
rio, se pueden tener diferencias muy notables entre las lecturas
realizadas por diferentes personas, incluso cuande las instruc-
ciones a seguir son exactamente iguales. Es por esta razdn que
1a medicidon de las vibraciones et un aspecto al cual debe darse
gran importancia si se quieren lograr resultados confiables.

Existen algunos conceptos fundamentales en la medicidn de
las vibraciones que es necesario definir antes de proceder con
una descripcién més detallada de lag técnicas y los equipos
de medicidn. En primer lugar, considérese un movimiento vibra-
torio periédico, pero cuya forma de onda np es necesariamente
sencidal o armdnica. Inmediatamente surge la pregunta de cudl
es el valor mds representativo de la magnitud del movimiento.
El valor maAximo, 1lamado valor pico, s6lo podrd servir como
una medjda de comparacidén entre dos niveles de vibracidn si
las formas de onda de ambos movimientos son exactamente iguales.
8in embargo, cuando las tormas de onda o las frecuencias son di-
ferentes, un movimiento cuyo valor pico es menor puede ser més
destructivo due otra de valor pico superior. Por ejemplo. una
vibracidn de alta frecuencia puede conducir m&s rdpido a una
falla por fatiga debido al elevado nimero de ciclo de caraa.
aungque su intensidad sea aparentemente mads baja, que una vibra-
cién de gran magnitud, pero cuyo nimero de ciclos es bajo. Una
opcidn aparentemente correcta para solucionar el problema de la
diterencia en la forma de onda podria ser tomar un valor prome-
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dio de 1a onda desplegada, integrdndola con respecto al tiempo
y dividiendo el resultado entre la longitud del periodo de inte-
gracidn., 8in embargo, si la sefal es simétrica respecto a la
posicion de egquilibrio, lo cual se manifiesta grdticamente co-
mo una simetria con respecto al eje de las "x", el resultado de
la sefial promedio es cero. En vista de este inconveniente, se
define el valor medio cuadritido, 1llamado también valor RMS o
valor eficaz, de acuerdo a 1a ecuacién:

fas= /T [Fitrat

£1 wvalor RMS representa un valor gue siendp constante en el
tiempo implicaria una disipscidn de energia igual como la de
1a sefal perjddica original, para un mismo periodo de tiempo.
Comp resultado, el valor RMS es sin duda alguna el valor mas
representativo de cualquier sefal periddica. El valor RMS de
und sefal senoidal es 1/¥Y2 del valor pico. Existe una equiva-
lencia similar para los tipos de onda mas usuales, pero cuando
1a +forma de onda €5 complicada o tiene caricter aleatorio. la
determinacion del valor RMS se vuelve complicada. Actualmente
existen aparatos de medicién que realizan en forma automidtica
la integracién y dan comp resultado el valor RMS verdadero de
una sefal cualquiera, pero son de aparicidon relativamente re-
ciente. Por estas razones, para la cuantificaciétn de los nive-
les de vibracidn se han utilizado tradicionalmente los valores
pico de las serales medidas. En consecuencia, los estdndares de
vibraciones hacen también referencia a los valores pico y seran
estos los que se manejardn como una indicacidn cuatitativa del
nivel de vibraciones de una maquina,

En segundo lugar, es necesario observar las relaciones que
quardan entre si los diferentes parametros de un movimiento
vibratorio, es decir, el desplazamiento, la velocidad y la ace~
leracidn, En la Fig.5.1 se pueden observar lag amplitudes rela-
tivas del desplazamiento, 1a velocidad y la aceleracion a dife-
rentes {recuencias, Las relaciones observadas se pueden obtener
matembticamente a partir de las ecuaciones de movimiento plan-
teadas en e capitulo III, Integrando la velpcidad se obtiene
que @1 factor de proporcionalidad entre 1a velocidad y el des-
plazamiento es {igual 1/#, donde ¢ es la frecuencia, es decir.
que @1 valor pico del desplszamiento es proporcional al valor
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pico de la velocidad dividido entre la frecuencia de la vibra-
cidn. De manera similar, derivando la velocidad, se llega a aue
el factor de proporcionalidad entre la velocidad y la acelera-
cidn es igual a f (la frecuencia), es decir, gue el valor pico
de la aceleracidn es proporcional al valor pico de la velocidad

'ﬁult(plicado por la frecuencia.

La observacién anterior tiene gran importancia para la me-
dicién de vibraciones. Por lo general, la severidad de las vi-
braciones viene indicada por el valor pico de la velocidad del
movimiento, Yy las velocidades de]! movimiento vibratorio conser-
van @] mismo rango de vailores para los diferentes rangos de fre-
cuencias, De esta propiedad del movimiento vibratorio y de las
relaciones de proporcionalidad mencionadas en el parrafo ante-
rior se deduce que las vibraciones de baja frecuencia tienen am-
plitudes de desplazamiento relativamente grandes, mientras aue
en las vibraciones de alta frecuencia el desplazamiento puede
ser inclusive imperceptible., Por €l contrarijo, los valores de
aceleraciodn de las vibraciones de baja frecuencia son muy ba-
jos, pero para vibraciones de alta frecuencia altcanzan niveles
muy significativos, Ahora bien; como una regla general de cual-
quier mnmedicidn, ge puede afirmar que mientras mads grande sea
e}l valor a medir, es maAs <+acil llevar a cabo 1a lectura v el
resultado es mis confiable. De esto se deduce que el desplaza-
miento es un pardmetro muy apropiado para medir los niveles de
vibraciones de baja frecuencia, pero que no puede utilizarse pa-
ra 1a cuantificacion de las vibraciones cuando la frecuencia es
alta. Contrariamente, Ja aceleracidn es el pardmetro Iddéneo
para la medicion de vibraciones de alta frecuencia, pero de po-
ca utjlidad en méquinas de baja velocidad. Por fin, la veloci-
dad de las vibraciones s un parimetro adecuado para la deter-
minacidn de 1los niveles de vibracidn a todas las frecuencias.
Estas reglas bdsicas son la primera indicacién para la selec-
cion del sistema y equipo de medicidn apropiado para el estu-
dio de vibraciones de una mdquina on especial. Los criterios
adicionales para la seleccidn del e¢quipo lo dan los paradmetros
que se analizardn con mds detalle al referirse a cada sistema
en particular.
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1.~ MEDICION DE VIBRACIONES EN FUNCION DEL DESPLAZAMIENTO

Para la medicidn del desplazamiento como un indicador del
nivel de vibraciones se utilizan sensores de proximidad o de no-
~contacto que miden el espesor de una pequefia capa de aire u o~
tro medio entre la superficie en movimiento y la cara del sen-
sor, €] cual debe encontrarse fijo. Este método de medicidn se
utiliza con frecuencia en turbomidquinas grandes, donde se debe
vigilar estrechamente 1a posiciédn exacta del rotor can respecto
a la caracasa de la wmaguina. Los sensores se colocan en los so-
portes de los cojinetes y la vibracién se mide como un despla-
zamiento relativo entre la flecha del rotor y las chumaceras.
Este sistema puede utilizarse, ademds de la medicidn de las vi-
braciones, para conocer con exactitud la posicidn relativa del
sufon en el cojinete, mediante el uso de dos sensores que reali-
zan las nediciones en direcciones mituamente perpendiculares,
lo que permite verificar la alineacidn y supervisar el funcio-
namiento correcto del cojinete.

Existen diferentes tipos de sensores de proximidado de no-
-contacto, pern ¢! mAs difundido en la prdctica Yy, por lo tan-
to, el Unico que tiene importancia para el estudioc de vibracio-
nes e8 el sensor de proximidad de corrientes parasitas o de Ed-
dy. El sensor consiste de un pequefo ndcleo ferromagnético so-
bre el cual se haya enrollada una bobina. Esta bobina se enerqi-
28 con una corriente alterna de alta frecuencia y como resultado
se obtlene un campo electromagnético. Si dentrp de este campo
se coloca un material conductor, cualgquier cambio de posicidn
de este material con respecto al sensor provoca un cambio en el
voltaje de )a bobina, El sistema completo consta del sensor pro-
piamente dicho ¥y los circuitos oscilador y demodulador que lo
acompafan ¥ que por lo general viensn integrados en una sola ca-
ja conocida bajo e] nombre de "driver®, La salida del sistema es
en forma de voltaje proporcional al desplazamiento, donde la ra-
z20n de proporcionalidad estandar en la industria es 200 mU/mil.

Algunos pariwetros de los sensores de proximidad de cor-
rientes pardsitas que revisten importancia para el estudio de
vibraciones son:

1.- El campo electromagnético desarrollado por el sensor tiene
40rma cdnica, por 10 que el sensor debe tener suficiente espa-
cio alrededor de su punta. Sensores de buena calidad requieren
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de un claro menor gque los sensores mal disefados, por 1o que es-
te pardmetro es una buena indicacidn de la calidad del sensor.
Un sensor de buens calidad requiere un claro de un didmetro 1.5
vecas el dismetrop de la punta, mientras que un claro con didme~
‘tro 2 © mAs veces el didmetro de la punta es indicacién de
una calidad pobre.

2.~ Debido a la forma cdnica del campo electromagnético del
sensor, la linealidad del mismo puede verse afectada por la cur-
vatura de 1a superficie de mediciédn. Debido a gque la calibra-
citn se lleva a cabo normalmente sobre una superficie plana.
pueden aparecer erroras de hasta 10% para evjes de didmetros pe-
quefios (aprox. 4 pulg.). El error disminuye cuando el claro en-
tre la punta de] sensor y la superficie de medicidn es menor vy
conforme aumenta el diimetro del eje. Como una regla general,
el didmetro minimo del eje para asegurar una buena exactitud
de las mediciones debe ser como minimo B veces el didmetro de
1a punta del sensor.

3.~ El rango madximo de mediciéon de un sensor es aproximadamen-
te 40% del dismetro de la punta del mizmo. Pueden lograrse ran-
gos mayores si el sensor, los cables y el “driver” se seleccio-
nan apropiadamente, pero al cambiar cualquiera de estos elemen-
tos acoplados entre si pueden aparecer errores considerables.
4,- Las propjedades electromagnéticas del material pueden va-
riar mucho de un rotor a otro. Un senszor correctamente calibrado
en un banco de pruebas debe verificarse y re-calibrarse si es
necesario una ver colocado en posicidn en la turbomaguina.

5.- E] sensor, los cables y el "driver® constituyen un circuito
oscilador sintonizado. Al recortar los cables que unen el sensor
con su ‘*driver' se puede afectar considerablemente la calibra-
cion del sistema. Solo pequefos canbios de longitud de los ca-
bles (menos de 2 pulg.) pueden llevarse a cabo sin la necewidad
de calibracién de! mistema,

Las principales ventajas de los sensores de proximidad son:
- tamafo reducidoj
- bajo costo del sensor y del sistema sensor-cables-"driver®|
~ @] aceite lubricante y los gases no afectan la lectura)
~ puede utilizarse para ¢] control de la pesicion del rotor con
respecto al cojinete, ademds de nedicidn de vibraciones)
- rango de frecuencias desde cero hasta 3 kHz (300,000 ciclos
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por minuto). Sin embargo, normalmente se utilizan para la medi-
cidn de vibraciones de baja frecuencia ya que a frecuencias al-
tas el desplazamiento es denasiado pequeRo para ser medido con
exactitud {esta es una limitacidn que deriva de las propiedades
del movimiento vibratorio, no de los pardmetros de aperacidn
del sensor)i

- @] sensor puede detectar marcas sobre la superticie del rotor.
tales como cuferos o marcas de maguinado, que pueden servir de
referencia para la determinacion del angulo de fasei}

- los sensores puaden montarse en la chumacera o mediante un sgo-
porte sfsmico, para tomar Jecturas tanto relativas como absolu-
tas de las vibraciones§

- la sefal de salida del *driver” puede transmitirse a distan-
cias relativamente grandes (mds de 300 metros).

f.as desventajas presentadas por los sensores de proximidad
pueden resumirse como!
- la presencia de agua entre la cara del sensor y la superficie
de medicidon puede ocasionar problemas y afectar notablemente Ia
exactitud de la medicidnj
- el sensor no genera por s! solo una sedal sino gque reauiere
de un °driver® gue excite al sensor y transforme la sefal de ma-
nera que pueda utilizarse en instrumentos indicadoress
- es susceptible a Interferencia por parte de sefiales eléctricas
de diverso origen €i{ los cables del sistema de medicidn se en-
cuentran proximos a otros cables eléctricos)
- su ugo esta limitado a madguinas de baja y mediana velocidad
debido a que Ja sefal de desplazamiento es demasiado pequefa a
altas frecuencias para gue sea de utilidad en un sistema de me-
dicibdn.

El sensor de proximidad mide dnicamente el espesor del cla-
ro entre la punta del uensor y la superficie de medicidn. Por
lo tanto, cualquier irregularidad de la superticie de la flecha
del rotor, tal como +falta de concentricidad, marcas de maouina-
do, etc., que da lugar a la variacidn de) claro mencionado.
conduce a que ¢] sistema responda con una sefial cuya frecuencia
es igual a Ia velocidad de rotacidn de la méquina ¥y que apare-
ce en los instrumentos de nedicién como si se tratara de una
vibracién de estas caracteristicas. A este fendmeno se le de-
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nomina ‘“runout' mecdnico. Por otro 1lado, cualquier falta de
homogeneidad en el material sobre la superficie de la flecha del
rotor provoca variaciones en el campo electromagnético del sen-
sor con efectos anklogos al “runout® mecanica. A este sequndo
fendmeno se le denomina "runout* eléctrico. Ambos contribuyen
a ocultar la sefal verdadera de vibracidn haciendo dificil su
medicion e interpretacion,

Los dos fendmenos, es decir, el "runout® mecdnico vy el e-
léctrico se deben principalmente a las técnicas de manufactura
aplicadas en la elaboracidn del rotor. Como se trata de un fe-
némeno indeseable se aplican diferentes procedimientos cuvo ob-
jetivo es eliminar o reducir el "runout®, Tradicionalmente estas
técnicas consistian en 1la aplicacidn de procesos de manufac-
tura especiales y, en algunps casos extremos, en la colocacién
de¢ ung camisa cuidadosamente manufacturada y elaborada de un ma-
terial seloccionado pars este propésito sobre la superficie de
la flecha del rotor, para lograr de esta manera superficie de
medicidn perfectamente circular y homogédnea. Las técnicas de
manufactura gque contribuyen & la reduccidn del “rdnout® consis-
ten en la utilizacidn de una profundidad de corte muy peauela
en las ditimas pasadas en el torno y en e) granallado de la su-
perficie maquinada, Ninguna de estas técnicas elimina totalmen-
te el "runput”, pero ayudan a reducirlo lo suficientemente para
ajustarse a las normas pertinentes, las cuales permiten un "run-
out® mecédnico de 0.2% mils como miaximo (API). Por otro lado.
estas mismas normas prohiben 1a +iltracién de la sefal con el
objetivo de eliminar el *runout® ya gque esto puede afectar a la
sefal real de vibraciones (API Standard 670).

Un método maAs moderno y el que permite controlar mucho me-
jor los problemas ocasionados por el "runout® consiste en utili-
zar un sustractor electrédnico de la seRa) de "runout®. El sus-
tractor es un circuito electrdnico que e¢limina en forma muy e-
fectiva la componente del "runout" mecdnico y eléctrico de la
seffal @léctrica proveniente del *“driver” del sensor de proximi-
dad. El sustractor consiste de una memoria, un convertidor diqi-
tal-analdgico y un sumador. La memoria se programa previamente
con la seRal del "runcut” a baja velpcidad de rotacion de la
miquina cuando los niveles de vibracidn son despreciables. Una
vez programada, la memoria provee al sistema con una seffal diqi-
tal que es fiel reflejo de la suma de 108 'runout’'s® mecanico v
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eldéctrico del rotor. La seiral digital se convierte en sefal a-
nalodgica mediante el convertidor digital-analdgico Yy se resta
de la meial proveniente del sensor de proximidad mediante un su-
mador. Como la seRal total que viene del sensor de proximidad es
una suma de la sefal de vibraciones mds la sefal del "runout”.
al efectuarse lag operaciones descritas, la seRal gue abandona
&l sustractor puede considerarse como una sefal pura de vibra-
ciones, totalmente libre del "runout®. El funcionamiento del a-
parato se sincroniza mediante una selal proveniente de un taco-

metrao.

La sefal de desplazamiento puede convertirse facilmente en
sefiales de velocidad y aceleracidin mediante un circuito elec-
trdnico denominado derivador, de manera gue se puedan tener las
lecturas de los tres pardmetros en {orma simultdnea y en tiem-
po real.

2.- NEDICION DE VIBRACIONES EN FUNCION DE LA VELOCIDAD

La mediclidn de 103 niveles de vibracidn como una funcion
de la wvelocidad del movimiento observado es una de las formas
mads tradicionales de determinar la severidad de las vibracio-
nes, Ademds, la velocidad presenta numerosas ventajas como un
indicador contfiable de los niveles de vibraciones experimentadas
por una naguina. Como se pudo observar en la primera secciodn
del presente capftulo, la velocidad conserva un orden de maqni-~
tud que facilita la medicién en todo el rango de frecuencias.
por lo que puede utilizarse como pardmetro representativo tanto
en mdgquinas de baja como de alta velocidad. Por otro lado, la
severidad de las vibraciones suele expresarse en funcion de la
velocidad pico del movimiento vibratorio, por 1o que la medicitn
de esta velocidad da una lectura que puede compararse directa-
mente con los estindares establecidos.

En su construccién, jos sensores de velocidad aprovechan el
fendmeno de la induccidn de corriente eléctrica en un campo
magnético variable. El mensor congsta de una bobina rigidamente
sujeta al cuerpo del sensor rodeada por un imAn smostenido me-
diante resortes, de manera que pueda desplazarse linealmente al~
rededor . de la bobina. 5i el sensor completo se somete & vibra-
ciones cuya frecuencia excede varias veces la frecuencia natural



del sistema imdn-resorte, puede considerarse que el imdn per-
nanece +fijo en el espacio, mientras que la bobina se desplaza.
En consecuencia, en la bobina se induce un voltaje directamente
proporcional a la velocidad relativa entre la bobina y el imidn,
wylcst. velocidad es aproximadamente igual! a la velocidad del mo-~
vimientae vibratorio. La seRal producida es relativamente fuerte
y puede utilizarse directamente sin amplificacidn o transpor-
tarse a distancias de hasta 300 metros. Las ventajas de los sen-
sores de velocidad son:

- fuerte seRfal de salidaj

~ el sensor es auto-~generador, es decir, no requiere fuente de
poder externaj

- esutable hasta aceleraciones de 30g y a temperaturas de hasta
S00°F§

~ construccidn robustal

-~ puede monstarse en cualquier posicidn (horizontal, vertical
o inclinado)}

-~ la sensibjlidad a vibraciones perpenditulares al e¢je del! sen-
sor es muy baja (menos de 5% de la sensibilidad en la direccion
axial), de manera que la& respuesta es altamente direccionalj

- exactitud razonable hasta 300,000 cpm (utilizando circuitos
electrdnicos de compensacidn)j

- se adapta fdcilmente a cualquier indicador,

Las desventajas de los sensores de velocidad son!
- los sensores de velocidad saon grandes y pesados (hasta 600
gramos), por lo que pueden presentar problemas de montajetf
- la exactitud a altas frecuencias (arriba de 1000 Hz, 60,000
cpm) es relativamente baja si no se utilizan circuitos adiciona-
les para corregir la linealidad de la sedals
-~ la sefal decae exponencialmente abajo de 10 Hz, aunque puede
corregirse mediante circuitos electrdnicos apropiados;
- los sores de velocidad tienen un costo elevado (arriba de
500 ddlares).
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FIG.5.2- CONSTRUCCION DE UN SENSOR: DE
VELOCIDAD.

