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Resumen

En la actualidad, el mantenimiento predictivo ha adquirido una importancia
significativa frente a estrategias preventivas y, en mayor medida, correctivas, de-
bido al impacto econémico asociado a la deteccién temprana de fallas. En este
contexto, el monitoreo de vibraciones constituye una herramienta esencial, parti-
cularmente en maquinas rotativas donde los rodamientos son componentes criticos
y suelen ser los primeros en fallar.

El presente trabajo aborda el diagnéstico de fallas en rodamientos de bolas
mediante mediciones de vibraciones obtenidas con el analizador portatil SKF Mi-
crolog GX Series y procesadas mediante la técnica de la envolvente de aceleracion.
Se propone un procedimiento para identificar defectos en la pista interior y se es-
tudia la relacion entre diferentes danos inducidos artificialmente y las etapas de
falla definidas en las tablas de Charlotte. Asimismo, se evalian factores que influ-
yen en la vida 1util del rodamiento, tales como el estado del lubricante y el efecto
de la excentricidad del rotor en la respuesta oscilatoria del sistema.

Los resultados muestran que la etapa 3 se asocia a danos superficiales de baja
profundidad, apenas perceptibles visualmente, mientras que la transicién hacia la
etapa 4 y la propia etapa 4 corresponden a defectos severos con una penetracién
claramente apreciable. Finalmente, se destaca que, para caracterizar con precision
la severidad del dano y garantizar la reproducibilidad experimental, es indispen-
sable contar con rodamientos desmontables y herramientas de indentacién de alta
precision.

Palabras clave: monitoreo de vibraciones, rodamientos de bola, analizador portatil
SKF, diagnéstico de fallas, defectos en pista interior, tablas de Charlotte, envol-
vente de aceleracion, dano artificial, vida util.
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1 Introduccion

La motivacién detras del proyecto “Identificacion y Estudio de Fallas en Ro-
damientos de Bolas: andlisis vibracional por metodologia experimental y compu-
tacional” surge de la reciente - y no resuelta - problematica con el desempeno
del tren de potencia de las turbinas edlicas en Uruguay, en particular, con la falla
temprana del rodamiento correspondiente al eje de salida de la multiplicadora
(high-speed shaft bearing, HSS).

Considérese el parque edlico Pampa, en el departamento de Tacuarembdé. De
acuerdo a [50] este parque cuenta con 59 aerogeneradores Nordex N117,/2400, con
una potencia nominal de 2.4 MW por unidad. La falla imprevista del rodamien-
to HSS, dada su criticidad, puede llevar a elevados costos por reparacién y por
pérdida de energia no vendida. Para ilustrar este punto, si se asume un factor de
capacidad de 0.4 [71], un tiempo de parada de 6 dias [43], un precio spot promedio
de 32 USD/MWh [2] y estimando los costos de reparacién en USD 20000 [44], el
costo total aproximado por la parada y reparacién de una turbina asciende a USD
64000, casi USD 11000 por dia.

La alta frecuencia e impacto econémico negativo de estos eventos, han llevado
a la incorporacion de mejoras en los planes de mantenimiento, desde el modo reac-
tivo, realizando reparaciones de emergencia no programadas, hasta la llegada del
Mantenimiento Predictivo, basado en la determinacion del estado de la maquina
sin necesidad de una parada. El Mantenimiento Predictivo es una forma de ge-
renciar el mantenimiento, que se nutre de la evaluacién periédica de la condicién
de operacién de las maquinas y sistemas en general, con el objetivo de optimizar
la operacién total de la planta o la industria.

Las vibraciones constituyen el mejor indicador del estado de la maquinaria
industrial, sin dejar a un lado la utilizacién de otras técnicas: la termografia, el
analisis de lubricantes, la evaluacion de los parametros de proceso, la inspeccion
visual y cualquier otra técnica no destructiva encaminada a conformar un criterio
preciso sobre la condicién de operacién de la maquina. La forma “sencilla” de
aplicar las tecnologias predictivas empleando las vibraciones como pardmetro de
diagnostico, consiste en la medicién de niveles totales de vibraciones a intervalos
periédicos, en aquellos puntos que, luego de un estudio previo, constituyen los que
mejor revelan el comportamiento dinamico de la maquina. El modo mas complejo
de aplicacién de las tecnologias predictivas basado en el andlisis de vibraciones,
consiste en el monitoreo continuo de vibraciones y parametros del proceso en
maquinas criticas, tal es el caso de un aerogenerador. [39]



Dada la naturaleza dinamica de las maquinas rotativas, la identificacién de
patrones de desgaste y la prediccién de fallas de sus componentes se basan fuer-
temente en el analisis de las vibraciones producidas por el movimiento del rotor
y transmitidas a toda la estructura, directa o indirectamente.

Los rodamientos son elementos mecéanicos fundamentales en practicamente
cualquier sistema rotativo. Su funcién principal es permitir el movimiento relati-
vo entre un eje y su soporte, reduciendo al minimo la friccién, evitando el contacto
directo entre superficies metalicas. Su disefio permite que sean capaces de soportar
cargas radiales, axiales o combinadas, garantizando la correcta alineacién del eje
y un funcionamiento suave, seguro y eficiente. Dada su alta frecuencia de falla en
aplicaciones industriales, la seleccion y el mantenimiento adecuado de los roda-
mientos son determinantes para optimizar el rendimiento, disminuir el consumo
energético y prolongar la vida 1til de la maquinaria.

Las fallas en rodamientos se manifiestan a través de patrones caracteristicos
en las vibraciones que generan. La amplitud de oscilacion y la frecuencia de estas
fallas contienen informacién del tipo, de la severidad e incluso de la ubicacion del
defecto. Para identificarlas, es esencial un procesamiento preciso de los datos de
vibracion medidos, lo que incluye andlisis temporales, espectrales y, en muchos
casos, técnicas complementarias de filtrado y demodulaciéon. En la actualidad,
existen analizadores de vibraciones capaces de ejecutar una amplia variedad de
algoritmos de procesamiento de senales, herramientas frecuentemente usadas en la
industria para el diagndstico y monitoreo de maquinaria rotativa. Por otro lado,
resulta fundamental comprender qué factores intervienen y de qué manera afectan
al desempeno y a la vida 1til de los rodamientos. En esta linea, el analisis compu-
tacional se ha posicionado como una herramienta clave para el estudio y diseno
de estos componentes, dado que permite modelar y extrapolar el comportamiento
dindmico de sistemas rotativos complejos bajo un amplio rango de condiciones
operativas, y hacerlo con tiempos de cédlculo considerablemente menores en com-
paracion con los ensayos experimentales.



2 Objetivos

El presente trabajo se enfoca principalmente en la identificacién de un tipo
de falla particular y frecuente en rodamientos de elementos rodantes: la falla ori-
ginada por un dano en la pista interior del rodamiento. No solo se buscard su
identificacién a partir de la respuesta oscilatoria del sistema, sino que se planea
llevar a cabo un experimento factorial que permita relacionar dicho dano con la
etapa de falla del componente.

Complementariamente, se estudiara la respuesta de los rodamientos ante va-
riaciones en la excentricidad del eje y en la velocidad de rotacién del motor, en
base a mediciones in situ realizadas en un banco de ensayo (enfoque experimen-
tal), comparando los resultados con simulaciones realizadas por software (enfoque
computacional). Este ultimo enfoque también contempla el andlisis de la afecta-
cion de la vida 1til de un rodamiento ante cambios en la carga y en el estado del
lubricante (temperatura y limpieza).



3 Estado del arte

La primera teoria de las vibraciones es atribuida a la Escuela Pitagérica (570-
497 a.C.), desarrollada en el contexto de la teoria de nimeros, la musica y la
acustica. Como se describe en [19], Pitdgoras demuestra experimentalmente en su
laboratorio (considerado el primer laboratorio creado por el hombre con fines de
investigacién) que la frecuencia natural de un sistema oscilatorio es una propiedad
del mismo, independiente de la magnitud o naturaleza de la excitacién.
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Figura 1. Pitdgoras (a la derecha) experimentando con un martillo y campanas. [19]

Aproximadamente en el 360 a.C., segtin se cita en [19], en el famoso didlogo
platonico Timeo se reconoce que: “...fuerzas no iguales, fuera del equilibrio, no
llevan al equilibrio sino a una vibraciéon anormal, el movimiento causado por ellas”.

Aristételes (384-322 a.C.) discutia en sus “Problemas Mecédnicos” varios as-
pectos dindmicos del movimiento de la rueda (datada aproximadamente en el ano
4500 a.C. en Mesopotamia). Se tenia conocimiento del efecto que tenfan distintos
materiales en la rigidez del eje y las ruedas, asi como también de las grasas ani-
males como lubricantes. Sin embargo, el estudio dindmico del eje no se profundizé
porque operaba en condiciones subcriticas, dadas las bajas velocidades.

Recién en el periodo enmarcado por la llamada Primera Revolucion Industrial
(1760-1840), localizada principalmente en Gran Bretana, se produjo un avance
tecnoldgico significativo en la maquinaria industrial, incluyendo la maquina a va-
por de James Watt.



En respuesta a los crecientes problemas de origen vibracional que presentaban
las méquinas rotativas, surge la rotodindmica (1840-1860) como rama de la inge-
nieria dedicada al estudio del comportamiento dinamico de esta maquinaria. Su
desarrollo, junto con el de la teoria de vibraciones, es impulsado principalmente
gracias a los aportes previos de Galileo con la mecanica de los medios continuos
(ca. 1640) y de I. Newton con las leyes del movimiento publicadas en 1687.

En 1869, W. Rankine publica un articulo sobre el fenémeno del whirling o
vibracién transversal en ejes (el primer registro escrito sobre el tema). En su
andalisis, desprecia la influencia de la aceleracion de Coriolis en las ecuaciones de
movimiento y concluye que el movimiento es estable para velocidades de rotacién
menores a una cierta velocidad de rotacion que llamoé whirling speed e inestable
(deflexion radial del eje ilimitada) para velocidades mayores. Era tal la eminencia
de la figura de Rankine que durante la siguiente mitad de siglo su andlisis condujo
a los ingenieros a creer que la operacion de maquinas rotativas por encima de
dicha velocidad era imposible.

En 1878, el ingeniero sueco G. P. de Laval inventa una desnatadora que ini-
cialmente era impulsada tanto a mano como por caballo, alcanzando velocidades
en un rango de 6000-10000 rpm a través de una multiplicadora.



Figura 2. Desnatadora Alfa-Laval. [70]

En 1889, De Laval aprovecha la emergente tecnologia de la turbina a vapor
para su desnatadora, obteniendo velocidades de hasta 42000 rpm y demostrando
experimentalmente que el rotor de la turbina era capaz de operar de forma estable
por encima de la whirling speed.

En 1895, A. Foppl resuelve analiticamente el problema del whirling, explican-
do por qué el rotor de De Laval podia trabajar de forma estable para velocidades
mayores a la whirling speed. Foppl publica su trabajo en la revista alemana Der
Chwilingenieur, de poca influencia para los especialistas en rotodindamica del mo-
mento, por lo que no trasciende y prevalece el anélisis de Rankine.

En 1916, W. Kerr publica evidencia experimental sobre la existencia de una
segunda velocidad critica que inevitablemente era alcanzada pasando por la pri-
mera de forma segura. Esto lleva a la Royal Society of London a encomendarle



a H. Jeffcott la tarea de dilucidar el conflicto entre la teoria de Rankine y los
ensayos de De Laval, Dunkerley y Kerr. Contemporaneamente, Stodola introduce
el concepto de amortiguacién debida a los rodamientos, probando que su efecto
limita la amplitud de oscilacién ocasionada por el desbalance operando a la ve-
locidad critica y que la amplitud disminuye cuanto mayor sea el amortiguamiento.

En 1919, H. Jeffcott publica los resultados de su investigacién coincidiendo con
Foppl respecto de la operacién estable en condicién supercritica y complementa
el trabajo del aleman introduciendo una constante de amortiguamiento externo
para explicar la amplitud acotada de las vibraciones del sistema a la velocidad
critica. A partir de este momento, diversos trabajos cientificos hacen alusién al
rotor descrito por Jeffcott como “el rotor de Jeffcott”.
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Figura 3. Esquema del rotor de Jeffcott. Adaptada de [72]

Los primeros acelerémetros propiamente dichos aparecieron en la década de
1920, principalmente en la instrumentacién de aeronaves, para complementar los
sentidos de los pilotos con indicadores visuales sencillos. Los acelerometros pen-
dulares fueron los primeros instrumentos ttiles de esta clase. Utilizaban un meca-
nismo de péndulo que se deformaba con la aceleracion. El dngulo de deformacién
podia medirse mecanica u épticamente, proporcionando una senal cuantificada
proporcional a la aceleracién en dos ejes perpendiculares a la gravedad. [38]

En 1924, Stodola demuestra que la aceleracion de Coriolis tiende a estabilizar
el rotor a una velocidad mayor a la critica, explicando por qué la teoria de Rankine
no reflejaba la realidad.



Aparecen los acelerémetros eléctricos, desarrollados alrededor de 1924 por Mc-
Collum y Peters, utilizaban un principio diferente: empleaban pilas de discos de
carbén suspendidos. La fuerza de la aceleracién comprimia més o menos la pila
de carbén, cambiando su resistencia eléctrica. Esta resistencia variable se media
mediante un puente de Wheatstone para producir una senial eléctrica. [32]

La empresa SKF fue fundada en 1907 por Sven Wingquist, en Suecia, tras
inventar el revolucionario rodamiento de dos hileras de bolas a rétula. Un nuevo
tipo de rodamiento que toleraba cierto grado de desalineacién en ejes, sin danarse
(autocentrable), revolucionando la mecénica industrial [59]. Palmgren, unos de los
ingenieros de esta empresa, publicé sus primeras declaraciones sobre la determi-
naciéon de la carga equivalente y la vida 1til de los rodamientos de bolas en 1924.
Estas declaraciones se basan en la teoria de Stribeck sobre la distribucién de la
carga entre los elementos rodantes y en la teoria de Hertz sobre las deformaciones
por contacto. [35]

En el ano 1938, Edward E. Simmons y Arthur C. Ruge, inventaron las galgas
extensiométricas de resistencia adherida, tal como se conocen y utilizan comtunmen-
te hoy en dia. Ambos inventores reconocieron la propiedad de ciertos materiales
conductores de cambiar su resistencia eléctrica cuando se someten a esfuerzos
mecanicos de traccién o compresién (deformacién). Su invencién consistié en una
lamina metalica delgada, dispuesta en un patrén especifico y adherida a un sopor-
te flexible aislante, que se pega al objeto cuya deformacién se quiere medir. Este
invento fue un avance significativo con respecto a los métodos anteriores (como el
uso de pilas de carbén en la década de 1920) y senté las bases para la medicién
electronica precisa de fuerzas y deformaciones.



Figura 4. A. C. Ruge realizando experimentos en un modelo a pequena escala de un
tanque de agua equipado con las primeras galgas extensiométricas montadas en una
mesa vibratoria en 1938. [31]

El articulo de T. C. Rathbone (Vibration Tolerance), en 1939, marca el inicio
de la historia del mantenimiento predictivo. Introdujo un conjunto de curvas de
severidad (amplitud versus frecuencia) a una velocidad de vibracién aproximada-
mente constante, en torno a las velocidades de rotacion de los turbogeneradores
de vapor tipicos. Los criterios de severidad de Rathbone se basan en la experiencia
y representan el primer método conocido para relacionar la amplitud de vibracién
con las condiciones de operacién y, por consiguiente, con la vida 1util y el riesgo
de fallo. Es importante constatar que los conceptos y criterios de severidad de-
sarrollados por T. C. Rathbone siguen siendo validos mas de ochenta anos después.
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Figura 5. Tabla de Rathbone, para estimar la severidad relativa de la vibracién de la
maquinaria. [55]

En 1943, fue desarrollado el primer acelerémetro comercial piezoeléctrico, por
el Dr. Per V. Briiel (uno de los fundadores de la empresa Briiel y Kjeer). Este
dispositivo, conocido como el Modelo Tipo 4301, utilizaba cristales de sal de Ro-
chelle para generar una senal eléctrica proporcional a la aceleracién (fuerza G).
Fue un hito importante en la medicién precisa de vibraciones y se us6 en una
variedad de aplicaciones, desde la aviacién hasta el andlisis de maquinaria indus-
trial. Viggo Kjeer fue el otro fundador de Briiel y Kjeer, y juntos desempenaron un
papel fundamental en la creacién de la industria de medicion de sonido y vibracion.

10



Voo rpiish g

FASA. (241)

L | M ‘I I“
ot fen 4 ek 8o L e gy
gl A
! o Avnaler indiy

LT 3
P Lz, pircsgnie cfetlloadin .
s sns ron)y
f
et gsetrt

M

1

M |

1

|

- —— m— m— — =

Figura 6. Esquema del desarrollo del 4301, el primer acelerémetro piezoeléctrico del
mundo. [9]

Figura 7. Acelerémetro piezoeléctrico tipo 4301. [8]
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En 1947, Gustaf Lundberg y Arvid Palmgren, ingenieros de SKF, formularon
la teoria de la vida 1util de rodamientos, base cientifica del mantenimiento predic-
tivo y el andlisis de vibraciones moderno. [60]

En 1950, se comienza a desarrollar un modelo més realista que representa los
apoyos como resortes para incluir la rigidez elastica del rodamiento, a diferencia
del modelo de Jeffcott que los consideraba rigidos. Se incluyen los amortiguadores
viscosos para representar la disipacion energética debida principalmente al roza-
miento. Ambos agregados consituyen el modelo del rotor de Jeffcott “modificado”
e implicarian nuevas ecuaciones de movimiento. [16]

Kg 1 Cs Cg 1 Kpg

20777 77 Z

Figura 8. Esquema del rotor de Jeffcott modificado. [16]

Cinco anos después, en 1952, Gustaf Lundberg y Arvid Palmgren, publicaron
un articulo en el que derivaron las expresiones para la carga equivalente, la capa-
cidad de carga dinamica y la vida 1til nominal del rodamiento, en la forma que
conocemos hoy. La expresién se basa en la teoria de las deformaciones por contac-
to de Hermann Hertz, las teorias de la distribucién de carga entre los elementos
rodantes de Richard Stribeck y Harald Sjovall, y la teoria estocéstica de Waloddi
Weibull.
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Figura 9. Fundamentos y los tres pilares de la teoria de la vida 1til de los
rodamientos. [35]

En 1961, Donald E. Bently, fabrica una sonda de proximidad de corrientes
parésitas (corrientes de Foucault) de éxito comercial, la cual media la vibracién
en turbomaquinas de alta velocidad al permitir la observacién directa y continua
del eje giratorio. [48]

El trabajo innovador impulsado por Don Bently y su equipo de ingenieria de
Bently Nevada, en los sensores de corrientes parasitas sin contacto, contribuyé
a crear un estandar global para quienes disenan y operan maquinaria rotativa
en todo el rango de velocidades de funcionamiento. Esto impulsé el desarrollo
de sistemas de proteccién contra paradas de equipos y la adquisicion de datos
de vibracién mediante sistemas de procesamiento de diagnéstico y servicios re-
lacionados, sentando finalmente las bases para una nueva disciplina dentro de la
ingenieria mecanica: el diagnostico de fallas en la maquinaria.

13



Figura 10. Ilustracién de una sonda de proximidad. [7]

SKF desarroll6 y fabricé su primer equipo de andlisis de vibraciones para el
control de la calidad del ruido en rodamientos a mediados de la década de 1950.
Este desarrollo fue el resultado de una investigacion para comprender el compor-
tamiento vibratorio de los rodamientos. En 1965, E. Yhland, de la empresa SKF,
alcanzo un hito en la comprension del problema cuasiestatico de la vibracion en
rodamientos, contribuyendo a la elaboracién de normas como AFBMA 13-1987 y
DIN 5426 (borrador), que definen y especifican las magnitudes fisicas que deben
medirse y las condiciones de ensayo que deben aplicarse. [63]

Balderston, en 1969, presenta uno de los primeros trabajos sobre diagndstico
de vibraciones. Reconoci6 que las senales generadas por fallas en los rodamientos
se encontraban principalmente en la regién de las altas frecuencias, correspon-
dientes a las resonancias excitadas por los impactos internos. En el ano siguiente,
Weichbrodt y Smith, emplearon el promediado sincrono (synchronous averaging)
para detectar fallas locales tanto en rodamientos como en engranajes. En sus estu-
dios se empezaron a identificar las frecuencias caracteristicas de falla, incluyendo
las que mas tarde serfan conocidas como BPFI, BPFO, BSF y FTF.

En esa época se desarrollé la “técnica de resonancia de alta frecuencia” (HFRT,
High Frequency Resonance Technique), méas tarde conocida como “anélisis de en-
volvente”. El objetivo principal era trasladar el andlisis de frecuencia desde el
rango muy alto de las frecuencias portadoras resonantes hacia el rango mucho
mas bajo de las frecuencias de falla, de manera que pudieran analizarse con buena
resolucion. [53]
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Figura 11. Banco de ensayo de esa época. [36]

En el ano 1972, Ruhl y Booker, desarrollan el primer modelo de elementos
finitos para rotores, el mismo evoluciona durante esta década, culminando en el
modelo propuesto por Nelson en 1980, cuya implementacién més importante es el
modelado de elementos finitos basados en la teoria de Timoshenko. Este tltimo
sigue siendo la base del modelado actual en la dindmica de rotores. [54]

Después de la década de 1950, se dispuso de transductores de velocidad y
acelerémetros, y el grafico de Rathbone evolucioné hacia criterios de velocidad

constante que llevaron en 1974 a las normas ISO 2372 y 3945, y posteriormente a
la ISO 10816.
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TABLE 1 — Vibration severity ranges (10 to 1 000 Hz)

Velocity range (rms]
leffective value of the vibratary velocity)
Fangs clamiticaion mm/s infs
over up 1w over up to
0,11 0,071 0,112 00028 0.004 4
0,18 0,112 0,18 0.004 4 0.007 1
0,28 0,18 0,28 0.007 1 00110
045 0,28 0,45 0.0110 00177
on 0,456 07 0.0177 0.028 0
1,12 on 1,12 0.028 0 0.0a4 1
18 1,12 18 0.044 1 0.0709
28 1.8 28 0.0709 0.110 2
45 28 45 0.1102 01772
71 4,5 7.1 0.177 2 02795
11,2 71 11,2 0.2795 0.440 9
18 11,2 18 0.4409 0.708 7
28 18 28 0.708 7 1.102 4
45 28 a5 1.102 4 1916
Eal 45 " 1.7711 6 27963

Figura 12. Gréfico para evaluacién de niveles de vibracién - Norma 1SO2372. [28]

TABLE ~ Quality judgement of vibration severity

Vibration severity Support clamification
Vems Verns Rigid Flexible
mm/s in/s supports supports
— 046 —— 0.018 —
— 0,71 ——t— 0.028 — good
— 1,12 —— 0.044 — o
— 18 —4— 0.071
— 28 —— 0.11 —4 satisfactory
— 46 —4— 0.18 satisfactory
— 71 —— 0.28 —— unsatisfactory
— 112 —3— 044 unsatisfactory
— 180 —p— 071 —
28,0 1,10 —— unacceptable

unacceptable
— 71,0 —— 2.80

Figura 13. Grafico para evaluacién de niveles de vibracién - Norma 1SO3945. [29]
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En 1978, aparecieron analizadores con filtros ajustados manualmente. Estos
proporcionaron la base para los patrones de amplitud y frecuencia que ahora
asociamos con problemas comunes, como un desequilibrio, desalineacién y afloja-

miento.
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Figura 14. Registro espectral analégico de Briiel y Kjzer, obtenido con un analizador
de frecuencia de papel (chart recorder) tipico de esa época. [8]
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Figura 15. Registrador grafico analégico Briiel y Kjeer Level Recorder Type 2305
utilizado para medicién y registro continuo de niveles de vibracién, sonido y seniales
eléctricas. [33]

A principios de la década de 1980, varias empresas comenzaron a implementar
programas de monitorizacién de condicién y las ventas de instrumentacion para la
medicién de vibraciones alcanzaron niveles récord. La aparicién del PC (ordena-
dor personal) como herramienta fundamental en la industria a finales de la década
de 1980 revolucioné la forma de recopilar datos en campo, gracias a la amplia di-
fusion del colector de datos de vibracién. Si bien eran programas relativamente
lentos y su baja resoluciéon suponia una limitacién, simplificaron enormemente la
recopilacion de datos de vibracién en comparacion con los métodos manuales, lo
que, junto con la capacidad de generacién de informes del ordenador, los convirtié
en herramientas extremadamente populares en los programas de mantenimiento
predictivo. [17]

Se puede anadir complejidad al modelo del sistema rotativo, agregando grados

de libertad al movimiento del rotor y de los rodamientos. Esto lleva a la aparicién
de matrices en la ecuaciéon de movimiento. [16]
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Figura 16. Modelo complejo con grados de libertad agregados. [16]

Una vez que surge la posibilidad de utilizar computadoras, se comienza a
plantear la resolucién de problemas de elasticidad y analisis estructural comple-
jos, en lugar de depender de enfoques aproximados basados en la resistencia de
materiales. Permitiendo reducir considerablemente el uso de factores de seguridad
y disminuir las incégnitas en los disenos, logrando asi resultados mas precisos.
Los métodos de elementos finitos, al permitir predicciones mas exactas, reducen
los costos de experimentacion e introducen la simulacién, logrando disenos més
econdmicos pero mas precisos antes de probar prototipos. [54]

En el trabajo de McFadden y Smith, en 1984, se modela de forma mateméti-
ca las senales de fallas en rodamientos y se consolidan los modelos tedricos de
frecuencias caracteristicas. Estas frecuencias (BPFI, BPFO, BSF, FTF) derivan
analiticamente a partir de la geometria del rodamiento y la velocidad de rotacion,
como se explicard mas adelante. Luego comenzaron a utilizarse en diagndstico
industrial. [53]
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Figura 17. Ilustracién de las frecuencias de falla en rodamientos. [51]
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En 1994, John S. Mitchell lider6 el desarrollo de MIMOSA (Machinery Infor-
mation Management Open Systems Alliance), un grupo cuyo objetivo era desarro-
llar un sistema para el intercambio de datos sobre vibraciones entre los distintos
agentes implicados en la gestién de maquinaria y el control de procesos. [22] [21]

Entre los anos 1994-2000, se desarrollan difentes normas para procedimientos
de diagnotico de fallas como por ejemplo la norma ISO10816.

YR S R R
vibration standard 180 mm s Hs315mm 3I5mm=H
Velocity Pumps > 15 kW Medium sized machines Large machines
mmi's rms | in/sec rms Radial, axial, mixed flow 15 kW <P = 300 kW 300 kW < P < 50 MW
1" 044
7.1 0.28 &
45 0.18
35 o1
28 0.07
23 0.04
14 0.03
0.7 o.02
Foundation Flexible Flexible Flexible

New maching condition Shor-term oparation allowable
Unlmited long-term operation allowable Vibration causes damage

Figura 18. Gréfico para evaluacién de niveles de vibracién - Norma ISO10816. [56]

Muchos otros avances importantes se produjeron en las décadas de los 80 y
90 como consecuencia de la era digital, como el lanzamiento de la FFT de dos
canales (que introdujo los conceptos de correlacion, coherencia y funciones de res-
puesta en frecuencia [26]), el anélisis de cepstrum (Briiel y Kjaer, herramienta
para detectar periodicidades en un espectro, por ejemplo, familias de armdnicos
con espaciado uniforme [52]), trasformada de wavelets [18], técnicas de andlisis
modal, incluido el ODS (Formas de Deflexién Operacional [24]), el seguimiento
digital para el andlisis de arranque y parada, las técnicas de demodulacién de fase
mediante la transformada de Hilbert [42] y los analizadores de intensidad (para
mediciones de flujo de potencia mecénica). Todas estas potentes herramientas es-
taban inicialmente dirigidas a especialistas, pero con el tiempo, gracias al progreso
de la informética y la instrumentacién, se hicieron accesibles a un ptblico més
amplio de analistas de vibraciones.

