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GLOSARIO

Aceleracién: Razén de cambio de la velocidad respecto al tiempo.

Amplitud: Es la medida de la variacion maxima en el tiempo, indica la gravedad del
problema y se puede medir en desplazamiento, velocidad o aceleracién. Esta medida es la
distancia maxima entre el punto més alejado de una onda y el punto de equilibrio o
medio.

Arménico: Son frecuencias de vibracion que son multiples integrales de una frecuencia
fundamental especifica.

Banda de tolerancia: La tolerancia es la cantidad total que le es permitido variar a una
dimensién especificada, donde es la diferencia entre los limites superior e inferior
especificados.

Ciclo: Es un rango de valores en los cuales un fenémeno periédico se repite.

Convolucién: En matematicas y, en particular, anélisis funcional, una convolucién es un
operador matemaético que transforma dos funciones f y g en una tercera funcién que en
cierto sentido representa la magnitud en la que se superponenf y una versién trasladada e
invertida de g.

Decibel: Unidad logaritmica de amplitud medida (muy usada en vibraciones y actstica).

Desplazamiento: Cambio de posicién de un objeto o particula de acuerdo a una sistema
de referencia

Diagnéstico: Proceso por medio del cual se juzga el estado de una maquina.

Dominio de la Frecuencia: Es la representaciéon gréfica de la vibracion en la cual se
enfrentan Amplitud vs. Frecuencia.

Dominio del Tiempo: Es la representacion grafica de una sefial de vibracion en la cual se
enfrentan Amplitud vs. Tiempo.

Espectro: Sinénimo de dominio de la frecuencia.

Estocastico: Se denomina estocastico (del latin stochasticus, "hédbil en conjeturar") al
sistema cuyo comportamiento es intrinsecamente no deterministico. Un proceso
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estocastico es aquel cuyo comportamiento es no determinista, en la medida que el
subsiguiente estado del sistema estd determinado tanto por las acciones predecibles del
proceso como por elementos aleatorios.

Fase: Es una medida de la diferencia de tiempo entre dos ondas senoidales. Aunque la fase
es una diferencia verdadera de tiempo, siempre se mide en términos de dngulo, en
grados o radianes. Eso es una normalizacion del tiempo que requiere un ciclo de la onda
sin considerar su verdadero periodo de tiempo.

Frecuencia: Es una medida que se utiliza para el nimero de veces que se repite la
vibracién y se expresa en hercios (Hz)

Governor o gobernador: Un gobernador, o el limitador de velocidad, es un dispositivo
usado para medir y regular la velocidad de una maquina, como un motor. Un ejemplo
clasico es el gobernador centrifugo, también conocido como el vatio o gobernador de fly-
ball, que utiliza las pesas que montados en brazos con resorte para determinar qué tan
rapido un eje esta girando y luego utiliza control proporcional para regular la velocidad
del eje.

Grado de libertad: El namero de grados de libertad de un sistema dof, es el minimo
nimero de coordenadas necesarias para definir completamente las posiciones de los
elementos de masa del sistema en el espacio.

Heterodino: Generar nuevas frecuencias mediante la mezcla de dos o mads sefiales en un
dispositivo no lineal, tal como un diodo, una valvula termoiénica o un transistor.

Moteado: Del inglés specklepattern, es una patrén de intensidad compuesto por
interferencias de gran nimero de frentes de onda, en iguales frecuencias, las cuales tienen
diferentes fases y amplitudes, se referencia para cuando un haz de luz laser se dispersa
sobre una superficie, se dice que esta moteado.

Resonancia: conjunto de fenémenos relacionados con los movimientos periddicos o casi
periédicos en que se produce reforzamiento de una oscilacion al someter el sistema a
oscilaciones de una frecuencia determinada.

Rotor: En general, el término rotor es usado para la parte que rota en una méquina. El
término opuesto es estator, que indica la parte estatica de la maquina.

Stall: Problema de inestabilidad, que se origina cuando el flujo y el dlabe forman un
angulo superior al dngulo critico, el flujo se separa de la superficie superior del alabe,
generandose un flujo turbulento. Se dice entonces que ha ocurrido una separacion.
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Strain: Es definida como la relaciéon del cambio en la longitud para una longitud de
referencia sin carga, es llamada deformaciéon unitaria y sus unidades a pesar de ser
adimensionales suelen darse de la forma in/in 6 mm /mm.