FIG.5.3.-00S ALTERNATIVAS DE CONSTRUCCION
DE ACELERQMETROS PIEZOELECTRICOS.
P-ELEMENTO PIEZOELECTRICO
M-MASA SISMICA
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3.- NEDICION DE VIBRACIONES EN FUNCION DE LA ACELERACION

La determinacidn de los niveles de vibracidn a partir de
la medicién de la aceleraciodn es un método relativamente re-
ciente y se practica a gran escala desde ¢l momento en gue los
senstres de aceleracidn o acelerdmetros han alcanzado un alto
nivel de contiabilidad. La sefal de aceleracidn puede integrar-
8¢ con respecto al tiempo para ubtener de esta manera una medi-
cién de la velocidad e {ntegrarse nuevamente para tener una
medida de desplazamiento. Aungque los acelerdmetros actuales son
instrumentos altamente sensibles y detectan aceleraciones muy
bajas, su utilizacidn se limita principalmente a medicidn de
vibraciones de alta frecuencia. Como se menctiond en la primera
seccidn del presente capitulo, a bajas frecuencias de vibra-
cién la aceleracidn tiene valores demasiado pequefos para que
sean representativos y puedan cuantificarse con exactitud. Aun-
que los acelertnetros modernos pueden detectar e inclusmo medir
sefiales de esta naturaleza, el registro de la lectura se hace
dificil. Por otro lado, la integracidn de sefales bajas de a-
celeracidn para obtener la velocidad y e] desplazamiento me-
diante circuitos integradores sencillos es inexacta y puede con-
ducir a que el resultado tienda hacia un valor fijo sin mostrar
cardcter oscilatorio, por lo que no debe practicarse., Estas li-
mitaciones no se deben al! sensor en si, s8ino al cardcter de la
sefal nedida.

En la actualidad se utilizan principalmente acelerdmetros
plezoeléctricos. Los acelerdmetros pueden indicar la acelera-
cidn como una viariacidn de voltaje o capacitancia, En ambos
cason ¢] instrumento necesita un circuito alimentador y otro am-
plifticador ¥ convertidor para reforzar la sefal de salida. Esto
hace que el precip de un sistena de medicidn basado en un ace-
lerometro piezoeldctrico sea bastante elevado, a pesar del ba-
jo precio del sensor mismo. Las principales ventajas de los sen-
sores de aceleracitdn son:

- rango de frecuencias muy ampliof

- bajo peso y tamafio reducidoj}

= buena resistencia a alta temperatura (hasta 1000°F, bajo pedi-
do especial)j

- precic moderado del sensor (mas no del sistema de medicidn
completo.
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Cono desventajas de los acelerdmetros pueden indicarse:
- sensibilidad a 1os esfuerzos de montajel
- altamente sensibles a altas frecuencias, por lo que son pro-
picios a introducir ruido que puede oscurecer la sefal de vibra-
ciones principaly
- algunas +frecuencias pucden inducir resonancia en el sensor,
haciende necesario ¢l uso de filtros pasa-bandas.

Al hablar de los sensores de aceleracidn es necesario refe-
rirse con un poto de atencidn & los problemas tue introduce la
integracidn de las sefales. La integracidn e8 una manera con-
veniente de convertir directamente la sefal de aceleracidn en
sefal de velocidad, de manera gue sea mads representativa del
nivel de vibraciones experimentadas por la madgquina analizada.
S8in embargo, al recurrir a esta técnica es necesario observar
ciertas precauciones para evitar resultados errdéneos y poco
confiables. Los puntos principales que deben tenerse en cuenta
al intentar integrar una sefal de aceleratidn son!

.- La integracidn Iintroducird un error considerable a bajas
frecuencias; el grado de error debe reconocerse Yy ®! rango de
frecuencias en el cual ocurre debe establecerse claramente y a-
notarge para futuras referencias.

2.- La integracidn puede atenusr las sefales de alta frecuencia
de manera que escapen & 1a atencidon de la persona que lleva a
cabo el andligisi aunque 18 sefal integrada sea correcta, la
amplitud se verd tan reducidsa gque no podrd ser detectada por
muchos de los instrumentos de medicidn.

3.~ Comp una regla prictica, puede establecerse que la integra-
cién puede realizarse con alto grado de confiabilidad en el
rango de 20 Hz a 1 kHz (1200 cpm & 60,000 cpm), pero estos 1{-

mites deben utilizarse dnicamente como una guia y pueden exce-
derse en ambas direcciones si los resultados se han verificado
por algin otro método y tienen un grado aceptable de exacti-
tud.
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4.- SELECCION, COLOCACION Y MONTAJE DE LOS SENSORES

Para la correcta seleccidn de un sensor para la mediciédn vy
e) andlsis de vibraciones de una turbomdquina se debe conside-
rar en primer lugar @l tipo de méquina y la clase de informa-
cidn que se desea obtener. El1 primer pardmetro que debe tomar-—
se en cuenta es la velocidad de rotacidn de la turbomdquina.
El sistema de medicidn empleado debe cubrir con una excatitud
satisfactoria para los fines practicos un rango de frecuencias
que abarca desde aproximadamente el 40% de la frecuencia directa
hasta las frecuencias armdnicas que van degsde 3 hasta § veces
la #$recuencia directa. Este rango de frecuencias no sdleo debe
ser manejado eficientemente por el instrumento de medicidn, ei-
no qgue tambidén el pardmetro seleccionado como indicador del
nivel de vibraciones (desplazamientn, velocidad o aceleracidn)
debe tener un nivel se sefal de salida facilmente medible en
todo el rango de frecuencias. Auf, ] desplazamiento es un buen
pardmetro para maquinas de baja velocidad (cuando la velocidad
de rotacion no excede de aproximadamente 3600 rpm), mientras
que la aceleracidn es el pardmetro idéneo para miquinas de
alta velpcidad y para la wedicion de vibraciones de alta fre-
cuencia en aplicaciones especiales {cojinetes de contacto rodan-—
te, transmisiones de engranes, etc.). La velocidad es un buen
pardmetro de wmedicidon en toda clase de turbomaquinaria, pero
deben tomarse en cuenta las limitaciones impuestas por los sen-
sores de velocidad.

El segundo aspecto importante gque debe tomarse en cuenta pa-
ra la seleccion del sistema de medicidn es la construccidn vy
e] disefo de la mdguina analizada. En casp de maAguinas en las
tuales 1a mawa del rotor representa un porcentaje elevado de la
masa total de la turbowmdquina, 1las mediciones pueden realizarse
con alto grado de confisbilidad en los soportes de las chunace-
ras, pero cuando la relacién entre la maca del rotor y la masa
total de 1a mdquina es de 1:10 o menos, 0 cuando los soportes
de las chumaceras no estin separados de la carcasa, es necesa-
rio realizar las mediciones directamente en el rotor, Por lo
tanto, en turbomsquinas de gran tamafo, equipadas con cojinetes
de deslizamiento, el método wis apropiado para la supervisidn
de 1las vibraciones consiste en utilizar sensores de proximidad
que miden 1a vibracidn relativa entre el rotor y la chumacera.
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tos senscres de proximidad pueden utilizarse para la medicion
de vibraciones tanto radiales como axiales y por 1o general los
sensores radiales se montan por pares, de manera que realizan
sus wediciones @n los sentidos vertical y horizontal en un mismo
plano, Les sensores de proximidad montados de esta manera tienen
ademds la ventaja de que permiten conocer con precisién la po-
sicién relativa entre el rotor y el cojinete, que junto con la
medicidn de ia posicidn axial del rotor ayuda a llevar un con-
trol estricto de la alineacidn Yy el tuncionamiento correcto de
los cojinetes de la mAquina.

En cauo de que la mAguina esté equipada con cojinetes de
contacto rodante ({de bolas o rodillos), el movimiento relativo
entre el rotor y la chumacera es muy limitado, pero las vibra-
ciones se transtieren 4{iacilmente del rotor al soporte de la
chumacera. En este casp es mds conveniente utilizar sensores de
velocidad o acelerémetros montados sobre @l soporte de)l cojine-
te. Los acelerdmetros tienen las ventajas de gue son nds sen-
aibles a las aceleraciones de alta frecuencia caracteristicas
de esta clase de cojinetes, por lo que son un medio eficaz para
la supervisioén del funcionamientp correcto de los rodamientos.
Ademds, #son mds pequefos por lo que son mucho mAs faciles de
montar,

El tercer punto gue debe tomarse en cuenta para la seleccion
del sistema de medicidn <& que clase de informacién y con gue
grado de exactitud quiere obtenerse, Esto va en funcion de la
importancia relativa de la turbomAguina nque degea supervisarse
y de la frecuencia con la que se¢ tomardn las mediciones. Cuando
se@ trata de una mAquina de gran importancia para el proceso y
1a operacidn de la planta, conviene tener un sistema de medi-
cidn ¥y control que continuamente indique el estado de la maqui-
na y avise mediante una sehal de alarma cuando los niveles de
vibracién exceden los limites preestablecidos. En este caso el
equipo de medicidn estard montado en forma permanente en la
mAquina y se utilizard exclusivamente para 1a medicidn de las
vibraciones de la mAgquina en cuestidn, por lo que deberd ade-
cuarse perfectamente & las caracteristicas de esta midquina,
para aportar la mayor cantidad de i{nformacidn posible y con la
mejor exactitud. El1 equipo de medicidn se complementa por lo
general con equipo que registra e inclusoc analiza continuamente
y en +forma automatica 1a informacidn. Sin embargo, la situa-
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cién cambia notablemente si €1 equipo se utilizard para la re-
visién periddica de diferentes mdguinas., En este caso la ca-
racterfstica principal gQue se persigue es la flexiblilidad y ta
posibilidad de montar y desmontar rdpitdamente el eguipo para
1levar a cabio las mediciones ¥y &) andlisis, aungque esto impli-
gue sacrificar en parte la exactitud o el monto total de la in-
formacidn Qque puede extraerse. Asf, los equipos permanentes
se utilizan principalnente en miguinas de gran tamafio, por io
que 1ps sistemas de medicidn de esta clase se basan por lo ge-
neral en sensores de proximidad que miden la vibraciones direc-
tamente en e} rotor. En cambio, los equipos portatiles estadn
basados por lo general en sensores de velocidad y acelerdmetros
debido principaimente a la facilidad de montaje.

Una vez seleccionade e) sistema de medicidn Que se utiliza-
rd para la medicion de las vibraciones de una maguina, se de-
be escoger con todo cuidado &) punto de medicion., Eate es un
aspecio de suma importancia ya que las lecturas obtenidas pueden
variar notablemente de un Jugar 8 otro. La seleccidn del punto
de medicidn deponde principalmente del sistema de medicidn que
se utilizard, El montaje de los sensores de proximidad esta
normailizado mediante las normas API Standard 670. Esta norma es-
tablece gque e} sensor deberd montarse dentro de las tres pulga-
das (76 mm) medidas a partir del] cojinete y gue la localizacion
de lo= sensores en rcada extremo de la maguina debe ser la misma
en relacidén a las puntos nadales de las vibraciones laterales
del rotor, Esto significa que ambos sensores deben montarse bien
sea adentra, o bien sea atuera de los puntops nodales. De ptra
manera existird una inconsistencia entre las indicaciones de
log dngulos de fase medidos por ambos sensores. Por 1o general,
en las. turbomidguinas grandes los lugares apropiados para el
montaje de los sensores de proximidad vienen indicados por el
ftabricante. En caso de los sensores de velocidad y Jos acelerd-
metros existe una mayor libertad en cuanto a la seleccidn de}
punto de medicidn. Por lo general el lugar mAs apropiado serd
una superficie plana sobre las chumaceras de la mAquina. 8¢ de-
ben escoger por 1o menos dos puntus de medicidn por chumacera,
de manera que las nediciones puedan realizarse tanto en el sen-
tido vertical como en el harizontal. A veces pueden seguirse in-
dicaciones del +abricante del eguipo, pero Jensralmente 1z se-
leccidn de) lugar {deal se tiene que llevar a cabo en forma ax-
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FIG.5.4.~ LOCALIZACION DE LOS SENSORES DE PROXIMIDAD.

perimental mediante pruebas con un sensor manual. £1 lugar debe
seleccionarse de tal manera que refleje fielmente las vibracio-
nes del rotor de la mdguina., Por lo tanto se deben evitar so-
portes poco rigidos, tales como cubjertas de proteccidn, por
ejemplo, ya que tienen la tendencia a la resonancia e inducen
vibraciones propias que pueden oscureter u otultar la sefal ver-
dadera de vibraciones. La superficie de apoyo de! sensor debe
tener una orientacidon tal que el eje principal del instrumento
de medicidn apunte hacia el rotor, hacia su centro de rotacion,
de la manera mids exacta posible.

La forma de montaje del! sensor puede atectar de una manera
muy fuerte su respucsta de frecuencisa y, en consecuencia, la e~
xactitud de las wediciones. Por lo tanto, el montaje de 1ps sen-
sores es otro aspetto de gran importancia para la medicién de
vibraciones en turbomaquinaria. La montura debe transmitir de la
manera mids +iel posible toda la gama de vibraciones de la mé-
quina sin amortiguar ninguna frecuencia y tampoco inducir vibra-
ciones propias debidas a 12 resonancia. Los sensores de prnxfmi-
dad son los més sencillos para wmontarse debido a su pegqueRa ma-
sa y tamafko reducido. Como tienen la forma de un espirrago ros-~
cado, pusden atornillarse en agujeros @ inmovilizarse mediante
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una o dos contratuercas., Sin embargo, esta forma de montaje es
poco recomendable debido a que el sensor puede dafarse facil-
mente si se aprieta demasiado la contratuerca. La forma de mon-
taje mAs apropiada consiste en utilizar una abrazadera que se
"atornilla a la superticie de la maquina y al mismo tiempo a-
-prieta firmemente al sensor. Este montaje permite una facil
sustitucion de sensores daRfados y el ajuste preciso y rdpido
de !a separacidn entre la cara del sensor y la superticie de
medicion, Los fabricantes de los sensores de proximidad ofrecen
por io general las abrazaderas adecuadas para sus Sensores.

El montaje de los sensores de velocidad y los acelerdmetros
ofrece mayores dificultades debido a la gran variedad de las di-
versas técnicas que pueden aplicarse. Los sensores de estos dos
grupos reguieren de que exista un contacto firme entre la super-
ficie de la mAguina v la cara de]l sensor para su funcionamiento
correcto. Debido a su gran masa, los sensores de velocidad re-
guieren de un montaje mds cuidadosp que los acelerdmetros., El
métode recomendable de montaje dependerd del espacio disponi-
ble, consideraciones técnicas (frecuencia de la vibracioén),
cuestiones econdmicag y de gue si se trata de un montaje perma-
nente o temporal. En general, el método de montaje afectard la
respuesta de frecuencia del sensor. En 1a mayoria de los casos,
la exactitud a altas frecuencias se verd comprometida si no se
utiliza ¢! método de montaje mds apropiado. La medicidn de
altas frecuencias implica niveles mds elevados de aceleracion,
por 1o que requiere nsiempre de técnicas de montaje m&s compli-
cadas. Tomando en cuenta estas consideraciones, las posibles
técnicas de montaje, en orden de preferencia, son:

1.~ Montaje con taornillos: E! mnontaje mediante tornillos o es-
pArragos roscados directamente a la superficie de la miquina

ofrece por 1o general el método mAs exacto para la medicidn

de toda 1a gama de frecuencias. Agujeros roscados pueden reali-
zarwe fidcilmente en diterentes puntos de la méquina oefreciendo
diferentes puntos de medicidn. La superficie de apoyo del sen-
sor debe mer plana y lisa (una superficie maguinada normal es a-
decuada). E£1 agujero roscado debe ser normal (perpendicular) a
ia supertficie con su eje orientado de alguna manera ldgica, es
decir, apuntando hacia el centro del cojinete, por ejemplo. El
sensor debe apretarse con &1 torque indicado por e} fabricante
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del equipo de medicién. Se debe evitar cualguier capa de mate-
rial elastico (pintura, pegamento, sellador, etc.) entre la ca-
ra del smensor y la superficie de 1la nmidguina. La dnica sustan-
cia permitida, que puede incluso mejorar la respuesta de fre-
cuencia, es una delgada capa de aceite de silicdn. Si es nece-
-9#8rio poner un separador con el fin de aislar eléctricamente al
sensor de la midquina, se debe poner una rondana de material du-
ro, por ejemplo mica, Cualquier material blando reducirid nota-~
blemente la respuesta a altas frecuencias. En caso de utilizar
un espArrago roscado, se debe evitar una longitud excesiva del
mismo ya que de otra manera puede penetrar en e} sensor y daRar-
10 o, por lo menos, evitard que haya contacto firme entre la
superficie de la mdquina ¥y la cara del sensor.

2.~ Montaje con pegamento:!: Todas las indicaciones referidas al
material gque separe al sensor de la superficie de 'ln maAgquina
mencionadas en el punto anterior sgon aplicables a ila seleccién
del material adhesivo. La capa del pegamento debe wer delgada
y rigida (dura). Por otro lado, la fuerza ejercida debe ser
suficiente para evitar que ¢l sensor se desprenda, lo que puede
ofrecer ciertas dificultades en caso de los sensores de veloci-
dad cuya masa es elevada. Ademds, esta clage de montaje es por
1o general de cardcter semi-permanente, ea decir, debe permitir
que el sensor pueda desprenderse con relativa facilidad (es me-
jor torcer el sensor que aplicarle golpes con el martillo). Por
estas razones, los pegamentos mds apropiados para el montaje de
sensores de vibraciones son el cemento dental y el cyanoacrilato
(Cola Loca). El cemento dental requiere de mezcla de dos compo-
nentes, perc se limpia con cierta facilidad, wmientras gque el
cyancacrilato es fdcil de aplicar y muy resistente, pero ofrece
ciertas dificultades a la hora de desprender el sensor. Otra
técnica que puede utilizarse consiste en utilizar una cinta
adhesiva de doble lado, pero su resistencia mecinica es cues-
tionable y ademés puede atenuar vibraciones de alta frecuencia.
Por #in, otra opcidn muy cémoda o8 preparar bases roscadas pa-
ra los sensores (en particular los acelerdmetros) y pegar estas
bases en lugares apropiados de la migquina wediante un pegamento
fuerte.
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3.- Hontaje con base magnética! E!l uso de una base magnética
con un perno roscado puede ser una manera conveniente de montaje
temporal para los sensores de vibraciones. El ensamble es rdpido
y el sensor puede cambiarse fdciimente de un lugar a otro per-
mitiendo una gran flexibilidad en el proceso de medicion. La
superficie de la méquina debe ser muy lisa para asegurar un en-
sanble suficientemente fuerte, Este método limita la frecuencia
mAxima si se utiliza un acelerdmetro a unos cuantos kilchertz
‘"(de 1 a S kHz), pero esta limitaciodn varia mucho con la masa
del sensor, el tipo de la base magnética y las propiedades de
la supertficie de la midguina. Si no existe un contacto Intimo
entre la superficie de la mégquina Yy el i{mdn, el sensor puede
"rebotar® y esto induce falsas sefales de alta frecuencia, fend-
meno que es mds frecuente en caso de los sensores de velocidad
debido a su gran masa (las sefales falsas pueden aparecer a fre-
cuencias abajo de 1 kHz),

4.~ Sensores sostenidos a mann! Las mediciones realizadas con un
sensor sostenido a mano son muy frecuentes. Para realizar la me-
dicion w=e utiliza por 1o general una extensidn acoplada al
sensor, cuya punta se presiona firmemente contra la superficie
de medicidn. Es un método rdpido y conveniente. Sin embargo,
e también una +fuente de numerosos erraores, los cuales deben
reconoterse plenamente. En primer lugar, existe un error debido
a la falta de contacto Intimo entre el sensor y la supertficie
de la méquina a altas {recuencia (arriba de | kHz). Este error
es por 1o general mayor que el provocado por @l uso de bases
mnagnéticas. En segundo lugar;, la inclinacidn del sensor con
respecto a la superficie de apoyo es otra fuente de error. Cual-
quier desviacidon de una posicidn perfectamente perpendicular
a la superficie de l1a midquina provoca una fuerte disminucidn
en la amplitud de las mediciones y puede ser fuente de seffales
falsas debido a]l golpeteo de la punta del instrumento contra la
superficie de wmedicidn. Por $in, en caso de los acelerdmetros,
cualquier variacién de la presion con la que se apoya el ins~
trumento puede provocar variacicones en su sensibilidad., Ademds,
las lecturas deben tomarse siempre en ¢! mnism0d lugar ya gue de
otra manera la amplitud puede variar considerablemente. En con-
secuencia, las lecturas tomadas incluso con una separacidn mi-
nima en el tiempo, pero realizadas por personas diferentes pue-
den mostrar variaciones significativas.
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En vista de los puntos mencionados, el personal encargado de
la toma de mediciones de vibraciones medjiante sensores sosteni-
dos a wmano debe entrenarse ampliamente y las lecturas tomadas
por diferentes personas deben compararse frecuentemente entre
s, 51 se observan diferencias superiores al 15% entre las lec-

" turac de un operario y otro, debe revisarse el procedimiento que
utilizan. Para ssegurar gue las lecturas se tomen siempre en el
mismo lugar, el punto de medicidn debe marcarse con pintura o
tinta, o mejor ain, debe hacerse umna peguefia muesca cdnica me-
diante un taladro.