Entre los anos 2000-2015, la creciente necesidad de productos de alta calidad
y bajo costo, junto con una produccién segura, ha acelerado el cambio en la es-
trategia de mantenimiento de maquinaria, pasando del correctivo al preventivo
y, finalmente, al mantenimiento basado en la condicién, para el cual se requiere
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el diagnostico y prondstico de fallas en tiempo real. Como uno de los principales
equipos en la industria moderna, se ha observado un aumento en la instalacion
y el uso de maquinas rotativas en numerosos sectores industriales, como el ma-
nufacturero. En consecuencia, el diagnéstico de fallas en maquinas rotativas ha
adquirido una nueva relevancia. [49]

Los bancos de ensayo evolucionaron desde equipos digitales basicos hacia plata-
formas multicanal de alta velocidad, con la integracion de software como el analisis
FFT, envolvente (demodulacién), sensores miniatura, control electrénico de carga
y primeras funciones de diagnéstico automatico. Convergieron con las normas ISO
modernas y dieron paso a los sistemas de monitoreo predictivo e Industria 4.0. [15]

radial actuators

flex joint

30 kW motor air-o1l pumps

Figura 19. Banco de ensayo moderno. [15]
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shaft bearing

NG 2

bearing adapters

Figura 20. Banco de ensayo moderno. [15]

Desde el 2015, la digitalizaciéon de la manufactura ha allanado el camino para
que las industrias transformen significativamente la forma en que se producen los
productos. Las industrias de la era actual han entrado en la Cuarta Revolucién
Industrial, también conocida como Industria 4.0, donde la fusién de sistemas fisi-
cos y digitales desempena un papel fundamental. La cuarta revolucién industrial
se basa en el uso de computadoras y tecnologia, posibilitado por la tercera re-
volucién industrial. Mediante la introduccién de marcos inteligentes y totalmente
independientes, impulsados por datos e IA (Inteligencia Artificial), la Industria 4.0
y sus tecnologias claves, que comenzaron con la primera industrializacién (auto-
matizacién mediante energia hidroeléctrica y térmica) en la era de la Industria 2.0
(que empleaba energia eléctrica en plantas de produccién y grandes instalaciones
manufactureras), son fundamentales para que los sistemas industriales alcancen
la autonomia y, en consecuencia, permitan la recopilacién automatizada de datos
de componentes y equipos industriales. [25]

La industria actual, la Industria 4.0, representan el presente y se enfrenta un
nuevo paradigma: la fabricacién aditiva, la conectividad, el Internet Industrial
de las Cosas (IIoT), el almacenamiento en la nube y el mantenimiento predic-
tivo, entre muchos otros conceptos, son temas de gran actualidad en el sector.
Sin embargo, como ocurre con cualquier tecnologia disruptiva, no esta exenta de
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problemas, como por ejemplo el de la seguridad. Los dispositivos IoT (sensores,
actuadores, wearables, PLC compactos, gateways pequenos, etc.) suelen tener me-
nor capacidad de procesamiento y memoria, por lo que son mas vulnerables a los
ciberataques. [46]

El Internet de las Cosas (IoT) puede proporcionar una percepcién inteligente
del estado de cualquier sistema en general. El conjunto de tareas de deteccion,
diagnéstico y prondstico (gestion de la salud y el prondstico), es un concepto cla-
ve para poder predecir qué parte del equipo necesita ser reemplazada y en qué
momento, garantizando asi el funcionamiento continuo de los sistemas criticos.
Al analizar la frecuencia, la amplitud, la fase, la posiciéon y la direccién de las
vibraciones en la maquinaria, es posible identificar muchos fallos comunes. Un
analista puede, por ejemplo, diferenciar entre el desgaste de un engranaje o roda-
miento especifico, la falta de lubricacion, un desequilibrio, una desalineacién, un
montaje flojo o un fallo eléctrico. La deteccion de fallos y la adquisicion de piezas
de repuesto pueden realizarse antes de que se detenga la maquina, reduciendo el
tiempo de inactividad al minimo y esta es nueva rama del mantenimeto preventi-
vo, el mantenimiento de condicién. [45]

Figura 21. Evolucién del monitoreo del estado de las maquinarias. [8] [68]
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4 Marco teorico

En el presente capitulo se abordan los fundamentos tedéricos que enmarcan el
desarrollo del trabajo en su totalidad, con énfasis en la aplicabilidad al caso de
estudio.

4.1 Introduccién a la rotodinamica

La rotodindmica es una rama de la ingenieria que estudia sistemas dinami-
cos caracterizados por incluir en su estructura un componente que rota a alta
velocidad y con un gran momento angular, llamado rotor. Comtunmente, el rotor
de las maquinas rotativas se soporta por rodamientos que permiten la rotacion
libre respecto a un eje fijo en el espacio, pero restringen su movimiento axial. El
movimiento del rotor es impuesto por un dispositivo externo denominado motor,
que, para las aplicaciones industriales habituales, se considera que gira a velocidad
angular constante siempre y cuando se estudie el sistema desde un tiempo inicial
posterior a la estabilizacién del sistema (estado estacionario o régimen permanen-
te).

Para un analisis primario, una maquina rotativa puede modelarse de forma
muy rudimentaria como un conjunto masa-resorte-amortiguador (figura 22): la
masa es logicamente la del rotor, mientras que el resorte representa la propiedad
de elasticidad del sistema, que generalmente es la del propio rotor, aunque tam-
bién puede considerarse la elasticidad de los rodamientos o soportes. Recordar
que la elasticidad es la capacidad que tiene un material de deformarse bajo la
aplicacion de una carga y recuperar su estado original cuando la aplicacién de la
carga cesa, tal como sucede con los resortes dentro de un rango determinado de
esfuerzos denominado régimen elastico. Se asumira ademas que la relacién entre la
fuerza aplicada y la deformacion es lineal, con una constante de proporcionalidad,
k ala que se le designa como rigidez (stiffness en inglés) del sistema. Por tltimo,
el amortiguador modela las fuerzas disipativas o no conservativas del sistema. Es-
ta disipacién de energia suele ocurrir a través de los componentes fijos (carcasa,
soportes, pedestal) y méviles (interior al eje y friccién en rodamientos, principal-
mente) de las méquinas, asi como también debido a la interaccién rotor-fluido en
el caso de las turboméquinas. Se postula en este caso que las fuerzas disipativas
varian proporcionalmente con la velocidad, con una constante de proporcionali-
dad, ¢ designada como el amortiguamiento (damping en inglés) del sistema.
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Resaorte g l:_J Amortiguador
(k) (c)

Masa (m)

x(t)
f(t)

Figura 22. Esquema de un modelo masa-resorte-amortiguador con una fuerza
variable en el tiempo. Adaptada de [23].

Un sistema masa-resorte-amortiguador sometido a una excitaciéon arménica,
f(t) produce una respuesta oscilatoria, x(t). En rotodindmica, el desbalance de
masa (excitacién interna al sistema) y las cargas transitorias (excitacién externa)
son las principales causas del comportamiento oscilatorio de las maquinas rota-
tivas. Las vibraciones inducen esfuerzos ciclicos que conducen, entre otras cosas,
a la falla de los componentes por fatiga, a la disminucion de la vida 1til de los
rodamientos por friccién excesiva y degradacion del lubricante, a la desalineacion
en ejes y, consecuentemente, a la pérdida de potencia (eficiencia) por falla en aco-
plamientos y al ruido excesivo. Todos estos inconvenientes se magnifican cuando
ocurre el fenémeno de resonancia: la velocidad de rotacion del rotor coincide con
alguna de las frecuencias naturales del sistema y la amplitud de las oscilaciones se
incrementa drasticamente. La frecuencia natural es una caracteristica intrinseca
de cada sistema, independiente de la naturaleza de la excitaciéon externa, tal como
demostro6 Pitagoras (570-497 a.C.). Fisicamente, es la frecuencia a la que oscilaria
el sistema si se generara una pequena perturbacion y se dejara vibrar libremente,
con un amortiguamiento despreciable. Matematicamente, se calcula como

W = m (1)

y representa un valor propio de la ecuacion diferencial mi + kx = 0 que des-
cribe el movimiento de la masa (m), es decir, que la frecuencia (1) es la tinica
para la cual la ecuacion de movimiento tiene una solucién no trivial. De hecho, la
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solucién no es unica, hay infinitas soluciones oscilatorias, una para cada condicién
inicial.

Un caso de estudio simple, pero de gran relevancia para entender cémo se
modela y analiza el comportamiento dinamico de una maquina rotativa es el rotor
de Jeffcott, que se introduce y profundiza en la siguiente seccion.

4.2 Descripcion analitica del rotor de Jeffcott

El rotor de Jeffcott se puede considerar como un dispositivo de interés pe-
dagogico, ya que su relativa simple construccion y montaje en un laboratorio
permiten abordar los fundamentos tedricos basicos de la rotodinamica de manera
clara, integrando teoria con ensayos.

El rotor esta compuesto por un eje apoyado en sus extremos mediante roda-
mientos fijos y por un disco de masa m solidario al eje, ubicado simétricamente
con respecto a los rodamientos. El centro de masa del disco, denotado como G,
no coincide con su centro geométrico 9, existiendo entre ambos una separacién e
conocida como excentricidad.

€ y

A

m

Figura 23. Esquema del rotor de Jeffcott. Adaptada de [13].
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Describir el movimiento real del rotor es de gran complejidad, y su caracteriza-
cion excede el alcance de este trabajo. Por lo tanto, en este capitulo se consideran
algunas hipotesis simplificatorias que permiten obtener una primera aproximacion
a las ecuaciones de movimiento del sistema:

1. El eje se modela como una viga de seccion circular uniforme, cuyo material se
asume de composicién homogénea, isotropico y elastico respecto a la flexion
transversal, pero rigido frente a la torsién. Se desprecia su masa (distribuida)
frente a la del disco (aproximadamente puntual).

2. Los rodamientos se modelan como apoyos rigidos que permiten la rotacion
libre del eje, pero no el desplazamiento axial ni transversal.

3. El disco es de seccion circular uniforme, rigido y con momento de inercia
despreciable.

4. El motor impone una velocidad de giro constante, w.

Por lo tanto, se aplica el modelo de masa concentrada (lumped mass model en
inglés) en el plano transversal xy: el movimiento del rotor puede describirse por
el movimiento bidimensional de un tnico punto, su centro de masa, sobre el cual
actian todas las fuerzas.

Hechas las hipdtesis, se establecen dos sistemas de referencia para describir la
cinemadtica del punto G. Por un lado, el referencial fijo o inercial {O, é;,¢€,, €.}
queda definido por la interseccion de la seccién transversal media del rotor con el
eje de los rodamientos (eje de rotacién ideal). Cabe aclarar que en la figura 23 el
plano zy no corta al rotor en su secciéon media para facilitar la visualizacién gréfica,
sin embargo, el estudio si se realiza para dicha seccién (la mas comprometida
mecanicamente). En contrapartida, el referencial mévil o no inercial {0, 1, j, l;:}
se define tal que O' = O, k = ¢, e i es colineal con OS. De esta forma, el referencial
movil tiene su origen fijo, pero sigue la rotacion del centro geométrico del disco
(punto S) respecto al referencial fijo.
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Figura 24. Esquema del corte transversal del rotor en su seccién media. Adaptada
de [67].

A partir de la figura 24 se puede verificar que la posiciéon del centro de masa,
Tq en el referencial no inercial es:

~

Fa =Tg+ Ta/s = [r + ecos(wt — 0)]i + [esin(wt — 0)]; (2)

Donde 75 es el vector posicién de S y 7g/s el vector posicién de G respecto de
S, ambos en el referencial no inercial.

Derivando la posicién respecto del tiempo se obtiene la velocidad del centro
de masa, vg:

Ta = Fa = [ — ewsin(wt — 0)]i + [rf + ew cos(wt — 6)]7 (3)

Derivando la velocidad respecto del tiempo se obtiene la aceleracién del centro
de masa, dg:

~

g = U = [(F = r6%) — ew® cos(wt — O)]i + [(rf + 2/0) — e’ sin(wt — 0)]]  (4)

Observar que, si bien los vectores posicion, velocidad y aceleracion se escri-
bieron en el referencial mévil, al derivar las expresiones de posicion y velocidad
también se derivaron los versores ¢ y j (mdéviles respecto del referencial fijo) por
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lo que la ecuacion (4) representa la aceleracién absoluta escrita en el referencial
no inercial.

Obtenida la aceleracién absoluta del centro de masa, resta aplicar la segunda
ley de Newton para relacionar el movimiento con las fuerzas actuantes sobre el
sistema.

Se supondra que actian dos tipos de fuerzas:

a) Una fuerza de restauracién de naturaleza eldstica que tiende a llevar
al eje a su posicién de equilibrio y es proporcional a la distancia entre
el centro geométrico del eje (S) y el eje de rotacién proyectado en la
seccién media (O). Esta fuerza actia sobre S y es radial.

b) Una fuerza de amortiguamiento que representa la disipacion de energia
del sistema y que es proporcional a la velocidad del punto S (de com-
ponentes radial y tangencial).

La segunda ley proyectada en los versores ¢ y j resulta en:

— kr — o = m[if — 16 — ew? cos(wt — 0)]
— crf) = m[rf + 270 — ew? sin(wt — 6)]

Reordenando la ecuacién segin el versor i de (5), se tiene:
mi + ci 4+ (k — mf*)r = mew? cos(wt — 6) (6)

Queda claro que la ecuacién (6) representa un sistema modelado como un con-
junto masa-resorte-amortiguador con una excitacion armoénica interna generada
por la excentricidad del eje, que produce una fuerza centrifuga variable con el
tiempo.

Transcurrido cierto tiempo, el sistema alcanza el estado estacionario debido
principalmente al amortiguamiento: la disipacién de energia amortigua las oscila-
ciones y eventualmente las fuerzas alcanzan el equilibrio. En este estado, es una
hipdtesis fisica razonable suponer que la velocidad de rotacién del punto S es
constante e igual a la velocidad de rotacién del motor (caso sincrénico) y que su
posicion radial también es constante.
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Por lo tanto,

f=w—0=0 (7)

r=r,—r=7=0 (8)
Ademas, por definicién, 0 se puede escribir como,

Hz/édt:wt—qﬁ (9)

y despejando ¢,

p=wt—10 (10)

Siendo ¢ el angulo de fase que representa el desfasaje angular entre el punto
GyelS.

En las condiciones establecidas en (7) y (8) y utilizando la definicién del dngulo
de desfasaje (10), las ecuaciones (5) resultan en:

(k — mw?®)r, = mew?cos(¢) (11)

crow = mew?sen () (12)

Tomando el cociente entre (12) y (11) se obtiene el dngulo de desfasaje en
funcién de los pardametros del problema:

~w
tan ¢ = - — (13)

La ecuacién (13) puede ser descrita en funcién del factor de amortiguamiento
C=3 \/C]?m y de la frecuencia natural presentada en la ecuacién (1):

tan ¢ = (14)



Dado que ¢ representa el desfasaje entre los segmentos SG y OS (ver figura
24), o dicho de otra forma, la posicién relativa del centro de masa G del disco
respecto a su centro geométrico S visto desde el referencial fijo, se observa que
esta posicion o desfasaje puede variar con la velocidad de rotacién del rotor, ya que
( v wy, son parametros fijos del sistema. Entonces, si ocurre que w < w,, ¢ tiende a
0, lo que implica que el centro de masa tienda a alinearse con el centro geométrico.
Por el contrario, si w > w,, ¢ tiende a —90°, por lo que G tiende a alinearse con
S pero hacia el centro O, efecto conocido como autocentrado. Por ultimo, cuando
w = wy, como se vid anteriormente, sucede la resonancia y ¢ se establece en 90°,
lo que significa que la fuerza centrifuga y la velocidad tangencial estan en fase,
aportando trabajo positivo sobre el sistema e incrementando su energia. Este
incremento de energia serfa infinito de no ser por el efecto del amortiguamiento,
que disipa parte de esa energia y atenda la amplitud de oscilacion hasta llegar a

un régimen estacionario.
G \
S

/
, / G >
S _ S
0 BN, \ ©
W << Wy W = Wy Ww>2> Wp

Figura 25. Variacién del desfasaje entre de S y G para distintas velocidades de
rotacion. [67].

2
ﬂ'\‘& oo’
s K
X
(0) wiw,<<1 (b) w/wy=1 (¢) w/wy>>1

Figura 26. Relacién entre fuerza centrifuga y desplazamiento para distintas
velocidades de rotacién. [67].
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Las ecuaciones (11), (12) y (13) guardan una relacién trigonométrica resumida
graficamente en la figura 27.

Figura 27. Relacién trigonométrica entre los parametros del problema: masa,
velocidad de rotacion, rigidez y amortiguamiento. [67]

De la relacion trigonométrica mostrada, se reescribe el coseno del dngulo de
desfasaje en funcion de los parametros del problema:

E_w
m

VE =) 1 (2w)’

cos(@) = (15)

Sustituyendo la ecuacién (15) en la ecuacién (11), se despeja la amplitud de
oscilacion en estado estacionario:

mew?

V (k= mw?)? + (cw)?

(16)

To =

O en su versién adimensionalizada respecto a la frecuencia natural del sistema:

(2) -
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Para una mejor comprension del efecto que tiene la masa, la rigidez y el amor-
tiguamiento del sistema en su respuesta dinamica, y en particular en la resonancia,
se adjunta la figura 28.
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Figura 28. Comportamiento de la respuesta en frecuencia de un sistema excitado
armonicamente por un desbalance ante cambios en la masa, rigidez y
amortiguamiento. [14]

En base a la ecuacién (16) es evidente que el aumento del amortiguamiento
reduce la amplitud de la oscilacion, siendo clave cuando ocurre la resonancia. El
sistema tiene menos energia disponible para autoexcitarse, ya que la disipacion es
mayor. El efecto de la masa y rigidez también es claro si se considera la definicion
de frecuencia natural (ecuacién (1)). Fisicamente, a mayor masa, mayor inercia y,
por consiguiente, la respuesta se torna més lenta (menor frecuencia) y el pico se
desplaza hacia la izquierda. Una mayor rigidez implica una fuerza de restauracién
mayor para un mismo desplazamiento, esto lleva a oscilaciones mas rapidas, es
decir, aumenta la frecuencia y el pico se desplaza hacia la derecha.

Por otra parte, en la figura 29 se puede apreciar el efecto que tiene la excen-
tricidad de un rotor en la respuesta oscilatoria. Cuanto mayor es la excentricidad,
mayor es la amplitud de oscilacién y en la resonancia, la amplitud se amplifica,
valga la redundancia, ain més. En la figura, la amplitud se incrementa en un
factor de diez respecto al aumento de la excentricidad.

34



Respuesta en frecuencia normalizada - Variacion de e con zeta fijo
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Figura 29. Respuesta en frecuencia (adimensional) de un sistema
masa-resorte-amortiguador para distintos valores de excentricidad con
amortiguamiento fijo.

Como se mencioné en la seccién 4.1, el desbalance de masa en los ejes es una
de las principales causas de la respuesta oscilatoria de una maquina rotativa. Este
desbalance se debe a una excentricidad “de fabrica”, dado que los procesos de
manufactura como el mecanizado y el forjado, introducen imperfecciones que, por
mas minimas que sean, llevan a que el centro de masa no coincida exactamente
con el centro geométrico, porque ni la seccién circular es completamente unifor-
me, ni la composicién es completamente homogénea. Dado que el desbalance es
inevitable y que ain valores aceptables pueden ocasionar danos a altas velocida-
des, se estudiard experimental y computacionalmente como afecta a la respuesta
oscilatoria del sistema.
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4.3 El método de Rayleigh: descripcion y aplicacién

El método de Rayleigh es atribuido al fisico inglés John William Strutt (1842-
1919), comunmente conocido como Lord Rayleigh por su titulo nobiliario de tercer
barén de Rayleigh. En su libro, Theory of Sound, Rayleigh presenta una forma de
estimar la frecuencia natural fundamental de distintos sistemas armoénicos aplican-
do un mismo enfoque: la conservacién de la energia mecanica (cinética + poten-
cial) en un ciclo, asumiendo que el sistema es conservativo y que la forma modal
fundamental del mismo es conocida. A este enfoque se le suele llamar método
de Rayleigh. Strutt aplicé el método para obtener una mejor estimacién de la
frecuencia natural de sistemas armdnicos compuestos por varias masas (unidas
rigidamente) y/o por masas distribuidas. De esta forma, no es necesario conocer
el movimiento de cada punto de un sistema complejo, sino que basta con describir
el movimiento de un tdnico punto equivalente cuyo valor de masa contemple a
todas las masas puntuales y/o distribuidas del sistema. Bajo estas condiciones,
Rayleigh obtiene una expresion para el cdlculo de la frecuencia natural del sistema
compuesto, dada por la ecuacién (18).

k

Meff

(18)

Wp =

Siendo k'y m.ss larigidez y la masa total efectiva del sistema, respectivamente.

A los efectos practicos del trabajo, para estimar la frecuencia natural del siste-
ma se utilizard la ecuacién (18) en lugar de la ecuacion (1), ya que al contemplar
el efecto de la masa distribuida del eje se consigue un resultado mas preciso res-
pecto a la frecuencia natural. Como se vié en el capitulo anterior, en el analisis
de Jeffcott solo se considera la masa puntual del disco.

Para cuantificar el efecto de la masa distribuida del eje como si fuese una masa

puntual aplicada en el centro de masa (seccién media del rotor) se considera el
esquema de la figura 30.
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Figura 30. Representacion esquematica del sistema para el calculo de la masa
efectiva. Adaptada de [67].

Asumiendo que la viga/eje desarrolla un movimiento oscilatorio plano, simétri-
co respecto al punto medio, con un grado de libertad (segun y), que es delgada
(distribucién de masa lineal con la longitud) y que la amplitud de oscilacién (o for-
ma modal) se puede aproximar por la expresion de la deflexién, la energia cinética
del eje puede calcularse como:

1 7 m. Ay(z)\>
Te—Q/OQL(at)dx (19)

3z S

Con y(2) = Ymaz |3 — 4(£)?] la deflexién en funcién de z para £ < 1.

Expresando el resultado en funcién de la deflexién maxima, se tiene:

T, = 2(0.4857m,) ( Lmes 2 (20)
¢ T QAo e ot

En este caso, la deflexién maxima ocurre en la secciéon media del eje (donde se
ubica el centro de masa), por lo tanto, de la ecuacién (20) se deduce que la masa
distribuida del eje m, puede considerarse como una masa puntual aplicada en la

seccién media de valor 0.4857m,.

Finalmente, la masa efectiva del sistema sera:
Mefy = My + 04857me (21)

Como las masas del eje y disco son datos conocidos, para estimar la frecuencia
natural del sistema (ecuacion (18)) resta calcular su rigidez.

Asumiendo que el eje cumple la teorfa de vigas de Euler-Bernoulli (viga esbel-
ta), que su material es eldstico-lineal, isotrépico y homogéneo, que la deflexién que
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experimenta es perpendicular a su eje de rotacion, que esta simplemente apoyado
y que la carga se aplica en su punto medio, se tiene que su rigidez estatica (y por
ende del sistema, al despreciar la deflexién en el disco y rodamientos) estéd dada
por la ecuacién (22):

A48ET
k= I

(22)

Donde F es el médulo de elasticidad del material, I el segundo momento de
area (o momento de inercia geométrico) respecto del eje de rotacién y L la longi-
tud del eje.

Observaciones:

1. Se asumi6 sistema conservativo por lo que el amortiguamiento (modelo de
disipacién energética) no es considerado en este andlisis.

2. El método de Rayleigh provee una cota superior para la frecuencia natural
fundamental de un sistema multimasas: el razonamiento se basa en igualar
la energia cinética maxima con la energia potencial maxima que son valores
ideales dado que los sistemas reales son no conservativos.

3. El error entre el valor estimado y el real depende de que tan acertada haya
sido la suposicién de la forma modal fundamental, en este caso de y(z).
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4.4 Vibracion en rodamientos de elementos rodantes

En esta seccién se desarrolla el analisis de la rigidez y frecuencias de excitacion
en rodamientos de elementos rodantes, en base a [41].

4.4.1. Rigidez de rodamientos de elementos rodantes

En el calculo de la vibracién de un eje giratorio, un rodamiento de elementos
rodantes se suele modelar como un elemento elastico. La rigidez del rodamiento
(constante eldstica) se expresa como una funcién no lineal de la carga aplicada,
derivada de la teoria de contacto hertziana. Se presenta la féormula simplificada
de la constante elastica derivada del calculo de la deformacién por contacto. Se
asume que el efecto de amortiguacion de un rodamiento de elementos rodantes es
insignificante.

Rigidez en la direcciéon radial, k,:

Una carga radial F}., se distribuye a cada elemento rodante dependiendo de
su posicién. Cuando un elemento rodante se encuentra justo debajo del vector
de carga, la carga que soporta este elemento se convierte en méaxima, (4., €N
la direccion del angulo de contacto, esto se puede visualizar en la Figura 31. Su
componente radial viene dada por, (.. cos(a), donde « es el dangulo de contacto.
Stribeck derivé la ecuacién (23), para obtener la relacién entre F,. y Qar, des-
preciando la fuerza centrifuga que actia sobre el elemento rodante. N representa
el nimero total de elementos rodantes. La expresion para la carga maxima es la
siguiente:

ok,

Qmaz(N) = N cos(a)

(23)

Donde el coeficiente 5 en la ecuacién (23) corresponde a un rodamiento con

holgura tipica (en ausencia de holgura este coeficiente tiene un valor tedrico de
4,37).
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Figura 31. Nomenclatura para un rodamiento de bolas. [41]

La deflexion eléstica d,, en direccién radial para cada uno de los siguientes
rodamientos, se deriva de la teoria de contacto hertziana de la siguiente manera:

» Rodamiento rigido y rodamiento de bolas de contacto angular (Deep groove
- angular contact):

2/3

6p(m) = 4.364 % 1078 —2"2 24
(m) ’ B/3 cos(a) (24)

» Rodamiento de bolas autoalineable (Self-aligning):

2/3

5, = 6.986 % 1078 —" 25
(m) ’ B/3 cos(a) (25)

» Cojinete de rodillos (contacto lineal con aros internos y externos. Roller):

0.9

5, = 3.059 % 10710——¥maz___ 26
(m) i LO8 cos(a) (26)
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Donde B es el didmetro de la bola (m) y L es longitud efectiva del rodillo (m).

Al sustituir la ecuacién (23) en cada una de las ecuaciones (24), (25) y (26), la
deflexion radial d,, puede expresarse en funcién de la carga radial F,. Al derivar
parcialmente F,. con respecto a ¢, la rigidez del rodamiento se obtiene mediante
las siguientes ecuaciones:

s Rodamiento de bolas:

k(N/m) = 2

=25 = (C, % 109 FY/3 BY3N?/3 cos®/3(a) (27)

Donde, Cr=7.34 (para rodamiento de bolas autoalineables de una sola hile-
ra. N se duplica en el caso de rodamientos de dos hileras) o Cr=11.76 (para
rodamientos de ranura profunda y rodamientos de contacto angular).

» Rodamiento de rodillos:

k(N /m) = 25

=25 = (C, % 109 F L8 N9 cos'?(a) (28)

Donde, Cr==853.3 (se asume contacto de lineas en los aros internos y exter-
1nos).

En la Figura 32, se muestran estas relaciones entre F,. y k,. La dependencia de
k. con la carga para un rodamiento de rodillos es menor que la de un rodamiento
de bolas equivalente.

5 |
Roller
.
i jm——ii]
2 B | £ iﬁ 10" e
E2|8 Zlg s
= - @ = ] =
= = |= o
he: & = Deep groove - Angular contact -
":.‘}3 m.z = B / | -l—'l""-'-d-—-‘---"""-. 1]
L = = 10 —
x ~ 5 :
— L [ ] 8
e = Self-aligning balls (per single row) |
107 e 1 Pl

10 107 10° 10*

Radial load F, [N]

Figura 32. Rigidez radial en funcién de la carga radial. [41]
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Ahora que es posible cuantificar la rigidez de los rodamientos, se desea con-
siderar este efecto elastico en detrimento de la suposicion de apoyos rigidos que
sustentd tanto la teoria de Jeffcott como la Rayleigh.

Considérese el esquema del rotor y su modelo dindmico equivalente de la figura

33 b).

(a) '”‘f\ k (b) @
gl k

ky

AAAA

bkb

lelL{lel

lol[]lol

Figura 33. Rotor de Jeffcott modificado (a) y su modelo equivalente (b). [41]

Se tiene entonces que la rigidez equivalente estd dada por la ecuacion (29):

1 1\ !
o= [ — 4+ — 2
e <k5+2kb) (29)

Siendo k; la rigidez de cada rodamiento que, para el caso de los rodamientos
de bola, es calculada con la ecuacion (27) y ks la rigidez del eje definida por la
ecuacién (22).

Finalmente, la frecuencia natural del sistema puede ser estimada con mayor
precisién, contemplando los efectos de la masa distribuida del eje y de la rigidez
de los rodamientos:

(30)
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4.4.2. Frecuencias de excitacién en rodamientos de bola

En la Figura 34 se muestra un ejemplo de las especificaciones de un rodamiento
de bolas. Se asume que el aro interior tiene una velocidad de rotacién €2, y que el
exterior estd fijo a una carcasa estacionaria. En estas condiciones, cada elemento
rodante gira sobre si mismo y ademas orbita respecto al eje giratorio. Para obtener
ambas frecuencias de giro definimos las siguientes variables:

= P = didmetro del circulo de paso del rodamiento

» B = didmetro del elemento rodante (B/P =~ 1/4)

a = angulo de contacto
» 7 = radio del aro interior = (P — B cos(a))/2

» 75 = radio del aro exterior = (P + B cos(«))/2

& * Outer Race
Retainer

/IHHET Race

¢ An example of B = Ball diameter

\aballbearing /- 1112 mm¢
NSK 6207 N=Number of balls =9
m & = Contact angle = 12°
e P = Pitch diameter
= 535 mmo

Figura 34. Ejemplo de las especificaciones estructurales de un rodamiento de
bolas. [41]

La velocidad v, de la érbita de los elementos rodantes es un promedio entre
la velocidad superficial del aro interior (r1€2) y la velocidad superficial del aro
exterior, asumiendo que no hay deslizamiento entre los elementos rodantes y los
aros.
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1 Q (P — Bceos(a
Ve = 5(T19+T20) = 5( 5 ( ))

(31)

La frecuencia de giro de la orbita (2. se relaciona con la velocidad v, de la
forma:

P
=0l (52)
Combinando 31 y 32, se obtiene:
1 B
Q.==(1-= Q
¢ =3 ( Iz cos(a)) (33)

Utilizando las especificaciones de la Figura 34, se alcanza el siguiente valor
para {2

Q, = Q) = 0.3984Q ~ 0.4Q (34)

Esto indica que el elemento rodante o la jaula orbitan alrededor del eje a un
velocidad angular del 40 % de la velocidad de giro del eje y en su misma direccién.
La velocidad . es llamada frecuencia fundamental del tren (FTF).

Luego, se puede calcular la velocidad de giro de cada elemento rodante sobre si
mismo (§2). La érbita de un elemento rodante recorre un distancia .xrqx At sobre
el aro exterior fijo en un tiempo At, y debido a la condiciéon de no deslizamiento
esta distancia debe ser igual a la recorrida por el giro propio del elemento rodante
Q, * g x At.

B
QS5 = Qury (35)

A esta frecuencia, €, se le llama frecuencia de giro de bola (BSF).

Utilizando las ecuaciones 34, 35 y las especificaciones del rodamiento dado, se
obtiene la siguiente ecuacién para la BSF.

B 2
1— (F) cos2(a)] O~ 2.3Q ~ 20 (36)
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Se encuentra que el elemento rodante gira sobre su eje aproximadamente a una
velocidad que duplica la velocidad de giro del eje del rotor. Si hay un dano en la
superficie del elemento rodante, este va a contactar con los aros exterior e inte-
rior, por lo tanto el impacto ocurrira dos veces por cada revolucion del elemento
rodante, generando una frecuencia de excitacién de 2*BSF.

Cuando existe un dano localizado en la superficie del aro exterior, una vibra-
cion debido al impacto es generada cada vez que un elemento rodante pasa por
este punto. La frecuencia con la que ocurre se llama frecuencia de paso de bola
por el aro exterior (BPFO). La cual es calculada como el producto de la frecuencia
de érbita de la bola, multiplicada por la cantidad de bolas:

BPFO =Q.N = g <1 — gcos(a)) Q~04NQ (37)

Luego, suponiendo un dano localizado en la superficie del aro interior. Ya que
este aro se encuentra en movimiento, si se observa el movimiento relativo al mismo,
las érbitas de las bolas quedan determinadas por la siguiente ecuacion:

1 B
Q. -0 = —3 <1 +5 cos(a)) 2~ —0.69 (38)

Por lo tanto la frecuencia con la que las bolas impactan con el punto danado
(BPFI) es:

N B
BPFI = (Q— Q)N = 7 (1+ 5 cos(a) | 2~ 0.6NQ (39)
_ fi{, B \
Fundamental Train Frequency FTF FIF =—- {1 —poesa ] —» =039 f
{cansed by retinerfcage delects or improper movemsnty = ]
: i B :
Ball Pass Frequency of Quter race BPFO BPFO = N = (' B e D.') — f,=3.6 [
{caused by rolling elements passing over defective outer races) -
; Jr B
Ball Pass Frequency of Inner race BPFI BPFI = N J,: (' + P cos a] — f=54 )
{caused by rolling elements passing over defective inner races) -
P By .
Ball Spin Frequency BSF BSF = ( : ] '-f’ (] ( - ) cos” a] — =23 L
] ; B2 P .\
(caused by rolling element defects) t
| NSK 6207 B = Ball dizmeter=11.112 mma € = Contact angle = 127

N = Number of balls =9 P=535mm ¢ J QM:)

Figura 35. Frecuencias de excitacién de rodamientos de elementos rodantes. [41]
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Vibracién en aros de rodamientos de elementos rodantes

Cuando los elementos rodantes pasan sobre un dano localizado en las superfi-
cies de rodadura, se generan vibraciones de impacto en los aros exterior e interior.
Estas vibraciones son llamadas “Ringing Vibrations™. El fenémeno puede repre-
sentarse de manera simplificada, siendo modelado como una vibracion flexional
de una carcaza cilindrica. Los modos de vibraciéon natural de un anillo circular
difieren en su niimero n de nodos diametrales. La frecuencia natural f,, para el
n-ésimo modo de vibracion es estimada segun la siguiente ecuacion:

1 n@*-1) [EI

Donde R = radio del aro (m), C' = \/% = velocidad del sonido (m/s), I =

momento de inercia (m?), y A = 4rea de seccién transversal del anillo.

Figura 36. Modos elasticos de vibracion en aros de rodamientos de elementos
rodantes. [41]
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4.5 Procesamiento digital de senales aplicado al analisis
de vibraciones

En el caso de los sistemas rotativos, las senales medidas suelen contener una
combinacion compleja de componentes periddicas, transitorias y ruido, por lo que
es necesario aplicar técnicas que faciliten la identificacién de fenémenos relevantes,
tales como desbalances, desalineaciones o defectos en los elementos rodantes o de
transmision de potencia.

El procesamiento de senales constituye una etapa fundamental en este analisis,
ya que permite extraer informacién 1til a partir de las mediciones crudas obtenidas
por los sensores (e.g. acelerémetros) y transformar los datos hacia representaciones
mas interpretables, como el espectro de la senal o el andlisis de la envolvente.

4.5.1. Teoria de muestreo de Nyquist y fenémeno de aliasing

La frecuencia de muestreo es la cantidad de muestras por segundo que el ins-
trumento es capaz de adquirir. Cuanto mayor es, mas detalles se pueden registrar,
en particular aquellos fenémenos que ocurren a altas frecuencias.

El teorema de Nyquist sostiene que “una senal muestreada contiene toda la
informacion sin distorsiéon alguna cuando la frecuencia de muestreo es superior al
doble de la frecuencia més alta presente en la sefial original”. Traducido de [34].

En términos matematicos:

fSZQ'fmaz (41)

Siendo f la frecuencia de muestreo y f... la frecuencia maxima que es de
interés registrar en la senal que se mide.

De la ecuacién (41) se desprende la frecuencia de Nyquist, f, = %, la frecuen-
cia minima para la cual se cumple dicha ecuacién. Cuando no se cumple, ocurre
el fenémeno de aliasing o “efecto espejo”. Este inconveniente es una consecuen-
cia de la aplicacién de la transformada discreta de Fourier (DFT). Al operar con
numeros complejos para convertir una senal temporal a una senal espectral, cada
muestra se ubica en el plano complejo con sus componentes imaginaria y real (ver
figura 38). A partir de la muestra N/2 comienzan a formarse parejas de muestras
que se ubican simétricamente respecto del eje real (valores conjugados) por lo
que poseen el mismo mddulo. Esto provoca que, para frecuencias mayores a la de
Nyquist (o muestras mayores a N/2), se genere un solapamiento de frecuencias a
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la izquierda de la de Nyquist, distorsionando los valores reales de bajas frecuencias.

Para evitar este error, los instrumentos de medicién de senales modernos, como
el analizador SKF Microlog® GX Series, cuentan con un filtro paso-bajo (LPF)
también llamado filtro anti-aliasing. En la practica, como este filtro analégico no
corta la senal bruscamente, sino que lo hace de forma gradual, se suele configurar
para que el corte sea antes de alcanzar la frecuencia de Nyquist, a partir de la cual
el efecto espejo ocurre. Generalmente se define la frecuencia de corte, f. como:

fc = fmaac = fs/256 (42)

En la figura 37 se observa la relacién entre ambas. Si la frecuencia de corte
estuviese establecida en el valor de la de Nyquist, f. = f;, entonces la zona de
transicion de corte gradual (tridngulo rosado derecho) se reflejaria y solaparia con
las frecuencias cercanas a la de Nyquist del lado izquierdo. Al definir la frecuencia
de corte (42), el corte se da antes y su disminucién gradual no llega a superar a
la frecuencia de Nyquist, evitando el efecto espejo y asi la distorsion de la senal.

Mirror phenomenon

Gain  Display zone — { %

» Frequency

/:”=/;“r256 =ﬁnax fq 3}21"'2
(Cut-off frequency) (Nyquist frequency)

Figura 37. Frecuencia de corte y frecuencia de Nyquist. [41]

El analizador SKF tiene configurada internamente la frecuencia de corte (o fre-
cuencia méxima) dada por (42), de forma que, al seleccionar la frecuencia maxima,
la frecuencia de muestreo queda definida automaticamente.
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4.5.2. Meétricas de una senal: RMS y Pico a Pico

Las amplitudes RMS y Pico a Pico son valores globales de amplitud que se
calculan a partir de la senal cruda de aceleracién vs tiempo. No son excluyentes:
una misma senal admite estas dos métricas (entre otras), pero su eleccién depen-
dera del tipo de informacién que se quiera extraer de ella.

Para una senal discreta como la medida por cualquier instrumento, la amplitud
RMS (Root Mean Square) se calcula de acuerdo a la ecuacién (43):

TRMS — (43)

Donde N es la cantidad total de muestras y x; es el valor de la amplitud de
la senal en el instante iAt, siendo At el intervalo de muestreo (inverso de la fre-
cuencia de muestreo).

Por otro lado, la amplitud Pico a Pico (Peak to Peak) se define como la di-
ferencia entre la amplitud maxima y la minima de la senal, en todo su periodo
muestral.

Tp_p = maz{z;li=1,.., N} —min{z;li=1,..., N} (44)

Cabe destacar que en la bibliograffa suele establecerse la relacion z,_, =
2v/2 Trums, sin embargo, esta se cumple unicamente para una onda sinusoidal
pura, que en condiciones reales no es alcanzable.

Como se menciond, la utilidad de estos dos pardmetros que caracterizan a la
senal depende del tipo de informacién que se quiera extraer de ella: la amplitud
RMS representa la energia total de la senal, como se indica en [20]. Es una métrica
util en el monitoreo continuo de vibraciones, donde un incremento progresivo
de picos - aunque no haya una diferencia relativa visible entre ellos como si lo
indicaria la amplitud Pico a Pico - aumenta la energia global contenida en la
senal. A medida que un defecto evoluciona, més significativo es el aumento de
energia de la senal y mas facil es su deteccién con este pardametro. Debido a esto,
es utilizado con frecuencia por normas como la ISO 10816 o ISO 20816 para la
evaluacion del estado de severidad en maquinas rotativas. En cambio, el valor Pico
a Pico es una medida puntual y por ende sensible a la presencia de impactos, o
eventos impulsivos de alta severidad. Esto lo convierte en un indicador adecuado
para la deteccion temprana de fallas como holguras, golpes, danos en rodamientos
o resonancias transitorias. En sistemas de monitoreo, un incremento repentino
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del Pico a Pico suele asociarse a un deterioro agudo del estado mecéanico en la
maquina.

4.5.3. Magnitudes de andlisis en vibraciones: desplazamiento, veloci-
dad y aceleracion

En el andlisis y monitoreo de vibraciones de maquinaria rotativa, la senal medi-
da (la amplitud) puede expresarse en tres magnitudes diferentes: desplazamiento,
velocidad y aceleracion. Estas tres variables representan diferentes aspectos del
mismo fenémeno vibratorio y se relacionan mateméaticamente entre si mediante
derivacién e integracién. Sin embargo, cada una enfatiza rangos de frecuencia y
tipos de fallas diferentes, por lo que su elecciéon depende del objetivo del diagndsti-
co y de la naturaleza de la méaquina.

Medir la amplitud en desplazamiento (pm o mm) resulta una ventaja para
rangos de baja frecuencia (< 10 Hz), donde el movimiento oscilatorio de la es-
tructura respecto a su posicién de equilibrio es visible y, por lo tanto, de amplitud
considerable. Es 1til para medir desbalance, desalineacion, holguras mecanicas
importantes y resonancias estructurales de baja frecuencia. Estos fenémenos son
comunes en maquinas de gran porte y baja velocidad de rotacién. La amplitud en
desplazamiento se obtiene integrando dos veces la amplitud en aceleracién medida
por el acelerometro.

El registro en velocidad (en mm/s o in/s) es el més difundido en la industria,
de hecho, las normas mencionadas utilizan el valor RMS de la velocidad para eva-
luar el estado general de las maquinas (E oc v%,,¢). Ademds, la velocidad guarda
una relacion lineal con la frecuencia (& o« w), por lo que describe correctamente
fenémenos en un amplio rango de frecuencias (10 Hz — 1 kHz). La amplitud en
velocidad se obtiene integrando la amplitud en aceleracion.

La aceleracién (en g o mm/s2) es la magnitud base que registra el acelerémetro.
La amplitud se amplifica, valga la redundancia, en el rango de altas frecuencias
(> 1 kHz) ya que Z o< w?. Es una magnitud apropiada para detectar defectos en
rodamientos, impactos, holguras severas, resonancias estructurales y cavitacion
en bombas, todos estos fenémenos de alta frecuencia. A partir de esta magnitud,
se realiza el analsis de la envolvente, detallado mas adelante.
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4.5.4. Transformada rapida de Fourier: descripcion y aplicacién

La Transformada de Fourier (FT) parte del principio de que cualquier senal
temporal, por mas compleja que sea, puede expresarse como una suma de ondas
sinusoidales y cosenoidales simples de distintas frecuencias, amplitudes y fases. El
procedimiento de esta técnica matematica consiste en comparar la senal original
con un conjunto de ondas sinusoidales simples. Cuando la senal compleja contiene
una oscilacion que coincide en frecuencia y fase con alguna de estas ondas, su con-
tribucién aparece como un valor elevado en el dominio de la frecuencia. De esta
manera, la F'T permite transformar una senal del dominio del tiempo al dominio
de la frecuencia, revelando qué frecuencias estan presentes, con qué intensidad y
con qué peso relativo dentro de la senal original. Esta representaciéon facilita el
analisis de fenémenos vibratorios al identificar patrones asociados a fallas mecani-
cas caracteristicas.

Dada la naturaleza discreta de las senales reales, se estudiara la FT en su
forma discreta (DFT), es decir, en intervalos de tiempo discretos.

La formulaciéon matematica de la DFT se describe por la ecuacién (45):

X(k) =) wpe N (45)

Donde X (k) es el valor de la DFT en el dominio de la frecuencia asociado al
indice de frecuencia k, tal que fr = k- (fs/N), z, es el valor de la senal original
evaluada en el n-ésimo tiempo discreto y IV es el nimero de muestras de la ven-
tana analizada.

El argumento exponencial complejo representa una rotacién en el plano com-
plejo con velocidad angular @ = 27k y con saltos discretos de n/N radianes del
recorrido total.

Figura 38. Representacién grafica de puntos de medida en el plano complejo. [11]
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Para un k fijo, la sumatoria de los productos entre el valor de la muestra, x,
y la exponencial compleja, actia de comparador entre las ondas de frecuencia co-
rrespondiente f; y la onda original. Por lo tanto, el resultado de la sumatoria para
cierto valor de k, es un nimero complejo que indica la similitud de la senal anali-
zada con el seno y coseno de frecuencia fj. La parte real del complejo representa
la semejanza entre la senal original y el coseno, mientras que la parte imagina-
ria representa la semejanza con el seno. Para ponderar la importancia de ambos
componentes, habitualmente se toma el valor de la distancia euclidiana [11]:

X (k)= \/(Real(k))2 + (Imag(k))? (46)

Obteniendo como resultado final el espectro de la senal, el cual muestra la
distribucién de la energia de la senal en las distintas frecuencias.

frequency
/’

time

Figura 39. Representacién gréfica de la DFT. [69]

La resolucién directa de la DFT implica N? multiplicaciones complejas, y
N(N — 1) adiciones complejas. Por lo tanto, el cdlculo directo de una DFT es
de orden O(N?). El orden del célculo directo impone un limite en aquellas apli-
caciones que hacen uso de la DFT, dado que para valores mayores a cierto N
el célculo puede resultar demasiado lento y los recursos disponibles podrian ser
insuficientes. Es asi que aparece la Transformada Réapida de Fourier (FFT), un
algoritmo para el célculo eficiente de la DFT. La FFT se basa en dividir el tiempo,
descomponiendo la transformada original en varias DF'T més simples, utilizando
las propiedades de simetria y periodicidad de los valores complejos. De esta for-
ma, logra reutilizar datos y evita calculos redundantes a los que se ve sometida
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la DFT, por lo que se obtiene un procesamiento mas rapido a menor costo. Si se
calcula el costo computacional de este método, se obtiene que el algoritmo de la
FFT es de orden O(N logy(N)). [57]

4.5.5. Analisis de la envolvente

La técnica de la envolvente (enveloping), también llamada envolvente de ace-
leracién, demodulacién o envolvente de alta frecuencia, es una técnica de procesa-
miento de senales que permite identificar defectos que usualmente estan “escon-
didos” en el ruido de la senal original. Es comin en el diagnoéstico de fallas en
rodamientos de bola utilizar este método ya que las frecuencias caracteristicas de
falla (BPFO, BPFI, FTF, BSF) ocurren a bajas frecuencias (frecuencias de modu-
lacién) y con amplitudes relativamente pequenas, por lo que no son distinguibles
a simple vista en la senal cruda. Sin embargo, estas fallas generan resonancias es-
tructurales en rangos de alta frecuencia (frecuencias portadoras) que, por medio
del proceso de la envolvente, pueden ser identificadas.

Por ejemplo, en la figura 40 se muestra un rodamiento de bolas que tiene un
pequeno dano en su pista interior. Cada vez que una bola pasa por la fisura, genera
una perturbacion y esta excita la frecuencia natural de la estructura en la que se
encuentra empotrado. La frecuencia con la que se repite esta perturbacion es, en
este caso, la frecuencia de falla BPFI.

D

A
A\ 4

Inner race affected by crack
(Exaggerated)

Ball bearing cross—-section (Magnified)

Figura 40. Rodamiento con una fisura en la pista interior. [40]
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Usualmente, el proceso para generar la envolvente comprende tres etapas:

1. Aplicacion de filtro pasabanda:

Se filtra la senal original con un filtro de banda definida por filtros paso-alto
(HPF) y paso-bajo (LPF). El objetivo es aislar un rango de la senal en alta
frecuencia donde exista la resonancia estructural debida a la falla. En este
trabajo se utiliza el filtro Butterworth, caracterizado por tener una ganancia
constante en la banda seleccionada, manteniendo la amplitud relativa de la
senal inalterada. Un parametro fundamental de este filtro es el orden, que
determina cuanto se atenta la senal fuera de la banda: a mayor orden, mayor
atenuacién. Ordenes muy altos, sin embargo, pueden generar oscilaciones in-
deseadas, impuestas por el propio filtro. En analisis de vibraciones se suele
aplicar un orden entre 4 y 6. La eleccién de las frecuencias que definen la
banda depende del sistema y del objetivo del analisis.

2. Demodulacion:

La demodulacién consiste en extraer la senal de baja frecuencia que modula
a otra de alta frecuencia. En este caso, implica eliminar la portadora de alta
frecuencia asociada a las resonancias del sistema y conservar tnicamente
la variacion de amplitud a baja frecuencia, que contiene la informacién del
defecto en el rodamiento. Para obtener la amplitud instantanea de la senal
cruda (ya filtrada) se aplica la Transformada de Hilbert (HT). [3]

La HT es una operacién matematica tal que, al aplicarse a una senal tempo-
ral z(t), permite obtener su amplitud y fase instantaneas. Matematicamente,
construye una senial compleja analitica, z(t) de la forma

2(t) = x(t) +iy(t) (47)

donde y(t) es la HT, propiamente dicha, de z(t) y se calcula como

=21 ), (48)

siendo P el valor principal de Cauchy.

Notar que la senal original representa la parte real de la senal analitica y la
HT la parte imaginaria. Como resultado de (48), la senal y(t) es idéntica a
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la senial original, pero con un desfasaje de +90° para todas las frecuencias.

La amplitud y fase instantdneas estan definidas por las ecuaciones (49) y
(50).

At) = va(t)? +y(t)* (49)

o(t) = arctan (y—) (50)

La envolvente temporal, F(t) se define de esta manera como el valor absoluto
de la senal analitica creada por la HT, igual a la amplitud instantanea.

E(t) = |2(t)] = A(?) (51)

3. Espectro de la envolvente:

La dltima etapa consta de aplicar la FFT a la envolvente temporal para
identificar las frecuencias de las fallas.

Si bien las tres etapas desarrolladas anteriormente constituyen el ntcleo del
analisis de la envolvente, pueden realizarse operaciones complementarias que bus-
quen un mejor acondicionamiento de la senal. Tal es el caso de la ventana de
Hanning, que, al igual que la Transformada de Hilbert, es una herramienta ma-
tematica, definida en este caso por la ecuacién (52).

w(n) = 0.5 (1 ~ cos (%%)) (52)

Con 0 < n < N, siendo n el indice de la muestra y N la cantidad de divisiones
en la ventana de largo L = N + 1.

La ventana de Hanning se aplica para reducir la fuga espectral (spectral leaka-
ge) previo a la aplicacién de la FFT. El algoritmo de la FFT asume que la senal
de entrada se repite infinitamente de forma periédica. En la préactica, la senal de
entrada es finita y aperiddica y al aplicar la FFT se generan discontinuidades que
resultan en una fuga espectral al pasar al dominio de la frecuencia. Esta fuga
espectral se puede traducir en una reduccion de la amplitud real del o los picos
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principales o en la aparicion de side lobes, que son picos artificiales a ambos lados
de la frecuencia real que pueden enmascarar picos reales de menor amplitud en
dicha zona.

Al aplicar la ventana de Hanning a un segmento finito de senal, los extremos

se atenian a 0, de forma tal que al repetir dicho segmento periédicamente, el
inicio coincida con el final en la secuencia resultante, evitando lo efectos negativos

LT el

L LT
HH“HU“WWH “NH i | ‘ i" u| i
: Tttt .

Il \z I

Figura 41. Ventana de Hanning aplicada a un segmento de senal continua. [12]

Se deduce de lo expuesto en esta seccién que el proceso manual para la gene-
racion de la envolvente da lugar a la aplicacién de la ventana de Hanning entre
las etapas 2 y 3, con el objetivo de obtener un espectro mas preciso y con menos
fugas.
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4.6

Diagnéstico basado en vibraciones

La presente seccién esta basada en las tablas de Charlotte [66] y trata de la
identificacién de los problemas mas frecuentes en maquinas rotativas a partir del
analisis del espectro de la senal.

4.6.1.

Desbalanceo

Desbalanceo estatico:

Se presenta cuando el centro de masa del rotor no coincide con el eje de
giro. Este desbalanceo estd en fase (ambos rodamientos vibran de manera
sincronizada) y es estable. Para velocidades de giro inferiores a la primera
velocidad critica, la amplitud de la vibraciéon aumentara con el cuadrado
de la velocidad de giro. La frecuencia predominante en el espectro es igual
a la de giro del rotor (1xRPM). Se puede corregir colocando un peso de
correccién en un plano del centro de gravedad del rotor.

Desbalanceo de par de fuerzas:

Ocurre cuando existen dos masas desbalanceadas de igual valor en posiciones
opuestas y en distintos planos. Esto resulta en un desfase de 180° entre
los rodamientos. Al igual que en el caso anterior, predomina la frecuencia
1xRPM y la amplitud de oscilacién aumenta con el cuadrado de la velocidad
de giro. Se pueden presentar altas vibraciones tanto radiales como axiales.
En este caso, se deben colocar pesos de correccién en al menos dos planos.

Desbalanceo dindmico:

Es el tipo de desbalanceo més frecuente. Consiste en una combinaciéon de
desbalanceo estatico y desbalanceo de par de fuerzas. La frecuencia domi-
nante es 1xRPM y requiere pesos de correccién en dos planos. El desfase
entre los rodamientos puede variar en el rango de 0 a 180°.
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4.6.2.

1X RADIAL

Figura 42. Espectro caracteristico de desbalanceo. [66]

Desalineacién

Desalineacion angular:

Se presenta cuando el acople entre dos ejes presenta cierto angulo. Tiene
una alta vibracion axial con una desfase de 180° a través del acople, con fre-
cuencias 1xXRPM y 2xRPM predominantes, aunque tambien puede aparecer
predominancia de 3xRPM.

Desalineacién paralela:

Ocurre cuando los ejes son paralelos pero no colineales. Se observa una alta
vibracion radial con 180° de desfase a través del acople. Generalmente, la
frecuencia de vibracion 2xRPM presenta un pico mayor a la 1xRPM, pero
esto depende del tipo de acople y su construccion.