Otro aspectoc relacionado con el montaje de los sensores de
vibraciones y que puede ser una fuente potencial de problemas es
la forma de sujetar los cables. Los cables que unen al sensor
con los indicadores u otro equipo electrdnico no deben estar
bajo tensidn, pero tampoco pueden dejarse sueltos. La mejor ma-
nera de asegurar lecturas estables consiste en sujetar firmemen-
te los cables a la maquina mediante cinta adhesiva, pegamento o
abrazaderas de plastico a partir de unas 6 pulgadas de distan-
cia del sensor. En ambientes corrcsivos o humedos puede ser
recomendable sellar el enchufe al sensor mediante sellador de
silicdn,.

5.~ TECNICAS DE MEDICION Y ANALISIS DE DATOS

Las técnicas de medicidn y de andlisis de los datos gue
se utilizardn en cada caso en particular dependen del equipo
disponible y la clase de maquinaria 2 analizar. La medicidn mis
sencilla gue puede tomarse consiste en tomar una lectura de la
amplitud total de la vibracidn de la mdgquina, independiente-
mente de la frecuencia. Esta clase de medicion xe lleva a cabo
de manera muy sencilla mediante un simple instrumento portdtil,
que indica directamente en la cardtula la amplitud de la vibra-
cidon (velocidad pico o desplazaniento pico a picol. Este tipo
de medicidn es upa buena indicacidn del estado general en que
se encuentra Ja miquina e {ncluso puede aportar un poco de in-
formacidn acerca de las causas posibles de las vibraciones, me-
diante la comparacidn de las lecturas realizadas en diferentes
puntos de la maéquina, lecturas verticales, horizontales y axia-
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les, observacidén de la amplitud al ser variada la velocidad de
rotacidn, etc. Esta clase de medicidn se emplea también como
una wedida de supervisidn de] funcionamiento de grandes turbo-
maguinas, en las cuales la lectura de la amplitud de las vibra-
ciones se realiza en forma permanente, y el indicador se equipa
por 10 general con una sefal de alarma que avisa al personal
cuando las vibraciones exceden de cierto nivel preestablecido.
S8in embargo, 1la medicidn de la amplitud de la vibracion por
si{ sola es {ngsuficiente para determinar con precisién las cau-
sas probables de las vibraciones, ya que no aporta ninguna in-
formacidn  acerca de otros pardmetros <fundamentales del movi-
miento, tales como la frecuencia y el angulo de fase.

Las vibraciones recogidas por un sensor colocado en la ma-
guina estan compuestas por un espectro muy amplio de frecuen-
cias. Cuandp se utilizan sensores de velocidad y, sobre todo,
los acelerdmetros, 1las vibracioneg de alta frecuencia debidas
principalmente a2 1a reaccidn dindmica del $#luido sobre los &-
labes de la mAquina pueden formar una parte muy significativa
del total de las sefales captadas. Estas vibraciones tienen por
lo general una amplitud relativamente grande y el nivel méximo
permisible de vibraciones a estas frecuencias es algunas veces
superior que para las vibraciones de frecuencias cercanas a la
velocidad de rotacién., En consecuencia, las vibraciones de alta
frecuencia pueden ocultar niveles excesivos de vibracién a fre-
cuencias maés bajas, Para evitar este problema, cuando 1la medi-
cién se realiza en funcidn de la velocidad o la aceleracioén
de la vibracidn, las lecturas scostumbran filtrarse a frecuen-
cia de rotacion de la miquina., E1 proceso consiste en hacer
pasar la sefal por un filtro que elimina o reduce las meRales
cuya +recuencia se aleja de la frecuencia directa (filtro pasa-
-bandas) o simplemente recorta las frecuencias altas, dejando
intactas 1as +frecuencias por abajo de la frecuencia directa
(filtro pasa-bajos). Como resultado se obtiene una lectura clara
de 1la amplitud de las vibraciones subarménicas, la directa y,
a veces, las primeras armdnicas, sacrificando las indicaciones
de las vibraciones de alta frecuencia. Las lecturas filtradas
son la base para la comparacién entre los niveles de vibracio-
nes experimentados por una wméquina y los estdndares de vibra-
ciones. 8in embargn, su defecto principal consiste en que ocul-
tan informacién potencialmente valiosa acerca de las vibracio-
nes de alta $recuencia.
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El metodo mids sgencillo que puede utilizarse para el andli-
sis de vibraciones de una turbomdquina consiste en observar la
forma de onda de la sefal captada en )a pantalla de un oscilos-
copio. Algunos fenémencs vibratorios presentan una forma de on-
-da muy caracteristica que ayuda a reconocerlos con facilidad,
por ejemplo, el chicotec de aceite en un cojinete de desliza-
miento. Sin embargo, en la mayoria de los casos la sefal de vi-
bracidn contiene demasiadas componentes de alta frecuencia para
que aparezts claramente le forma de onda de las frecuencias cer-
canas a la velocidad de rotacidn. Una vez mas; 1la seffal puede
filtrarse a +4recuencia directa, de manera que la forma de onda
pueda apreciarse claramente, pero, igual como en casp de medi-
cidn de la amplitud Jnicamente; se sacrifica de esta manera
gran parte de informacidn valiosa. Como consecuencia de esta
practica pueden presentarse fallas debidas a la fatiga provoca-
da por las vibraciones de alta frecuencia que al filtrar la se-
Bal escapan de la atencidn del ingenjero encargado del andli-
sis,

El siguiente paso en e) andlisis de vibraciones consiste en
la observacidn simultdnea de las sefales de vibraciones en los
sentidos vertical y horizontal. Desplegando estas sefales una
contra otra en la pantalla de osciloscopio en las direcciones
"x* y "y" respectivamente, se obtiene 1a forma de la orbita se-
guida por el rotor dentro del cojinete y puede calcularse facil-
mente tanto 1a amplitud mdxima real de la vibracidn compo el
dngulo de fase entre ambos movimientos (vertical y horizontal).
Ademas, l1a sefia] de vibracidén en cualguiera de los dos senti-~
doa puede referirse a una sefal de velocidad proveniente de un
punto 4{jo wobre la superficie del rotor (cufiero, marcas de her-
ramientas, etc.), lo gue permite la cbservacion del afgulo de
fase del movimiento vibratorio y sus variaciones 8 diferentes
velocidades de rotacidn de la midquina,

La sefal de forma de onda de la vibracion desplegada en la
pantalla de un osciloscopio raramente permanece estable en el
tiempo. Debide a gue numerosas vibraciones gue aparecen en la
turbomdquina tienen cardcter aleatorio, la imagen cambia con-
tinuamente haciendo mAs dificil su andlisis. Per lo tanto es
una practica comin fotografiar la imagen del osciloscopio para
su posterior andlisis.
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Desde el desarrollo de los acelerdmetros de alta confiabi-
tidad, que permiten medir con precisidén las vibraciones de alta
$recuencia, se le ha comentado a dar la importancia que merecen
a esta clase de vibraciones, Sin embargo, e) andlisis de una
sefal compleja compuesta de varias frecuencias es practicamente
imposible utilizando las técnicas tradicionales, es decir, ob-
servando la forma de onda en la pantalla de un osciloscopio., El
andlisis de las vibraciones con una gama amplia de frecuencias
ha originado lo gue s5e denomina el andlisis espectral, es de-
cir, el andlsis de las amplitudes de la vibractidn en el domi=-
nio de frecuencia. Este andlisis consiste en desplegar las am-~
plitudes de las sefiales observadas contra la frecuencia de la
seffal medida. En el andlisis espectral en el dominio de la fre-
cuencia las sefales de vibracidn son descompuestas y desplega-
das como componentes espectrales de bandas angostas de frecuen-
cia. Esta aproximacidn analftica a la medicién de las vibra-
ciones ha ganado popularidad en la industria debido a que ofrece
numerosas ventajas sobre cualguier otra técnica de analisis
mencionada.

El corazdn de un sistema de andlisis espectral en un ana-
lizador de +recuencias, el cual convierte la sefal compleja de
vibracidon en @l dominio de tiempo al dominio de frecuencias,
produciendo un desplegado de amplitud contra frecuencia. La for-
ma mads sencilla de un analizador de frecuencias lo canstituye
un #filtro sintonizado manualmente conectado a un registrador
grdfico u oesciloscopio de manera que el eje "x" representa las
frecuencias y el eje "y" las amplitudes. La sefial proveniente
de]l sensor se amplifica y se pasa al filtro, el cual deja pasar
dnicamente una banda angosta de frecuencias de acuerdo a la
frecuencia seleccionada. La amplitud de la sefal filtrada se mi-
de Yy se registra contra la frecuencia sintonizada. El filtro se
sintoniza secuencialmente a diferentes frecuencias hasta obtener
un registro de todo el espectro continuo de frecuencias de {n~
terd¢s. Este procedimiento es sencillo y requiere de equipo poco
soficticado y de costo moderado, pero tiene la desventaja de gue
se regquiere de un tiempo considerable para obtener el espectro
completo de vibraciones. Por esta razdn actualmente se utilizan
casi con exclusividad analizadores de espectro de tiempo real.
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Un analizador de espectro de tiempo real realiza la medicion
de las amplitudes de las diferentes bandas de frecuencias en
forma simultinea y desplega el resultado en la pantalla en for-
ma inmediata, De esta manera los cambios dindmicos en el domi-
rit de la +$recuancla, tales como pulsaciones de vibraciones y
variaciones de amplitud al ser modificada la velocidad de rota-
cion de la wmégquina, pueden observarge con claridad. Ademas,
la salida del analizador puede ser registrada en forma permanen-
te en cualquier instante mediante un registrador gratico o fo-
tografiando la pantalla del instrumento.

El analizador de espectro recibe la seffal de vibraciones a-
nalégica y la convierte en una sefal digital, Por 1o general,
las sefales de baja y de alta frecuencia se dividen y ue anali-
zan por separado, de manera que la sefal de baja frecuencia se
divide en bandas mds angostas gue la seffal de alta frecuencia.
Esto permite obtener una respuesta més rapida sin sacrificar
la exactitud de] sistema. Debido a que la sefa) varfa mucho con
respectoc al tiempo, es comin que el analizador lleve a cabo un
andlisis estadistico, de manera que la sefal desplegada es un
promedio del espectro de tiempo real captado en un periodo defi-
nido. De esta manera se logra una respuesta mas representativa,
ya fque la sefal tal como sale de los sensores de vibraciones es
demasiado inestabie para su andlisis si se observa directamente.

La sefal del smensor de vibraciones debe amplificarse apro-
piadamente antes de alimentarse al analizador de espectro. Debi-
do a que &! analizador de espectro es un intrumento de lahorato-
rio costoso y, por lo tanto, es poco recomendable su transporta-
cidn de un lugar a otro para el andlisis de las vibraciones de
midquinas diferentes, es una practica comdn recurrir a una
grabadora de cinta magnética para registrar los datos de campo
y someterios a un andligis posterior en el laboratorio. Para el
registro de vibraciones se debe utilizar una grabadora de cinta
magnética de buena calidad de varios canales. Ademds de la se-
fal de vibraciones se graban pardmetros adicionales, tales como
la velocidad de rotaciédn, el dngulo de fase y, alguna veces,
la temperatura de 1a méquina o la presion de trabajo. Estos
datos pueden mer nocouar}nl para observar como afecta su varia-
cién a la sefal de vibraciones de la miquina. Se pueden utili-
zar tanto grabadoras con modulacidn de frecuencia (FM), como
con modulacidn de amplitud (AM). Las primeras tienen una rela-
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citn .sefal-ruido mds Ffavorable, pero su rango de frecuencias
es mds limitado, por lo que sdlo pueden utilizarse para regis-
trar vibraciones de relativamente baja frecuencia. Otro método
de registro de datos, que estd adquiriendo mucha popularidad en
los ditimos aRos, e5 e] sistema de registro digital, en el cual
lus pardmetros mencionados se graban en un diskette de computa-
dora, El sistema consiste en un convertidor analdgico-digital
¥ una unidad de disco en la cual los datos recogidos se graban
en forma numérica. La ventaja principal de esta clase de siste-
mas estriba en la fidelidad con la que se graban los datos, ya
gue practicamente no existe ninguna distorsidn, La desventaja
principal es su capacidad limitada en relacidn a los sistemas
de cinta. La seRal grabada puede transformarse nuevamente en una
sefial analdgica wediante un convertidor digital-analtgico o
mejor someterse a un andlisis inmediato mediante una computa~
dora equipada con programas de andlsis y diagnostico.

Como un punto final del capitulo es necesario hablar acerca
de que clase de equipo de medicidn y andlsis es el indispensa-
ble para integrar un sistema bidsico de medicidn y control de
vibraciones. La cantidad del equipo y el grado de sofisticacién
depende principalmente de las consideraciones econdmicas, Sin
embargn, el equipo minimo necesario para poder implantar un
sistema de supervision y diagndstico de maquinaria mediante el
registro periddico de vibraciones es:

l.- Un conjunto de sensores de vibracidn: la seleccidn de los
sensores debe hacer de acuerdo a los criteriog expuestos en las
secciones anteriores. Es recomendable contar con un juego de va-
rios sensores idénticos para cada uno de los rangos de frecuen=-
cia que se analicen. Esto permite la medicidn simultidnes de
vibraciones de una maquina en varios puntos y en diferentes di~
recciones (vertical, horizontal y axial) sin la necesidad de
desmontar los sensores y volverlos a colocar. Las mediciones ai-
mul tdneas deben realizarse con sensores idénticos o, por 1o me~
nos, calibrados para trabajar en conjunto, para que las dife-
rentes lecturas puedan compararse entre si. :

2.~ Un medidor portatil de vibraciones que es de gran utilidad
en la seleccion del punto de medicidn o como una herramiento

para la recopilacidn periddica de datos de vibracidn de e-
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quipos menos criticos de la instalacién, De preferencia se de-
be seleccionar un medidor gue pueda indicar e] nivel de vibra-
ciones como aceleracidn, velocidad y desplazamiento, es decir,
equipado con un integrador, También es recomendable que el apa-
rate tenga filtros de frecuencias de manera que @l rango aproxi-
mado de frecuencias medidas pueda ajustarse de acuerdo a la mé-

quina.

3.~ Circuitos electrdnicos que permitan la conversién de las
sefales medidas, es decir, filtros, amplificadores, integradores
y derivadores de las sefales eléctricas.,

4.~ Una grabadora de cinta magnética de varios tanales o un re-
gistrador digital de disco.

8.- Un analizador de espectro de tiempo real.
6.~ Un osciloscopio de dos canales.

7.~ Un medio para el registro permanente de los espectros anali-
zados (registrador gr&fico X-Y),

E! equipo listado es fundamental, pero puede ser complemen-
tado con otros egquipos mds spfisticados gque faciliten la tares
de andlsis de Jos datos recopilados. Para turbomdquinas de
gran importancia s recomendable llevar un registro continuo de
pardmetros de trabajo incluyendo la vibracidn mediante un mo-~
nitor de tendencia, que registra periddicamente los datos vy
muestra la tendencia de los mismos, El aparato puede ademds ac-
tivar una sefial de alarma cuando alguno de los pardmetros exce-
de un nive! preestablecido, cuando e! incremento entre dos lec-
turas sucesivas es muy grande o cuando la tendencia indica que
pronto se alcanzard el nivel madximo permitido {(generalmente
ton 24 horas de anticipacidn). El monitor de tendencias puede
equiparse con otros equipos que realicen en forma automdtica
@] registro histdrico de vibraciones e inclusoc lleven a cabo un
andlisis preliminar de 1as causas probables de! desperfecto.
Estos sistemas eatAn basados en computadoras digitales y los
fabricantes de egquipos de medicidn ofrecen por lo general sis-
temas integrados de control y diagndstico,
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CAPITULO VI
nmZITREETICS
MANTENIMIENTO DE TURBOMAGQUINARIA EN BASE AL ESTUDIO DE
VIBRACIONES

Tradicionalmente, las tareas de mantenimiento se dividfan
en dos grupos: mantenimiento preventivo y mantenimiento correc-
tivo. El mantenimiento correctivo es, como su nombre lo indica,
l1a reparacidn de las fallas de 1os equipos una vez gque se halla
presentado el desperfecto. En cambio, el mantenimiento preventi-
vo congiste en?
1.~ 1Inspeccidn periddica de 1as instalaciones y equipos para
descubrir situaciones gue puedan originar fallas o una deprecia-
cidén perjudicial del equipa.
2.~ La correccion de estas situaciones antes de gue representen
un problema para la operacidn correcta de la instalacidn.
3.~ Proveer los equipos de los eiementos y servicios indispensa-
bles para su correcta funcionamiento (lubricacidn, sustitucidn
de piezas desgastadas, etc.),

lLLa organizacién del mantenimiento preventivo es una de las
tareas fundamentales de la ingenieria industrial. El objetive
de un programa de mantenimiento preventivo es evitar hasta donde
sea posible paros no programados del equipo debido a descompos-
turas. Cada interrupciin inesperada en la operacidn de un e-
quipo clave en cualquier clase de planta industrial representa
un costo sumamente elevado debido a que afecta la produccidn de
12 misma, hasta llegar a suspenderla por completo en caso de al-
gqunos equipos esgenciales para e) proceso. Por esta razén un
programa de mantenimiento preventivo bien estructurado es indis-
pensable para asegurar un funcionamiento fluido de la planta y
para mantener bajos y predecibles los costos de operacidn., Para
el diseRo de un programa de mantenimiento preventivo se utilizan
principalmente dos fuentes de informacién:
1,- Las indicaciones del! fabricante del equipo acerca de las re-
visiones periddicas de la maquina, sustitucién de elementos
que estdn sujetos a un rdpido desgaste y los periodos de lu-
bricacidn.
2.~ La experiencia adquirida a3 1o largo de) periodo de utiliza-
cgidon del equipo. Por 1o general, & lo largo de la vida dtil de
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una maquina se descubren "puntos débiles" de la misma gue es
necesario vigilar con especial atencidn, al igual como se ob-
serva que algunos de los periodos de revisidn, lubricacidn o
sustitucidn de plezas sujetas a desgaste pueden alargarse en
comparacion a lo indicado por el fabricante sin que se aprecien
.regultados perjudiciales para la migquina.