Desalineacion de rodamiento inclinado sobre el eje:

Cuando el rodamiento presenta un angulo de inclinacién respecto al plano
perpendicular al eje, se observa una considerable vibracién axial, con cambio
de fase de 180° de arriba/abajo o lado a lado si se mide en direccién axial
sobre la carcasa del rodamiento. La tnica solucién es reinstalar el rodamiento
correctamente.
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4.6.3.

4

3X
A

Figura 43. Espectro caracteristico de desalineacién. [66]

Fallas en rodamientos

Existen cuatro etapas de falla en rodamientos:

Etapa 1:

Los primeros indicios de problemas en rodamientos se presentan en fre-
cuencias ultrasonicas que estan en torno a 250-350 kHz. A medida que el
problema se agrava, el rango de frecuencia caracteristico cae a 20-60 kHz.
Estas frecuencias son evaluadas mediante el Pico de Energia (gSE), HFD e
Impulso de Choque (dB).

Etapa 2:

Ligeros desgastes en el rodamiento comienzan a excitar las frecuencias natu-
rales de sus propios componentes o de la estructura a la que estan montados.
Estas se dan principalmente en el rango de 500-2000 Hz. Sobre el final de la
etapa 2 aparecen bandas laterales en torno a la frecuencia natural. El pico
de energia Overall crece.

Etapa 3:

En esta etapa aparecen las frecuencias caracteristicas BPFI, BPFO, FTF,
BSF y sus arménicos. A medida que crece el desgaste, mas armoénicos apare-
cen y aumentan las bandas laterales. El desgaste se torna visible y se puede
prolongar a la periferia del rodamiento. El pico de energia sigue creciendo.
Esta es la etapa limite en la que se recomienda reemplazar el rodamiento.

Etapa 4:

En la etapa final, la amplitud de la componente 1 x RPM también se ve afec-
tada. Esta aumenta y suele ir acompanada por la aparicion de numerosos
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armoénicos de la velocidad de giro. Las frecuencias discretas asociadas a los
defectos del rodamiento y las resonancias de sus componentes comienzan a
desaparecer, siendo reemplazadas por un ruido de piso aleatorio, de ban-
da ancha y alta frecuencia. Ademads, las amplitudes de este ruido de alta
frecuencia y el pico de energia tienden a disminuir, aunque justo antes de
ocurrir la falla, el pico de energia crece a amplitudes excesivas.

ZONA B ZONA C ZONA D
REGION DE FREC. REGION DE FREC. PICO
zonaa . PEDEFECTO DEL NATURAL DELOS  DE
RODAMIENTO ICOMPONENTES| ENERGIA
DEL RODAM. (HFD)
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Figura 44. Espectro en distintas etapas de falla de rodamientos. [66]
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5 Descripcién del banco de ensayo

Las mediciones de vibraciones fueron realizadas en un banco de ensayo ubi-
cado en el “Laboratorio C” (sector C.2), perteneciente al Instituto de Ingenieria
Mecénica y Produccién Industrial (IIMPI).

El banco (figura 45) consiste en un rotor de Jeffcott (ver capitulo 4.2) alimen-
tado por un motor eléctrico (1) por medio de un acople flexible (2). El rotor se
compone de un eje (3) soportado por dos rodamientos (4) y un disco (5) fijado
al eje en su punto medio respecto de los rodamientos. Para variar la velocidad de
rotaciéon del motor se utilizé un variador de frecuencia (6). Una particularidad
del disco es que posee ranuras que permiten insertar y fijar una barra roscada
mediante arandelas y tuercas. El conjunto barra-arandelas-tuerca fue utilizado
para generar un desbalance de masa variable y estudiar su efecto en la respuesta
oscilatoria del sistema.

Los instrumentos de medida utilizados fueron el analizador de vibraciones
portatil SKF Microlog® GX Series y el tacémetro laser Extech® Instruments
para registrar las rpm efectivas del motor. El equipo analizador incluye un ace-
lerometro con sistema de ajuste de base magnética y ajuste roscado. Para las
mediciones, se utilizé el ajuste roscado fijando el acelerometro a la chumacera.
Para esto se mecanizaron las chumaceras (procedimiento en 12.3).

Componente Cantidad Descripcién Figura
Motor eléctrico 1 WEG FT28511 0.75HP A7
Acople flexible 1 KTR ROTEX® 48
Eje 1 ¢ =20 mm, L = 345 mm 49
Rodamientos UC204 4 x2 NBR, x1 NTN, x1 EBI 50
Disco 2 ¢; = 20 mm, ¢ = mm, e =10 mm 51
Variador de frecuencia 1 WEG CFW500 Vector Inverter 3HP 52
Analizador portatil 1 SKF Microlog® GX Series 54
Acelerémetro 1 SKF CMSS2200 100mV /g 56
Cable de conexién 1 SKF CMAC 5209 55
Tacometro laser 1 Extech® Instruments 461920 o7
Barra roscada 1 ¢n = 10 mm L = 160 mm 53
Arandelas 2 ¢; = 10 mm, ¢, = 25 mm, e =2 mm 53
Tuercas 16 ¢; =10 mm, e =8 mm 53

Tabla 1. Componentes del banco de ensayo e instrumentos de medicion.
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Figura 45. Banco de ensayo.
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Figura 47. Chapa del motor.
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Figura 48. Acople flexible.

Figura 49. Eje.
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Figura 50. Rodamiento UC204 abierto.

Figura 51. Disco.
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Figura 52. Variador de frecuencia.

Figura 53. Barra, arandelas y tuercas.
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SKF Microlog Analyzer GX

i

Figura 54. Analizador, acelerémetro (sin base magnética) y cable de conexién.
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Figura 55. Acelerémetro y cable de conexién.

Figura 56. Acelerémetro con base magnética desmontable.
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Figura 57. Tacémetro léser.
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5.1 Analizador de vibraciones SKF Microlog® GX Series

El SKF Microlog GX Series es un analizador de vibraciones portatil disenado
para el mantenimiento predictivo de maquinaria rotativa e integra el software
SKF @ptitude Analyst que permite la configuracién de rutas (mediciones guiadas
automaticamente), gestiéon de maquinas y anélisis de los datos recolectados en for-
ma de espectros, graficos de tendencias y reportes. Ademas, incluye médulos de
equilibrado para balanceo en uno o dos planos, de arranque/parada para estudiar
resonancias y cambios dindamicos, FRF para funciones de respuesta en frecuencia,
comprobacion de conformidad para inspecciones estructuradas, entre otras. Esta
disenado para medir vibraciones dinamicas y senales estaticas de maquinaria in-
dustrial. En particular, permite diagnosticar fallas en rodamientos, engranajes,
estado de ejes (desbalanceo y desalineacién), cavitacién en bombas, entre otras,
mediante el andlisis del espectro de una senal temporal (funcién FFT), envolvente
de aceleracion patentada por SKF, analisis de orbitas, fase cruzada y otras. Ad-
mite ser usado en entornos industriales exigentes por su robustez (IP65), bateria
de larga duracién y certificacién para zonas peligrosas. [27].

El analizador incluye un acelerémetro SKF CMSS 2200 del tipo piezoeléctri-
co con electrénica integrada (ICP®). Dentro del acelerémetro se encuentra una
pequena masa (denominada masa sismica) solidariamente unida a un cristal pie-
zoeléctrico. Cuando la estructura a la que se fija el sensor vibra, también lo hace
la carcasa del acelerometro. La masa sismica, en cambio, tiende a permanecer en
reposo debido a su inercia, de modo que aparece un movimiento relativo entre
la carcasa y la masa, lo que provoca que el elemento piezoeléctrico se deforme,
generando una carga eléctrica (y, tras la electrénica integrada, un voltaje) pro-
porcional a la aceleraciéon impuesta por la vibracion.

La sensibilidad de un acelerémetro piezoeléctrico es un parametro de calibra-
ci6én que describe cudnto voltaje entrega el acelerémetro (sefial de salida) por cada
unidad de aceleracién que experimenta (sefial de entrada). Usualmente, se expre-
sa en mV/g. Es una propiedad del diseno interno del sensor, independiente del
comportamiento dinamico de la vibracién medida, siempre y cuando se trabaje
en el rango de frecuencias para el cual fue disenado y calibrado. En el caso del
SKF CMSS 2200, el fabricante asegura una variacién menor a 10 % en el rango 1
Hz-5000 Hz y +£3 % dB de amplitud en el rango 0.7 Hz-10 kHz. No se recomienda
su uso en el rango de 22 kHz debido a que se encuentra la resonancia misma del
sensor. [62]
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5.2 Balanceo y alineacion del banco

Previo al andlisis de fallas, se busca partir de un estado balanceado y alineado
en el banco de ensayo. Para ello, se realizaron mediciones de vibraciones y en base
a los espectros obtenidos, y a las tablas de Charlotte, se decide que tipo de modi-
ficacién se le realizara al banco. En esta ocasion, se contd con la presencia de un
experto en el tema, y por lo tanto se utilizaron equipos especialmente disenados
para balanceo y alineacién. Una vez realizadas las modificaciones, se marcan las
posiciones de cada pieza del sistema, para que el mismo se encuentre en el estado
de partida en caso de rearmarlo.

Las mediciones fueron realizadas con el analizador de vibraciéon Microlog de
SKF, la magnitud a medir es la velocidad, la mas adecuada para identificar proble-
mas asociados a desbalanceo y desalineacién. En cuanto al desbalanceo, se estudia
el pico con frecuencia 1xRPM, hallando valores de velocidad que se consideraron
lo suficientemente pequenos para concluir que el sistema no necesita balanceo.

Figura 58. Alineacién del banco con alineador TKSA 41 de SKF.

Por otro lado, se notd la presencia en el espectro de picos importantes a fre-
cuencias 2xRPM y 3xRPM, lo que indica desalineacién paralela y/o desalineacién
angular. Para corregirlas, se utilizé el alineador de ejes TKSA 41 de SKF, el cual
cuenta con dos unidades de medicién inalambricas, ldsers y una pantalla. El mis-
mo, luego de una serie de pasos establecidos, indica que desplazamiento y en que
direccién debe moverse cada eje (eje motor y eje rotor) para lograr alineacién
angular y paralela. Observar la figura 58.
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6 Determinaciéon del médulo de Young del eje

En este capitulo se calcula experimentalmente el médulo de Young del eje, que
servird de insumo para la estimacién de la rigidez del sistema y por ende, de su
frecuencia natural a través de la ecuacién (30). Ademds, el médulo de Young re-
presenta una propiedad fundamental del material para el posterior anélisis compu-
tacional (capitulo 8.1). El ensayo consiste en medir la frecuencia natural del eje
y calcular el médulo de Young a partir de ella, utilizando la teoria analitica que
sustenta la propagacion de una onda mecanica longitudinal en un medio sélido
elastico-lineal.

6.1 Fundamento tedrico

El médulo de Young o médulo de elasticidad (F) representa la rigidez mecanica
de un material, es decir, la resistencia del material a ser deformado elasticamente.
A nivel atémico, su magnitud es una medida de la resistencia de los enlaces de
dos atomos adyacentes a ser separados: cuanto mayor es su valor, més resistente
es el material. Adicionalmente, el médulo de elasticidad depende del material y
de la naturaleza de la fuerza que se aplique sobre este.

Considérese una barra de seccién circular de diametro ¢ y largo L, delgada
(L > ¢), de material eldstico-lineal, homogéneo e is6tropo. Si se generase una per-
turbacién en un extremo de la barra, la ecuacién de movimiento de la onda (pulso
tension-deformacion) propagandose longitudinal y unidimensionalmente bajo es-
tas hipotesis es:

Pu(z,t)  Edu(z,t)

ot? p 0x? (53)

Donde u(x,t) es de la forma

2

o) = s (T ) o0

y representa el desplazamiento axial que experimenta un punto x de la barra
(0 < o < L) respecto de su posicién de equilibrio en el instante ¢, debido a la
perturbacion, A es la amplitud maxima de la onda, A la longitud de onda, w la
frecuencia angular y p la densidad del material.
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De la ecuacién (53) se desprende la velocidad de propagacién de la onda en
m/s

(55)

v =

> | =

con [E] = Pay [p| = kg/m3.

Al resolver la ecuacién diferencial (53) imponiendo como condiciones de borde
ambos extremos libres

o0u(0,t) _0 ou(L,t)

ox ox =0

se obtiene una relacién entre la frecuencia natural del sistema (en rad/s) para
los distintos modos de vibracién, n y la velocidad de propagacion de la onda:

Wy =V <n%> (56)

Para el ensayo se asume que el modo generado corresponde al primer modo
(n = 1), es decir, el pico de amplitud de la onda se da a la frecuencia fundamental
del sistema o primera frecuencia natural.

Finalmente, considerando la relacién existente entre frecuencia angular y fre-
cuencia ciclica, f (Hz),

w=2nf (57)

sustituyendo la ecuacién (56) en la ecuacién (53) y despejando el médulo de
elasticidad, se tiene:

B =4f2I% (58)
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6.2 Descripcion del ensayo

El ensayo consistié en golpear - en forma de impulso - un extremo del eje (1) y
registrar la respuesta oscilatoria (la onda mecanica generada) con un aceleréme-
tro (2) sujeto al extremo opuesto. Se utiliza para esto un martillo de impacto
(3). Tanto el martillo de impacto como el acelerémetro estan conectados a un
amplificador de senal (4) que envia la senal amplificada al osciloscopio (5). Este
ultimo se conecta a una computadora (6) que genera un archivo en Matlab “.mat”
de la senal temporal para un intervalo de tiempo dado. Para que la onda medi-
da se corresponda con el primer modo de vibracién, se utilizan dos planchas de
polietileno (7) como soportes, con el fin de absorber cualquier otra perturbacién
externa y permitir que el eje vibre libremente. Tanto el material de los apoyos
como la distancia a los extremos del eje se basaron en la norma ASTM E1876, [1].
Se utilizé una cinta métrica (8) para el posicionamiento de los apoyos.

La senal temporal guardada en el archivo es posteriormente procesada en
Matlab: se desarrolla un codigo que aplica la transformada réapida de Fourier
(FFT) a la senal cruda para obtener el espectro, se grafica el mismo y se guarda el
punto correspondiente al pico de amplitud. La coordenada x del punto se corres-
ponde con la frecuencia natural del eje. Este procedimiento se repite diez veces,
es decir, se golpea el extremo del eje en diez ocasiones, separadas en el tiempo
para permitir la vibracion longitudinal libre, generando diez archivos y por ende
diez valores de frecuencia natural. Finalmente, se hace un promedio para obtener
el valor de frecuencia natural mas significativo del conjunto, a partir del cual se
calcula el médulo de Young con la ecuacién (58).
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Figura 59. Banco de ensayo para la determinacién del médulo de Young.

En la tabla 2 se resumen los componentes e instrumentos utilizados en el

ensayo.

Tabla 2. Componentes e instrumentos del banco de ensayo para la determinacion del
moédulo de Young.

Componente Cantidad Descripcién
Eje 1
Acelerémetro 1 Dytran Instruments 3055DT
Martillo impulsor 1 Dytran Instruments Dynapulse 58508
Amplificador de senal 1 PCB Piezotronics 480B21
Osciloscopio 1 Siglent SDS 1102CML+
Computadora 1
Soportes 2 material: polietileno de alta densidad
Cinta métrica 1
Cable 6011A 10-32 a BNC 2 martillo/acelerémetro-amplificador
Cable BNC a BNC 2 amplificador-osciloscopio
Balanza electronica 1 Senova DTB50001F
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6.3 Procesamiento de datos

La densidad del material del eje se obtiene del cociente entre su masa y volu-
men. El resultado del pesaje se resume en la tabla 3.

Tabla 3. Resultados del pesaje del eje.

Masa del eje (g)
Medida 1 | Medida 2 | Medida 3 | Promedio
833.4 833.5 833.5 833.5

El volumen del eje queda determinado por su didmetro y largo:

7p*L

V= ~ 1.0838 x 1074 m?

Por lo tanto, la densidad resultante es:

m kg
= —==T77176 —
F=v m?3

Para el procesamiento de los datos guardados en los archivos “.mat”, se corre
el codigo adjunto en la seccidén 12.1 del apéndice. Como se detallé anteriormente,
cada archivo corresponde a un conjunto de datos de amplitud-tiempo correspon-
diente a la respuesta oscilatoria de un impulso. Se aplica la FFT, se grafican los
diez espectros, y se crea un nuevo subconjunto de datos de amplitud-frecuencia,
conformado por la amplitud maxima del espectro y la frecuencia a la que se pre-
senta dicha amplitud. Luego, se calcula el promedio de los valores de frecuencia
del subconjunto, determinando asi la frecuencia natural del sistema.
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fn Alfn)

(7617.7, 3291)

Figura 60. Espectro de frecuencia de un impulso. Se indica el pico de maxima
amplitud y la frecuencia a la que ocurre.

El promedio obtenido para la frecuencia natural es

fn = 7617.2 Hz

y el médulo de Young del eje calculado a partir de la ecuacién (58):

FE ~ 213 GPa

Resta estimar la incertidumbre del médulo de elasticidad, considerando tanto
la dispersién de las mediciones (incertidumbre tipo A) como algunas de las con-
tribuciones sistematicas asociadas al proceso de medicién (incertidumbre tipo B).

La incertidumbre total esta dada por el principio de propagacién de incerti-

dumbres:
oE > /OF 2 o0F _\?
o= (g o) (5n) + (5 ) i

A falta de mayor informacion para la estimacion de la incertidumbre sistemati-
ca proveniente del osciloscopio, acelerometro y aplicacién de la FFT, se asume
que la incertidumbre de la frecuencia natural, ¢ f,, tiene una tnica componente
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aleatoria, ¢ f,, correspondiente a la desviacién estandar de la media, o /v N del
subconjunto amplitud-frecuencia de N = 10 muestras:

_ _ o _ 1 Zz]il(fm_fn)2
5fn—5an—m—\/N\/ T (60)

La incertidumbre del largo esta definida por la resolucién de la cinta métrica,
Rem = 1.0 x 1072 m y asumiendo una distribucién triangular debido a la escala
analdgica. Se desprecia la incertidumbre aleatoria.

Rcm

(61)

La incertidumbre de la densidad se obtiene aplicando la propagacion de incer-

tidumbres:
op = \/(_Gm 5m) + <_0V 5V) (62)

om = +/(0m4)? + (6mp)? (63)

Con

donde dm 4 se obtiene de la misma manera que 0f,, para el conjunto de
medidas de la tabla 3 y

correspondiente a una distribucién rectangular uniforme ya que la balanza
es electrénica y tiene una escala digital. La resolucion de la balanza es R, =
1.0 x 107 kg.

La incertidumbre del volumen también se obtiene aplicando propagacion:

v (% se) s (5 ar) 5

Anélogo al céclulo de 6L,
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R,
21/6

siendo R, = 5 x 107® m, la resolucién del calibre.

S5 =

(66)

El resultado final del médulo de Young es:

E = (213+4) GPa

6.4 Calculo de la frecuencia natural del sistema

Con el valor hallado del médulo de Young, solo resta medir la masa del disco
previo al calculo de la frecuencia natural, descrita por la ecuacién (18).

Los resultados del pesaje del disco se resumen en la tabla 4:

Tabla 4. Resultados del pesaje del disco.

Masa del disco (g)
Medida 1 | Medida 2 | Medida 3 | Promedio
3182.4 3182.3 3182.4 3182.4

Finalmente, la frecuencia natural del sistema es,

wp, = (1273 £ 12) rad/s

y sus equivalencias en Hz y rpm son:

fo=1(203+2) Hz

fn = (12180 % 120) rpm

Observacién: para el calculo de la incertidumbre se procedié de la misma for-
ma que con el médulo de Young, propagando las incertidumbres correspondientes
y considerando la desviacion estdandar de la media en el caso de las masas y las
incertidumbres sistematicas de la balanza, calibre y cinta métrica.

Con el variador de frecuencia establecido en su frecuencia eléctrica maxima,
fe = 79.2 Hz, el motor alcanza una velocidad maxima de rotacién aproximada

79



de 1300 rpm, por lo que no es posible alcanzar la frecuencia natural del sistema
en condiciones experimentales. Por lo visto al final del capitulo 4.2, se tiene que
w < wy, y por lo tanto, se espera que el rotor opere con un desfasaje cercano a 0.
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7 Falla en la pista interior: diagnéstico de BPFI1

En base a lo visto en la seccién 4.4.2 se obtienen las frecuencias de falla de
rodamiento para el caso particular de los rodamientos UC204D1 utilizados en
nuestro banco de ensayo.

Datos del rodamiento:

s N=8

» P=233,949 x 103 m
» B=T7,85%x1073m

La velocidad de giro del motor impuesta a los rodamientos en los ensayos de
identificacion de fallas en rodamientos es de 1200 rpm (20 Hz).

Rodamiento | FTF (Hz) | BPFO (Hz) | BPFI (Hz) | BSF (Hz)
UC204 D1 | 7.74 61.91 98.09 82.07

Tabla 5. Frecuencias de falla de rodamiento para UC204D1.

En esta seccién se busca identificar frecuencias asociadas al BPFI (falla en la
pista interior del rodamiento). Para ello, se realiza un dano en la pista interna,
buscando afectar la zona de la pista que contacta con las bolas del rodamiento.
Luego se reemplaza el rodamiento sano por el rodamiento danado y se realizan
mediciones vibratorias en dicho rodamiento, que luego de ciertos andlisis, deberian
mostrar indicios de la presencia de dicha falla.

Se presenta un diagrama de flujo, resumiendo el procedimiento utilizado para
identificar fallas asociadas al BPFIL.
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Geometria rodamiento Rodamiento

Velocidad de rotacicn sano
Y
Dario en pista
y intemna
BPFI l

Medicion de sefial
cruda (g vs 1)

i e Sy

' I
- Analisis Espectrode | |
: temporal la envolvente | |

: I

Nuevo
rodamiento

Figura 61. Diagrama de flujo para identificacién de BPFI.

Para realizar el dano se utiliza un torno, un puntero y una estructura de fijacion
para el rodamiento.

Figura 62. Torno portatil.

82



Figura 63. Puntero con polvo de diamante.
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Figura 64. Estructura de fijacién.

Como fue planteado en la seccion 4.6.3, existen 4 etapas de falla en rodamien-
tos. La identificacion de fallas en la primera de estas etapas, se encuentra fuera
de nuestro alcance, ya que se presenta en frecuencias superiores a 20000 Hz y
nuestro acelerémetro no es apto para trabajar en dichas frecuencias. Por lo que
se intentard estudiar las etapas 2, 3 y 4. En la préctica, se espera detectar la falla
en la etapa 3 para prevenir la falla antes de su etapa final, siendo la etapa 3 la
que define el cambio de la pieza. Las caracteristicas de cada una de estas etapas
fueron descritas en la seccién antes nombrada, y se espera poder observarlas en
las distintas pruebas realizadas.
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Utilizando el analizador y acelerémetro prensentados en las figuras 54 y 55, se
realizan mediciones de aceleracién con cierto desbalance, el cual tiene la funcién
de generar fuerzas mayores sobre el rodamiento, y asi, amplificar el impacto ge-
nerado por la falla.

Configuracion utilizada en el analizador de vibraciones:

Magnitud a medir = aceleraciéon

Unidad de medida = g

Rango de frecuencias = 2 Hz - 10000 Hz
= Frecuencia de muestro = 25600 Hz

Cantidad de lineas = 12800

7.1 Pruebal

Se comienzan las pruebas realizando un primer dano al rodamiento, el dano
consta de una pequena cavidad con forma de casquete esférico.

>

Figura 65. Rodamiento con dafo en la pista interna (Prueba 1).
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A continuacién se presentan los datos crudos de aceleraciéon en funcién del
tiempo:

Onda cruda
| |

Amplitud [g]

| I | | I I
] oz 0.4 0.6 0.8 1 1.2
Tiempo [s]

Figura 66. Onda cruda de aceleracién en funcién del tiempo (Prueba 1).

Nuestro objetivo es indentificar picos con frecuencia de 98 Hz correspondien-
tes al BPFI, analizando la onda cruda en todo el intervalo temporal, esto se hace
imposible, por lo tanto, se analizara la onda en intervalos temporales de 0,1 segun-
dos. En dicho intervalo de tiempo, se puede calcular un valor esperado de picos
asociados a la falla segin la siguiente ecuacién:

0,1 x 98,09 = 9,809 =~ 10 picos (67)

A su vez, se puede calcular la distancia esperada entre cada pico.
—— =10,01019 ~ 1
98,00 0,01019 = 0,01 s (68)

Se muestran algunas de las graficas para intervalos de 0,1 segundos:
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Onda cruda en el intervalo [0.0s - 0.1s]

| | | I
(1] 0.02 0.04 0.08 0.0
Tiempo [s]

Figura 67. Onda de aceleracién cruda, intervalo de 0 a 0,1 s (Prueba 1).

Onda cruda en el intervalo [0.1s - 0.2s]

| WW o ',

” I | I I
ot 012 0.14 0.16 0.1

Tiempo [s]

—_—

Amplitud [g]
I\I.'l [=]

Figura 68. Onda de aceleracién cruda, intervalo de 0,1 a 0,2s (Prueba 1).

Aunque si parecen haber ciertos picos que podrian cumplir con las condiciones
de un BPFI, la onda no es lo suficientemente limpia, y no se observa con claridad
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la repetibilidad de los picos en todo el intervalo.

Para limpiar el ruido de la onda, se procede a realizar un filtro pasobanda, de
esta forma se busca eliminar el ruido generado por frecuencias correspondientes a
desbalance, desalineacion entre otros fenémenos de bajas frecuencias, y evitar tra-
bajar con frecuencias innecesariamente altas que no briden informacién. Aunque
el BPFI se presenta a frecuencias bajas, lo que buscaremos seran las resonancias de
alta frecuencia que son generadas por cada impacto del BPFI, las cuales pueden
ser de varios kHz, dichas resonancias corresponden a componentes del sistema,
posiblemente componentes del mismo rodamiento. Entonces, en la onda tempo-
ral filtrada se deberian observar activaciones de impulsos de alta frecuencia, pero
manteniendo una distancia entre cada activacién que corresponde a la del BPFI.

Para seleccionar el rango de frecuencias a aplicar en el filtro pasabanda, se
analiza la grafica del espectro de aceleracién, buscando identificar zonas de altas
frecuencias que presenten activacién. [10]

A continuacion se presenta el espectro de aceleracion de la onda cruda:

Espectro de aceleracion

085 — = = — " — = — — - = — = = — = = — - = = — —

Amplitud [g]

8000 E000 10000

Frecuencia [Hz]

Figura 69. Espectro de aceleracién de la onda cruda, identificaciéon de resonancias
(Prueba 1).

Como se observa en la grafica 69, el espectro presenta zonas de activacion en
altas frecuencias, en base a esto, se elige aplicar el filtro pasabanda entre 2000 y

6000 Hz.
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Onda con filtro pasabanda (2000-6000 Hz)
T T T T

ra

Amplitud [g]

@

L]
Tiempo [s]

Figura 70. Onda filtrada de aceleracion en funcién del tiempo (Prueba 1).

Luego, se analiza la onda filtrada haciendo zoom en intervalos temporales de
0,1 segundos, de la misma manera que fue realizado en la onda cruda.
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Onda filtrada en el intervalo [0.0s - 0.1s]

4 T T

]

y ‘MWM M% ! :!:i'f e

5

Amplitud [g]

fa

% I I 7'
a 0.02 0.04 V4 0.06 0.08 a1
Tiempo [s]

Figura 71. Onda de aceleracién filtrada, intervalo de 0 a 0,1s (Prueba 1).