Al diseRar y poner en practica un programa de mantenimiento
prevent {vo @5 necesario huscar un equilibrio entre dos condicio-
nes extremas:

l.- Ausencia total de mantenimiento preventivo, realizando ¢ni-
camente trabajos correctivos.

2.- Un mantenimiento preventivo sumamente frecuente, de manera
que se eviten totalmente fallas inesperadas.

Ambos extremos son igualmente perjudiciales para la operacidn
correcta de una instalacidn. E1 primero, como ya se ha mencio-
nado, se refleja en una elevacidn totalmente impredecible de
los costos de operacidn debido a las interrupciones frecuentes
en el +funcionamiento de los equipos. El segundo, que a primera
vista podria parecer una aproximacidn correcta a 1o gque debe-
rfa ser un programa de mantenimiento preventiva, tampoco es el
apropfado debido a2 gue un mantenimiento preventivo exagerado es,
en primer lugar, demasiado costoso. Los costos gue involucra son
de dos clases:! las primeros se derlvan de Que es necesario sacar
de operacidn a los equipos para realizar las tareas de manteni-
miento con mucha frecuencia (llegando al extremo de gue la wmi-
quina pase mas tiempo en revisiones que produciendo) ¥y que con
frecuencia se sustituyen innecesariasmente piezas en buen estada,
mientras que los segundos se deben a que e5 necesario contar con
un departamento de mantenimiento sumamente grande para poder
cumplir con Jas numerosas tareas programadas, Ademds, un mante-
nimiento preventivo extremadamente frecuente no necesariamente
se refleja en un alargamiento de la vida util de la maguinaria
(por ejemplo, los aceites lubricante alcanzan sus propiedades
dptimas después do algdn tiempo de operacidn de la mdquina
y su cambioc demasiado frecuente puede incluso conducir a un des-
gaste prematuro) y tampoco &% una garantia de seguridad absolu-
ta de evitar totalmente fallas imprevistas (por ejemplo, la ro-
tura de algin elemento debido a la fatiga).
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Tomwando en cuenta estas diticultades gue representa el dise-
o y la implementacidn de un programa de mantenimiento preven-
tivo realmente eficiente, ha nacido el concepto de mantenimiento
predictivo. El mantenimiento predictivo consiste en el registro
y analisis continuos del comportamiento de una mdquina de ma-
nera gque puedan predecirse con clerta anticipacién las fallas
que se avecinan. De esta manera se logra un doble beneficio!
1.- Se evitan interrupciones imprevictas en la operacidn de la
midquina ya que los trabajos de mantenimiento necesarios para
corregir el desperfecto se pueden programar con suficiente anti-
cipacian.
2.- 8Be evitan paros innecesarios y sustitucidn de piezas en
buen estado como ocurrirfa en caso de un mantenimiento preven-
tivo tradicional.

Decididamente, el mantenimiento predictivo es la forma mas
eficiente de llevar a cabo el mantenimiento preventivo periddico
de 1a maquinaria, pero también presenta grandes dificultades.
En primer lugar, reguiere de una inversion inicial para la ad-
quisicion del equipo de medicidn y diagndstico que permita el
registra y el andlisis de los datos indispensables para conocer
el estado de la maguinaria. En segundp lugar, exige de un nivel
de conocimientos mds elevado por parte del ingeniero o los in-
genieros encargados de la realizacidn del programa para la se-
leccion apropiada del equipo gque es necesario supervisar, la
seleccidn y el uso Optimo de lps equipos de medician y diag-
nostico y, por +fin, la interpretacidn correcta de los datos
recolectados.

1.~ REGISTRO HISTORICO DE VIBRACIONES : ELABORACION Y ANALISIS

Como ya se menciond, el mantenimiento predictivo se basa en
un registro histérico periddicoc. del comportamiento de una ma-
qQuina. Dentro de los pardmetrog gue Son fundamentales para este
andlinis de la salud de la maguinaria, las vibraciones juegan
un papel primordial. Como se pudo observar en los capftulos an-
teriores, las vibraciones son e] indicador de una gran variedad
de problemas ¥y no sdlo avisan acerca de la existencia del pro-
blema, sinp que tambieén pueden darnos una {dea bastante precisa
acerca del origen y las causas del desperfecto. Por esta razén,
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el registro periddico de vibraciones es la base para un progra-
ma de mantenimiento preventivo-predictivo de cualquier tipo de
maguinaria, pero es en ®] caso de la maguinaria rotativa de alta
velocidad y la turbomaquinaria en especial donde cobra una rele-
.vancia especial. Esto se debe a que las vibraciones son el para-
metro mds representativo del estado general de una turbomdqui-

na. De ah{ se entiende la importancia que tiene para un inge-
niero 1la elaboracidn correcta de un registro histérico de vi-
braciones de las turbomaguinas de una instalacidn.

El mantenimiento preventivo de la turbomagquinaria basado en
¢] registro y andlisis de las vibraciones de una turbomdguina
debe organizarse siguiendo los puntos gue se exponen a continua-
cion:

1.~ Seleccidn vy listado de las mAquinas que se incluirdn den-
tro del programa: Para asegurar la operacitn +$luida de la ins-
taiacidn se deben incluir en el programa todos 1os equipo cuyo
paro imprevisto puede afectar en forma sustancial la preduccion.
8e debe poner una atencidn especial en los equipos que son cri-
ticos para e proceso.

2.~ Establecer los niveles miximos de vibracidn de cada maqui-

na incluida en el programa: Para la realizacidn de este punto
o mds +recuente es recurrir a las indicaciones del fabricante.
Por lo general, el proveedor del equipo puede aportar esta clase
de informacidn, pero en caso de que no se cuente con los datos
necesarios se debe recurrir a los estidndares de vibraciones de
los arganismos encargados del establecimiento de las normas in-
dustriales. Existen normas especificas relativas a los maximos

niveles permitidos de vibraciones para cada rama industrial en
particular, Algunas fuentes de intormacidn para la realizacién

de esta tares pueden ser las normas del American Petroleum Ins-
tute (API) para equipos de extraccién Yy procaeso del petréleo

crude y sus derivados, de la International Standards Organiza-
tion (150} para toda clase de equipoc general, de la National E-
‘lectrical Manufacturers Ausociation (NEMA) para equipos involu-
crados en 1a generacidn de la energia eléctrica, del Hydraulic
Institute para bombas y turbinas hidrdulicas, del Verlin Deut-
scher Ingenieure (VDI) para equipo general. Eg importante subra-
yar qQue las normas establecidas por los diferentes organismos
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difieren entre s{ y es necesario recurrir a los estandares que
se refieren a la actividad desarrollada en cada instalacion

{por ejemplo, para una bomba centrifuga instalada en una refi-
nerfa se deben seguir las normas de la API, y no del Hydraulic
Institute). Al final del capftulo IV se muestran algunos estdn-

dares de vibracion con fines de indicar los rangos de valores
manejados Yy como una comparacidn entre las normas propuestas
por Jos diferentes organismos. Otra fuente de informacidn 1la
pueden aportar los fabricantes del equipo de medicidn de vibra-
ciones (vea Fig.4.1),

3.- Determinacidn de los niveles normales de vibraclidn de cada
maquina (firma base): En este punto se registran los niveles de
vibraciones que se consideran normales para cada mdquina, es
decir, reflejan un buen estado de la misma. Este dato servira
posteriormente como punto de referencia y base para comparacio-
nes futuras, conforme se desarrolle el programa de mantenimien-
to predictivo. El nivel normal de las vibraciones de una magui-
na lo puede aportar el fabricante del equipo, o bien, puede de-~
terminarse experimentalmente a través de mediciones realizadas
sobre una mAdquina nueva o recientemente reacondicionada.

4.~ Seleccionar los puntos para la toma de lecturas de los nive-
lea de vibracidn: Este es un punto sumamente importante ya que
de ¢1 depende en gran medida que tan representativos serdn los
datos registrados. Como ya se menciond en e} capftulo ante-
rior, los niveles de vibracidn de una maguina pueden variar
considerablemente de un lugar a otro. Algunas veces ¢! fabrican-
te indica por Medio de diagramas los lugares donde deben reali-~
zarse tales nmediciones, pero si no se cuenta con esta informa-
cidn, es necesario determinarlos en forma experimental. Por lo
general, las chumaceras y sus soportes son 105 lugares mide in=-
dicados para la toma de lecturas mediante sensores de velocidad
0 acelerdmentros. E! nimero de los lugares de medicidn debe
ser suficiente para tener una imagen completa del comportamiento
de la mdguina, pero tampoco debe ser excesivo para que una se-
si6n de medicidn pueda realizarse en forma dgil. Por lo ge-
neﬁal, se deben tomar lecturas en cada una de las chumaceras
.principales de la méquina y en @] acoplamientn. El lugar exac-
to donde deberd colocarse el sensor puede determinarse median-
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te una sonda portdtil, Debe ser un lugar plano sobre una es-
tructura rigida (caja del cojinete, carcasa, etc.). El lugar
adecuado para la colocacién de los sensores de vibraciones se-
rd el punto donde se haya registrado el nivel mads alto de am-
plitud, Sin embargo, se debe evitar la toma de lecturas scbre
lugares tales como tapas o cublertas protectoras ya que son po-
co rigidas y tienden a la resonancia. E! lugar debe seleccio-
narse de ta! manera gue la superficie sea normal (perpendicular)
& una lfnea imaginaria gue une el punto de medicidn con el eje
de giro  del rotor. Por cada elemento seleccionado (chumacera o
acoplamiento) se deben tener tres puntos de medicidn, de manera
que puedan tomarse lecturas en los sentidos vertical, horizontal
y axial. La superficie debe ser lisa (superficie magquinada) y
debe quitarse cualquier capa protectora gue pudiera ser eldsti-

ca Yy amortiguar las vibraciones (aislamiento térmico, protec-
cién anticorrosiva, etc.). Una vezr seleccionado el punto apro-
plado, debe marcarse claramente para que todas las lecturas
siempre sean tomadas exactamente en el mismo lugar. Si se van
a utilizer s=sensores con base magnética o adhesiva, se puede
indicar e! punto de medicidn mediante una marca de pintura,
pero si se utilizardn sondas manuales con terminacién en pun-
ta aguda, lo mAs apropiado es hacer una pegueia muesca cdnica

con la punta de un taladro.

S.~ Seleccion del intervalo de los registros periddicos: El
intervalo entre las tomas de lecturas para el registro de vibra-
ciones depende de 1as caracterfsticas de cada midquina Yy las
condiciones de operacidn. Los equipoz que son fundamentales pa-
ra el proceso, los equipos gue trabajan cont{nuamente y en con-
diciones oxtremsas (elevadas temperaturas, cambios bruscos de
temperatura, colocacidn a la intemperie, etc.) y los equipons
cuyos perjodos entre revisiones de mantenimiento propuestos por
el fabricante son cortos, deben supervisarse con mayor frecuen-
cia gue los equipos que no reunen estas caracteristicas. Tam-
bién influye en este punto el tipo de equipo, por ejemplo, las
turbinas de gas y de vapor requieren de una vigilancia mucho
mas estricta que, por ejemplo, bombas centrffugas de propdsito
general. Nuevamente, las indicaciones de]l fabricante del equipo
de medicidn pueden servir de ayuda. Como una guia muy genera-
lizada pueden tomarse las siguientes indicaciones:



- equipos fundamentales o criticos para la operacion de una
instalacidn, tales como turbinas de vapor de plantas termoeléc-~
tricas o tubinas de gas de aviones de pasajeros deben verificar-
se diariamente (de preferencia, deben contar con sistemas de
monitoreo continuo)}

- equipos menos criticos pero fundamentales para la operacidn
de una instalacidén, como bombas de inyeccitn a pozps petrolf-
feros, turbinas de vapor y de gas industriales, bombas de ali-
mentacidn a calderas, deben someterse a medicidon de niveles de
vibraciones una vez a la semana como minimoj

- los equipos que trabajan en forma intermitente o que se carac-
terizan por una vida dtil especialmente larga, coro bombas cen-
trifugas de baja presidn por ejemplo, pueden revisarse en for-
ma quincenal o mensual.

Estas indicaciones son de caridcter general y el programa e-
xacto debe determinarse mediante el analisis de cada instala-
cidn en particular. Es recomendable encargar esta tarea a una
persona experimentada en el campo, pidiendo asesoria de alguna
compafifa consultora o al proveedor de equipo de medicidén y
diagndstico de vibraciones. ’

é.- Preparacion de formas de registro de datos: El registro de
datos se realiza en una hoja especial. Cada mdquina debe tener
su propia hoja de datos. En la hoja deben incluirge los datos
siguientes:

~ un esquema de 1a midquina indicando claramente los puntos de
medicidng

- los niveles normales y mdximos de vibraciones de la mdquina

en las direcciones radial y axial. Si el nivel normal de vibra-
ciones se determind en forma experimental, se debe indicar el
equipo con el cual se tomaron las lecturas y gquien las realizdj

- periodicidad con la que se deben tomar las Jecturas y, en caso
de que la mdquina es nueva, su fecha de instalacidn, o si fue
sometida a un mantenimiento mayor, la fecha de la reparacion vy
¢] cardcter de la mismaj

- todas las lecturas tomadas deben venir acompafadas por la fe-
cha y el nombre de operario}

- sme debe proveer un espacio para el bosquejo de la curva de
tendencia de las vibracionesj
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TAMA §.8.~ ETEWPLO JE UMA MOJA DE DATOS PARA EL REGISTRO PERIODICO DE VIBRACIONES
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- en algunas mAquinas es recomendable llevar también un regis-
tro de 1los niveles de ruido de la maquina, junto con Bsu curva
de tendenciaj

- en caso de mdquinas due pueden trabajar bajo ditferentes con-
diciones de velocidad, presion y/o temperatura, se indican las
valores que deben tener estos parametros durante la medicidn
de las vibraciones.

En algunas turbomiquinas, por ejemplo, turbinas de gas, se
combinan en la misma hoja de datos los registros de otros pard-
metros de la mAgquina, comp pueden ser la presidn de descarga
del compresor © la temperatura de los gases de escape & una ve-
locidad de operacitn dada, Esto se debe a que 1os datos adicio-
nales pueden utilizarse junto con el nivel de vibraciones conme
una indicacidn del estado de la maquina.

7.- Entrenamiento de) personal para la toma de lecturas y la e-
laboracién de 1os registros! Este punto e¢s fundamental ya que
la contiabilidad de las lecturas depende en gran wedida de la
preparacién de 1a persona que las tomd. E] personal debe en-
trenarse tanto en lo relativo a como se toman correctamente las
lecturas; como en lp relacionado con un anAlisis fundamental
de 1los datos registrados. E]l personal encargado de l1a recopila-
cidn de los datos debe estar plenamente conciente de la impor-
tancia que tiene su labor pars el éxito del programa completo.

Una ver organisado el programa de mantenimiento predictivo,
se puede proceder coh su implementacidn. E]1 programa en opera-
cidn puede reducirse a tres etapas fundamentales:

1.- Deteccitn! La deteccidn consiste en la medicidn perisdi-
ca de las vibraciones de las wmédquina de acuerdo al programa es-
tablecido y la anotacidn de estos datos en las hojas de regis-
tro. Las lecturas se pueden tomar bien con equipo instalado en
forma permanente en las midquinas (cuando las midquinas estdn
equipadas con sistemas de monitoreo continuo} o bien con medi-
dores portAtiles manuales. La ventaja del primer sistema es que
las lecturas serdn mucho més exactas y mds confiables, pero
también es pucho méds costoso., FEl segundo método ofrece la
ventaja de bajo costo pero es vulnerable a los errores del ope-
raric que toma las lecturas. Oeneralmente las miguinas de gran
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tamafo que deben supervisarse en forma muy estricta estin equi-
padag con sensores instalados en forma permanente, mientras que
108 esensores manuales se aplican en equipos de menor importan-
cia, en los cuales los intervalos entre mediciones son mds pro-
longados. Es importante subrayar gque las lecturas siempre deben
tomarse con la misma clase de equipo, de preferenclia siempre
con el mismo {nstrumento, ya que pueden aparecer variaciones
considerables entre lecturas tomadas mediante sistemas diferen-
tes (por ejemplo, al cambiar de un sistema basado en un sensor
de velocidad a uno basado en un acelerdmetro). También es re-
comendable que las lecturas realizadas por diferentes personas
se comparen frecuentemente entre s{, para detectar a los opera-
rios que no siguen una técnica de medicidn apropiada. Los da-
tos deben ser recopilados siempre con la misma frecuencia y la
constancia con la que se realizan las mediciones influye en for-
ma esencial en el éxito de! programa de mantenimiento.

Las hojas de datos deben revisarse por las personas encarga-
das del programa con la misma frecuencia con la que son tomadas
1ag lecturas, Se establece la tendencia de las vibraciones gra-
ficando la razén porcentual gue guardan las lecturas con los
niveles maximos permitidos., De esta manera se detectan con fa-
cilidad las anomalifas y se puede predecir en forma aproximada
el tiempo gue gueda antes de que se llegue al nivel maximo per-
mitidn, de manera que las actividades de mantenimiento pueden
programarse con suficiente anticipacidn.

2.- AnAlisis: En cuanto se detecte cualquier anomalia en el
comportamiento de la turbomdguina se debe proceder con un and-

lisis de vibraciones. E! andlisis debe realizarse cuando en la
tendencia de Jas vibraciones se presenta cualquiera de estos
dos casos!

- hay un incremento repentino en las niveles de vibracioén:

Cuando existe un incremento brusco en los niveles de vibracién

registrados es una clara indicacién de algin problema. Cuando
el nivel medido excede ®] nivel mAdximo permitido, resulta obvio
que es necesaric resolver el problema, pero incliuso cuando el
incremento es pequefio, no debe descuidarse y es recomendable un
andlisis completo de las vibraciones. Sdlo de esta manera po-
drA decidirse con seguridad si la maguina puede continuar en
servicio (pero con una vigilancia mas esctricta que la normal),
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o es preferible sacaria de una vez de operacidn Yy corregir el
deasperfectos

- las vibraciones aumentan en forma gradual (normal) pero se a-
cercan a los niveles mAximos permitidos! Es normal que los ni-~
veles de vibracidn de una turbomdquina vayan aumentando en
. forma gradual conforme ocurre el desgaste. Sin embargo, no debe
esperarse hasta que se exceda el nivel madximo permitido ya que
estp puede provocar dafos a la maquina y dejarada muy poco tiempo
para la programacidn del mantenimiento. Es mejor realizar el a-
nadlisis con cierta anticipacidn para preparar de esta manera
todo el equipo y 1as refacciones que sean necesarias para la re-
paracién, ademds de que se cuenta con un mayor intervalo de
tiempo para organizar el funcionamiento de la instalacidn duran-
te el tiempo que 1la midquina en cuestidn se encuentre fuera
de servicio por mantenimiento.