Onda filtrada en el intervalo [0.1s - 0.2s]

* : e TR f
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4 | ! | f |
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0.1 0.12 0.14 / 0.16 0.18 02
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Figura 72. Onda de aceleracion filtrada, intervalo de 0,1 a 0,2s (Prueba 1).

En este caso, gracias al filtro paso alto, los picos asociados al BPFI se encuen-
tran mas aislados, y se pueden notar mas facilmente, atin asi, es dificil distinguir
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todos los picos correspondientes al intervalo, ya que deberian de ser aproximada-
mente 10 picos. Esto posiblemente se debe a que la amplitud de los picos asociados
al BPFI es variable y no es mucho mas grande que otras amplitudes presentes en
la onda, por lo que se hace dificil identificar cada pico claramente.

El intervalo temporal entre picos fue calculado graficamente, y para los picos
elegidos, resulto en valores de 0,0105 y 0,0104 segundos para el primer y segundo
intervalo, respectivamente. Estos valores son muy cercanos al esperado, por lo que
se consideran satisfactorios.

En base a lo observado, se puede decir que el rodamiento se encuentra en la
fase 3, al presentar picos correspondientes con el BPFI, aunque tal vez se encuen-
tre en transiciéon de fase, ya que los picos no son perfectamente claros.

Otra herramienta 1til en deteccion de fallas de rodamientos, es la transformada
de Fourier de la envolvente de la onda filtrada, en la secciéon 12.2 se encuentra el
codigo utilizado para obtener el espectro de la onda. El objetivo, es identificar un
pico en el espectro con frecuencia igual a la tedrica del BPFI.

Espectro de envolvente (Zoom 0-600 Hz)

0.05 T T T

—— Espentm
- = EBPFI

= = 2.BPFI
= = dxBPFI

=
=1
@

T

Amplitd [gE]

=]
&
——

‘ |
'N it i

i

Es \ _

RESRNY
Lﬂ” wl llJ #,,‘ ‘MJ “ I.a "’IW"' “fll”h A 1,’1(‘\11 h ﬂ Iy |\| |1

o 100 ?-Tl{'- Ll a-TlF
Frecuencm [Hz]

o
T

\' ||'| i!'\ |

Il

Figura 73. Espectro de la envolvente (Prueba 1).

En este espectro, se puede notar que el pico mas alto corresponde a la frecuen-
cia del BPFI, sin embargo podria generar dudas, el hecho que existan multiples
armoénicos cada 20 Hz (frecuencia del motor), estos pueden corresponder a reso-
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nancias generadas por otros fenémenos que ocurren en el sistema. Uno de esos
armonicos corresponde a 100 Hz, por lo que podria confundirse con la frecuencia
del BPFI. Otra observacién, es que se ve un aparante decrecimiento de los posibles
armonicos del BPFI, aproximadamente en 200 y 300 Hz.

7.2 Prueba 2

En esta prueba se busca identificar el BPFI de forma mas clara y diferenciada
del resto de frecuencias de la onda vibratoria. Para ello, se decide realizar un dano
mayor en la pista interna, en el mismo lugar de la prueba 1. En la figura 74 se
puede observar el dano realizado.

Figura 74. Rodamiento con dafo en la pista interna (Prueba 2).
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Se repite el procedimiento realizado en la prueba 1, comenzando a estudiar
intervalos temporales de 0,1 segundos. En este caso se presentan directamente los
intervalos de tiempo de la onda procesada con el filtro pasabanda de 2000 a 6000

5

0.04981 s

Onda filtrada en el intervalo [0.4s - 0.5s]

10 T T

B

Amplitud [g]

04 04z 044 046 048 05
Tiempo [s]

Figura 75. Onda de aceleracion filtrada, intervalo de 0,4 a 0,5s (Prueba 2).
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Amplitud [g]

Onda filtrada en el intervalo [0.5s - 0.6s]

1o T T T
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|
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Figura 76. Onda de aceleracién filtrada, intervalo de 0,5 a 0,6s (Prueba 2).

A diferencia de la prueba 1, los resultados observados en las graficas no presen-
tan rastros de impactos generados por el BPFI. Los tinicos impactos claramente
diferenciables por su amplitud presentan una periodicidad de aproximadamente
0,05 segundos, ver 75 y 76. Conociendo esta distancia temporal entre picos, se
puede calcular la frecuencia de los mismos, resultando la misma en 20 Hz. Esta

frecuencia corresponde a la del motor (1xRPM).

En base a estos resultados, se concluye que lo més probable es que la falla del
rodamiento se encuentra en la etapa 4. Segun lo visto en la secciéon 4.6.3, cuando
una falla evoluciona de etapa 3 a etapa 4, las frecuencias asocidas a los impactos
generados por la misma dejan de observarse (en nuestro caso el BPFI), ademads,
ocurre un aumento de la componente 1xXRPM que puede también ir acompanado

por sus armoénicos.

A partir de la onda filtrada, se realiza la fft de su envolvente:
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Espectro de envolvente (Zoom 0-600 Hz)
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Figura 77. Espectro de la envolvente (Prueba 2).

Observando esta grafica, se confirma que la componente 1xRPM es la princi-
pal. Por otro lado, se nota que el pico presente en frecuencias préximas al BPFI ya
no es el mas importante, es mas, parece simplemente ser un armonico de 1xRPM,
ya que se nota que sus armonicos van disminuyendo ordenadamente. Esto con-
cuerda con la conclusién alcanzada en la prueba 1, en la que asumimos que el pico
en dicho caso, si se debe al BPFI, ya que de ser un arménico de 1xRPM, deberia
seguir el patrén de drecimiento.

Otro fenémeno que indica la presencia de la etapa 4 es el aumento de am-
plitudes en el espectro, junto con un ruido aleatorio observado en el mismo. A
continuacion se realiza una comparacion de espectros de la prueba 1 y la prueba
2.
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Comparacion de espectros (prueba 1 vs prueba 2)
038 T T T

—— Especiro Prusba 2
Espectro Prusha 1

Amplitud o]

o

RO 10600

Frecuencia [Hz2)]

Figura 78. Comparacién de espectros (Prueba 1 vs Prueba 2).

A simple vista, se puede observar un claro aumento de las amplitudes en la
prueba 2, ademads, este aumento parece darse en todo el espectro de frecuencia, lo
que coincide con la presencia de un ruido aleatorio de piso.

7.3 Prueba 3

En esta seccion, se comienza a trabajar con un segundo rodamiento, incial-
mente sano, ya que en la prueba 2 el rodamiento alcanzé la etapa 4, este mismo
es inutilizable para detectar la etapa 3.

En este nuevo rodamiento, se busca inflingir un dano aun menor al de la prueba
. Para ello, en lugar de realizarle una cavidad, se le hacen rayaduras superficiales

1
(79).
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Figura 79. Rodamiento con dano en la pista interna (Prueba 3).

A continuacién se presentan intervalos temporales de 0,1 segundos de la onda
de aceleracion filtrada con filtro pasabanda de 2000 a 6000 Hz.
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Onda filtrada en el intervalo [0s - 0.1s]
I T I T

0.00986 s ‘

Amplitud [g]
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o ooz 001 TS /o.o! 03
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Figura 80. Onda de aceleracién filtrada, intervalo de 0 a 0,1s (Prueba 3).

Onda filtrada en el intervalo [0.7s - 0.8s]
T T T T

7 7 i
7

1 /
| | | 7

u{l T n72 aT4 076 ,f.l.'-'B LE ]
Tiempao [s]

-]

Amplitud |g]

o

Figura 81. Onda de aceleracién filtrada, intervalo de 0,7 a 0,8s (Prueba 3).

En las graficas, se pueden notar picos correspondientes a frecuencias de BPFI.
En comparacién con la prueba 1, la diferenciacion de los picos respecto del resto de
la onda es similar, aunque en la prueba 3, se logran identificar més picos asociados
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al BPFT en los intervalos temporales. Posiblemente se deba a que el rodamiento
se encuentra mas cercano a la etapa 3 que en la prueba 1.

Se procede a calcular la fft de la envolvente de la onda, para analizar la im-
portancia de la frecuencia asociada al BPFI.

Espectro de envolvente Zoom (0-600 Hz)
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Figura 82. Espectro de la envolvente (Prueba 3).

Analizando la gréfica, se observa que los arménicos de la frecuencia 1xRPM
decrecen paulatinamente como es de esperarse, sin embargo, hay un claro aumento
de amplitud en el pico asociado al BPFI. Esto muestra que en dicho pico ademas
de una componente de armoénico de 1IxRPM, existe la componente correspondiente
al BPFI, indicando presencia del dano realizado y confirmando la etapa 3.
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7.4 Prueba 4

En esta seccién se agrava el dano del rodamiento utilizado en la prueba 3. Luego
de trabajar sobra la zona danada, se acaba formando una pequena cavidad.

Figura 83. Rodamiento con dafio en la pista interna (Prueba 4).

Se grafican los intervalos temporales de la onda filtrada a continuacién.
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Amplitud [g]

Amplitud [g]

o

Onda filtrada en el intervalo [0s - 0.1s]
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7
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Figura 84. Onda de aceleracién filtrada, intervalo de 0 a 0,1s (Prueba 4).

Onda filtrada en el intervalo [0.7s - 0.8s]
T T T T

Sl .

o7 T2 074 076 078 0g
Tiempo [s]

Figura 85. Onda de aceleracion filtrada, intervalo de 0,7 a 0,8s (Prueba 4).
A pesar de existir picos que pueden asociarse al BPFI, no se aprecia la misma
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cantidad de picos que en la prueba 3, donde los intervalos de tiempo graficados
muestran practicamente todos los picos asociados al BPFI. Los resultados de la
prueba 4 se asemejan mas a los de la prueba 1, con indicios de BPFI pero atn sin
mostrarse claramente en las graficas.

Espectro de envolvente Zoom (0-600 Hz)
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Figura 86. Espectro de la envolvente (Prueba 4).

En el espectro de la prueba 4, sigue visualizandose la influencia del BPFI,
presentandose un aumento en sus frecuencias, que no se corresponde con el de un
armonico de 1xRPM.

Por lo visto hasta el momento, todo indica que nos encontramos en la fase 3,
aunque al igual que en la prueba 1, es posible que la falla se encuentre cerca de
la etapa 4. Podemos comparar los espectros de la prueba 3 y 4, para evaluar la
transicion de etapa.
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Comparacion de espectros (prueba 3 vs prueba 4)
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Figura 87. Comparacién de espectros (Prueba 3 vs Prueba 4).

En base a la gréfica, se puede ver que aunque existe un aumento en los niveles
de amplitud del espectro de la prueba 4 en relacion a la prueba 3, este aumento no
es tan importante como el observado en la comparacion de la prueba 1 vs prueba
2, en la cual se observan importantes aumentos de la amplitud del espectro en la
prueba 2 debido a la presencia de la etapa 4. Esto es coincidente con el planteo
anterior, en el cual decimos que la prueba 4 probablemente se encuentre en una

zona de transicion entre etapa 3 y etapa 4.
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8 Excentricidad en rotores

8.1 Anilisis computacional: modelado del rotor Ansys®
Workbench

En ingenieria existen tres grandes enfoques para abordar un problema: analiti-
co, numérico o experimental. En la practica no son excluyentes sino complemen-
tarios. El primero parte de leyes fisicas y matematicas, y brinda una solucién
exacta cuya precision dependera de qué tan bien represente el modelo al sistema
real. Su aplicabilidad es reducida, no siendo adecuado en problemas de geometria
compleja o con condiciones no lineales. Suele utilizarse tras simplificar el proble-
ma para obtener un resultado primario. El enfoque experimental se basa en la
medicion y analisis sobre el sistema real o el prototipo, resultando en una opcién
costosa y fuertemente dependiente de las caracteristicas de los instrumentos. Se
recurre a esta metodologia cuando se tiene cierta certeza que el modelo analiti-
co o numérico representan de forma precisa al comportamiento del sistema y se
quiere validar alguno de estos con datos reales. La metodologia numérica utiliza
algoritmos computacionales para obtener una soluciéon aproximada sin la excesiva
simplificacion que puede requerir el enfoque analitico. El costo de este enfoque
es computacional, considerablemente menor que el experimental. Un ejemplo de
método numérico es el método de elementos finitos. [37]

El método de elementos finitos (FEM, acrénimo en inglés) es una técnica ma-
teméatica que consiste en dividir a un sistema complejo en pequenos elementos para
facilitar su estudio. Al proceso de discretizacién del sistema se lo llama cominmen-
te meshing, que proviene de la palabra mesh que significa malla en inglés. La forma
de los elementos (e.g. hexaédrica, tetraédrica, prismdatica triangular, entre otras)
esta relacionada con los algoritmos que utiliza el software para realizar el meshing
y la idoneidad de discretizar segin una forma de elemento dada dependera de las
caracteristicas del sistema, principalmente de la geometria y del andlisis que se
pretenda hacer. Cada elemento esta en contacto con los adyacentes compartiendo
aristas y vértices. A los vértices se los denomina nodos, aunque también pueden
existir nodos en el punto medio de las aristas de cada elemento. La cantidad de
nodos de la malla dependera de la funcién de forma utilizada (o element order en
Ansys): si la funcién es lineal entonces los nodos seran tinicamente los vértices de
los elementos mientras que si es cuadratica también habra nodos en la mitad de
cada arista.
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a)

Figura 88. a) Aproximacién Lineal. b) Aproximacién cuadrética. [5]

El concepto finito se debe a que el cuerpo (continuo a efectos de la escala
que se maneja en problemas de ingenierfa) se particiona en una cantidad finita de
elementos, lo que permite aplicar leyes fisicas y matemaéticas a cada pequeno ele-
mento de forma local o aproximada (e.g. aproximacién lineal o polinémica de una
ecuacién diferencial) y ensamblarlas para describir al sistema global. La relacién
entre las ecuaciones de un elemento y sus adyacentes se establece a través de los
nodos.

El ensamblaje de las ecuaciones algebraicas de cada nodo determina una ecua-
cién global cuya forma generalizada es:

Ku=F (69)

Donde K es la matriz de rigidez, u es el vector de incognitas y F el vector de
fuerzas.

La matriz de rigidez contiene propiedades, ya que describe para cada nodo la
relacion entre la fuerza o carga aplicada, F' y el comportamiento que experimen-
ta en consecuencia, u. La naturaleza de la fuerza y de la respuesta a la misma
dependen del sistema en estudio: en analisis estructural F' puede ser una fuerza
y u un desplazamiento que se quiere calcular, mientras que en analisis térmico la
carga puede ser un flujo de calor y la incégnita una temperatura. En el primer
ejemplo la propiedad de relacion puede ser el modulo elastico y en el segundo la
conductividad térmica.

La precisién de este método también dependera de cuén fiel es el modelo res-
pecto al sistema real y de qué tanto se discretice el sistema.
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A continuacién se presenta un diagrama de flujo que resume el procedimien-
to llevado a cabo en las secciones venideras y se complementa con una breve

descripcion.

Daltos de referencia bibliografica
(E,m,wn, Fr)

Modulo de Young
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Figura 89. Diagrama de flujo del anélisis computacional.

Recuadrado en azul se presenta el “caso de estudio 1”7, que consiste en mode-
lar un rotor de Jeffcott con datos obtenidos de [67] y cuyos resultados analiticos
de frecuencia natural y fuerza méxima ejercida sobre los apoyos son conocidos
(datos de referencia). Una vez modelado el rotor y ejecutados los andlisis modal
y arménico, se comparan la frecuencia natural y la fuerza en los rodamientos ob-
tenidos con la simulacién con sus respectivos valores de referencia. Si los valores
determinados computacionalmente tienen una diferencia porcentual menor al 5 %,
se considera valido el modelo y se pasa a siguiente caso de estudio. De lo contra-
rio, se modifican los parametros del modelo hasta que dicha diferencia se cumplan.

Validado el modelo, se prosigue con el “caso de estudio 2”7, para el cual se
utiliza el mismo modelo elaborado anteriormente, a excepcién de la geometria
bésica (largo y didmetro) y de las propiedades del material (densidad y mdédulo
de elasticidad) y modificando el valor del desbalance. Se mantienen los apoyos y
el modelado del desbalance. Se ejecutan los mismos andlisis, modal y armonico,
obteniendo del primero la frecuencia natural y del segundo la fuerza ejercida en
los rodamientos. En este caso, la frecuencia natural se compara con la calculada
analiticamente a partir de la ecuacién (30). Ademds, se obtiene el diagrama de
Campbell para verificar graficamente que el rotor estda operando fuera de la re-
sonancia. Continuando con el flujo, si ambas frecuencias coinciden, entonces se
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concluye que el modelo computacional representa fielmente al modelo analitico.
En caso contrario, se modifican los parametros del modelo. Respecto al analisis
armonico, se grafica la amplitud en desplazamiento contra la frecuencia y la masa
de desbalance para el pico x1RPM y se comparan estos resultados con los expe-
rimentales. En caso de coincidir, se afirma que el modelo representa fielmente al

rotor del banco de ensayo y en caso que no, se evaltia la causa y se modifica el
modelo en consecuencia.

El modelado y las configuraciones necesarias para las simulaciones que se pre-
sentan a continuacién se basaron en [4].

8.1.1. Caso de estudio 1

Como punto de partida, se elige resolver un ejercicio de manera anélitica y
luego mediante el modelado del mismo en Ansys, obtener resultados similares.
En este proceso, se busca ajustar distintos parametros en el programa y de esta
forma obtener un modelo que represente correctamente un sistema basico de ro-
todinamica. Una vez logrado esto, se aplicara este modelado a nuestro sistema de
interés.

A continuacién se plantea el ejercicio a resolver:

El rotor de una turbina de 13,6 kg de masa esté soportado en el punto medio
de un eje con rodamientos separados 0,4064 m. Se sabe que el rotor tiene un
desbalance de 0,2879 kg-cm. Determinar la fuerza ejercida en los rodamientos a
una velocidad de 6000 rpm si el diametro del eje de acero es de 2,54 cm. Asumir
que el eje esta simplemente apoyado en los rodamientos.

-
7
%
7
L] ; 4
|2 A
Z
Z

Figura 90. Sistema de estudio (ejercicio). [67]
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Para comenzar con la resolucién analitica, se calculara la frecuencia natural
del sistema.

Las propiedades para el eje de acero son:

= £=200 GPa
= p=7830%%

Luego, se puede calcular la rigidez del sistema asumiendo una viga simplemente
apoyada en sus extremos con una carga en el centro, esta ultima representa el
rotor.

4
=T 9 043 % 10°° mt
4684EI N (70)
k= = 2,922 x 10° —
L3 m

Para calcular la frecuencia natural del sistema, se utilizara el método de Ray-
leigh desarrollado en la seccion 4.3.

Meje = pV = 1,612 kg
Meff = Myotor + 0,4857 meje = 14,38 kg

b 5078 s
S

Wy, =
Mefy

Buscamos calcular la fuerza ejercida sobre los rodamientos, para ello debemos
obtener primero la fuerza centrifuga generada por el desbalance, basandonos en
la ecuacion 17, calcularemos la amplitud méaxima de desviacién del eje respecto
al eje de sus apoyos, en funcién de la excentricidad.

.
. desbalance 9117 % 10~ m
Myotor
2
() 4
To = 2 5 = 4, 361 x 10 m (72)
()] )
— =1,3%4
\ Wn,

Ya que la velocidad de giro es de 6000 rpm, la cual es superior a la frecuencia
natural, podemos despreciar el término (, que representa el amortiguamiento,
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porque estamos alejados de la resonancia. Ademas, sabiendo que la frecuencia de
giro es superior a la natural, podemos afirmar que el vector posicion de r (deflexién
del eje) y el vector posicion de la excentridad respecto del centro geométrico estan
desfasados 180 grados, ver 4.2. Por lo tanto la distancia efectiva para calcular la
fuerza centrifuga sera r — e.

F=mg(r—ew?>=1274 N (73)

A continuacion se desarrollara el modelado del sistema de estudio en “Ansys
Workbench”.

En principio, se realiza un analisis modal para obtener la frecuencia natural del
sistema. Para ello, se comienza creando la geometria, el eje se dimensiona segtn los
datos del problema, al desconocer las dimensiones del rotor, el mismo se modela
con la opcion “Point Mass”, la cual genera un punto de masa, en este caso de 13,6
kg, ubicado en el centro del eje, en su seccién media. Por tltimo se deben elegir
los soportes en los extremos del eje, como se dijo anteriormente, estos se podian
suponer como apoyos simples para simplificar la resolucién analitica del problema.
Pero ya que nuestro objetivo es lograr un modelo que represente correctamente los
rodamientos, se decidi6 utilizar rodamimentos con la funcién de Ansys llamada
“Bearing - Body to ground”. La cual impone restricciones parciales al movimiento
en las direcciones del plano de giro, la fuerza de tales restricciones depende de la
rigidez que se le otorgue al rodamiento. Por eso, para simular un apoyo simple, se
utiliza una rigidez muy alta en las direcciones radiales, de esta forma, impide el
movimiento en las mismas.

Figura 91. Modelado del sistema en Ansys para caso de estudio 1.
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Luego de definir la geometria y las condiciones de borde, se realiza un anélisis
modal para obtener los modos de frecuencias naturales del sistema.

Tabular Data - * 1 X 1
Mode “7 Frequency [Hz] |
1 0,
il 22962e003
3|3, 71.588
4 |4, TTE{H [e—
5|5, 11831
66 1183.3

Figura 92. Resultados del analisis modal del sistema para caso de estudio 1.

Para controlar la presicién de la solucion, se realiza un analisis de convergencia
sobre la frecuencia natural calculada en el andlisis modal. El programa refina la
malla progresivamente y observa los cambios en la frecuencia natural para cada
iteracién. De esta forma, podremos saber si la solucién es confiable.
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Convergence History

71.627
71.624
71.62
H
z
)
£ 71616
a
=
T
a
[
= 71812
71.608
71.604
1 2
Solution Number
Frequency(Hz) | Change (%) | Modes | Elements
1 71.604 2478 452
2 71.627 3.2123e-002 13471 7732
Details of "Convergence” * 1 x
-|| Definition
Type Frequency
Allowable Change | 1. %
-] Results
Last Change 3.2123e-002 %
Converged Yes

Figura 93. Anadlisis de convergencia para caso de estudio 1.

En la figura 93 se muestra el analisis de convergencia realizado para la fre-
cuencia natural del caso de estudio 1. Se define una variaciéon porcentual maxima
aceptable del 1% para la tltima iteracién, y podemos observar que esta varia-
cién fue varios 6rdenes menor a la aceptable, por lo tanto hay convergencia. Este
cambio porcentual se dio en la primera iteracion respecto al mallado original, esto
indica que el mismo es confiable.

Se obtuvo una frecuencia natural muy similar a la calculada analiticamente,
por lo que se continua trabajando con el modelo actual para resolver el ejercicio.

Con el fin de obtener las reacciones en los rodamientos, se procede a realizar
un analisis del tipo “Harmonic Response”. Dentro de este médulo, se agrega una
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“Rotating Force”, esta es una fuerza rotativa, la cual fue aplicada en el centro de
la seccion media del eje, que representa la fuerza centrifuga generada por el desba-
lance, tomando como parametros de entrada la masa del rotor y la excentricidad
(e) del mismo. Luego se anade la funcién de “Bearing Probe” en cada rodamiento,
la cual entrega el valor de la fuerza ejercida sobre los mismos, dependiendo de la
frecuencia de rotacion de la fuerza rotativa, es decir, la frecuencia de giro del eje,
ya que es una fuerza generada por un desbalance.

Figura 94. Modelo con fuerza rotativa aplicada para caso de estudio 1.

El método mas utilizado y que aparece por defecto para hallar la respuesta
armonica del sistema es “Mode Superposition”, y esto es debido a algunas ventajas
que se comentaran. Sin embargo, debido a las condiciones de nuestro problema,
fue necesario usar el método “Full”.
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Mode Superposition

Full

Funcionamiento

Halla las frecuencias natura-
les y sus formas modales con
un analisis modal, luego gene-
ra una solucion combinando

la contribucién de los modos
relevantes en la respuesta vi-
bratoria correspondiente a cada
frecuencia de excitacion.

Realiza una solucion
exacta de la respuesta
para cada frecuencia,
sin depender de las fre-
cuencias naturales y los
modos.

con matrices no simétricas ni
sistemas con amortiguamiento
considerable.

Ventajas Tiempo de procesado rapido y | Apto para resolver sis-
poco exigente computacional- temas con matrices no
mente. Permite mayor precisién | simétricas y con impor-
en los picos cerca de la reso- tante amortiguamiento.
nancia (clustered results).

Desventajas No permite resolver sistemas Tiempo de procesado

mayor, alta exigencia
computacional, y no

permite clustered re-
sults.

Tabla 6. Comparaciéon de métodos de solucién para respuesta armoénica.

Ingresar una “Rotating Force” implica activar la celda “Coriolis Effect”; esto
introduce matrices no simétricas al sistema de ecuaciones , por lo tanto se debe
utilizar el método “Full”.

Al explorar la solucién entregada por el programa, debemos centrarnos en la
frecuencia de giro correspondiente a 6000 rpm, es decir, 100 Hz.

Frequency [Hz] |— Eearing Probe [Elastic Force 1) (Real) [M]

1|1, 5,798
2 |=0. 24,687
3 |30 62.211
4 |40, 132.83
5 |50, 279,44
& |60 694,66
7 |70 6396,
3 |s0, 1493,
9 |90 51343
1o [100. 616.21 |

Figura 95. Fuerzas ejercidas sobre el rodamiento en funcién de la frecuencia para

caso de estudio 1.

Como se puede observar en la figura 95, el valor de fuerza correspondiente a
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100 Hz es de 616 N, este valor fue idéntico en ambos rodamientos, por lo tanto
al sumarlos obtenemos una fuerza ejercida sobre los rodamientos de 1232 N. Al
comparar este valor con el obtenido mediante el método analitico se observa que
es lo suficientemente préximo como para considerar que el modelo computacional
representa bien al analitico.

Como se mencioné en la introduccién, una caracteristica fundamental de un
modelo de elementos finitos es la malla, formada por los elementos y los nodos.
Una vez definida la malla para el caso de estudio actual y validado el modelo
numérico, queda determinada para el resto de los casos de estudios que se anali-
cen. Modificar la malla de un caso a otro implicaria el uso de distintos algoritmos
y/o ecuaciones que impactan directamente en la solucién final, imposibilitando la
comparacion entre ambos.

0.00 50.00 100,00 (mm) Zy
]

I I
25.00 75.00

Figura 96. Malla generada en Ansys para el andlsis modal y arménico.
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Physics Preference | Mechanical
Element Order Program Controlled
Element Size Default

Method Control Sweep

Corner nodes 768

Mid Nodes 2000

Elements 017

Element type Hex20

Element name SOLID186

Tabla 7. Caracteristicas principales del mallado

Observaciones:

= La opcion Physics Preference refiere al tipo de andalsis que se quiere reali-
zar. Algunas de las opciones son: Mechanical, Nonlinear Mechanical, CFD,
Electromagnetics, entre otras. En el caso de estudio se realiza un anélsis
mecanico.

» El orden del elemento (Element Order) determina si el algoritmo de mallado
genera nodos intermedios (mid nodes) para cada elemento (orden cuadrati-
co) o no (orden lineal). En este tltimo caso los inicos nodos presentes son
los correspondientes a los vértices (corner nodes). Si no se especifica por el
usuario (opcién Program Controlled), el programa aplica un orden automati-
camente dependiendo del tipo de analsis y de la geometria: para anélsis
mecanico en soélidos se aplica el orden cuadratico por defecto. El concepto
de orden del elemento estd estrechamente relacionado con las funciones de
forma ya que establece cémo se interpolan los valores de los nodos vértices
(donde se aplican las ecuaciones que gobiernan el problema) para obtener
un valor en los nodos intermedios.