El andlisis de vibraclones debe realizarse mediante un ana-
lizador de espectro, Puede utilizarse un analizador portatil, o
bien, la seRal de lps sensores de vibracidn puede grabarse en
cinta magnética Yy someterse a un andlisis extensivo en el la-
boratorio de vibraciones, donde por lo general se cuenta con e~
quipos mAs sofisticado y exacto que el analizador portdtil, EI
analizador de espectro es un equipo fundamental en el andlisis
de wvibracipones y solo mediante su utilizacidn pueden determi-
narse con precisidn las causas de la mayoria de los desperfec-
tos, &ein hacer conjeturas. Actualmente existen incluso sistemas
computerizados gque realizan en forma automdtica tanto el regis-
tro de datos, como su andlisis, pero debido a su costo @levado
su aplicacidn se limita a instalaciones de gran tamafo. En el
capftulo IV se listan las principales causas de las vibraciones
en turbomaquinaria, junto con sus respectivos sintomas wmediante
los cuales pueden reconocerse, También pueden servir de ayuda
1a Tabla 6.2, en la cual aparece una lista muy completa de cau-
sas de vibraciones junto con la indicacitdn porcentual de la
frecuencia con la que se abservaron las caracter{sticas indica-
das.

3.~ Correccidn! Una vez identificado el problema mediante el a-
nélisis de vibraciones, se puede proceder con su correccidén,

Algunas de las wmedidas correctivas posibles se indican en la Ta-
bla 4.2. La mayorfa de las correcciones puede realizarse en el
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- TABLA 6.2 (continuacidn)

1.~ Desbalances {nicial! Rotores de gran longitud de turbomaqui-
naria de alta velocidad rotacional requieren frecuentemente de
un balanceo de campo a plena velocidad de operacidn para reali-

s zar los ajustes finales de deflexitn as! comp verificacion
de las condiciones finales en los soportes, Las correcciones ne-
cesarias pueden re¢alizarse mediante anillos de balanceo o en los
pernos de lps acoplamientos.

2.~ Deformacidn permanente del rotor o pérdida de partes {ala-
bes)! Los rotores flexionados pueden enderezarse a veces median-
te la técnica de "punto caliente’ (hot-spot). Esta solucidn de-
be considerarse temporal ya que !a deflexidn regresard a su
condicien original y varias veces han pecurride fracturas de ro-
tores debido a esta prdctica. Haga una prueba de corrosién-fati-
ga, corrosidn-esfuerzo o resonancia en los dlabes y los discos
del rotor para determinar si la midguina opera fuera del punto
de disefo.

3.~ Detormacidn temporal del rotor: Enderece lentamente el ro-
tor girandolo lentamente mediante un tornaflechas o trabajando
a baja velocidad., Si existe rozamiento, detenga inmediantamente
la mAgquina Yy 9ire manualmente el rotor cada 5 minutos hasta gue
desaparezca la friccidn. Esta practica puede tomar de 12 a 24
horas.

4.- Digtorsidn de la carcasa! A menudo requiere de una recons-
truccidn completa o una caracasa nueva, pero algunas veces una
peqgefa deformacidn se corrige por 81 sola con el tiempo (re-
quiriendo de una alineacion +recuente). Por lo general se debe
a fuerzas excesivas por parte de turberias o impactos,

8.~ Distorsidn de la cimentacidn: Generalmente se debe a mate-
riales de mala calidad en la construccitin, esfuerzos térmicos
o a un fraguado o contraccidn inadecuada. Puede requerir de re-
paraciones prolongadas y costosas.

6.« Rozamiento en e! sello! Un ligero rozamiento puede corregir-
se solo, pero detenga inmediatamente la unidad si la friccidn
empeora a alta velocidad. Gire manualmente ¢l rotor hasta que
desaparezca la friccidn,

7.= Rozamiento del rotor (axial)! A menos que se deba a una fal-
la del] cojinete de empuje axial, es causado por cambios bruscos
en 1a cargas y temperatura. La mAquina debe desmantelarse e ins-
peccionarse,

8,~ Desalineacidn: Usualmente se debe a fuerzas de tuberfas y/o
montaje inadecuado en las cimentaciones, pero a veces se debe a
un calentamiento local debido a tuberias o radiacidn solar so-
bre los soportes y cimientos.
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®.~ Fuerzas de tuberfas: Mas problemadtico si se debe a sopor-
tes de tuberfa inadecuadps (deben utilizarse ganchos con muel-
les), juntas de expansidn mal colocadas y alineacién pobre de
las tuberias con las uniones con la carcasa. El asentamiento de
las cimentaciones también puede ocasionar fuertes esfuerzos.

10.- Excentricidad de! cojinete y/o muRdn: Los cojinetes pueden
deformarse debido a esfuerzos térmicos. Haga una prueba de dis-
tribucidn de temperatura y, de ser posible, observe lps puntos
de contacto.

11.- Cojinete dafiado: Busque s{ hay coloracidn café ocasionada
por una pelicula de aceite a una temperatura muy elevada, Veri-
+ique la vibracidn del rotor, el disefo de 1a chumacera y el
juego en caliento. Verifique también las condiciones del aceite,
especialmente su viscosidad.

12.- Vibracidn auto-excitada en el cojinete y/o su soporte (chi-
cotep de aceite): Verifique el juego y la circularidad del cepji-
nete, al igual como el contacto y el ajuste adecuado del cojine-
te en su caja. Observe si hay transmisidn de vibraciones de otra
fuente Yy mida su frecuencia. Su soluecidn puede requerir de to-
jinetes anti-chicoteo de aceite, de zapatas basculantes. Verifi-
que también si hay resonancia a 1a frecuencia de rotacidn del
aceite en las cimentaciones y tuberias.

13, - Rigidez desigual horizontal-vertical de 1a chumacera: Puede
provocar la resonancia y velocidades criticas a dos velocidades
de rotacion diferentes. Ademds dificulta el balanteo de campo
debido a que cuando mejora la vibracidn en el sentido vertical,
empeora en el sentido horizontal y vice versa. Para la solucién

de este problema puede ser necesario incrementar la rigidez ho-
rizontal de la chumacera o aumentar su masa.

14.~ Cojinete de empuje axial daRado: Es ccasionado frecuente-
mente por el golpeteo entre el fluido y la mdguina, depdsitos
sobre la superficie del rotor u operacidn fuera del punto de
diseRo (sobre todo el "surge®).

15.- Rigidez insuficiente en el ensamble (RIE) del rotor: Se ca-
racteriza por la frecuencia critica del soporte de la chumacera.
Los  discos y las mangas pueden haber perdido el ajuste debido a
cambios bruscos de temperatura; pero por 1o general no muestran
juego excesivo cuando la maquina estA parada.

16.- RIE de metales del cojinete! Se confunde frecuentemente con
@] chicoteo de aceite ya que los sintomas son basicamente {-
guales. Antes de tomar medidas correctivas para eliminar el chi-
coteo de aceite aseqirese de gue todo el ensamble de la chuma-
cera es suficientemente rfgido con ajuste a presidn.
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17.- RIE de 1a chumacera: Similar al caso anterior; siempre debe
verificarse cuando hay problemas de vibracidn.

18.- RIE de la carcasa y soportes: GBeneralmente involucra des-
lizamiento entr2 los ples de la maquina Yy los pedestales. Veri-
-fique si{ hay claros suficientes, friccidn y fuerzas de tuberias,

19.~ Engranes inexactos: Se identifican ficilmente por su fre-
cuencia caracteristica., E! ruido puede grabarse con un micréfo-
no en una cinta magnética y someterse al analisis.

20.- Acoplamiento Inexacto o dafRado:! Es una fuente muy frecuente
de problemas cuando se utilizan espaciadores largos y pesados,
los cuales llegan a producir desgaste en las bridas de los co-
ples., Verifique @] juago de 1vs dientes mediante un indicador de
cardtula (debe ser maximo 2 mils). Utilice espaciadores huecos
y asegirese de que exista apriete suficiente entre las bridas
de los coples y las flechas,

21.- Sistema critico de rotor y cojinete: Intente balanceo de
campo, aceite mds viscoso (mds +rio) Yy cojinetes mads largos
con un claro minimoj aumente la rigidez de los soportes de las
chumaceras vy otras estructuras entre la chumacera y los cimien-
tos. Este es bAsicamente un prablema de disefAo que em dificil
de corregir en el campo y puede requerir de un cojinete de esta-
bilizacidn adicional © de un acoplamiento sdlido. Cuando se
trata de maguinas de alta velocidad, el incrementar la masa de
la caja del cojinete puede ayudar considerablemente,

22.~ Acoplamiento critico: Es un problema ocasionado por el sis-
tema dientes-espaciadores-cubierta, Asegirese de gque el ajuste
de los dientes es con un ligero apriete y utilice espaciadores
ligeros (tubulares). Considere la utilizacidn de un acoplamien-
to sdlido o de membrana si el problema es severo y verifique el
batanceo del acoplamiento.

23.- Extremo en voladizo critico: Un extremp en voladizo largo
desplaza en punto nodal de la linea de deflexidn del rotor ha-
cia el cojinete reduciendo su capacidad de amortiguamiento. Esto
puede hacer las velocidades criticas tan severas que hace impo-
sible atravesarlas., Reduzca la longitud del voladizo o utilice
un cojinete adicional para estabilizarlo.

24.- Resonancia estructural (RE) de la carcasa: Es un problema
persistente pero algunas veces no provoca dafps., El peligro que
encierra consiste en gue algunas partes pueden aflojarse y caer
dentro de !a mdgquina o provaocar una interaccitn entre el ro-
tor y la tarcasa., La vibracién de los diafragmas es un problema
muy serio ya que puede provocar una falla catastréfica.
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23.- RE de 1os soportes! Una pequefa vibracion local no encierra
mayor problema pero se convierte en peligrosa si abarca a tada
ia maquina causando rozamiento y una posible falla de compenen-
tes, ademds de excitar otras vibraciones.

26.- RE de las cimentaciones: Similar a 105 puntos 24 y 25, pero
con el problema adicional de grietas, fracturas de tuberlas vy
desalineacidn, Es un problema muy serio que puede reducir nota-
blemente 1a confiabilidad del sgistema.

27.- Pulsaciones de presiodn: Pueden excitar otras vibraciones
con serfias consecuencias. Elimine esta vibracidn utilizando so-
portes flexibles para tuberfas, amortiguadores de golpe de arie-
te, etc., ademids de aislar las cimentaciones de las tuber{as

del edificlo vy el piso.

28.- Vibraciones por excitacion eléctrica: Ocurre principalmente
con una #frecuencia igual al doble de la frecuencia eléctrica
{7200 c.p.m.) que se debe a los devanados de campo de los moto-
res eléctricos y generadores. Desconecte momentaneamente el
campo para aislar la causa. Por 1o general son inofensivas, pero
pueden ser problemdticas si provocan resonancia en cimientos y
otros componentes.

29.- Transmisidn de vibraciones: Puede provocar serios problemas
¥y dafos a las chumaceras, Aisle 13s tuberfas y los cimientos y
utilice amortiguadores.

30.- Vibracidn en vdlvulas: Vibraciones en vdlvulas son raras
pero pueden ser muy violentas, Cambie 1a forma de la vAlvula pa-
ra reducir la turbulencia y aumentar la rigidez de los componen-
tes de la miswa.

31,.~ Resonancia subarmonica! Esta vibracién tiene una frecuen-
cia exactamente fgual a l1a mitad, un cuarto o un octavo de la
velocidad de rotacion (frecuencia directa), Sdlo puede deberse
a sistemas no-lineales (vibraciones auto-excitadas), as{ que
busque una causa aerodindmica o hidrodinadmica. Veritique los
clpros en lps sellos, los cojinetes y entre el rotor y la carca-
A,

32.- Resonancia arménica: la frecuencia es 2, 3 0o 4 veces la ve-
locidad de rotacion. E1 tratamiento que se aplica es andlaogo al
utilizado para controlar las vibraciones a frecuencia directas
cambie la frecuencia y aumente el amortiguamiento.

¢
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33,- Orbitacidn inducida por friccién: Si el problema es inter-
mitente, busque la causa en las variaciones de ia temperatura.
Usuaimente el rotor tiene que reconstruirse, pero primero inten-
te incrementar el amortiguamiento, utilice cojinetes mds gran-
des (con zapatas basculantes), aumente !a masa de la carcasa y
su rigidez y mejore las cimentaciones., Este problema es provoca-
~go por 1o general por una operacidn inadecuada -(cambios bruscos
de carga y temperatura). - )

34,- Velocidad crftica! Es un problema de disefo que puede agra-
varse por un balanceo deficiente o cimentacidn - inadecuada. Ba-
lancee el rotor y utilice aceite mAs viscosp con cojinetes mas
grandes. - . :

3%.- Vibracién de resonancia! Agregue masa o cambie la rigidez
para cambiar la frecuencia natural de! sistema, mejore el aisla-
miento de vibraciones.

36.- Rotacidn de aceite: Aumente la rigidez del ensamble de l1a
chumacera o utilice un cojinete con zapatas basculante (es la
mejor solucidn). Primero verifique la rigidez de! ensanble de
la chumacera.

37.~ Rotacidn de aceite con resonancie: Es igual al punto ante-
rior, perc con el problema de resonancia en el rotor, carcasa,
cimentacién, tuberias, etc. La mejor solucidn es utilizar co-
jinetes de zapatas basculantes,

38.~ Orbitacidn por friccidn seca: Su frecuencia es por lo gene-
ral ultrasdnica Yy es un fendmeno muy destructivo. Verifique si
hay 4labes sueltos que golpean la carcasa y la deflexidn del
rotor al pasar por velocidades criticas.

39.~ Vibracion inducida en los claros: Se debe a {endmenos ae-
rodinémicos. Es un problema serio si se presenta en las chuma-
ceras, Verifique 31 los clarps y los ajustes son los adecuados.

40.- Resonancia torsional: Es un problema muy destructivo y di~
fici] de aislar. Los sintomas son ruido de engranes, desgaste
de la cara posterior de los dientes, ruido eléctrico +uerte,
pernos de mcoplamiento flojos ¥y corrosidn debajo de la superfi-
cie de las bridas de! acoplamiento. Provoca un desgaste de am-
bos lados del acoplamiento y puede conducir a fallas por fatiga
de cufas o dientes de engranes., La mejor solucidn consiste en
utilizar un amortiguador de vibraciones torsionales.

41.- Torsidn transitorial Similar al punto anterior, pero sélo

se presente durante e! arrangue y paro del equipo debido a pul-
saciones torsionales muy fuertes. Se presenta cuando la turbo-
midquina estd conectada a un motor de combustién interna o un
motor sincrono.
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campp, y el anilisis de vibraciones ofrece la oportunidad dnica
de preparar el equipo y las refacciones necesarias antes de que
se produzca la falla. De esta manera la mdgquina permanecerd
fuera de servicio por un tiempo mucho mids corto fgue si se tra-
tara de una inspeccidn tradicional, donde las causas del pro-
blema se buscan una vez desarmado el equipo.

2.~ BALANCEO DE CAMPO

"El balanceo de campo es una de las tareas fundamentales en
el mantenimiento de turbomaquinaria de alta velacidad. El balan-
ceo de campo consiste en la correccidn de pequefas irregulari-
dades en la distribucidn de masa del rotor que aparecen cuando
éste se ecuentra instalado en su destino $inal, El balanceo de
campo debe realirarse en turbomdquinas nuevas una vez terminada
su instalacidn en su sitio final, antes de su arrangue defini~-
tivo, vy siempre cuando una méquina se somete a una revisidn
mayor. .
Existen cuatro clases de desbalanceo (de acuerdo a IS0 Re-
commendation No.1923):

1.- Desbalanceo estdtico: Existe cuando @l eje principal de §-
nercia del rotor es paralelo pero desplazado con respecto al eje
de rotacidn. El! desbalanceo estdtico puede corregirse facil-

mente nediante la adicion de una sdla masa de correccion e-
xactamente opuesta al centro de gravedad, sobre una 1fnea_  per-
pendicular al eje de rotacion. Cuando el rotor estid desbalan-
ceado estéticamente, las lecturas del dngulo de fase en ambos
cojinetes con aproximadamente jguales.

2.- Desbalanceo de momento: Ocurre cuando el eje principal de
inercia intersecta al eje de rotacidn exactamente en el centro
de gravedad del rotor; pero hay dos masas desbalanceadoras en
los extremos del rotor, desplazadas 180° una con respecto a la
otra. No puede corregirse mediante el balanceo en un solo planc
y deben utilizarse dos masas colocadad en los extremos del rotor
opuestas 180° entre si. Cuando existe esta clase de desbalanceo
las lecturas de! dngulo de fase en ambos cojinetes estdn des-
{asadas aproximadamente 180° entre si.
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3.~ Desbalanceo casi-estdtico: Resulta de que el eje principal
de inercia intersecta al eje de rotacidn en un punto diferente
al centro de gravedad. Es una combinacidn de los dos casos an-
teriores y puede corregirse mAs fidcilmente realizando el ba-
lanceo en dos etapas: primero se corrige el desbalanceo de mo-
‘mento y despuéds el desbalancep estdtico resultante. Se recono-
te porgue existe una marcada diferencia entre las amplitudes de
1a vibracién entre los dos cojinetes, y los dngulos de fase
de las vibraciones estin desfasados aproximadamente 180° entre
si,

4,- Desbalanceo din8mico: Existe cuando e) eje principal de i-
nercia no es paralelo ni intersecta al eje de rotacitn., Esta
condicidn sdlo puede corregirse mediante ¢l balanceo en por lo
menos dos planos perpendiculares al eje de rotacidn, E1 desba-
lanceo dinAmico se reconoce porque los 4dngulos de fase medidos
en ambas chumaceras presentan un desface diferente de 180°,

Aungue un rotor haya sido cuidadosamente balanceado en la
fdbrica, puede presentar un ligero desbalanceo una vezr instala-
do #n su sitio final. También cualquier reparacidn de la mad-
quina (sustituciodn de dlabes, reparacion del acoplamiento,
reparaciones de! rotor, etc.) afectan por lo general su balan-
ceo. El desbalanceoc resultante debe corregirse mediante un buen
balanceo de campo.

En primer lugar, se discutirdn dos métodos sencillos para
lograr el balanceo en un 848lo plano (balanceo estdtico). EI
balanceo en un sdlo plano es adecuado para turbomdquinas cuyo
rotor tiene un didmetro mucho mayor que su longitud (ventilado~
res, bombas centri{fugas de un paso, compresores centrifugos de
una etapa). El primer método es un método analftico y requie-
re de la medicidn de la amplitud de la vibracidn y el &ngulo
de fase, Los pasos a seguir son:

1.- Se mide 1a amplitud y ¢1 &ngulo de fase de la vibracion i-
nicial y se representan mediante un nimero complejo Z,, de ma-
nera que la magnitud del ndmero corresponde a la amplitud de la
vibracién y el 4ngulo del nimero en el'lngula de fase.
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2.- Se coloca en el rotor una masa de prueba y nuevamente se re-
gistran la amplitud y #! &ngulop de fase, representdndose me-
diante el nimero complejo Za, La masa de prueba y su posicidén
angular se designan por el nimerp complejo Uey cuya magnitud es
e] valor de 1a masa y e! dngulo corresponde a la posicidn an-
gular de 1la masa con respecto al punto de referencia utilizado
para la medicidn del angulo de fase,

3.~ Se calcula el coeficiente de influencia mediante la ecuacidn
a = (Zzx - Zy) / U

4.~ E1 desbalanceo se encuentra mediante la ecuacidn:
Usg = 2, / a

La magnitud del nimero complejo corresponde a la magnitud del
desbalanceo ¥y tendrA las mismas unidades que U, mientras que
®1 Angulo indica la posicidn del]l desbalanceo con respecto al
punto de referencia utilizado.