» El tamano del elemento (Element Size) permite especificar cudl es la maxima
superficie admisible que puede tener un elemento en la malla a generar. En
solidos, la opcion por defecto corresponde al producto entre la diagonal del
ensamble y un factor llamado Bounding Box Factor que por defecto tiene
un valor de 0.05.

» El método de mallado (Method Control) determina el algoritmo que emplea
el programa para realizar el mallado. Cuando no se selecciona un método
especifico, Ansys aplica uno automaticamente dependiendo de la topologia
del sistema. Para el eje, el programa utilizo el método Sweep dada su simetria
de revolucién (Sweepable Body), lo que permite generar un mallado rapido
y eficiente: Workbench identifica si el sélido tiene dos caras topolégicamente
opuestas (cara fuente y cara objetivo), crea una malla en la cara fuente con
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elementos cuadrildteros y /o triangulares y la copia en la cara objetivo. Luego
genera el mallado en la cara curva con elementos hexaédricos conectando
ambas caras y siguiendo la simetria de revolucién del cuerpo. [5]

8.1.2. Caso de estudio 2:

Validado el modelo numérico, se adapta el caso de estudio 1 al rotor del labo-
ratorio. Para ello, se procede de la misma forma que en el caso 1.

Se comienza eligiendo el material del eje e introduciendo en el apartado “En-
gineering Data” las propiedades calculadas experimentalmente en la seccién 6.
Luego, se define la geometria utilizando las dimensiones reales del rotor. Ademas,
se realizan varios “Slice” que subdividen el eje en secciones para poder asignar
el “Point Mass” y los “Bearing - Body to Ground”, estos ultimos, en este caso,
seran asignados a una superficie cilindrica para representar de forma mas realista
el area de contacto entre los rodamientos y el eje. Cabe destacar que el eje se sigue
comportando como un unico solido a pesar de las subdivisiones geométricas.

Didmetro del eje 20 mm
Longitud del eje 345 mm
Densidad del eje 7717,6 %
Modulo de Young del eje 213 Gpa
Distancia entre rodamientos (centro a centro) | 240 mm
Longitud de contacto eje/rodamientos 30 mm
Longitud extremo izquierdo (lado motor) 55 mm
Longitud extremo derecho (lado libre) 20 mm

Tabla 8. Tabla de datos utilizados en modelado de caso de estudio 2.
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Figura 97. Modelado del sistema en Ansys para caso de estudio 2.

Ahora, la complejidad de este caso de estudio reside en la inclusién de la ri-
gidez radial del rodamiento en el comportamiento sistema. Segun la ecuacion 27,
la rigidez radial de un rodamiento depende de la carga radial que recibe. Pero, a
su vez, la carga radial depende de la velocidad de giro del eje (debido a la fuerza
centrifuga), es decir, de la frecuencia de la fuerza rotativa del modelo.

Por lo tanto, con el fin de obtener soluciones exactas, se realiza un analisis
independiente para cada velocidad de giro, el cual entrega una frecuencia natural
correspondiente a dicha velocidad de giro, y una respuesta armonica, solo que la
misma serd valida unicamente entorno a la frecuencia de giro supuesta inicial-
mente, ya que la rigidez utilizada no seria vélida en frecuencias alejadas porque
la carga radial es distinta.

Para lograr esto se plantea una pequena iteracién, supongamos que queremos
estudiar la respuesta del sistema a una frecuencia de 20 Hz, a continuacién se
explica el procedimiento:

1. Se calcula analiticamente la fuerza centrifuga de la misma manera que en
73 con una velocidad de giro de 20 Hz, cada rodamiento recibe la mitad.

2. Una vez obtenida la fuerza radial, se calcula analiticamente la rigidez del
rodamiento segin la ecuacion (27).

3. Seingresa dicha rigidez al programa y se realiza en analisis arménico, del cual
se obtiene la fuerza radial recibida en el rodamiento para nuestra frecuencia
de interés.

4. Con dicha fuerza, se recalcula analiticamente la rigidez del rodamiento y se
repite el procedimiento.
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Esta iteracion converge rapidamente, ya que la fuerza radial es casi invariante
con la rigidez del rodamiento. La importancia de elegir la rigidez correctamente
se encuentra en que los desplazamientos y velocidades si dependen de la misma.

En este caso de estudio se supuso una masa de desbalance de 0,2 kg a una
distancia de 5 cm del centro del eje. Resolviendo la iteracién para una frecuencia de
20 Hz, podemos obtener los resultados de frecuencia natural y respuesta armonica
correspondientes.

Tabuiar Datz -

Figura 98. Resultados del analisis modal para caso de estudio 2.

Tabuhrum e e e

Figura 99. Resultados del analisis arménico, aptos para 20 Hz.

118



Rigidez radial del rodamiento 51544 %
Frecuencia natural del sistema 197,5 Hz
Fuerza ejercida sobre el rodamiento | 74.9 N
Desplazamiento en el rodamiento 0,00147 mm

Tabla 9. Datos obtenidos en resolucién de caso de estudio 2.

Se realizé un andlisis de convergencia para la frecuencia natural calculada en
el andlisis modal, con un cambio aceptable del 1%. Al igual que en el caso 1, se
obtuvo convergencia.

Convergence History

157.49
H
z
=
u
£
a
E
o
a
i
197.48
19747
1 2
Solution Number
Frequency(Hz) | Change (%) | Modes | Elements
1 197.47 2768 517
2 197.49 9.7178e-003 17216 10325
Details of "Convergence” * 1 X
|| Definition
Type Frequency
Allowable Change |1, %
-1| Results
Last Change 9.7178e-003 %
Converged Yes

Figura 100. Analisis de convergencia para caso de estudio 2.
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Podemos estimar una frecuencia natural tedrica de la siguiente manera:

4
=" 7854 % 1070 mt
6448E[ N (74)
— _ 6
keje_T_57809X10 E

(Mese = 0,8335 kg
Mdiscos = 37 182 kg
Meff = Myotor + 07 4857 Meje = 3’ 587 kg (75)

w, = Feie _ 1979 6 7 _ 9095 1
. meff S

El resultado de la frecuencia tedrica, despreciando la rigidez de los rodamientos
es de 202,5 Hz. Esta frecuencia, puede compararse con la obtenida en el programa
cuando hacemos que la rigidez de los rodamientos tienda a infinito, es decir, que
representen apoyos simples. Al estudiar dicho caso, el programa entrega un valor
de frecuencia natural de 203 Hz. Los resultados son bastante similares.

Observando los resultados computacionales, se aprecia que la frecuencia natu-
ral es algo mas pequena cuando se incluye la rigidez de los rodamientos.

Para estudiar este comportamiento desde el lado tedrico, se pueden utilizar las
ecuaciones (29) y (30), usando el valor obtenido para la rigidez de los rodamientos
del cuadro 9.

.

N
krog = 51,544 x 10—
m

1 N

key = T = 5,499 x 10°—

keje + 2k:'rod m (76)

k. d
Wy, = ¢ _1938,2 "% _197.1 H2
meff S

Nuevamente, hay una pequena diferencia entre el modelo analitico y el compu-
tacional para la frecuencia natural calculada teniendo en cuenta el aporte de los
rodamientos. Ademads, en ambos modelos hay una reduccién de aproximadamente
5 Hz al tener en cuenta la rigidez de los rodamientos, por lo que se puede decir
que el modelo computacional representa bien al comportamiento tedérico esperado
del sistema.
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Ya se verificd previamente que el rotor del banco de ensayo opera lejos de la
resonancia puesto que la frecuencia natural estimada en primera instancia con la
ecuacién (18) implicaba que el rotor debiera girar a aproximadamente 12000 rpm
siendo la velocidad méaxima alcanzable experimentalmente 1300 rpm. Para veri-
ficar los puntos de operacion seguros de maquinas rotativas, es comun basarse en
una representacion grafica llamada diagrama de Campbell.

Si bien es cierto sostener que la frecuencia natural es unica dado un sistema
con masa m y rigidez k, en sistemas dinamicos esta ultima puede variar con la
velocidad de rotacién, por lo que el sistema cambia y su frecuencia natural tam-
bién. Efectos tales como el giroscépico y la rigidizacién centrifuga son la principal
causa de este comportamiento. Cuando aparecen efectos giroscopicos, la rigidez
pasa a depender de la velocidad k(w) y aparece un nuevo término en la ecuacién
de movimiento, que es la matriz giroscépica, G(w). Al resolver la nueva ecuacién
de movimiento, se llega a que w, = f(w). Esto lleva a diferenciar y definir dos
modos de vibracion transversal en la resonancia: cuando w, aumenta con w, el
rotor vibra transversalmente en el mismo sentido que la rotacién (forward whirl)
y cuando disminuye con w, vibra en sentido opuesto a la rotacién impuesta por el
motor (backward whirl).

Por otra parte, la rigidizacién centrifuga (centrifugal stiffening) ocurre a muy
elevadas velocidades y como lo indica su nombre, la rigidez del eje aumenta por
el efecto de la fuerza centrifuga, que “estira” la masa del eje radialmente hacia
afuera, provocando que la rigidez aumente. Los rodamientos y apoyos también
estan sometidos a un mayor esfuerzo con el aumento de la velocidad de rotacion,
por lo que la deformacién elastica que experimentan puede variar y, por ende, su
rigidez cambia, alterando la rigidez equivalente del sistema.

En este contexto, el eje horizontal del diagrama de Campbell corresponde a
la velocidad de rotacién del rotor (usualmente en rpm), mientras que en el eje
vertical se indica la frecuencia natural en Hz. La figura 101 muestra el diagrama
de Campbell del rotor modelado en Ansys. La recta negra de RATIO=1 (y=x) es
aquella para la cual la velocidad de rotacion es igual a la frecuencia natural. Por
otro lado, se grafican los distintos modos de vibracién del sistema. Cuando la recta
RATIO=1 interseca a la recta de un modo, entonces queda definida la velocidad
critica para la cual ocurriria la resonancia en dicho modo y si este ultimo es FW
o BW y estable o inestable. La estabilidad refiere a si la 6rbita descrita por el eje
en la resonancia es eliptica (estable) o espiral divergente (insetable). [6]
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Figura 101. Diagrama de Campbell del rotor modelado.

En la figura 101 se muestran los primeros dos modos de vibracién, que ocu-
rren a frecuencias muy cercanas entre si (MODO 1 = 11840 rpm, MODO 2 =
11853 rpm), razon por la cual se solapan graficamente. La recta horizontal de
estos modos implica que w, ~ w en el rango evaluado, lo que indica que el efecto
giroscépico es irrelevante en este problema, principalmente por la simetria y la
propiedad isotrépica de los materiales. Al momento de concluir el sentido de la vi-
bracién transversal (FW o BW) del rotor real en la resonancia, termina primando
la fisica: el sentido serda FW dado que la fuerza centrifuga debida al desbalance de
masa, sincronizada con la velocidad del rotor, impone el sentido de la vibracién
transversal en la misma direccion que la rotacion del eje.

Se observa que cerca de los 1200 rpm el modo de vibracién 1 corta a la recta
RATIO=1, por lo que para este modo ocurre la resonancia que se estimé analiti-
camente con (30). El modo es FW y estable, lo que significa que en la resonancia,
el modo de vibracion hara que el eje oscile en el mismo sentido que la rotacion del
motor y no presentara inestabilidad dinamica, o dicho de otra forma, la disipacién
de energia es suficiente para controlar la amplitud de la oscilacion.
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8.1.3. Analisis de resultados

A continuacion, se evalian el modelo computacional y el tedrico en dos si-
tuaciones puntuales. Se busca hallar el desplazamiento medido en el rodamiento,
en primer lugar, manteniendo un desbalance fijo y variando la velocidad de gi-
ro, y en segundo lugar, manteniendo la velocidad de giro y variando el desbalance.

Ecuacién tedrica para desplazamiento en el rodamiento:

Froa  Meps(ro+ €)w?
krod B 2krod

57"0d = (77)

Donde r, se calcula segun la ecuacion (17), k,oq segun (27) y la excentricidad
de acuerdo a (78).

e — MaesbTdesb (78)
Meff

Para realizar las graficas tedricas, se asume que en la ecuacién (77) la frecuen-
cia natural del sistema es constante, ya que al realizar algunos calculos se noté que
F,oq es casi invariante para el rango de valores de w,, trabajados, de esta forma
se asume w, constante, ignorando su dependencia de k,.q ¥ Mgesp-

Analizando la ecuacién (77) en profundidad, se puede deducir que si k;.oq fue-
ra constante, el desplazamiento seria proporcional a la velocidad de rotacion al
cuadrado (0,9 < w?) y a la masa de desbalance (8,04 X Mgesp). Sin embargo,
debido a la dependencia de k,,q con Foq (Kpoq Frlo/; ), obtenemos las siguientes

dependencias:

79)
o) (

{&”od X UJ4/3

El desplazamiento en el caso desbalance fijo, fue calculado para una masa de
138,9 gramos a una distancia de 68,55 mm. Mientras que para el caso de rpm
fijas, la velocidad de giro fue de 65 Hz, y la masa se hizo variar manteniendo una
distancia de 68,55 mm. Estos valores fueron utilizados ya que se pueden replicar
en el banco experimental.

123



Desplazamiento [micrometros]

258

-
in

—

05

Funcion tedrica y resultados computacionales variando RPM

—— Funciin tadrica
# Datos computacionales
— Ajuste cuadratico

0 200

Figura 102. Gréfica de funcién tedrica vs computacional,

400

600 800
Velocidad de rotacion [RPM]

124

1000

1200

variando rpm.

1400



Funcién teorica y resultados computacionales variando masa de desbalance
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Figura 103. Gréfica de funcién tedrica vs computacional, variando masa de
desbalance.

En ambas graficas se observa similitud entre el modelo computacional y el
teodrico, alcanzado valores cercanos de desplazamiento y curvas muy similares.
Ademas, se puede notar que en ambas casos las curvas son concordantes con las
dependencias planteadas en (79). Para las curvas del modelo computacional, se
realizan ajustes cuadraticos a los datos tomados del programa.
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8.2 Analisis experimental

En primera instancia, se efectian medidas de vibraciones en desplazamiento
variando la velocidad de rotacién del motor con el variador de frecuencia. El rango
de frecuencias del variador es de 0—79.2 Hz. El desbalance se mantiene constante
en el mismo valor utilizado en la seccién anterior. A su vez, se cuenta con un
tacometro laser para registrar las rpm del motor. Esto es de suma importancia ya
que al realizar las mediciones se noto que las rpm reales estaban bastante alejadas
de las de chapa. Se registré un total de diez puntos en el rango 35 — 79.2 Hz
de frecuencia eléctrica. Para cada velocidad, se grafico el espectro en frecuencias
y se registré el valor del pico correspondiente al desbalanceo X1RPM. Con los
diez picos se grafic finalmente la variacién del valor X1IRPM en funcién de la
velocidad de rotacién, como se indica en la figura 104.

Amplitud de pico X1RPM vs Velocidad de rotacion
120 T T T T

® Datos de medicidn
— Ajuste cuadratico

100 -

BO -

Desplazamiento [micrometros]
[=;]
=
I

U L 1 1 I
600 BOO 1000 1200

Velocidad de rotacion [RPM]

Figura 104. Variacién de la amplitud X1RPM (medida en desplazamiento) con la
velocidad de rotacién del motor.
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La curva 104 crece con exponente mayor a 1 al igual que la tedrica 102.

Por otro lado, se procede a realizar mediciones vibratorias de desplazamiento,
manteniendo fijas las rpm del motor y variando el desbalance 105, tomando re-
gistro de los picos X1RPM. La frecuencia del variador fue fijada en 65 Hz, lo que
equivale a 1075 rpm en el motor.

Amplitud de pico X1RPM vs Masa de desbalance
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Figura 105. Variacién de la amplitud X1RPM (medida en desplazamiento) con la
masa de desbalance.

Nuevamente, podemos observar que la curva 105 tiene exponente menor a 1,
al igual que 103.

Al comparar estos datos experimentales con los analiticos y computacionales,
se observan amplitudes mucho mayores en la medicién experimental. A raiz de
esto, se buscé identificar posibles problemas en la medicién. Como principal fac-
tor, el movimiento de la mesa que soporta al sistema de estudio, esto afecta en
la medicion de vibraciones, ya que al medir vibraciones en la misma se encontrd
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que vibra en valores muy altos, comparables con los medidos anteriormente. Esto
se debe en parte a que la mesa no se encuentra fijada sino simplemente apoyada
en el suelo. Otro factor importante, es que al variar las rpm en nuestras medi-
ciones, se observé que en torno a los 35 Hz del variador de frecuencia, el sistema
completo mesa+rotor, entra en resonancia, produciendo vibraciones excesivas y
afectando las mediciones. Por tltimo, el lugar donde se realizan las mediciones no
es el mismo, ya que, dada las condiciones, el tinico lugar donde se puede fijar el
acelerometro es en el soporte del rodamiento, no en el rodamiento mismo.
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9 Vida util del rodamiento

En esta seccion se estudiard cémo se ve afectada la vida util de un rodamiento
ante variaciones en parametros tales como la carga, temperatura y estado del

lubricante. El andlisis se realiza en base a simulaciones hechas en el software SKF
SimPro Quick.

9.1 Vida util L10

La vida 1til de los rodamientos se refiere a la vida 1til prevista en condiciones
especificas, siendo la métrica mas comun la vida L10. La vida L10 indica la vida
esperada en la que 90 % de rodamientos del mismo modelo alcanzardn o supe-
raran su vida prevista en condiciones de trabajo estandar. En otras palabras, en
determinadas condiciones de carga y velocidad, sélo 10 % de rodamientos fallardn,
mientras que 90 % seguiréan funcionando con normalidad.

Es importante tener en cuenta que los rodamientos no fallan en un momen-
to fijo. Su vida 1til estd influida por el uso, el entorno operativo y los distintos
campos de aplicacion. Sin embargo, la vida L10 proporciona una estimacion fia-
ble. Al comprender y calcular la vida tutil L10, los ingenieros y el personal de
mantenimiento pueden seleccionar mejor los modelos de rodamientos adecuados
y optimizar los parametros de funcionamiento de los equipos, mejorando asi su
rendimiento general.

La vida 1til L10 se basa en amplios datos de pruebas: el valor de la vida 1til
L10 lo obtienen los fabricantes mediante pruebas reales a gran escala y anélisis
de datos. Los fabricantes de rodamientos realizan numerosas pruebas de muestra
bajo cargas y velocidades especificas, registrando el tiempo de funcionamiento
hasta que 10 % de los rodamientos experimentan un fallo por fatiga (por ejemplo,
fracturas de rodillos o bolas). Suele expresarse en horas. Por ejemplo, si un roda-
miento tiene una vida L10 de 20.000 horas, significa que se espera que 90 % de
los rodamientos de la muestra sigan funcionando después de 20.000 horas. Para
industrias como la ferroviaria, la de turbinas edlicas o la de maquinaria pesada,
comprender la vida 1til L10 es crucial para la planificacién a largo plazo. El calcu-
lo de la vida 1til de un rodamiento implica varios factores que pueden dar una
idea de cudnto durard un rodamiento en condiciones especificas. [58]

La formula basica para la vida 1til de un rodamiento, en revoluciones, es:

O p
ng = (ﬁ) * 106 (80)
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C: Capacidad de carga dinamica, que representa la capacidad del rodamiento
para soportar cargas durante el funcionamiento, medida en newtons o libras. Este
valor suele ser proporcionado por el proveedor del rodamiento.

P: Carga equivalente, que es la carga real que experimenta el rodamiento
durante su uso, incluidas las cargas axiales y radiales.

P=XF,+YF, (81)

No es una suma vectorial del total de la cargas radiales y axiales sino que se
utiliza una ponderacién debido a que el rodamiento responde de forma distinta

a los esfuerzos radiales y axiales. Para determinar el valor de X e Y se utiliza la
norma [SO 281 [30].

p: Exponente de vida 1til, con el valor de p variando en funcién del tipo de
rodamiento. Para rodamientos de bolas, p es de 3, mientras que para los roda-
mientos de rodillos, el valor estandar es de 10/3.

También se puede expresar la vida ttil de un rodamiento en horas, cuando la
velocidad de rotacion es constante:

1
Lo, = L — 82
10h 10 * 60n ( )

n: Velocidad de rotaciéon (RPM).

La vida util de los rodamientos depende de varios factores, como la carga,
la velocidad y las condiciones ambientales. A continuacién se indican algunas
aplicaciones comunes y la vida 1til prevista de sus rodamientos:
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| Aplicacion L10 Vida util (horas) Factores que influyen

Motores industriales 20,000 - 30,000 Velocidad, lubricacion, temperatura del
motor
‘ Bujes de rueda para automaviles 3,000 - 5,000 Condiciones de la carretera, carga,

velocidad del vehiculo, lubricacion

Aerogeneradores 100,000 Welocidad del viento, variabilidad del
viento, corrasian ambiental, cambios de
temperatura

Maaguinaria minera 5,000 - 15,000 Alta carga de impacto, contaminacion,
lubricacién, temperatura

Ejes ferroviarios 10,000 - 20,000 Velocidad, carga, condiciones de la via,
lubricacion
‘ Maotores de avidn 3,000 - 5,000 Temperaturas extremas, altas

velocidades, alta vibracian, lubricacion

Husillos de maquina herramienta 20,000 - 30,000 Velocidad, malerial que se procesa,
vibradion, lubricacion

Equipamiento de ascensores 15,000 - 25,000 Frecuencia de los cambios de carga,
lubricacion, mantenimienta

Maguinaria papelera 40,000 - 60,000 Humedad, lubricacion, proteccion
contra la corrosion

Herramienias electricas 1.000 - 3,000 Velocidad, vibracion, temperatura,
lubricacion

Figura 106. Algunas aplicaciones comunes y la vida ttil prevista de sus
rodamientos. [47]

9.2 Modelado del rotor en SKF SimPro Quick

SKF SimPro Quick es un software de simulacion desarrollado por SKF para
evaluar el diseno y rendimiento de sistemas de rodamientos, especialmente en la
fase de diseno de productos. Permite a los ingenieros optimizar el diseno de roda-
mientos, reduciendo la friccién, minimizando la pérdida de energia y disminuyendo
las emisiones de carbono. [61]

El objetivo de este andlisis es determinar qué pardmetros tienen mayor impac-
to en la vida 1til de los rodamientos, analizando la configuracién ya existente en
nuestro banco de ensayo.

Funciones principales de SKF SimPro Quick:

= Evaluacién del diseno de rodamientos: permite analizar el rendimiento de
diferentes disposiciones de rodamientos bajo diversas condiciones de opera-
cion.

= Optimizacion del diseno: facilita la identificacién de areas de mejora en el
diseno para maximizar la eficiencia y la vida 1til del rodamiento.
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= Andlisis de fiabilidad y vida 1til: calcula la vida til nominal del rodamien-
to segin diferentes estandares, como la vida nominal de SKF y la norma
ISO/TS 16281:2008, asi como otros parametros como tensiones de contacto,
friccién, frecuencias y desviacion.

» Simulacién avanzada: ofrece calculos detallados para disposiciones de roda-
mientos de un solo eje, incluyendo intervalos de relubricacion, vida til de
la grasa, y otros parametros relevantes.

= Colaboracion con SKF: permite compartir los modelos de rodamientos con
SKF para un analisis méas profundo y didlogo técnico.

Etapas en la utilizacion del programa:

Fase 1 - MODELADO: diseno grafico del eje, tipo de rodamientos y alojamien-
tos.

Fase 2 - INTRODUCCION DE LOS DATOS: velocidad de giro, cargas, lubri-
cante, material, ajustes (tolerancias, juegos y temperatura).

Fase 3 - REPORTE Y ANALISIS: seleccién del tipo de analisis (estatico, ci-
clos de carga, pre desplazamiento axial) y ejecucién del programa para obtener el
reporte. Con el reporte se pretende evaluar y analizar qué parametros se deben
modificar para lograr los objetivos establecidos.

Fase 4 - RESULTADOS GRAFICOS: visualizacién de diferentes graficos para
la evaluacién y andlisis de los resultados del comportamiento del prototipo di-
senado, ademéds de una animacion en 3D.
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Figura 107. Pantalla inicial del programa SKF SimPro Quick.

9.2.1. Introduccion

Previo a comenzar con las etapas para el modelado y simulacién en el progra-
ma mencionado, se detallardn algunos de los pardmetros mas relevantes que se
pretenden analizar. Principalmente nos referimos a la fase 2, donde se introducen
los valores de velocidad de giro, cargas, lubricante, juegos, ajustes, tolerancias y
temperatura.

Para poder aprovechar al maximo la capacidad de carga de un rodamiento,
sus aros deben quedar apoyados en toda su circunferencia y en toda la anchura
del camino de rodadura. El apoyo debe de ser firme y uniforme, y se puede conse-
guir mediante un asiento cilindrico o conico. Esto significa que los asientos de los
rodamientos deben tener la precisién adecuada, y que su superficie no debe estar
interrumpida por ranuras, agujeros ni ninguna otra irregularidad. Asimismo, los
aros del rodamiento deben quedar montados de manera fiable, para evitar que gi-
ren en sus asientos bajo carga. En términos generales, s6lo es posible obtener una
fijacién radial satisfactoria y un apoyo adecuado cuando los aros estan montados
con una interferencia apropiada.

A la hora de seleccionar un ajuste, se deberdn tener en cuenta los factores

que se detallan a continuacién, ademés de las directrices generales conocidas (por
ejemplo, dimensiones necesarias, tamano, etc):

133



Condiciones de giro:

Las condiciones de giro hacen referencia al movimiento del aro del rodamien-
to con respecto a la direccién de la carga. En esencia, se pueden presentar tres
tipos de condiciones diferentes: “carga rotativa”’, “carga estacionaria” y “cargas
de direccion indeterminada”, ver figura 108. La carga es “rotativa” cuando el aro
del rodamiento gira y la carga permanece estacionaria, o si el aro permanece es-
tacionario y la carga gira, de modo que todos los puntos del camino de rodadura
estdn sometidos a la carga en el curso de una revolucion. Las cargas elevadas que
no giran, pero oscilan, por ejemplo las que actian en los rodamientos de bielas,
se consideran generalmente como “cargas rotativas”. El aro de un rodamiento so-
metido a una carga rotativa girard (se deslizard o se desviard), sobre su asiento
si estd montado con un ajuste libre, y el resultado serd el desgaste (corrosion de
contacto) de las superficies de contacto. Para evitarlo, se deben utilizar ajustes de
interferencia. El grado de interferencia necesario viene determinado por las con-
diciones de funcionamiento descritas mas adelante (magnitud de la carga, juego
interno del rodamiento, temperatura).

Condiciones de giro y carga

Condiciones de lustracien Condicion Ejemplo Ajustes
funcionamiento esquematica de carga recomendados
Aro interior rotativo Cargarotativa Ejes de transmisidn  Ajuste de interferencia
en el arainterior por correa parael arointerior
Aro exterior estacionario Carga estacionaria Ajuste flajo para
enel aroexterior el aro exterior
Carga de sentido constante
Ao interior estacionario Cargaestacionaria  Rodilles de cintas Ajuste flojo para
en el arointerior transportadoras el aro interior
Aro exterior rotative Carga rotativa Radamientos de Ajuste de interferencia
en al aroexterior cubos de rueda parael aro exterior
Carga de sentido constante
Arn interior rotativo Cargaestacionaria ~ Aplicaciones Ajuste de interferencia
en el arointerior vibratorias para el aro exterior
Arn exterior estacionarnio Carga rotativa Cribas vibratorias Ajuste flojo para
en el aro exterior omotores el aro interior
La carga gira con
el aro interior
Aro interior estacionario Carga rotativa Machacadoras Ajuste de
en el arointerior giratorias interferencia
paraelarointerior
Arn exterior rotativo Cargaestacionaria  (Transmisiones de Ajuste flojo para
en el aro exterior transporiadores) el aro exterior

La carga gira con
el aro exterior

Figura 108. Condiciones de giro y carga. [65]
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Magnitud de la carga:

El ajuste de interferencia del aro interior de un rodamiento en su asiento se
aflojara a medida que se incremente la carga, ya que el aro se deformara. Bajo una
carga rotativa, el aro comenzard a girar con respecto al eje. Por tanto, el grado de
interferencia debe estar relacionado con la magnitud de la carga. Cuanto mayor
sea la carga, mayor es el ajuste de interferencia requerido, ver figura 109. También
se deben tener en cuenta las cargas de choque y las vibraciones. La magnitud de
la carga se define a continuacion, recordar que P es la carga equivalente y C es la
capacidad de carga del rodamiento (ver seccién 9.1):

s P <0,05C — carga ligera

0,05C < P <0,1C — carga normal

0,1C < P <0,15C — carga elevada

P > 0,15C- carga muy elevada

Figura 109. Relacién entre carga y ajuste de interferencia. [65]
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Carga minima requerida:

La correlacién entre la carga y la vida 1util es menos evidente con cargas muy
ligeras. En este caso, existen otros factores de fallo distintos a la fatiga. Para que
un rodamiento pueda funcionar de un modo satisfactorio, debe estar siempre so-
metido a una carga minima. Una regla empirica general indica que los rodamientos
de rodillos se deben someter a cargas minimas correspondientes a 0,02 C, y los
de bolas, a cargas minimas correspondientes a 0,01 C. La importancia de aplicar
esta carga minima a los rodamientos, aumenta cuando éstos estdn sometidos a
grandes aceleraciones o cuando las velocidades superan el 50 % de las velocidades
limite indicadas en las tablas de productos.

Juego interno del rodamiento:

El juego interno del rodamiento se define como la distancia total que se puede
desplazar un aro con respecto a otro en direccién radial (juego radial interno)
o en direccién axial (juego axial interno). Es necesario distinguir entre el juego
interno de un rodamiento antes del montaje, y el juego interno de un rodamiento
montado, que ha alcanzado su temperatura de funcionamiento (juego de funcio-
namiento). El juego interno inicial (antes del montaje) es superior al juego de
funcionamiento debido a que los diferentes grados de apriete en los ajustes y la
dilatacién térmica de los aros del rodamiento y de los componentes adyacentes
dan lugar a una expansion o contraccién de los aros, ver figura 111. El juego radial
interno de un rodamiento es de considerable importancia para que el rodamiento
pueda funcionar satisfactoriamente. Como regla general, los rodamientos de bolas
deben tener siempre un juego de funcionamiento casi nulo, o puede haber una
ligera precarga (concepto explicado més adelante). Se ha seleccionado un juego
interno denominado Normal para obtener un juego de funcionamiento adecuado
al montar los rodamientos con los ajustes normalmente recomendados y cuando
las condiciones de funcionamiento son las normales. Cuando las condiciones de
funcionamiento y las de montaje difieren de las normales, por ejemplo cuando se
usan ajustes de interferencia para los dos aros del rodamiento, o cuando las tem-
peraturas no son las habituales, se deberan seleccionar rodamientos con un juego
interno mayor o menor que el Normal. En estos casos, SKF recomienda comprobar
el juego residual del rodamiento después de su montaje. Los rodamientos con un
juego interno distinto al Normal estéan identificados por los sufijos C'1 a C'5, como
se puede visulizar en la figura 110.
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Designacion complementaria para el juego interno

Sufijo  Juego interno

(0 | Menor que C2

c2 Menor gue Normal

CN MNormal, solo utilizado en combinacion con
letras, indicande un rango de juego reducido
o desplazado.

C3 Mayor gue Normal

C4 Mayor que C3

c5 Mayor que C4

Figura 110. Designacion de juego interno. [65]

Juego antes Juego después
del montaje del montaje

Figura 111. Juego interno. [65]
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Ajustes de interferencia:

Los ajustes de interferencia en rodamientos son un tipo de ajuste mecanico
en el que el componente interior (por ejemplo, un eje) es intencionalmente més
grande que el componente de acoplamiento. Esta diferencia dimensional, llamada
interferencia, fuerza a las piezas a deformarse eldsticamente durante el ensam-
blaje, creando una unién rigida y fuerte por fricciéon que evita el movimiento
relativo entre ellas. El montaje requiere métodos como presién, fuerza o cambios
térmicos (calentar la carcasa o enfriar el eje) para superar la resistencia del ajuste.

Temperatura:

En muchas aplicaciones, el aro exterior tiene una temperatura de funciona-
miento inferior a la del aro interior. Esto puede causar una reduccién del juego
interno, ver figura 112. Durante el funcionamiento, los aros del rodamiento suelen
alcanzar una temperatura superior a la de los ejes y alojamientos correspondientes.
Esto puede provocar el aflojamiento del ajuste del aro interior sobre su asiento,
mientras que la expansion del aro exterior puede impedir el desplazamiento axial
deseado del aro en su alojamiento. Un arranque rapido o la friccion de las obtura-
ciones, también puede aflojar el ajuste del aro interior. Por tanto, deben tenerse
muy presentes los gradientes de temperatura y la direccion del flujo de calor al
seleccionar los ajustes.

Frio

Compresion

Juego
reducido

Expansion

Figura 112. Juego interno y temperatura. [65]
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Precarga de rodamientos:

Dependiendo de la aplicacion, puede que sea necesario que la disposicion de
rodamientos disponga de un juego de funcionamiento positivo o negativo. En la
mayoria de las aplicaciones, el juego de funcionamiento debe ser positivo, es decir,
al girar el rodamiento debe tener un juego residual determinado, por pequeno
que sea (“Juego interno del rodamiento”). Sin embargo, hay muchos casos en los
que es preferible un juego de funcionamiento negativo, es decir una precarga, con
objeto de aumentar la rigidez de la disposicién de rodamientos o incrementar la
exactitud de giro. Tal es el caso con los husillos para méaquina herramienta, los
rodamientos de pinén para las transmisiones de automéviles, las disposiciones de
rodamientos de motores eléctricos pequenos, o las disposiciones de rodamientos
para movimientos oscilantes. También se recomienda la aplicacién de una precar-
ga, por ejemplo mediante muelles, en aquellos casos en que los rodamientos tienen
que girar sin carga o bajo una carga muy ligera y a altas velocidades. En estos
casos, la precarga sirve para asegurar la aplicacion de una carga minima sobre el
rodamiento al objeto de evitar que éste se dane como consecuencia de movimien-
tos deslizantes de los elementos rodantes (“Carga minima requerida”).

Lubricacion:

Para que los rodamientos funcionen de un modo fiable, deben estar adecuada-
mente lubricados con el fin de evitar el contacto metalico directo entre los elemen-
tos rodantes, los caminos de rodadura y las jaulas. El lubricante también evita
el desgaste y protege las superficies contra la corrosién. Por esto, la eleccion del
lubricante y del método de lubricacién adecuado para cada aplicacion, asi como
del mantenimiento apropiado, son de gran importancia. Existe una extensa gama
de grasas y aceites disponibles para la lubricacién de los rodamientos y también
existen lubricantes solidos para, por ejemplo, temperaturas extremas. La seleccion
del lubricante depende fundamentalmente de las condiciones de funcionamiento,
es decir, del margen de temperaturas y velocidades, asi como de la influencia del
entorno. Las temperaturas de funcionamiento mas favorables se obtienen cuando
el rodamiento contiene la cantidad minima de lubricante necesaria para propor-
cionar una lubricacion fiable. Sin embargo, cuando el lubricante tiene funciones
adicionales que realizar, como obturar o extraer el calor del rodamiento, entonces
se necesitan mayores cantidades. El lubricante en una disposicion de rodamientos,
pierde gradualmente sus propiedades de lubricacion a causa del trabajo mecani-
co, el envejecimiento y la acumulacion de contaminacién. Por tanto, es necesario
reponer o renovar la grasa, filtrar y cambiar el aceite a intervalos regulares. [64]

A continuacion, en la figura 113, se exponen los pardmetros que se pueden

manipular en el programa y se fueron detallando en esta introduccion, identificados
en la pestana de “Fits and clearance” (“Ajustes y holguras”). También, en la
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pestanas al derecha de la mencionada, es donde se elige el tipo de lubricacién y
condiciones de limpieza.

Housing Bearing Bearing seat Lubrication Jcumdary Lubricant
Hs i Housie
Clearance Clearance Shatt [ oR i ko Digmetrical Clearance e
raducthon seftings tolerance  toderance  tolerance amaoathing Jurm| class P
tolerance  tolerance
- J e of lolerances - T BETNI g 4250 " 2.0 OR 2.0 700 [GRTon
Al [ middle of tal il Guni um -
» @) Rodamiento? []  middie of tolerances  ~ kB “3un PE ‘DU B S0 H7 +2sun IR 2.0 BR 2.0 CHEI 125 um IR (700 |OR[70.0
» ) Rodamienta? [l migdle of tolerances ~ k8 *13Um Ba Thun BE(pun Hy Y25 um R20  ORR0  |CNZUmizsum @700  [OR[T00

Figura 113. Ajustes y holguras en SKF SimPro Quick.

9.2.2. Emnsayo en SKF SimPro Quick
Se modela el banco de ensayo y se selecciona el rodamiento SKF 6204 del
catalogo cargado en el programa, siendo este el modelo con mayor semejanza al

de los rodamientos utilizados en el banco de ensayo, ver 13.1.

190 155

120 120

Figura 114. Modelo del banco de ensayo en el programa SKF SimPro Quick.

Especificaciones del rodamiento SKF 6204:
» Didmetro interior (d): 20 mm

» Didmetro exterior (D): 47 mm

= Ancho (B): 14 mm

» Dynamic basic load rating (C'): 13,5 KN
» Static basic load rating (Cp): 6,55 KN

= Reference speed: 32000 RPM

» Limiting speed: 20000 RPM
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La carga estatica a la cual estaran sometidos los rodamientos en la configura-
ci6én del banco, es unicamente el propio peso del sistema eje-discos (carga radial).
La masa que se tomara en cuenta para el calculo es la masa efectiva, método de
Rayleigh, explicado en la secciéon 4.3:

Meje = 0,8335 kg
Maiscos = 3, 182 kg (83)
meff = Mdiscos + 07 4857 meje - 3, 587 ]{Zg

La velocidad de giro que se establece para trabajar con el motor y variador
disponible es de 1200 rpm. Utilizando el valor de masa efectiva, ecuacién (83), y
multiplicadolo por la acelracién gravitatoria, se obtiene un valor de carga equiva-
lente estatica sobre el eje de aproximadamente 35 N. Nos hay cargas axiales.

Para el caso dindmico, producto de la deflexién del eje (por el desbalance),
aparece una fuerza centrifuga que se calcula utilizando el mismo procedimiento
detallado en la seccion 8.1.1:

4

o — desbalance 0064 m

mrotor
2
() :
T = = 2:2,6><10 m (84)
- (2)] + ()

20,0088

\ wn

Despreciamos el término (, que representa el amortiguamiento, por estar tra-
bajando alejados de la resonancia. Ademds, como la frecuencia de giro es inferior
a la natural, podemos afirmar que el vector posicién r (deflexién del eje) y el
vector posicién de la excentridad respecto del centro geométrico estan desfasados
un angulo inferior a 90 grados, ver 4.2. Por lo tanto la distancia (maxima) para
calcular la fuerza centrifuga sera r + e.

F =me(r+ew’ =151 N (85)

Con (84) y (85), se obtiene un valor para la fuerza centrifuga de 151 N. Su-
mando y restando el peso, se obtiene la carga dindmica méxima y minima sobre
el eje, respectivamente.
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Finaw ~ 186 N (86)

La carga dindmica maxima (86), se divide a la mitad entre los dos rodamien-
tos, dada la configuracion del sistema rotativo, por ende, sobre cada rodamiento
actua una fuerza radial aproximada de 93 N. Este valor queda por debajo del um-
bral recomendado, es decir, que es menor a la carga minima para los rodamientos
seleccionados (135N), ver 9.2.1. En esta situacién, el reporte que se obtiene en el
programa indica que la vida util, calculada por los diferentes metodos, serd mayor
a doscientas mil horas, indicando que se estd por debajo de la carga minima con
el factor C'/ P mayor a 100. Este es un aspecto a tener en cuenta en los anélisis de
vibraciones, ya que podria generar problemas de inestabilidad por deslizamiento
interno o condiciones de lubricacion inadecuadas. En contrapartida de esto, la ve-
locidad de rotacion es moderada con respecto a la velocidad limite del rodamiento
por lo que no deberian surgir los incovenites mencionados.

Por lo anterior, en la ecuacién (87), se procede a calcular la vida util en horas,
para los rodamientos SKF 6204, utilizando la ecuacién (82). La carga equivalente
maxima sobre cada rodamientos es 93N y la velocidad de giro 1200 rpm, como
detallé anteiormente. En la ecuacién (88), se repite el calculo pero para la carga
dnédmica maxima de los rodamientos del banco de ensayo.

106 13500 °
Lion = — 42.483.468 h 87
1on 60*1200( 93 ) oras (87)
106 12800\ °
Lion = = 36.211.671 h 88
1o 60*1200( 93 ) oras (88)

Con el resultado de la ecuacion (88), queda claro que bajo las solicitaciones
actuales del sistema, los rodamientos estan sobredimencionados. Lo que confirma
que el banco de ensayo es capaz de soportar las pruebas que sean necesarias sin
que los rodamientos sufran dano.

Buscando obtener algiin resultado que pueda servir para acercarnos a nuestro
objetivo, se procede a incrementar la carga (radial) gradualmente, desde 500N
hasta 1000, e ir evaluando si es posible determinar qué cambios significativos
aparecen en la vida til de los rodamientos.

Para tener una referencia de que esperar en el reporte que nos arroja el pro-
grama, y evaluar si nos acercamos a valores que nos permitan analizar, se vuelve
a repetir el calculo de vida, en la ecuacién (89), para una fuerza radial de 1000,
osea 500N sobre cada rodamiento.
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Lion, =

106 13500
60 * 1200 \ 500

3
) = 273.375 horas (89)

Una vez seleccionado el rodamiento en el programa, por defecto, queda prese-
leccionado el ajuste en el eje (K6) y en el agujero (H7). K6 significa que el eje
tiene una tolerancia que permite una ligera holgura o interferencia dependiendo
del agujero y H7 significa que el agujero tiene una tolerancia estandar para un
ajuste. La clase de holgura seleccionada es la “normal” (C'N), indica que el ro-
damiento se fabrica con tolerancias dimensionales y geométricas estandar segun
SKF'. Las clases de tolerancia y los valores correspondientes para determinadas
caracteristicas de tolerancia se especifican en las normas ISO 492 (para los roda-
mientos radiales) e ISO 199 (para los rodamientos axiales). Se decide mantener
estos ajustes (K6, H7 y C'N) en todas las simulaciones ya que dependen prin-
cipalmente del diseno y mecanizado, cémo mantendremos ambos componentes
sin cambiarlos, lo que manipularemos seran las diferentes configuraciones de las
holguras (“clearance settings”). Esto impactara directamente en los calculos de
juegos antes y después del montaje, como también en el juego estimado durante
la operacion, lo cual se considera suficiente para evaluar qué cambios surgen en la
vida 1til de los rodamientos.

El pardmetro C/P se refiere al nivel de carga que esta el rodamiento, siendo
C la capacidad de carga del rodamiento y P la carga equivalente a la cual estard
sometido. Para rodamientos rigidos de bola no debe estar por debajo de 8 ya que
dicho rodamiento estaria muy cargado.

El factor Kappa indica lo bueno o mala que son las condiciones de lubricacién.
Si se tiene una buena condicién de lubricacién, en la superficie de contacto se
tendra que parte de la tension se reparte en el lubricante, evitando el dano de la
superficie de rodadura. Se recomienda que el valor esté entre 1y 4.

Se utilizan dos tipo de grasas para los ensayos. La LGMT 2 (viscosidad 110
mm?/s a 40 °C), grasa para uso general, multipropdsito, base mineral, espesante
jabén de litio. Disenada para aplicaciones industriales y automotrices en condicio-
nes moderadas. Y la LGWM 2 (viscosidad 80 mm?/s a 40 °C), grasa para cargas
altas y amplio rango de temperaturas, base aceite mineral, espesante litio—calcio,
formulada para ambientes severos.

La cantidad de horas de funcionamiento, es decir, la vida 1til que se obtiene
en el reporte, es calculada por més de una método. En la columna “Basic rating
life (L10h)” en la tabla 11, se calcula la vida til con la férmula de la vida L10
detallada en la seccion 9.1. Solamente se tiene en cuenta para este calculo el factor
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C'/ P explicado anteriormente. Los otros métodos de célculo de la vida, son més
complejos, dificultando su calculo a mano ya que tiene en cuenta las condiciones
de lubricacién, limpieza y temperatura (vida modificada segin ISO 281 e ISO/TS
16281).

Las tablas a contnuacion, 10 y 11, exponenen un resumen de los principales
parametros de interes. Dada la configuracién de nuestro sistema, ambos roda-
mientos estan sometidos a los mismos esfuerzos en todos los ensayos y tanto los
datos cargados como los resultados del reporte son los mismos. En el anexo 13.3,

se pueden ver con mayor detalle.

Datos cargados en SimPro Quick
numero Temperat Rotation
Clearance | Temperat ] Grease
de ure OR | Force (N) | speed | Lubricant .
settings |ure IR (°C) cleanliness
ensayo (°C) (rpm)
1 nominal 65 60 500 1200 LGMT 2 normal
2 nominal 65 60 800 1200 LGMT 2 normal
. severe
3 nominal 65 60 800 1200 LGMT 2 . iy
contamination
; severe
4 nominal 65 60 1000 1200 LGMT 2 _
contamination
, severe
5 nominal 75 70 1000 1200 LGMT 2 e
contamination
- severe
6 middle 75 70 1000 1200 LGMT 2 L
contamination
. severe
7 middle 75 70 1000 1200 LGWM 2 = m
contamination
= severe
8 minimum 75 70 1000 1200 LGWM 2 L
contamination
9 minimum 75 70 1000 920 LGWM 2 sevgre ;
contamination
10 | minimum | 75 70 1000 920 | Lowmz2 ST
contamination

Tabla 10. Datos cargados en SKF SimPro Quick.
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Reporte de resultados en SimPro Quick
3 . Modified
niimero Max pressure| Catalogue . y Modified
Max pressure| | Basic rating reference
de c/P (OR) relubrication rating life
(IR) (N/mm?) . life (L10th) rating life
ensayo (N/mm?) interval (h) (L10mh)
(L10th) (h)
54.0 1200 1253 24100 =200000 = 200000 =200000
2 337 1404 1466 24100 =200000 >200000 =200000
3 337 1404 1466 9000 = 200000 =200000 = 200000
4 27.0 1513 1579 9000 = 200000 116000 118300
5 27.0 1513 1579 5600 >200000 90500 92300
6 27.0 1597 1667 5600 >200000 90500 68000
7 27.0 1597 1667 5600 >200000 82800 62400
8 27.0 1547 1615 5600 >200000 82800 76200
9 27.0 1547 1615 6000 >200000 92400 85100
10 27.0 1547 1615 2000 = 200000 35600 33100

Tabla 11. Reportes de resultados SKF en SimPro Quick.

9.3 Analisis de resultados

En la tabla 11, se exponen los principales resultados de las simulaciones reali-
zadas. En cada simulacién, en la tabla 10, se modifica el parametro resaltado en
color azul, manteniendo constantes el resto e igual al de la simulacién anterior.

Se destaca que para todas las simulaciones, la de vida 1til calculada por méto-
do tradicional, Vida L10, para cada rodamiento, supera las doscientas mil horas
de funcionamiento. Esto es coherente con lo que se detallé en parrafos anteriores
respecto a la carga sobre el sistema, en la seccién 9.2.2, y se verifico en 87. Lo
podemos visualizar en la columna “Basic rating life (L10h)”. El factor C/P, cuyo
valor indica la carga sobre el rodamiento, también es una referencia de la poca
carga que actua sobre estos.

Las condiciones de lubricacion se consideran adecuadas para todas las simula-

ciones, segun el factor Kappa, incluso cuando se cambio6 el tipo de lubricante, ver
13.3.
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El cambio de lubricante determiné una reduccién en la vida, y es probable que
esto se deba a la reduccion de la viscocidad, aunque el nuevo lubricante pareciera
tener mejores prestaciones. Esto refeleja la importancia de la seleccion correcta
del lubricante de acuerdo a los requerimientos necesarios y las temperaturas de
trabajo. También se observa que un aumento en la temperatura disminuye la horas
de funcionamiento, al igual que un aumento en la velocidad de giro que también
reducen la vida util.

Al empeorar las condiciones de limpieza se observa una disminucién signifi-
cativa en los resultados de los calculos de vida 1til donde se consideran estos
parametros, mientras que el célculo de Vida L10 traicional, sigue siendo superior
a doscientas mil horas de funcionamiento, lo cual era esperable.

Cuando se modifican las configuraciones de holguras (“clearence settig”), en
el ensayo 5 (nominal), 8 (minimun) y 6 (middle), se observa que al disminuir el
“juego” (sindo middle el mayor juego y nominal el menor), antes y después del
montaje, aumentan las horas de vida calculadas por unos de los métodos, ultima
columna de la tabla 11. Esto es probable que se deba que al disminuir el juego
mejoran las condiciones de lubricacion.

Para cerrar este andlisis, aunque para las simulaciones se haya considerado una
carga equivalente superior a la que realmente estaran sometidos los rodamientos
en el banco de ensayo, se logré determinar que las condiciones de lubricacion y
limpieza son los principales factores que tienen mayor impacto en la cantidad de
horas de vida t1til de los rodamientos. Mas alla de que es muy importante un
correcto diseno y seleccion de rodamientos, teniendo en cuenta lo que se men-
cioné en la introduccién de este capitulo, la eleccién del lubricante correcto para
las condiciones de funcionamiento a la que estaran expuestos los rodamientos, asi
como la planificacién de los correspondientes mantenimientos de re-lubricacion y
limpieza, juegan un papel fundamental para que se llegue a las horas de vida 1util
que se calculan con los diferentes métodos.

La temperatura también refleja un impacto significativo en la vida 1til y son

estas las variables, junto con las condiciones de lubricacién y limpieza, a las que
se les debe prestar mayor atencién.
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10 Analisis econémico

El objetivo de esta seccién es estimar el costo total necesario para montar
el banco de ensayo y contar con los instrumentos necesarios para realizar las
mediciones, danos y procesamiento de datos. Se pretende que sea de utilidad para
potenciales proyectos similares al presente. En los calculos se plantea una opcion
alternativa (opcién 2) que requiere un costo de inversion mucho menor debido a
que suplanta el Analizador SKF por un sistema mas econémico. Dicho sistema,
cuenta con un osciloscopio, un acelerémetro y una notebook, ver tabla 12. Este
sistema es capaz de entregar la onda temporal cruda, la cual serd procesada en
la notebook con los programas correspondientes, pudiendo tomar como base el
codigo 12.2.

Tabla 12. Resumen de costos del banco de ensayo, instrumentos y accesorios.

Descripcion unit:rri?;asa} imp:r‘:as::?ésnd(fJSDj Cantidad |  Proveedor toti??ttlgm
Maotor WEG MO5510 2HP 337.8 N/A 1 FIVISA S.A. 337.8
Eje 1045 345x20mm 7 N/A 1 Torneria Maser 7
Acople flexible CJ28/38 54.7 N/A 1 Rodifio S.A. 54.7
Disco (d=150mm, e=20mm) 182 MN/A 1 Torneria Merletti 182
Rodamiento SKF UC204 12 64 N/A 4 Simagro 50.56
Chumaceras Bayisam UCP204-12 13.99 32 2 Amazon 91.98
Estructura de la mesa + Placa base 925 N/A 1 Herreria Dumont 925
Set x4 Pata de altura regulable 74 N/A 1 Merello Herrajes 74
Tacometro laser Extech Insl. 461920 214 181.35 1 Amazon 395.35
Varnador WEG CFW500 3HP 429.24 MNIA 1 FIVISA S.A. 42924
Torno Dremel 4000-3/36 accesorios inc. 198 MNIA 1 Cifar 198
Morsa y Sargento 14 .25 NIA 1 URUIMPORTA 14.25
Analizador SKF Microlog GX Series 17500 10500 q Alibaba 28000
Osciloscopio Siglent SDS1102CML+ 335 2933 1 Amazon 628.3
Acelerometro PCB Piezotronics 808A11 59 14.5 1 Ebay 735
Notebook 8§20 NIA 1 ZonaTecno 820
Costo Total Opcién 1 30692.98
Costo Total Opcion 2 4214.78
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A continuacion se presenta la comparacion de los espectros obtenidos mediante
la opcién 1 (Analizador SKF) y la opcién 2 (Matlab), en base a los datos medidos
de la Prueba 3.

Espectro de envolvente (Analizador SKF Microlog)
T T I T T
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Figura 115. Espectro de envolvente obtenido mediante el analizador de SKF.
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Especiro de envolvente (codigo de Matlab)
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Figura 116. Espectro de envolvente obtenido mediante el cédigo 12.1 en Matlab.

Se observa que, aunque la escala de amplitudes no coincide exactamente, la
amplitud relativa entre los distintos picos es similar para ambos espectros. A
efectos de identificar fallas en rodamientos, se buscan picos que destaquen en
comparacion al resto o muestren un comportamiento fuera de lo esperado para un
rodamiento sano. De esta manera, se aprecia claramente que el pico a la frecuencia
del BPFI (=~ 100 Hz) destaca en relacién al resto y rompe con el patrén de
disminucién de armonicos correspondientes a la frecuencia del motor, como se
discutio en la seccién 7. Por lo tanto, se puede considerar que el espectro obtenido
utilizando Matlab brinda la informacién necesaria para identificar dicha falla.
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11 Conclusiones

Se logré identificar la frecuencia de falla asociada al dano en la pista interior
(BPFI) utilizando dos métodos: 1) contabilizando la cantidad de picos de la senal
cruda en intervalos de tiempo de 0.1s y 2) mediante el analisis de la envolvente
de aceleracién desarrollado por cédigo en Matlab. A pesar de ello, el experimento
factorial no pudo ser ejecutado debido a la imposibilidad practica de caracterizar
de forma precisa y controlada el dano generado en la pista interior. De todas for-
mas, al evaluar los resultados de las cuatro pruebas, se concluye que la etapa 3
(la mas clara a efectos del diagnéstico) se corresponde con defectos superficiales
de profundidad no apreciable a simple vista, tales como rayones o estrias, mien-
tras que la transicién entre las etapas 3 y 4 y la etapa 4 (alta interferencia de
armoénicos XRPM) responden a dafios més severos como hendiduras o cavidades,
para los cuales la profundidad es facilmente observable. Adicionalmente, la etapa
3 no resulto tan facilmente apreciable como en senales de bibliografia consultada,
por lo que seria razonable sostener que los danos que llevan a esa claridad en el
espectro final son ain menores a los realizados.

En base al modelado del rotor mediante el método de elementos finitos realiza-
do en Ansys Workbench, el analisis modal indica que el modelo computacional es
concordante con la teoria analitica del rotor de Jeffcott modificado, incluyendo la
masa del eje y la rigidez de los rodamientos. Sin embargo, esta teoria considera al
soporte fijo. Dado que esto tltimo no ocurre en el banco de ensayo, los resultados
obtenidos con el analisis arménico difieren sustancialmente de los resultados ex-
perimentales: la amplitud de oscilacion experimental es de un orden de magnitud
mayor que la amplitud obtenida de las simulaciones.