El método descrito permite lograr un buen balanceo en tan
s0lo tres corridas (dos de medicidn Yy una de verificacidn). A
continuacion se describe otro método mediante el cual se puede
lograr un buen balanceoc de campo en un sdlo plano con cinco
corridas (cuatro de medicidn y una de verificacion), pero que
no requiere de 1a medicidn del dngulo de fase.

1.- A velocidad de rotaciédn normal de la mdguina mida a la am-
plitud de las vibraciones en la chumacera mds proxima al plano
de balanceo. Registre este dato y dibuje sobre una hoja de papel
coordenado polar un circulo con un radio proporciocnal a la am~
plitud medida.

2.- Detengs la mdguina Yy coloque & cierta distancia del centro
una masa de prueba. Registre nuevamente al nivel de vibraciones
y dibuje sobre la hoja coordenada un circulo de radio propor-~
cional a 1a amplitud de la vibracién (utilizando 1la misma esca-
ia que en e! punto anterior), de manera Que el centro de este
circulo se apoye sobre la circunferencia del primer ctirculo,
con 1a posicidn angular de la masa de prueba.
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3.- Detenga la maguina Yy retire la masa de prueba. Coléquela
en otra posicidn angular del rotor, pero a la misma distancia
- del centro que en el inciso anterior. Registre el nivel de vi-
braciones y dibuje el siguiente circulo, con su centro sobre

la circunterencia del primer circulo y con la posicién angular
.correspondients a la de la masa de prueba.

4,- Repita el punto anterior para obtener un cuarto circulo.

5.~ Con la interseccién de los tres dltimos circulos se ob-
tiene un drea aproximadamente triangular. Cologue un punto en
el centro de esta drea y dnalo con e) centro del primer circu-
{o. El 4ngulo de la recta obtenida indica la posicidédn angular
donde debe colocarse el peso para corregir ] desbalancep. La
masa de correccidn e obtiene dividiendo la longitud de la rec-
ta obtenida entre el radio del primer circulo ¥y multiplicando
este resultado por el valor de la masa de prueba.

Mientras que €] balanceo en un sdlo plano es adecuado para
algunas miéquinas, los rotores largos de turbomaguinaria de alta
velocidad es indispensable balancearlos dindmicamente en dos
planos. Existen varias maneras para lograrlo. La primera, la mas
sencilla pero que requiere de un tiempo conmsiderable y numerosas
corridas de prueba consiste en aplicar el primer método de ba-
lanceo en un plano descrito anteriormente a cada unoc de los pla-
nos de balanceo en los extremos de la midquina, Primero se ba-
lancea uno de los extremos de 1a mdquina como si se tratara de
balancear un roter plano. Una vez conseguido un balanceo satis-
factorio, wse procede con el segundo extremo del rotor. Como re-
sultado de las modificaciones realizadas en el! segundo plano de
balanceo, vuelve aparecer un desbalancec en el primer extremo,
perc su magnitud es por lo general menor Qque el desbalanceo ori-
ginal, E! procesp se repite alternadamente hasta llegar a un ba-
lanceo dindmico gatistactorio. Debido a que es bAsicamente un
método de ensayo y error, puede requerir de mucho tiempo y es-
fuerzo ¢! lograr un balanceo dindmico satisfactorio, por lo que
es poco recomendable y sdlo debe aplicarse cuando los métodos
mis directos no pueden utilizarse por limitaciones de equipo
de medicidn y cdlculo necesario.
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FIG.6.1.- EJEMPLO DE BALANCEC EN CUATRO CORRIDAS SIN
MEDICION DEL ANGULO DE FASE.
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Existen varios métodos para lograr el balanceo dindnmice de
un - rotor en forma directa. Uno de los mds tradicionales es el
método vectorial grafico, basado en el concepto de los coefi-
cientes de influencia. La desventaja de este médtodo consiste en
Que se basa en un procedimiento grdfico, lo que en consecuencia
conduce a resultados de relativamente baja exactitud, ademds de
que consume un tiempo considerable elaborar todas las grdficas
necesarias con la precisidn reguerida. Otra altenativa, la mds
recomendable, es el método analitico wutilizando nimeros com-
plejos. Este método es muy sencillo y conduce directamente a
resultados exactos. E! dnico inconveniente consiste en que es
necesario hacer un nimero relativamente grande de cdlculos u-
tilizando nimeros complejos, pero que pueden hacerse ficilmente
mediante una calculadora de ingenierfa © una computadora digi-
tal. Ademds, en la actualidad los ingenieros estdn muche mds
familiarizados con el 4lgebra de los nimeros complejos gque ha-
ce algunos aRos, gracias que a que ahora muchos de los problemas
clasicos de la mecdnica (estudio de mecanismos, andlisis di-
namico de maquinaria, etc.,) se resuelven con comodidad mediante
@] wusp de nimeros complejos en lugar de los tradicionales vec~
tores.

Los pasos & seguir en e! método analitico para el balanceo
en dos planos son:

1.- Se miden la amplitud de la vibracién y el Angulo de fase
en cada plano de balanceo y las lecturas se representan mediante
los ndmeros complejos 2, y 2z respectivamente.

2.~ Se coloca un pesp de prusba en el primer plano de balanceo,
representado por e! nimero complejo U., Yy se toman nuevamente
las lecturas de vibracidén en cada plano de balanceo, represen-
tdndose nediante Zi:, y 2:im.

3.~ Se quita e! peso de prueba del] primer plano de balancen y se

coloca en e¢] segundo plano representéndose par Uya, Yy las lec-
turas de vibraciones se repiten para obtener Za: y Zax.

130




4.~ Se calculan los coeficientes de influencia mediante las e~
cuaciones?

233 = (222 - 22) 7 Uea
A2 = (Zpy - 2;) / Uez
8z, = (Zax - Z2z3) / Uea
Baz = (Zxz = Za) / U=

3.- Se encuentra el desbalanceo resolviendo e] sistema de ecua-
ciones:

23 ® a3 ¥ Uy + a:=2 ¥ Un

2 ® axy % Uz + azz ¥ Un

donde U, y Uz son los desbalanceos en el primer y &n el segundo
plano de balanceo respectivamente.

En el Apéndice 2 se proporciona un programa de computadora
que encuentra el desbalanceoc de un rotor mediante el procedi-
miento descrito,

3.~ ALINEACION

La alineacidn entre dos mdquinas es uno de los aspectos
més importantes del mantenimiento predictivo, ya gque la desali-
neacidn es la causa prictica mids Ffrecuente de vibraciones
excesivas del equipo y una consecuente reduccién de la vida
Util de las turbomdguinas de alta velocidad. Los efectos de
una desalineacitdn pueden ser:
~ carga excesiva sobre los cojinetes (tanto radiales como axia-
les)t
- fatiga y rotura del ejej
- rozamiento en los sellos)

- desgaste prematuro del acoplamientof
~ desgaste y fatiga del material del eje debajo de la superficie
de las bridas del acoplamiento.

Se diferencian dos clases de alineacidn: alineacidn en
frfo (estatica) vy alineacidn en caliente (din&mica)., La ali~
neacidn en frioc nro asegura que las mAquinas se mantengan ade~
cuadamente alineadas una vezr que alcancen las condiciones norma-
les de operacidn (presidn y temperatura), pero e3 la base para
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1a alineacidn dinamica, as! que se discutird en detalle pri-
mero.

‘La técnica descrita se denomina método de indicador inver-
tida y es 1a wids utilizada en la practica debido a su sen-
cillez y exactitud. Para aplicarla se necesita un indicador de
cardtula ¥y un soporte rigido que puede acoplarse firmemente a
cada una de las flechas de las mdquinas acopladas para sostener
al medidor. El medidor de cardtula se coloca como se muestra en
la Fig.46.2, se pone a cerp, se gira el rotor junto con el sopor-
te vy el medidor y se anotan las lecturas. Terminadas las lectu-~
ras, e} soporte se coloca sobre el eje de la otra miquina y el
procedimiento se repite. En la Fig.6.3 se muestran las lecturas
tipicas que se obtienen en los diferentes casous de desalinea-
cidn.

F1G.6.2.- COLOCACION DE LOS MEDIDORES DE CARATULA
PARA LA ALINEACION.
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FI1G.6.3- LECTURAS TIPICAS PARA DIFERENTES CASOS DE
DESALINEACION.
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Para lograr 1a alineacién entre las dos miguinas, se sigue
¢! procedimiento gque se lista & continuacidn:

1.- En una hoja (de preferencia de papel milimétrico) se traza
una linea horizontal que representa los ejes de las dos maqui-
nage perfectamente alineados en condiciones de operacitn, la
cual se designa como "lines deseada de operacidn®, Se utilizan
escalas diferentes para las distancias longitudinales y trans-
versales (por ejemplo, 1mm en el dibujo representa a icm de dis-
tancia real a lo largo del eje de la wiquina, pero imm en el
sentido transversal on ¢l dibujo equivale a 0.0imm en la mlqui-
na) para que la desalineacion pueda apreciarse con mayor clari-
dad.

2,- A partir de los datos de fabricante o mediante una estima-
cidn aproximada en funcidn de las temperaturas de operacion
se calcula la degviacidn que debe existir entre el eje de cada
méguina cusndo ésta se encuentre estdtica y en 4rio, con
respecto a 1a linea deseada de operacidn. Los resultados obte-
nidos se trazan como "posicién deseada en +rip®.

3.~ Prolongando las lfneas que representan la posicién deseada
en ¢rio hasta el plano donde se realizaridn 1las lecturas me-
diante ¢] medidor de cardtula, se estiman los valores que deben
abtenerse en e! proceso de medicidn si las migquinas estdn

correctamente alineadas y estos valores se indican en el diagra-
ma.

4,- Se toman las lecturas correspondientes y se anotan en el
diagrama construido abajo de los valores tedricos calculados
en el ipciso anterior i{(también puede construirse un segundo
diagrama si se quiere mayor claridad).

S.- Se¢ selecciona ta miquina gue serd mids +fAcil mover y se
dibuja su posicitn con respecto a la segunda méquina a partir
de las lecturas anotadas (posicidn real en $fripo).

é:- A partir de las diferencias gue existen entre la posicion
real y la deseada en frio se calculan las correcciones que serd

necesaric hacer sn los soportes para alinear ambas miquinas.
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7.~ Se repite el procedimientc para alinear las mdquinas en el
sentido horizontal.

En la Fig.6.4 se ilustran los pamsos anteriores.

Para lograr una buena alineacidn dindmica es necesarioc to-
nocer con precisidn los cambios en la posicién relativa entre
las dos méquinas desde las condiciones estidticas hasta las
condiciagnes normales de aperacidn. Para lograrlo el método mas
sencillo consiste en utilizar barras rigidamente unidas a ambas
mdquinas, equipadas con sensores de proximidad gque miden los
cambios en la posicidn relativa entre las barras y, en conse-~
cuencia, las méquinas en cuestidn. Las barras se muestran en
la Fig.6.5. Para calcular los cambios en la posicidn relativa
entre las dos maAquinas se sigue este procedimiento!

1.~ Se instalan las barras y se calibran los sensores de proxi-
midad.

2.~ Se arrancan las mdquinas y se espera hasta gue se alcancen
las condicfones normales de operacién.

3.- Se leen los canbios en la posicidn relativa entre las bar-
ras ¥y se construye una grdfica andloga a la utilizada en la
alineacidn en +$rfo para conocer con exactitud las variaciones
en la posicidn de las maguinas (posicién deseada en frio),

4.~ A partir de los datos cbtenidogs se corrige, si es necesario,
la alineacidn de las maquinas,

S.- Los datos de alineacidn se registran y se guardan para re-
$erencia futura. Las indicaciones de las barras se verifican con
cierta frecuencia para detectar cualquier variacién de la ali-
neacidn de Jas miquinas debida a asentamiento de cimentacio-
nes, fuerias de tuberfas, cambios de temperatura ambiente, etc.

El uso de las barras descritas es la mejor manera de lograr
y mantener una buena alineacidn dindmica. Las barras se cons-
truyen de acero inoxidable utilizando tubos para bastidores de
aviacidn, debido & su gran rigider y estabilidad térmica. Se
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deben proteger de las corrientes de aire inducidas por el aco-
plamiento ya que pueden provacar vibraciones que dan lecturas
inestables. Los sensores de proximidad gque se usan para la medi-
cién de la posicién relativa de las barras son los mismos que
se utilizan para la medicidn de vibraciones. Se colocan dos
sensores por cada barra de manera gue se tengan lecturas en los
sentidos vertical y horizontal simultaneamente.

SENSOR
DE PROXIMIDAD

TUBO PARA
AVIONES

DEL SENSOR

BLOQUE
INDICADOR

BASE QUE SE ATORNILLA
FIRMEMENTE A LA CHUMACERA

FiG.6.5.- BARRAS DYN-ALIGN PARA EL MONITOREC OE LA
ALINEACION. { OYMAC - SCIENTIFIC ATLANTA)
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CAPITULO VII

CONCLUSIONES

Tomando en cuenta la situacion de intensa competencia que
¢ presenta en los mercados actuales, es {ndispensable gue las
empresas busquen optimizar al maximo sus operaciones, incremen-
tando la productividad mediante el uso éptimo de los recursos
materiales y humanos con los que cuentan, y reduciendo al mi-
nimo los costos de operacidn tanto directos como indirectos.
Una empresa gQue no persigue estas metas ¥y, en consecuencia, nho
ofrece productos o servicios de calidad aceptables y, sobre to-
do, a un precio atractivo, estd condenada al fracaso frente a
otras compafias mejor organizadas. Ademds, la reduccidédn de
los costos de operacion permite elevar los mirgenes de utijli-
dades, condicidn Qque por si sola es un incentivo suficiente-

mente atractivo para dedicarle toda la atencidn posible.

Como es bien sabido, la organizacion y el funcionamiento
eficiente del programa de mantenimiento de una planta tiene una
influencia muy significativa sobre lops costos y la productividad
de !a empresa. Tanto un mantenimiento insuficiente como una
excesivo afectan adversamente a los costos de operacidn de una
instalacidn. E1 mantenimiento deficiente conduce a numerosas
fallas en 1os equipes, lo que dificulta la planeacidn de las
actividades productivas, causa retrasos en la produccidn (el
no cumplir con la entrega puntual de un producto o servicio es
la mejor manera de perder a un cliente}), no permite alcanzar la
productividad esperada y causa una depreciacidn prematura de
la maquinaria, ademds de reducir su vida dtil. Por otro lado,
@l mantenimieto excesivo contribuye a la elevacidn de los cos-
tos ya que fincrementa los tiempos muertos de la magquinaria (pe-
riodos durante los cuales los equipos no producen), exige de
numeroso personal para realizar las tareas de mantenimjento e
incrementa las compras de refacciones por encima del nivel pla-
neado.

La clave para e} funcipnamiento eficiente del departamento
de mantenimiento es up programa de mantenimiento preventivo
adecuado. Comp se explicd en el capftulo anterior, una opcion
muy prometedora para contar con un sistema de mantenimiento pre-

139



ventivo realmente eficaz es nediante un programa de manteni-
miento predictiva. Como también ya wse ha dicho, el registro pe-
riddico y el andlisis de las vibraciones es la base para la
elaboracidn e {mplementacidn de tal programa para los equipos
de turbomaquinaria, Para subrayar la importancia que tiene esta
opcidn dentro de 1o gue es la osrganizacidn de una instalacidn

‘en general y del departamento de mantenimiento en particular,
considérense las sfguientes ventajas que ofrece:

1.- E1 mantenimiento predictivo basado en el registro y analisis
de las vibraciones permite asegurar una operacién fluida de la
instalaciédn, ya que evita o reduce al minimo los paros impre-
vistos debidos a fallas de los equipos. Como las anomalf{as en
e! {funcionamiento de los equipos de turbomaquinaria puede detec-
tarse con anticipacidon mediante este método, 1os trabajos ne-
cesarios pueden programarse con suficiente tiempo para causar el
menor {impacto en la operacidn del conjunto. Ademds, debido a
que solo se realizan los trabajos de mantenimiento estrictamen-
te necesarios, se reducen los tiempos muertos y el equipo dispo-
nible puede aprovecharse al maximo.

2,- El mantenimiento predictivo permite aislar las causas pro-
bables del desperfecto antes de que se pare ¢ inspecciones el
equipo. De esta manera las refacciones necesarias pueden solici-
tarse con anticipacién, reduciendo al minimo el tiempo que la
maquina queda fuera de operacidn. El inventario de refaccio-
nes se reduce Y sdlo se compran Yy sustituyen las refacciones
necesarias, de manera gque la productividad de cada equipo aumen-
ta y su costo de operacidn se reduce.

3.~ Debido a que se anticipan las fallas, el desgaste de la ma~
quinaria es menor. Los equipos se deprecian menos y su vida dtil
aumenta. Ademéds 1os equipos siempre se mantienen en condiciones
dptimas de funcionamiento lo gue incrementa su efticiencia.

4,- Debido a que ¢)] numero de trabajos de mantenimiento se re-
duce y éstos pueden programarse con cierta anticipacidn, se
puede disminuir el nimero de personas encargadas de las tareas
de mantenimiento.
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. Para ejemplificar el impacto econdmico que puede tener en
una industria la implementacidn de un programa de mantenimiento
predictivo considérense los ejemplos siguientes:

1.~ De acuerdo a Dymac, A Spectral Dynamics Division de Scien-
tific Atlanta, compaffa dedicada a la fabricacidn e implemen-
taciodn de sistemas de medicién, anAlisis y diagnéstico de
vibraciones, los costos de mantenimiento se reducen en aproxi-
madamente 30% en sdlo 2 afos a partir de la introduccidén de
del programa de mantenimiento predictivo de turbomaguinaria ba-
sado en el andlisis de vibraciones. En casos especialmente fa-
vorables se observaron ahorros de hasta $125,000.- ddlares,
en s0lpo un afo, frente a una inversidn en equipo e instrumen=-
tacidn de tan solo $40,000.- ddlares.

2.- En una refinerfa de la Standard 0Oi} Company se implementd
un programa de supervisidn y diagndstico de la turbomagQuina-
ria a oprincipios del afo 1970. Los costos de mantenimiento de
la maquinaria mayor se redujeron en 22% (de $7 a $3.45 ddélares
por hp por afo). Los costos de mantenimiento de maguinaria me-
nor se redujeron en aproximadamente 30% (de $4.36 a % 4.47 d6-
lares por hp por afo, o de %275 a $193 dolares por unidad por
afo). Tomando en cuenta que el programa abarca a cerca de 4000
méquinas, con una potencia total de 165,000 hp y 340,000 hp en
maquinaria mayor Yy maguinaria menor, respectivamente, los pro-
grama adoptado representa un ahorro anua) de cerca $900,000.-
délares, En la Fig.7.! se muestra el comportamiento de los
costos de mantenimiento de 1la maguinaria menor a lo largo de
los primeros seis aRos del programa, ta Fig.7.2 ilustra la
reduccién en el nimero de +allas del equipo menor a causa de
praoblemas de vibracién.