En cuanto al estudio de la excentricidad en rotores, se verific experimental-
mente la relacién potencial de exponente n (n>1) existente entre la amplitud del
x1RPM (ligada al desbalance) y la velocidad de rotacidn, asi como también la
relacién potencial de exponente n (n<1) entre la amplitud xIRPM y la masa de
desbalance.

Para las condiciones de carga y rango de velocidades del rotor del banco, la
vida 1til de los rodamientos L.10 calculada por el método tradicional es 36.211.671
horas (~ 4000 anos). En el modelo, en el software SKF SimPro Quick, se obtiene
un valor mayor a doscientas mil horas lo que expone el sobredimensionamiento
de los rodamientos para estas condiciones. Se estudié, por ende, el impacto de
la variacén de las condiciones de lubricacion, limpieza y temperatura, calculando
la vida L10 modificada que contempla estos parametros. Bajo las condicién més
desfavorable evaluada, se obtuvo una vida 1til de 273.375 hs (metodo tradicional),
mientras que la vida modificada fue menor a 100.000 hs, destacando la influencia
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de las condiciones de lubricacién sobre la durabilidad de los rodamientos de bola.

Del anélisis econémico, se concluye que la utilizacion del analizador portatil
SKF Microlog GX Series se justifica en industrias que cuentan con una cantidad
significativa de méaquinas rotativas, donde el mantenimiento predictivo constitu-
ye una actividad critica para garantizar la continuidad operativa y minimizar
los tiempos de parada. Por otro lado, la alternativa del osciloscopio, debido a su
menor practicidad, la ausencia de funciones especificas para diagnostico de fallas
mecanicas y la necesidad de procesar manualmente la senal cruda, resulta mas
adecuada para bancos de ensayo con fines didacticos o aplicaciones experimenta-
les de alcance limitado.
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Recomendaciones

La metodologia desarrollada para el procesamiento de la senal cruda y el pos-
terior diagnostico de la falla en la pista interior del rodamiento es facilmente
extrapolable a otros tipos de falla (BPFO, BSF, FTF) y a otros tipos de roda-
mientos de elementos rodantes (como los de rodillo).

Para la realizacion del experimento factorial, se aconseja utilizar rodamientos
auto-alineantes de doble hilera, los cuales no solo admiten cierta desalineacién
eje-motor, sino que permiten el facil acceso a las bolas, pista interior y exterior
para la generacion artificial del dano. Se propone ademas la utilizacién de herra-
mientas de microindentacién o grabadoras laser para poder controlar la severidad
del dano, dimensionarlo y poder asi establecer una relaciéon entre el dano y la
etapa de falla.

Por 1ltimo, se destaca la importancia de tener una estructura de soporte fija y
de minimizar las holguras mecanicas para evitar respuestas oscilatorias afectadas
por la alta transmisibilidad de las cargas dindmicas. En concreto, se sugiere el
aumento de la masa de la estructura (reducir la frecuencia natural del soporte) y
el soldado de la placa base a la misma con un material elastomérico entre ambas.
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12 Apéndice

12.1 Cébdigo desarrollado para el calculo de la frecuencia

natural del eje.

clc; clear;

Narch = 10;

puntos = zeros(Narch,1);
for n = 1:Narch

% Cargar datos

d = load(sprintf(

y = d.y2 - mean(d.y2);
t d.t2;

% Frecuencia de muestreo

dt = t(2)-t(1);

fs = 1/dt;

% FFT

N = length(y);

Y = abs(fft(y));

f = (0:N-1)*(£fs/N);
fp = £(1:N/2+1);

% Grafico
figure (1) ; clf;
plot (fp, Y(1l:length(£fp)));

x1im ([6000 90001); ylim ([0
grid on;

title(sprintf (

xlabel ( );

% Seleccion

disp(

[x,”,btn] = ginput (1);

if isempty(btn) || btn==27
disp(
return;

end

puntos(n) = x;

end

% Estadisticas finales
f_prom = mean(puntos);
f_std_media =

fprintf (
fprintf (

, n));

50001) ;

, n));
ylabel( )

);

std (puntos)/sqrt (Narch);

, f_prom);
, f_std_media);

Listing 1. Cédigo MATLAB para

el calculo de la frecuencia natural.
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12.2 Cddigo desarrollado para el analisis de la envolvente

1 |clc; clear;

2

3 | pkg load signal

4

5 | #Datos

6 | datos = csvread( )

7 |t = datos(:,1);

8 |x = datos(:,2);

9

10 | ’Frecuencia de muestro y cantidad de mediciones
11 |[Fs =1 / (£(2) - t(1));

12 |N = length(x);

13

14 | %Filtro pasa banda

15 | f_low = 2000;

16 | f_high = 6000;

17 | [b, al = butter(6, [f_low, f_highl/(Fs/2), )
18 | x_filt = filtfilt(b, a, x);

19

20 | %Envolvente

21 | x_hilbert_f = hilbert(x_filt);

22 | envolvente_f = abs(x_hilbert_f);

23

24 | %4Quitar componente DC

25 | envolvente_f = envolvente_f - mean(envolvente_f);
26

27 | AVentana de Hanning

28 | window = hann(N);

29 |envolvente_f_win = envolvente_f .* window;
30

31 | WFFT

32 |Y_f = fft(envolvente_f_win);

33 |P_f = abs(Y_f)/N;
3¢ |f = (0:N-1)*(Fs/N);
35
36 | 4Grafica FFT

37 | figure;

38 |plot(£(1:N/2), P_f(1:N/2));

39 | xlabel( , ,14) ;
40 |ylabel( > ,14) ;
41 |title( , ,16) ;

42 | grid on;

43 | grid minor;
44
45 | %Grafica FFT (zoom 0-600 Hz)
46 | figure;

47 | plot(£(1:N/2), P_£f(1:N/2));

48 | xlabel( , ,14) ;
49 | ylabel( ) ,14) ;
50 |title( s ,16) ;

51 | x1im ([0,600])
52 | grid on;
53 | grid minor;

Listing 2. Cédigo de MATLAB para la obtencién de la envolvente de aceleracion.
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12.3 Mecanizado de chumaceras/bancadas

Se realizé un mecanizado en los soportes de los rodamientos UC204, para adap-
tarlos al sistema de sujecién por rosca compatible con el acelerometro SKEF CMSS
2200 (ver figura 122), puesto que la base magnética no se ajustaba de forma op-

tima.

El procedimiento paso a paso se detalla a continuacién y las herramientas
utilizadas se muestran en la tabla 13:

1.
2.

Se retira el rodamiento del soporte UC.
Se realiza un refrentado de la superficie donde se va a realizar al agujero.
Se perfora hasta obtener un agujero pasante.

Se realiza el roscado interno con una terraja-macho 1/4-28 correspondiente
a la rosca del acelerometro. Ver 122.

Tabla 13. Herramientas y accesorios utilizados para el retrabajo de las chumaceras.

Herramienta Cantidad Descripcién Figura
Broca avellanadora 1 corte y mecanizado 117
Broca helcoidal 1 corte y mecanizado 117
Fresa de centro 1 corte y mecanizado 117
Fresa de dos labios 1 corte y mecanizado 117
Fresadora 1 corte y mecanizado 119
Terraja 1 rosca interna 1/4-28 | 117
Porta terraja 1 roscado 117
Macho de roscar 1 rosca interna 1/4-28 117
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95.00

127.00

Figura 118. Plano de chumacera. Se indica la profundidad del agujero pasante.
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Figura 119. Fresadora universal horizontal con cabezal vertical acoplado.
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13 Anexo
13.1 Rodamiento UC204D1 NTN

Especificaciones del rodamiento NTN UC204D1 (banco de ensayo):

» Didmetro interior (d): 20 mm

Didmetro exterior (D): 47 mm

Ancho (B): 31 mm

Dynamic basic load rating (C'): 12,8 kN

Static basic load rating (Cp): 6,65 kN

Limiting speed: 6700 RPM

2% ds(120°) G |r S¢D

Figura 120. Rodamiento UC204D1 NTN.
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ds

d4

S1

0.7874in
20.000 mm

1.8504 in
47.000 mm

0.6693 in
17.000 mm

1.2205in
31.000 mm

0.0394 in
1.000 mm

Mb5x0.8

0.1772in
4.500 mm

1.1654 in
29.600 mm

0.7205in
18.300 mm

0.5000in
12.700 mm

0.1850in
4.700 mm

Figura 121. Dimensiones del Rodamiento UC204D1 NTN.



CMSS 2200 / CMSS 2200-M8

Industrial accelerometer, side exit

The CM55 2200 accelerometer is a good multi-purpase sensar, The
sensor it commanly deployed in the following industries:

» Power Generation (Fossil, Nuciear, Hydro, Wind)
* Pulp and Paper

s Mineral Processing

» Food and Beverage

* Automation

s Metaic

* Water & Waste Water

Features

# For use with all SKF an-line systems, protection systems and the
portable data collection instruments

* Rugged, economical and all around general purpose sensor

» 100 mWVfg sensitivity to optimize wse in multiple applications

» Exceptional bias voltage (BV) stability at elevated temperatures

» Decgned for exceptional low noise level over a wide temperature
range

» Meets CE, EMC requirernents

« Captive mounting bolts [1/4-28 and M& x 1,00) provided

» Corrosion resistant and hermetically sealed for installation in high
humidity areas

* Reverse polarity wiring protection

Recommended connector/cable assembly

& (MSS 932 series

Specifications

Specifications conform to 154-RP-37.2 (1-64) and are typical values
referenced at 24 °C (75 °F), 24 V DC cupply, & mA constant current
and 100 Hz.

Dynamic

= Sensitiity: 100 mVfg
= Sensitivity precision: +5% at 24 °C (75 °F)
» Acceleration range: 80 g peak
» Amphtude Enearity. 1%
» Frequency range:
- £10%:1,0t0 5000 Hz
- +3¢dB: 0,7 to 10 000 Hz
* Resonance frequency, mounted, nominal: 22 kHz
» Transverse sensitivity: < 5% of axial
» Temperature response: See graph

13.2 Ficha técnica del acelerometro SKF CMSS 2200

Electrical

s Pawer requirements:
= Voltage source: 18 to 30VDC
= Constant current diode: 2 te 10 mé, recommended & mA
* Electrical noise:
= 2.0 Mz 20 sg/V Hz
# Output impedance: <1000
+ Bias output voltage: 12V DC
= Grounding: Case isolated, internally shielded

Dimensions
V4 in. socket head captive screw

{025 in)

Figura 122. Ficha técnica del acelerémetro SKF CMSS 2200, pagina 1. [62]
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Typical temperature response

Deviation, & sensitivity
+10

+5

104 - y
o
(+30) (+120)

<00 +120
(#2210} (+250)

Temperature, °C | %F)

Environmental

Temperature range: —50 to +120 °C (-60 to +250 °F) operating

temperature

Vibration fimit: 500 g peak

Shock limit: 5000 g

Electromagnetic sensitivity, equivalent g, maximum: 30 pg/gauss

Sealing: Hermetic

Blase strain sensitivity: 0,002 g/pstrain

CE: According to the generic immunity standard for Industrial

Environment EN 50082-2

- Acceptance criteria: The generated “false equivalent g level”
under the above test conditions should be less than 2 mg meas-
ured peak to peak

Typical frequency response

Dewiation, dB

071 10 1k 10k

Frequency, Hz

Physical

« Dimensions: See drawing

* Weight: 135 g (4.8 0z.)

» Case material: 3161 stainless steel

» Mounting: 1/4-28 and Mé x 1 captive socket head screw

» Mounting torque: 2,9 Nm (24 in. Lbs )

= Connections:
— Shell: Ground
— PinA: Power/Signal
— Pin B: Common

= Mating connector: CMSS 932-48LC or CMSS5 932-68TL, two pin,
IP 68, locking collar or twist lock

» Recommended cable: CMSS 932-5Y-XXM and CM55
932-0Y-XXM, two conductor, twisted pair, single shielded, yellow

Ordering information
CMS5 CMSS 2200 Industrial accelerometar with side exit
MIL-C-5045 two pin connector

* 1/4-28 and M6 captive socket head screws provided.
Calibration sensitivity and nominal sensitivity is pro-
vided for each accelerometer package

Figura 123. Ficha técnica del acelerémetro SKF CMSS 2200, pdgina 2. [62]
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13.3 Reportes generados en SKF SimPro Quick

A continuacién, en los cuadros 14 y 15, se exponen los datos cargados y los
reportes en SimPro Quick, respectivamente. En las figuras 124 a la 134 , se pre-
sentan las paginas mas relevantes del reporte arrojado por el programa en ensayo
numero 1.

Datos cargados en el programa SKF SimPro Quick
Befora Afier Estimated | Estimated
Clearance | Shafi Hf'n”':r"g Cl Temperature mﬂo‘:n?;(rlﬁg mounting | mounting ma‘::rm operating | operating | Force R::e::" Lubricant Grease
i tole, cla IR (*C] OR FC| ial radial [-] I N] leanli
sattings rance | i erance 55 *c) Vo |radia {um) a;:n' r{ul:} axial um) r;?:la[rzl;l ca,?;lra{r:r:' (L) {rpm) cleanliness
1 | naminal HE W7 TN (S &0 00 00 00 0,0 0,0 oo 500 1200 | LGMT2 narmal
2 | norminal HE HT CN 65 &l oo opn ao 0.0 00 oo 800 1200 LGMT 2 namal
5 | mominal KE HT CN 5 &0 00 an ao 0.0 0.0 o 800 120 | LGMT2 baihivesd
contaminaion
4 | maminel ] Hr CH a5 a0 0a 00 a0 0.0 0,0 00 1000 1200 LGMT 2 sanes
] . —
5| M minal KB HT CN 5 T oo on ao [i1) na oo 1000 1200 LGMT 2 conaminaion
middla K HT oN ] 70 125 143,0 125 1430 125 143,0 1000 | 1zo0 | LaMT:2 avea
B canEminaion
;| midaie KE W7 oN i 70 125 1430 115 1430 125 1430 000 | 12m | lewMmz | SR
o | mnmun HE HT = ™ 0 50 20,6 50 0,6 5,0 90,6 woo | 1z | wewwz | TR
g | minmun K& u7 oN ] T0 50 o068 50 ang 5,0 a0, 1000 a0 | Lewaaz | Eree
40| mnmun [ ke HT GN i T 50 90,6 50 a0 50 20,6 000 | w0 | LGNz | YRS
Tabla 14. Datos cargados en SKF SimPro Quick.
Reporte en base a los dates cargados en el programa SKF SimPro Quick
Modifed Basic
Max Max Max Modifad Modifed
Rinn preseurs | progeure | preesure Catalogue Catalegue Bagiq rafing life rafarwncy rating Mctect roference
CIP |C/P essure rating life rating life life rating life
) or (OR) {IR) joR) relubrication |relubrication a {L16mh] ng rating lifa
loft | right | OR) | ot N Kappa |'Tierary | nterval (i | 100 () (L10mh) | (L1oh) | (L10mb) | S8
beating | bearing | (Nfmmz) | (VMM2) | (Wmm2) | {Nimma2) (h) | interval (h) ot | ) () th) rigtn |I 10NN
loft baaring left right rigth left bearing | right bearing bearing left left rigth bearing rigth
bearing bearing bearing bearing bearing | bearing bearing
1 54,0 E40 1200 1253 1200 1251 1,70 24100 24100 200000 | >200000 | >200000 | >200000 ( >200000 | >200000
2| 337 38 1404 1465 1404 1466 1.70 24100 24100 2200000 | >200000 | =200000 |=~200000 | =200000 | =200000
3 337 38 1404 1488 1404 1486 1,70 9000 000 200000 | >200000 | >200000 | >200000 ( >200000 [ >200000
4| 270 oo 1513 1579 1513 1578 1.70 3000 95000 >200000 116000 118300 | >200000 | 116000 118300
5 27,0 7o 1813 1579 1813 157¢% 1,16 5600 5600 200000 90500 92300 >200000 | 90500 92300
L] 27,0 7o 1597 1667 1597 1668 1,16 5600 5600 200000 30500 6B000 200000 | 90500 GE000
T 27,0 7o 1807 16687 1807 1667 1,06 5600 5600 200000 82300 E2400 =200000 | 82800 62400
8| 270 7o 1547 1615 1547 1615 1.06 5600 5600 200000 32800 76200 >200000 | 82800 76200
9| 270 prgil 1547 1615 1547 1615 0,90 5000 G000 >200000 92400 85100 >200000 | 92400 85100
w0 270 7o 1847 1613 1547 1618 090 2000 2000 200000 35500 33100 >200000 | 35600 33100

Tabla 15. Reporte de resultados en SKF SimPro Quick.
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L= ] =1 o8

SKF SimPro Quick

Figura 124. Reporte de resultados en SKF SimPro Quick 1/11.
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2. Input

2.1. Bearing data

" Bore diameter i_di [ outer dl;me;uﬁ}_ -_Beu_ring width {H
Bearing |Bearing designation Bearing type|Performance class [mm] [mm] [mm]
nominal value nominal value nominal value
Rodamienta 65204 DGBB| SKFEXPLORER 20 A7 14
'Rodamiento2 6204 oé’éé’}‘éﬁ#’ékﬁﬁﬁé’ﬁ ‘ 20 47 14
Bearing Bn::;::;cn;n[l:h:r;ad Br:;: ;ttgg;:lr’:; Eatigye I?::]“mn i Reference speed [rpm]|Limiting speed [rpm]
Rodamienta 135 655 0.28 32000 20000
'Rodamiento2 135 6.55 028 32000 20000
2.2. Lubricant data
R Viscosity at 40 C [mm2/s] Viscosity at 100 C [mma/s] | W sctve£D e ‘
nominal value nominal value
L2 sl 10.00] of
Lubricant Contamination type|ISO Diagram Grease cleanliness
LGMT 2- IS0 2812007 Grease |Grease - normal cleanliness
>ContaminationModel
2.3. Temperatures
Boundary /interface Temperature [C]
Temperature_1->T_Shaft system_1->Rodamiento1->Housing_1 60|
Temperature_1->T_Shaft system_1->Rodamiento1->IR 65
[Temperature_1->T_Shaft system_1->Rodamiento1->0R 60
Temperature_1->T_Shaft system_1->Rodamiento1->ReDGBB_1 625
Temperature_1-»T_Shaft system_1->Rodamiento2->Housing_1 60
[Temperature_1->T_Shaft system_1->Rodamiento2~R 3
Temperature_1->T_Shaft system_1->Rodamiento2->0R 60
Temperature_1->T_Shaft system_1->Rodamiento2->ReDGBB_1 625
Temperature_1->T_Shaftsystem_1->Shaft »inf_ Rodamienio! _1 65|
| Temperature_1->T_Shaft system_1->Shaft->intf_Rodamienio2_1 65

The maximum of the IR race and OR race temperatures s used as lubrication lemperature.

Figura 125. Reporte de resultados en SKF SimPro Quick 2/11.
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2.4. Loads & speed

Force Force [N] Relative position [mm]
X = z magnitude X Y z | magnitude
Force_1 | 4] -500 (1] 500 0.00 000 0.00| 0.00
Force boundary: magnitude and position retative to the mterface in defined coordinate system
Boundary Rotation speed [rpm]
Rotation speed_1 1200
2.5. Tolerances
Clearance class tolerance
Clearance class [um]
Bearing ¥ Clearance class (actual value) [um]
nominal value tolerance class lower limit upper limit

Shaft system_1->Rodamiento1- o CN 5 20 0
>manufacturingClearance
Shaft system_1->Rodamiento2- 0 CN 5 20 0
>manufacturingClearance

Figura 126. Reporte de resultados en SKF SimPro Quick 3/11.

3. Results

3.1. Loads, static safety & C/P

5 3 : = _ Forces [N] Moments [Nm]
Bearing Bearing radial load [N] Bearing axial load [N] = I ~ ] = vz | = —~
Rodamiento 250 [} o -250| 0| o 0 0
Rodamiento2 250 0 o 250 i) 0 i 0
Forces [N] Moments [Nm]
Bearing row = = — ——T  —— : —
x | Y [l =z z | = XY
Shaft system_1->Rodamiento1->ReDGBB_1 0 -250 o 0 0
Shaft system_1->Rodamiento2->ReDGBB_1 o/ 250| B ol 0 o
Bearing Eq t static bearing load (P0) [N] | Static safety factor s0 | Equivalent dynamic bearing load (P)[N]  C/P
Rodamiento 250/ 262 250 540
Rodamientn? 250 262 250 540
e et Position [mm] Force [N] Moment [Nm]
X0 [z x | v | z Yz X XY
Shaft system_1->Shaf->intf_Foree_1_1 00/ 00/ 1900 0 500 0 0| 0 0
Shaft system_1->Shafi->inifi_Rodamienta_1 00 00 700] o 250 0 o 0 0
Shaft system_1->Shaft->inti_Rodamiento2_1 00| 00 3100 0 250 0 0| 0 0
Shaft system_1->Shaft->intf_Rotation speed_1_1 0.0] 0.0] 0.0 ] 0 ] ol 0 li]
Shaft system_1->Shafi->intf_Torque reaction_1_1 00 00/ 34390 0 0 0 0| 0 0

Figura 127. Reporte de resultados en SKF SimPro Quick 4/11.
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3.2. Bearing contact data

Bearing Max pressure (IR) [N/mm2] Max pressure (OR) [N/mm2] |
Rodamientot 1200 1253
Rodamiento2 1200 1253
3.3. Bearing clearance
Thermal settings analysis
Analysis Thermal effects |
Static Not active |
Figura 128. Reporte de resultados en SKF SimPro Quick 5/11.
3.4. Relubrication interval & grease life
- e . N S Grease relubrication
Bearing  Lubricant & = & ml; & T e &m: mlu;nca.:;on | quantity through centre of
interval [h] [h] quantity from the side [gr] tha heatiig o]
Rodamiento1| LGMT2 24 100| N/A 33 NIA
Rodamiento2| LGMT 2 24 mn; N/A a3 N/A
Grease life is calculated based on the calculation of the relubrication interval.
The limitation of the grease life to 100,000 hours only happens after possible correction factors have been applied.
3.5. Lubrication conditions
Bearing  Lubricant Bearing speed [rpm] ndm factor [mm/min] | Lub. temperature [C] | Actual viscosity [nm2/s] | Kappa | etaC
Rodamiento1 LGMT 2 1200 40200 B5 32.0| 170| 028
Rodamiento2 LGMT 2| 1200 40200; 85 320 1.70| 0.28

Figura 129. Reporte de resultados en SKF SimPro Quick 6/11.

Bearing rating life (ISO)

Bearing rating life (SKF load based)

50.00
50.00

Rodamiento |
Rodamiento2

= [ Basic rating Iffe (ISO 281) Modified rating life (IS0 281) | Modified reference rating life (ISO/
ST | A BT (L10h) [h] {L10mh) [h] TS 16281) (L10mrh) [h]

Rodamiento | 2059| > 200 000| > 200 000 >200 000

Rodarmiento2 | 2069 >200 000 200000 >200 000

Bearing  Life factor aSKF SKF load based method (SKF rating life, GBLM) [h] |SKF load based life method RSF load based [-]

>200 000
> 200 000

N/A
N/A

SKF Rating Life
SKF Rating Life

SKF load based method (SKF rating kfe, GBLM): Depending on the beanng design features, the SKF rating ife (L10m) or the GBLM load based method

(L10GM] is used

Relabive surface fatigue factor (RSF) only valid for beanngs with GBLM life
RSF - 1: the surface takes most of the fatigue
RSF ~ 0. the surface takes almost no fatigue

Figura 130. Reporte de resultados en SKF SimPro Quick 7/11.
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3.8. Bearing frequencies

: . Rotational Rolling Qver-rolling Over-rolling Over-rolling
Saaiin - R"““"':R  Rotational o ency of RE t | frequency of | frequencyof  frequency of
a e m' S 3 m‘ setand cage aboutits axis pointon IR point on OR point on RE
et} [ 1 [hertz] [hertz] [hertz] [hertz] [hertz]
Rodamiental 20.00| 0 763 3983 98 96 61.04 T967
Rodamiento2 ZO.DCIE 0 763 39.83_ 98.96 61.04 7967

3.9. Bearing & shaft displacement

Bearing

X

[ v

Displacement [um]

z vz

_Mealighme it Inng

rt 4

Total misalignment [min]

XY

Fodamiental

al

£ 15

4

0

Figura 131. Reporte de resultados en SKF SimPro Quick 8/11.

3.10. Charts

Load [N]

Figura 132. Reporte de resultados en SKF SimPro Quick 9/11.
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i fS‘_Q(_:_a_:mt:aict deformation, IR and OR

-e- Rodamiento1, IR

S
1Y 51 & o Rodamiento1, OR
= 5 = 4

Deformation [um]

-»- Rodamiento2, OR

Figura 133. Reporte de resultados en SKF SimPro Quick 10/11.
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Figura 134. Reporte de resultados en SKF SimPro Quick 11/11.
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Figura 136. Vista frontal de la placa base (perfiles omega soldados a la placa
principal).

1LICICI0 10 I0 100

601.75
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Figura 137. Vista frontal de la estructura y placa base.
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I~ 1140.60— -

- -1201.75~

.~ Perfil cusdrade AISC (1 1/4x 1 L4 % 1/8)

Figura 138. Vista lateral de la estructura y placa base.

300 =~
2500—= [

488,10

538.10

- 2500

Figura 139. Vista superior y lateral de la planchuela perimetral. Es el soporte de la
placa base. Soldada a la estructura.
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“* PERFILES OMEGA

Fabricados en acero estructural negro = Acero negro estructural tipo $536 (norma ASTM A1011)

(norma ASTM A-569) y en acero = Acero galvanizado estructural tipo 5537 (norma ASTM AB53)
estructural galvanizado ZINCGRIP * Galvanizado 180 g/m? en ambas caras

(norma ASTM A-653) y conformados = Espesor nominal: 0,89 - 1,24 - 1,50 - 2,00 - 2,50 mm

en frio por sistema continuo de * Fabricacion a pedido con minimo

rodillos (normas IRAM-1AS = Consultar por largos mayores a 12,00 m

Us00-208). = Tolerancias en largo: +/- 5 mm

= Tolerancia en dimensiones: +/- 2 mm

PROPIEDADES DE LA SECCION TOTAL
DIMENSIONES peso | Amea | MOMENTODE RE",'S?S”T“E';?TE RADIO DE GIRO

Godige mAm rrl?rn mcm in:nr kg%rn 0:12 C:’:I‘ cln)“r‘ ::rnz ::;3‘; l:n r::'r :nG1

20 30 17 13 0,89 0,70 0,83 1.04 0,81 0,63 0,39 110 0,99 1.37

202 30 18 13 %24 |09 115 142 118 08 05 110 101 138

Q1 203 30 19 13 150 | 106 139 169 450 105 071 110 104 139
204 30 20 13 200 | 144 182 212 203 133 09 1,08 105 140

205 30 21 13 2,50 1,76 223 2,50 2,56 1,59 1,22 1,05 1,07 142

2n 36 24 13 124 | 107 137 246 21 134 089 1,33 124 177

212 36 25 13 1,50 1.25 1,65 293 2,67 1,61 1m 1,33 1,27 178

22 213 6 26 13 200 | 174 217 372 360 207 150 1,30 128 180

[ 21 36 27 13 250 [ 202 267 442 453 243 188 128 130 181 |

Figura 140. Perfil Omega ARMCO 214 selecionado para la fabricacién de la mesa.
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