Ningin programa de mantenimiento preventivo puede ser per-
fecto y lo mismo se refiere a los programas de mantenimiento
predictivo para equipos de turbomaquinaria, basados en el regis-
tro y andlisis de vibraciones. Para evaluar en una forma justa
Yy completa a esta clase de programas es necesario mencionar tam-
bién los posibles problemas que puedan presentarse en la orga-
nizacidn e implementacion de tales programas. E]l listar las
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posibles desventajas de este wmétodo de ninguna manera resta
sus méritos nl opaca las ventajas que ofrece, sino que mis

bien ayuda a evitar 10s problemas y contribuye al éxito del
programa. '

1.% La principal desventaja de un programa de mantenimiento pre-
dictivo basado en e] registro periddico y el andlisis de las
vibraciones estriba en el costo elevado de los equipos de andli-
sis. Esto hece que s0lo empresas que cuentan con NURErosos
equipos de turbomaquinaria opten por este métpdo ya gue los be-
neficios econdmicos que ofrece compensan el gasto gue represen-
ta la compra del equipo necesario. En casoc de empresas pequefias
es necesario actuar con mds cautela, realizando un estudio eco-
némico para determinar si los beneficios compensan los costos.
En caso de que no se justifica la compra del equipo completo de
analisis (analizador de espectro) cuyo precio representa la ma~-
yor .parte del costo global del total del equipo necesarin, esto
no quiere decir gue no se debe aplicar e! programa de manteni-
miento predictivo. Una solucidn viable es comprar Unicamente el
equipo de medicidn portatil para llevar a cabo el registro pe-
riddico. Cuando se presente una situacidn que exija el usp de
un analizador de espectirpo, pueden solicitarse los servicios de
una compaffa consultora especializada o simplemente rentar el
equips necesario bien sea al fabricante (la mayoria de las em-
presas que fabrican equipos para el analisis de vibraciones
Ofrecen esta clase de servicios),; bien a una empresa grande
que cuenta con e! equipo indispensable.

2.- Si el programa de supervisidn no se crganiza adecuadamente
no  asegura que las metas propuestas se cumplan y pueden presen-
tarse +allas imprevistas en los equipos. Esto puede conducir a
que el programa se abandone por ineficiente, en lugar de perfec-
cionarlao.

3.~ Al wutilizar equipos portatiles de medicidn, las lecturas
egtin sujetas a errores debido a técnicas de medicidn defi-
cientes por parte de personas no calificadas, Esto hace que la
capacitacion del personal encargado de la realizaciéon del pro-
grama cobre una importancia especial. E] registro de lecturas
inconsistentes en e) mejor caso dificulta el monitoreo, pero si
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el problema se descuida puede conducir al fracaso del programa
ya que las anomalias no se detecten con 1a anticipacidn debi-
da.
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FIG.71- COSTOS OE MANTENIMIENTO DE BOMBAS Y MAQUINAS IMPUL-
SORAS DESPUES DE LA IMPLEMENTACION DE UN PROGRAMA
DE MONITOREO DE VIBRACIONES. (STANDARD 0OIL CO.)
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PUES DE LA IMPLEMENTACION DE UN PROGRAMA DE MO-
NITOREQ DE VIBRACIONES. (STANDARD OIL (O0.)
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APENDICE 1 ! PROGRAMA PARA EL CALCULO DE VELOCIDADES CRITICAS
DE UN ROTOR.

IRUN

Teds prograna sirve para calcular las velocidades criticas de un rotor con
hasta 5 grados de 1ibertad, por el metodo de coeiicientes de influencia.

El rotor debe estar soportado por cojinetes en ambos extremos o puede tener un
extreno libre. Para la entrada de datos, el rotor debe colocarse de tal manera
que el extremo libre guede del lado derecho.

Una seccion del eje del rotor es la parte del rotor incluida entre dos de los
sigufentes elementos : masa, canbio de¢ diametro y/o soporte.
Dare #1 nunero de secciones que tiene el eje del rotor (minimo 3, maximo 10 } 2 4

Dame la distancia de terminacion de cada seccion con respecto al soporte
fzquierdo {mm) @
seccion numero 1
seccion numero 2
seccion numero 3
seccion nunero 4
Dane e) wonento d
seccion numero |
seccion numero 2
seccion numero 3 181 .1E3
seccion nunero 4 181.1€3
Dame el mpdulo de elasticidad de cada seccion IN/mm*2) @

1

2

3

4

s 88

: 188

: 288

: 348

o inercia de cada seccion [mm*4] |
85.9E3

181.1E3

seccion numsero 210E3
Seccion numero 210E3
seccion numero 210E3
seccion numero 210E3

Dame )a distancia entre soportes : 288

Dame el nunero de masas (minimo 2, maximo S} : 3

la posicion de cada masa con respecto al soporte jzquierdo Imm] :
numero 1 ! 88

numero 2 : 188

nusero 3 | 348

1a inercia de cada masa {kgl !

numere ! ! 8

Masa numero 2 ! 2
masa numero 3 : 4

1"we



Los coeficientes de influencis del rotor son (me/N] :

1,1
11,2
1,3
12,1)
12,2)
z,3
3, 1)
(3,2)
13,3)

= |,26193377E-05
= 1,03268595E-03
= 6.999535383E-06
= 1,03268593E-03
= |, 15544149E-08
= B8.44908494E-04
= 6.99933383E-06
= 8,64908493E-06
= 1,12678236E-0%

El polinomio caracteristico de las veiocidades criticas del rotor es ¢
1%#x+3

~3718579346 # x ~ 2

1.807S514646E406 # x ~ 1

~1.376087419E+23

=0

Velocidades criticas del rotor [rad/seg] :
velocidad critica = 3062.82576
velocidad critica = 4818.39331
velocidad critica = 17748.1731

m=3 kg =hkg
=85900 1=181100 an®
m=2kg

t <

] J 100 1

E=210000 N/mm2

FIG.A1-ROTOR DE UNA PEQUENA TURBINA
DE GAS CON ANOTACIONES PARA EL
CALCULO DE LAS VELOCIDADES CRi-
TICAS.
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LIsT

10 REM PROGRAMA PARA EL CALCULO DE LAS VELOCIDADES CRITICAS DE UN ROTGR

20 REM AUTOR: BUCKI CICHON SLAWOMIR JAN

30 REM

40 REM SECCION DE CALCULO DE LOS COEFICIENTES DE INFLUENCIA

S0 REM ENTRADA DE DATOS

60 HOME

70 PFRINT °Este programa sirve para calcular las velocidades criticas de un roto

r con'

80 PRINT "hasta S grados de libertad, por @] metndo de coeficientes de influenc

ia,*

90 PRINT "El rotor debe estar soportado por cojinetes en anbos extremos o puede
tener un*

100 PRINT *extremo libre. Para la entrada de datos, el rotor debe colocarse de

tal manera*

110 PRINT ‘que el extremo libre quede de] lado derecho.”

120 PRINT

130 DIM XB8{10),1(10),E(30),F{10),MT110),MC10},MR(10),M{5),A(S,10},B(%,5),P(5),

COLB(S)

140 PRINT "Una seccion del eje del rotor es la parte del rotor incluida entre d

os de los*

130 PRINT °sisuientes elementos : nasa, cambjo de diametro y/o soporte.*®

-160 INPUT “Dane @) numero de secciones gue tiene el eje del rotor (minimo 3, ma

ximo 10 ) @ "INS

170 IF NS ¢ 3 OR N5 ) 10 THEN GOTO 140

180 PRINT

190 PRINT *Dame la distancia de terminacion de cada seccion con respecto al sop

orte'

200 PRINT *jzquierdo [mm) :*

230 FOR I = 1 TO NS

220 PRINT *seccion numero “§l3* : "3

230 INPUT **jX8i(I)

240 NEXT I

230 PRINT *Dame e] nmomento de inercia de cada seccion (sm*4] :°

240 FOR I = 1 TO NS

270 PRINT "seccion numero *i1Ij* : °§

280 INPUT "*j1tI)

290 NEXT 1

300 PRINT "Dame @] mpdulo de elasticidad de cada seccion [N/mm*2) :°

310 FOR I = | TO NS

320 PRINT "seccion numera *1I1* @ *j

330 INPUT "%ELD)

340 NEXT I

350 PRINT

340 INPUT °Dame la distancia entre soportes : °iXS

370 IF XS(NS) > = X& THEN 60TC 400

380 FPRINT °El extremoc de la uitima seccion no alcanza al soporte. Veritica los

datos.*

390 6OTO 140

400 PRINT

410 INPUT *Dame @l numero de aasas (miniwo 2, maximo 8) : *3N

420 IF N < 20RN > S THEN GOTO 410

430 PRINT *Dame la posicion de cada masa con respecto al soporte izquierdo [mm}
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.
440 FOR I = 1 TON

4350 PRINT "sasa nusero "$li" : *§

440 INPUT *"iX{(I)

470 NMNEXT I

480 IF XS(NS) > = X(N) THEN GOTO Si0

490 PRINT °La ultima masa esta $uera de 1a ultima seccion del eje. Veritica los
datos.*

500 GOTO 430

510 PRINT "Dame la inercia de cada masa [kg9) :°
520 FOR ! =1 TON

530 PRINT "masa nusero "(I§° @ °§

540 INPUT "*tM(I)

530 NEXT I

560 REM CALCULO DE LOS MOMENTOS FLEXIONANTES
570 FORI =5 TON

580 RR = X(I) / X8

590 Rt. = ABS (1 - RR)

600 IFRR )L THENRR = - RR

610 IF X{I) > XS THEN 6070 480

620 FOR T =1 TO NS

630 F(I) = RL

640 IF XS{J) > X{I) THEN F(I) = F{I} - 1

650 IF X5{J) > XS THEN F(J) = ©

© 660 NEXT J

470 ©0T0 730

680 FOR J = 1 YO NS

690 FUJ) =RL

700 IF XS(3) ) XS THEN F(J) = F(J} + RR
710 IF X8(J} > X{I) THEN F(J} = 0

720 NEXT I

730 MT(1) = F{1) % XS(1)

740 FOR J = 2 7O NS

750 MTUI) = HT(T -~ 1) + F(J) % (X5(J) - X5(J - 1))
760 NEXT ]

770 ML{1) = 0

780 MR{S) = NT(1} 7 (IU1) ¥ EL1))

790 FORJ =2 TONS - 1

000 ML(J) = HT{I - 1) / (1(I) * ELI))
810 MR{J) = MT(Y) / (1]} % E(D))

820 MNEXT J

B30 MLINS) = MTINS ~ 1) / (IINS) % EINS))

B840 MRINS} = 0

BS0 REM CALCULO DE LOS COEFICIENTES DE INFLUENCIA
8460 27 = O

870 FOR J = 1 TO N&
680 IF X5{J) ) XS THEN G6OTO 900
BY0 ZT = ZT + MR(J) # (XS(J) - XS(J - 1)) & (XS(J = 1) ¢ .5 # (XS(J) = XB(J - 1)

/3 .
910 FOR I =1TON

920 284 = 0
930 IF X(J) > %8 THEN ©0TO 1020
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940

.- 950

960
$70
I
980
-
990
1000
1010

020

1030
1040
1050
)

1060
XS{K
1070
1080
1090
1100
1110
1120
1130
1140
1150
1160
1170
1180
1150
1200
1210
1220
1230
1240
1250
1260
1270
1280
1290
1300
1350
1320
1330
1340
13%0
1360
13720
1380
1390
1400
1410
1420
1430

FOR K = 1 TO NS

IF XS(k) = ¢ X{J) THEN GOTO 1000~
IF XS(K) > XS THEN GOTO 1000
A = MRIK) % (XS(K) - XS(K - 1)) % (XS 1K - l) 0

B= 5 & (MRIK) = ML(K)) ¥ (XS(K) - (S(K =)
17 3 - XN}
IM=ZMeA-B

NEXT K

GOTO 10%0

FOR K = N5 T0 | STEP -1

IF XS(K) > X{J) THEN GOTO 1080

IF XS(K} = ¢ X5 THEN GOTO 1080 :
A = MLIK) ¥ (XS(K) -~ XSiK - 1)) % (X(])

B = .5 % {MLIK) - MR(K}} # (XS{K) - XS(
-1 1 )
2M =24 + A - B
NEXT K =
A(J,I) = ABS (ZT % (XS - X(J)}V ./ X8:=Z4
NEXT J T
NEXT I
PRINT :
PRINT “Los coe#n:ientes de nniluencxa e
FORI =1 TON
FOR J =1 TON o
PRINT *a (*1I1*"#31") = "(A(L,0)
NEXT 1
NEXT 1
FORI =1 TON
FORJI =1 TON
AT,y = ALL,J) # M(D) # 10
NEXT 1
NEXT I
REM CONVERSION DE MATRIZ DE INFLUENCIAS A MATRIZ DE RIGIDEZ
FORI =1 TON
AtI,N+ 1) =1
NEXT ~
FOR I =1 TON
P = ABS (ALI,I))
R=1
IF I = N THEN GOTO 1420
FORJI =1+ 170N
IF ABS (A(J,I)) = ¢ P THEN GOTO 1340
P = ABS (A{J,IN)
R=]
NEXT
FORI=1T02 %N
A= AlL)
Al J) = AR} " -
AlR,J} = A .
NEXT
IF P = 0 THEN GOTO 3140
IFRC >I THENE = E ¢+ |




1440
1450
1460
1470
1480
1450
1500
1310
1520
1330
1540
1330
13560
1570
1580
1590
1600
1610
1620
1630
1640
1630
1660
1670
1680
1690
1700
1710
1720
1730
1740
1250
1240
1270
1780
1290
1800
1810
1820
1830
1840
1850
1860
1870
1880
1890
1900
1910
1920
1930
1940
1950
1960
1970

FOR J = 2 ¥ NTO I STEP =~ |
AlT, 1) = AL, 3 1 AL T

NEXT

FOR K = § TON

IF K = 1 THEN GOT0 1520

FOR J = 2 ¥ NTO | STER ~- !
AtK,J) = A(K, ]} = ALL,J) % ALK, D)
NEXT J

NEXT K

NEXT I

FOR I =1 TORN

FORJI =1T0N
ALLJ) = A(TJ + N)

NEXT J

NEXT I

REM RUTINA PARA LA OBTENCION DEL POLINOMIC CARACTERISTICO

REM POR EEL. METGDO DE FEDDEEV-LAVERRIER

FORI =1 TON
FOR J = 1 TON
B, = ALLLD
NEXT J

NEXT [
MeN-1

FOR K = 1 TOM
TR=0

FORI =1TON
TR = TR ¢ B(I. I}
NEXT I
AK = K

P{K) = TR / AK

FORI =1TON
B(I, D) = BUI,. IV - PIK)
NEXT I
FORJ =1 TON
FOR I =t TON
COLB{I) = B(I, ]}
NEXT I
FOR I
Be1, 1
FOR L
B{(I,J)
NEXT L
NEXT I
NEXT 3
NEXT K
P(N) = Bl §)
FOR K = 0 7O 10
FiK) = 0
NEXT K
FORX =1 TON
FiN - K) = - P{K)
NEXT K
FiN) = §
PRINT

L TON
0

1 TON
B(I,J) ¢ A(I,L) % COLBIL)
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1980
s "
1950
2000
2010
2020
2030
2040
2050
2040
2070
2080
2090
2100
2110
2120
2130
2140
2150
2140
2170
2180
2190
2200
2210
2220
2230
2240
2250
2240
2270
2280
2290
2300
2310
2320
2330
2340
23%0

2450
2460
2470
2480
. 2490
2500

PRINT °El polinomio caracteristico de las velocidades criticas del rotor e

FOR K = N T0 | STEP - 1
PRINT F(K) % 1E4 * (N - K} I® ¥ x ~ 1K
NEXT K b
PRINT F(0O) ¥ \E4 * N -
PRINT *= O* '
REM BUSGUEDA DE RAICES DEL POLINOMIQ CARACTERISTICO
PRINT
PRINT *Velocidades criticas de! rotor frad/seg] :"
FORI=0T0S
E{(I) = FLI)
NEXT I
IF N = 4 THEN GOTO 2230
IF N = 3 THEN 6070 2570
IF N = 2 THEN GQTO 2660
B60SUB 2790
W= 100 ¥ S8R ( ABS (R))
PRINT *velocidad critica = (¥
FOR 1 = 4 TOO STEP -
FtI) = Fi1} + R % F{L + §)
NEXT 1
FOR 1 = 0 TO 4
FII) = F(I « 1)

NEXT 1
FiS) = 0
E(5) = 0
E(4) = 0
E(3) = |
E(2) = - F(2)
E(1) = FI3) ¥ F(l) - &4 % FLOY
E(O) = F{O) # (4 # FI2) - F(3) ~ 2) - F(1) ~ 2
N=3
60SUB 2790
E{2) = E(2) « R

E(1) = E(1}) + R ¥ E(2)
D =E(2) ~ 2/ 4-E
IF D < 0 THEN 6070 2370
X = - E(2) 72+ SR (D)
IFRCXTHENR = X
A =F(3) 72
=R/ 2
= ABS (A~ 2 -Fi(2) +R)
C = SER (P)
= ABS (B ~ 2 - FLO))
= SGR {P)
=A%B-Fl1) /)2
IFP{OTHENC = - ¢
K= -
E(5) =
El{4) =
E(3) =
£(2) =
El) =
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2540 E(0) = p - D

2520 ©0SUB 2640

2530 E()) = A+ C

28940 EI0) = B + D

2550 GOSUB 2640

2540 G60TO 3140

2570 GOSUB 2790

2%60 W = 100 # S8R { ABS (R))
2590 PRINT °velocidad critica = "{¥
2600 £(2) = E(2) + R

‘2610 E{t) = E{1} + R ¥ E(2)

2620 E(0) = E(})
2630 E(1) = E(2)
2640 E(2) = |
2650 E(3) = 0

2660 F = E(1) ~ 2 7 4 - ELO}

2670 IF F < 0 THEN 6OTO 2760

2680 X1 = - Eif) 7 2 - S6R {F)
2690 X2 = - E{{) / 2 + SER (F)

2700 W1 = 100 ¥ SAR { ABS (X))
2710 W2 = 100 # SAR { ABS (X2))
2720 PRINT *velocidad critica = *1W}
2730 PRINT *velocidad cratica = "$W2
2740 IF K = - 1 THEN RETURN

2730 GOTO 3160

2760 PRINT *Velncidad critica compleja, Veritique los calculos por otro metodo.

2770 IF K= - 1 THEN RETURN
2780 GOTO 3140

2750 IF E(0) < O THEN GOTO 2890
2800 X = -~ |

2810 Y = O

2820 FOR I = NTO | STEP - 1
2830 ¥ = (Y + E{I)) ¥ X

2840 NEXT I

2830 Y = Y + E(0)

2840 IF Y ( = O THEN GOTO 2980
2870 X = X % 2

20880 GOTO 2810

2800 X = 1

2900 Y = O

2910 FOR I = N TO { STEP - 1}
2920-Y = (Y ¢+ E{I)) & X

2930 NEXT I

2940 Y = Y ¢ E(O}

2950 IF Y ) = O THEN GOTD 2980
2940 X = X # 2 - -
2970 80TO 2900

2980 K = 1§

2990 Y = O

3000 FOR I = NTO } STEP - 1
3010 Y = (Y ¢+ E(I)} # X

3020 NEXT 1

3030 ¥ = Y ¢ E(O}
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30640 IF ABS (Y} =

3030 Y1 =0
3040 FORI = NTD 2 STEP - 1
3070 Y1 = (YY ¢ I & EXII} # X
3080 NEXT X

309C YI = YL + E(])
300 X =2 X - ¥V /Y
311G K=K + §

3120
3130
3140
3150
3160

1

50T0 2996

RETURN

PRINT

PRINT ®Mo hay matriz de rigidez.®
END

< 1E - 18 OR K ) Z0 THEN R = X: RETURN
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APENDICE 2 : PROGRAMA PARA ElL BALANCEO DINAMICO EN DOS PLANOS

JRUN
INSTRUCCIONES DE USO @

1.~ Con la maquina operando a velocidad de halanceo registre en una hoja de
datos las lecturas iniclales: angulo de fase y amplitud, en ambos planos de
balanceo seieccionados,

2.- Pare la paquina y coloque un peso de prueba en e] primer plano de balancea.
Anote en la hoja de datos la wmasa utilizada y su oosicion anaular.

3.- Nuevamente con la maquina a velocidad de balanceo registre en la hoja de
datos ios valores de amplitud y angulo de f#ase en ambos planos de balanceo.

4.~ Detenga la waquina y retire el peso de prueba del primer planc de balanceo.
Cologue un peso de prueha en el segundo plano de balanceo vy anote su nasa y
posicion en la hoja de datos,

S5.- A velocidad de balanceo registre nusvamente los valores de amplitud y
angulo de fase en ambox planos de balanceo.

6.~ Pare la maquina y retire e! peso de prueba del segundo planc de balanceo.

7.~ Ingrese los datos anotados a la computadora. El resultado del programa Je
indicara ¢l valor (en las mismas unidades nue las de los pesos de pruebal del
desbalancec y su posicion en ambos planos de balances.

Apriete [RETURN] para continuar !
INGRESE LOB DATOS @ -

Amplitud inicial en el primer plano de balanceo ! 1.4
Angulo de fase inicial en el primer plano de balanceo : 290
Amplitud inicial en el segundo planc de balanceo : 1.2
Angulo de fase inicial en el segundo plano de balanceo ; 2i0

Masa del peso de prueba colocado en el primer plano de balanceo : 10
Posicion del peso de prusba ¢ 90

Amplitud en e) primer plano de balanceo con el peso colocado : .3
Angulo de fase en ¢l primer plano de balanceo : 342

Ampljtud en @] sequndo plano de balanceo : (.2

Angulo de fase en @] segundo plano de balanceo ¢ 192

Masa del peso de prueba colocado en el segundo olano de balanceo ! 10
Posicion del peso de prueba : %0

Anplitud en el primer plano de balanceo con el peso colocado ! 1.2
Angulo de fase en e! primer plano de balanceo : 300

Amplitud en ¢! segundo plano de balanceo @ 1.1

Angulo de fase en el segundo plano de balancen : 169
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Los coeficientes de influencia son
atl, 1) = ,116106986 < 16284425
all,2) = ,0301738214 ¢ -23,6749407
al2,1) = 0373442716 ¢ 20.9999999
a{2,2) = ,081090487 ¢ 2.86698465%

E! deabalanceo es :

Hasa en el primer planc de balanceo : 15,3162993
FPosicion en @l primer plano de balanceo : -35%5,2841938
Masa en el segundo planc de balanceo ! 19.048740)
Posicion en el segundo plano de balanceo ! i87.269444

Haga los ajustes necesarios y realice una corrida de prueba.
Es satifactoric el balanceo? [S/N] : N

Ingrese los nuevos datos de vibracion

Anplitud en el primer plano de balanceo : .6

fAngulo de fase en el primer planc de balanceo ¢ 230
Anplitud en el segundo planp de balanceo : 1,i
Angulo de fase en el sequndo plano de balanceo ! 169

El desbalanceo residual es

Masa en el primer plano de balancen ; 8,63744261
Posicion en el primer plano de balanceo ! 236.65124
Masa en el segundo plano de balanceo ! 15.3199837
Posicion en el segundo plano de balanceo  1351.813404

Haga los ajustes necesarios vy realice una corrida de prueba.
Es satitactorio el balanceo? [5/N) @ §
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10 REM BALANCEO EN DOS PLANOS POR MEDIO DE COEFICIENTES DE INFLUENCIA
20 DIM Z(3,2),7T(3,2),A(2,2),0(2,2),0(2),B(2),UD(2),D(2)

30 HOME

40 PRINT °*INSTRUCCIONES DE USO :*'

30 PRINT

60 PRINT *l.- Con 1a maquina operando a velocidad de balanceoc registre en una h
oja de*

© 70 FRINT *datos las Jecturas iniciales: anqulo de tase v amplitud, en ambos pla
“nos de*
B0 PRINT 'balanceo seleccionados.®
$0 PRINT
100 PRINT '2,- Pare la maauina vy coloque un peso de prueba en el orimer plano d
e¢ balancen.'
110 PRINT *Anote en 1a hoja de datos la masa utilizada y su posicion angular.”
120 PRINT
130 PRINT *3.- Nuevamente con la maquina a velocidad de balanceo registre en la
hoja de*
140 PRINT "datos los valores de amplitud y angulo de fase en ambos planos de ba
lanceo.
150" PRINT
160 PRINT *4.- Detenga la maquina y retire el peso de prueba del orimer plano d
@ balanceo.*
170 PRINT *Cologue un peso de prueba en el segundo plano de balanceo y anote su
nasa y*
180 PRINT "posicion en la hoja de datos,’
190 PRINT
200 PRINT *5.- A velocidad de balanceo registre nuevamente los valores de ampli
tud y*
210 PRINT *angulo de fase en ambos planos de balanceo.?
220 PRINT
230 PRINT "é.- Pare la maquina y retire el peso de prueba del! segundo plano de
balanceo.*
240 PRINT
250 PRINT "7,- Ingrese los datos anotados a 1a computadora. El resultado del pr
ograma le’
260 PRINT *indicara el valor (en las mismas unidades que las de los pescs de pr
ueba) del
270 PRINT "desbalanceo y su posicion en ambos planos de balanceo.*
280 PRINT
290 INPUT *Apriete [RETURN] para continuar : "tAS
300 HOME
310 PRINT “INGRESE LOS DATOS :*°
320 PRINT
330 INPUT “Amplitud inicial en el primer plano de balanceo : *"i1Z(1,1)
340 INPUT *Angulo de #ase inicial en el primer plano de balanceo ¢ "iT(1,1)
350 T4, 1) = TiL,1) 1 B7.298779%8
340 INPUT *Amplitud inicial en el segundo nlano de balanceo ! *312(31,2)
370 INPUT *Angulo de fase inicial en el segundo plano de balanceo I *3Ti1,2)
- 380 T(1,2) = Ti1,2) / 37.295779%
390 PRINT
400 INPUT “Mawa dei peso de pruesba colocado en el primer plano de balanceo : "
u(1)

155



410 INPUT "Posicion del pesu de prueba : *iBtl)

420 B(1) = B{l) / $57.29572795 [ER
430 INPUT "Amplitud en el primer plano de balanceo con el peso colocado & *§1Z1{2
1)

440 INFUT *Angulo de fase en ¢l priwmer plano de balanceo : *iT(Z;1)
450 T(2,1) = T(2,1) / 57.2957795

460 INPUT "Amplitud en @] segundo plano de balanceo ! "$1Z12,2)

470 INPUT "Angulo de fase en ol segundo planc de balanceo ! "1T(2,2)
480 T(2,2) = T(2,2) / 87,29577%%

3¢ PRINT

8500. INPUT *Masa del peso de prueba colocado en el segundo plano de balanceo :
2

810 INPUT °Posicion del peso de prueba ! "{B(2

520 B(2) = B{2) / 57.2937795

530 INPUT "Amplitud en ] primer plano de balanceo con e! peso colocado ! "§Z2(3
1)

%40 INPUT *Angulo de fase en el primer plano de balanceo @ "$T{3, 1)
580 T(3,l) = T(3,1) / B37.2957279%

840 INPUT "Amplitud en el segundo plano de balanceo ! "§2(3,2)

570 INPUT *Angulo de fase en ¢l sequndo plano de balanceo : *§T(3,2)
880 T(3,2) = T(3,2) / $7.2957795

590 FRINT

600 Xt = Z(1,1) % COS (T(1,1))iX2 = 2{2,1) % COS (T(Z,1)}

610 Yi = 201,183 % SIN (T{1,1)):¥2 = 2(2,1) % SIN (T(2,4})

620 X = X2 - XiiY = Y2 - i

630 R= SGR (X ¥ X + Y *Y)

690 T = ATN (Y / X3¢ IF X C O YHEN T = T + 3.14159243

650 Af3,1) =R / UtH1:CiL, 1) =T ~ B(1}

460 X4 = Z(4,1) % COS (T(l,1)):X2 = 2{3,1) # COS (T(3,iM)

670 Y1 = Z{1,1) # SIN (T{1,1)):¥2 = Z(3,1) ¥ SIN (T(3,1))

680 X = X2 - X1:Y = Y2 - Y}

490 R= SAR (X ¥ X + Y #Y)

700 T = ATN (Y / X)! IF X ( O THEN T = T + 3.14199243

710 A(4,2) = R / U(2):C(1,2) = T - B(2)

720 X1 = Z(1,2) ¥ COS (T(1,2)):X2 = 2(2,2) ¥ COS (T(2,2))

230 YI = Z(¢1,2) % SIN (T(1,2)1iY2 = 2(2,2) % SIN 17{2,2))

740 X = X2 - X1iY = Y2 - ¥i

750 R= SAR (X # X + Y % Y)

7260 T= ATN (Y 7 X): IF X C O THEN T = T ¢ 3,14139263

770 A{2,1) = R/ U(1)3C(2,1) =T - Bi1)

780 X1 = 2(1,2) ¥ COS {T{1,2)):%2 = 213,2) ¥ €08 (T{3,2))

790 Y1 = Z(1,2) # SIN {T(1,2)):Y2 = 2(3,2) % SIN (T(3,2))

800 X = X2 ~ X1:Y s.¥2 - Y}

BIOR= SER (X ¥ X + Y R Y)

B20 T » ATN (Y /7 X)i IF X ¢ 0 THEN T = T ¢ 3,14139263

830 Al2,2) s R / U(2):C(2,2) = T - B(2)

840 PRINT *Los coeficientes de influencia son :°

BS0 PRINT *atl, i} = *JALL, 104" ¢ "3C(1,1) % 57,2957795
BAO PRINT *afl,2) » *{AL1,2)1" ¢ *1C{1,2) # 37,2932795
870 PRINT "a(2,1) = *§AL12,1)4" < *§Ci2,1) * $7,2987755
880 PRINT "a(2,2} = *jA12,2)1° < "§C(2,2) ¥ 57,2937795

890 PRINT
900 PRINT "E) desbalanceo es :°
910 Rl = A¢1,1) % A12,2):T1 = CiL, 1) + C(2,2)
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P20 R2 = AL1,2) ¥ A(2,1)372 = C(5,2) + C(2,1)
930 X1 =Rl ¥ COS (Ti):¥l = R1L % SIN (T1)
940 X2 = R2 ¥ (05 (T2):¥2 = R2 % SIN (T2)
P50 X = XL - X2i¥ = Y1 - Y2

960 D1 = SGBR (X # X + Y # ¥}

970 Al-= ATN (Y 7 X): IF X ¢ O THEN Al = Al + 3.14159263
980 RY = Z(1,1) # A(2,2)371 = Til,1) ¢+ C(2,2)
990 R2 = Z(1,2) % A(1,2):T2 = T(1,2) ¢ Cl4,2)
1000 X1 = R1 ¥ COS (Ti):¥l = Ry ¥ SIN (T1)
1010 X2 = R2 ®# CO5 (T2):¥2 = R2 # SIN (T2)
1020 X = X1 - X2i¥ = Y1 - ¥2

1030 D2 = SER (X EX ¢+ Y # Y)

1040 A2 = ATN (Y /7 X): IF X < 0 THEN A2 = A2 + 3.14159243
1050 Ri = Z41,2) % A(L,1:T1 = T{1,2) + C{1, 1)

1060 R2 = Z(3,1) ¥ A(2,11:T2 = Tif, 1} ¢ CL2,1)

1070 X1 = R1 # COS (T1):¥l = RL # SIN (T1)

1080 %2 = R2 % (O0S (T2):¥2 = R2 ¥ SIN (T2)

1090 X = XI - X2t¢ = ¥t - ¥2

1100 D3 = SR (X # X + Y % V)

1110 A3 = ATN (Y / X}: IF X < 0 THEN A3 = A3 + 3.14139263

1120 UD(1) = D2 7 DL:iDIL) = AZ - AL

1130 UD{2) = D3 /7 DL:D(2} = A3 - A}

1540 PRINT °Masa en el orimer plano de balances : °*jUD(1)

1150 PRINT *Posicion en el primer plano de balanceo ! "jD(1) ¥ 57,2937795
1160 PRINT "Masa en #! segundo planp de balanceo ! *jUD(2)

1170 PRINT *Posicion en el segundo plano de balanceo : *"1D(2} ¥ 37,29%779%
1180 PRINT

1190 PRINT “Haga los ajustes necesarios y realice una corrida de prueba.*
1200 1INPUT "Es sat:factorio el balanceo? [S/N] : "jAs

1210 IF A$ = °S* OR A$ = *s" THEN END

1220 PRINT

1230 PRINT *Ingrese )os nuevos datos de vibracion :*

1240 INPUT *Asplitud en el primer plano de balancep ! "$Z(1,1}

1250 INPUT *Angulo de fase en el primer planp de balancen : *1T(1,1)

1260 TU(1,1) = TiL,1) / 57.2937798

1220 INPUT *Amplitud en el segqundo plano de balancen : *1Z(1,2)

1280 INPUT "Angulo de fase en el segundo plano de balanceo ¢ "3$T(1,2)
1290 Ti1,2) = Ti1,2) / 57.2957795

1300 PRINT

1310 PRINT °“El desbalanceo residual es :"

1320 6070 90



APENDICE 3 : BALANCEQ EN UN PLANO USANDO UNA CALCULADORA FROGRA-
MABLE (HEWLETT-PACKARD 1iC}

Este programa realiza todos los cdlculos necesarios para e-
fectuar e] balanceo de un rotor en un plana. Para realizar egte
trabajo siga las instrucciones siguientes!

1.- A velocidad de balanceo wmida y anote los valores de la am-
plitud y el angulo de fase de la vibracidn en una hoja de
datos (27 y 84).

2.- Pare la madquina y cologue en el rotor un peso de prueba. A-
note en la hoja de datos su valor y su posicidn angular
(U y €u).

3. - Nuevamente a velocidad de balanceo mida y anote en ja hoja
de datos los valores de la amplitud y el angulo de fase de
la vibracion (Z7 y €7).

4.~ Ejecute 1 programa [A] de acuerdo a lags instrucciones gue
se anexan con ¢l listado.

3.- Haga los ajustes indicados y realice upa corrida de prueba.
Si el balanceo no es satisfactorio, anote en 1a hoja de da-
tos los valores de amplitud v Angulo de fase. Ejecute el
projrama [B] para obtener el valor del desbalanceo residual.
(Este paso puede repetirse cuantas veces sea necesario hasta
lagrar un balanceo satisfactorio.)
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PROGRAMA (A1

1PASO ! PANTALLA! "~ INSTRUCCIONES, " IDATOS! " TECLADO: - 1
.

e R s Ll PRI - [ e -1
11 ! IMICID DEL PROGRAMA - ] ! A}
fommrmfommamsommmmmaa LT T e B ks :
12 | ENTRADA DE DATOS : ! ! 4
! 11,0000 ; - AMPLITUD INICIAL 1 2{ 1 2, RIS !
10 12,0000 | - ANGULD DE FASE INICIAL ! @41 1 B, ER/ST )
i 13,0000 { - VALOR DEL PESD DE PRUEBA | U I U, IR/S] !
17071 4.0000 | - POSICION DEL PESQ DE PRUEBA] 4y ! &, [R/SI I
’I 1 %5.0000 ! - AMPLITUD CON EL PESO COLO- 1} H
| i i caDo ! }
1 "1 46,0000 | - ANGULO DE FASE CON EL PESO | H
for ! COLOCADG 1 !

- ! e d s m e e e e ——— 1

i ! RESULTADOS : 1

H i = VALOR DEL DESBALANCEQ H

1 ! T

= POSICION DEL DESBALANCEOD

g ENTRADA DE DATOS @ Do
| F— 41,0000
S

!
| - AMPLITUD DE LA VIBRACION .~ I

: 2.0000 | - ANGULO DE FASE 1
e B mmmmm et ——ee B e
S | RESULTADOS ¢ L
©'Dr 1 - VALOR DEL DESBALANCEC RESI-I. :

: ! DuAaL R e

g7 771 - POSICION DEL DESBALANCED @ 157

RESIDUAL
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LISTADOD ¢

. { TECLADO ! PANTALLA = 1! TECLADD | PANTALLA 1
e et e e I T
I 9 P/R 1 : 1t g -»>P | 028- 43 24 |
I ¢ PRGM | 000~ It RCL 3 | 029- 45 3
1§ LBL A ! 001-42,21,11 1| = 1 030- 10 1
' 1 ! ooz2- 111 STO S 1 03i- 44 5 i
! . ! 003~ a8 11 R ! 032- 33
' ° 1 004- 01t REL 4 1033- 45 41
] 0 ! 005- ot - ! 034- 30 1
! & | 006~ & 11 STO 6 I 035- 44 4 !
! sTO 1 1 007~ 44 25 |! ¢ LBL 1§ ! 036-42,21, 1 !
1 4 LBL O ! 00B-42,21, O !l RCL 1 § 037- 45 11
] RCL I | 005- 45 25 || RCL S | 038- 45 5}
i g INT | 010- 43 44 if - 1 a3e- 101
1 R/S | o11- 31 1| R/S ! 040- 31
| STO (i) 1 012- 44 24 |] RCL 2 | 041- 45 2 |
! 4 I1S6 ! 013- 4% & Il RCL & | 042- 45 6 |
} GTO ¢ | 014- 22 O 1t} - ! 043- 30 !
! RCL 6 1 015- 45 & 1§ x3<y i 044- 34 !
| RCL S 1 0lé- 45 S 11 & SR | 045- 42 26 !
I ¢ >R 1 0i7- 42 26 11 g —>P | 046~ 43 26 1
! RCL 2 ! 018~ 435 2 1]  x><y | 047- 34 1
I REL 1 1 015- 45 1 |1 g RTN | 048- 43 32 !
I § R 1 020- 42 26 ii % LBL B ! 049-42,21,12 }
I X<y 1 021- 34 11 1 ! 050- 11
1 R ! ozz2- 33 11 R/S | 051~ 31 4
! - 1 023- 30 |} STO 1t 0S2- 44 11
1 Re ! 024- 33 1t 2 ! 053- 2!
: 1Ky - 1 02sE- 34 41 R/S i 054~ 31
; ! - 1 026~ 30 !1 STO 2 | 0%5- 44 27y
‘ 1 9 R } 027- 43 33 {1 GTD 1 | 0S&- 22 L0
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