Transiente: Un transiente es una sefial o forma de onda que empieza en una amplitud
cero. Cuando se hace el andlisis de espectro a transientes, generalmente no generan series
de armonicos, pero generan un espectro continuo en el que la energia esta distribuida
sobre el rango de frecuencias.

Valor eficaz: RMS (Root Mean Square). Es el valor mas significativo de la amplitud de
vibracion porque ademads de tener en cuenta la historia de la vibracién en el tiempo da un
valor de amplitud relacionado directamente con la energia, es decir, con la capacidad
destructora de la vibracion.

Valor medio: (Rectificado) Hace intervenir la historia de la vibracién en el tiempo, pero es
de poco interés préctico porque no esta relacionado directamente con alguna magnitud
fisica.

Valor Pico: Es la amplitud méxima de la vibracion a partir de la posicién de equilibrio. Es
atil para indicar niveles de choque de corta duracion, pero no considera la historia de la

vibracién en el tiempo.

Valor Pico-Pico: Indica el recorrido o desplazamiento total de la pieza. Es ttil cuando el
desplazamiento es critico por los esfuerzos generados o por el espacio disponible.

Velocidad: Razén de cambio del desplazamiento respecto al tiempo.

35



RESUMEN

TITULO: SEMINARIO DE INVESTIGACION EN VIBRACION TORSIONAL EN MAQUINARIA
ROTATIVAY RECIPROCANTE*

AUTORES: JOHAN ENRIQUE ARDILA BENAVIDES
VIRGILIO BONILLA CANIZARES
NINI DEL MAR CORTES MARTINEZ
EDWIN QUINTILIANO MARTINEZ BONILLA**

PALABRAS CLAVE: Vibracion torsional, torsion, inestabilidades, no lineal, modelos matematicos,

grietas, asimetria, fallas eléctricas, desbalance, bancos.

DESCRIPCION:

Las maquinas rotativas y reciprocantes estan expuestas a los efectos de la vibracién torsional; este
tipo de vibracion es uno de los fenédmenos causante de fallas en ejes, engranajes, alabes, motores,
etc. La informacion que se encuentra acerca de la vibracion torsional en maquinaria es escasa, y la
mayor parte se encuentra difundida en diferentes publicaciones que centran su objeto de estudio
en un caso especifico; ademas algunas de ellas son de dificil acceso.

Este seminario de investigacion presenta el estado del arte sobre la vibracion torsional, estudiando,
sus generalidades, métodos analiticos usuales, las fuentes de inestabilidades y su comportamiento
lineal y no lineal en sistemas rotores con presencia de fisuras, asimetrias, friccion, desbalance y/o
desalineamiento. Ademés se estudian los mecanismos y técnicas de control de mayor uso, asi
como los dispositivos y estrategias de medicidn y bancos de pruebas utilizados para la adquisicion
de datos y validacion de modelos. También se realiza una introduccién al estudio de la respuesta
torsional a fallas eléctricas en motores y generadores eléctricos. Siendo un tema tan complejo, se
hace necesario compilar la informacion existente, para asi dar una base teérica de la cual se pueda
partir hacia investigaciones mas profundas y especificas.

*Trabajo de Grado

**Facultad de Ingenierias Fisico-Mecénicas, Escuela de Ingenieria Mecénica, Director MSc. Jabid Eduardo Quiroga
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ABSTRACT
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DESCRIPTION:

Rotating and reciprocating machines are exposed to the effects of torsional vibration; this type of
vibration is one of the phenomena that cause failures in shafts, gears, blades, motors, etc. The
information found on torsional vibration in machinery is scarce, and is most widespread in various
publications that focus their object of study in a specific case and some of them are difficult to
access.

This investigation seminar presents the state of art over vibration torsional, studying, their
generalities, methods usual analytical, sources of instabilities and its linear behavior and nonlinear
in systems rotors with presence of fissures, asymmetries, friction and imbalance. In addition study
the control mechanisms and techniques most commonly used, as well as devices and strategies
measurement and test benches used for data acquisition and validation of models, also performed
an introduction to study of the response torsional of electrical faults, in electric motor and
generators. Being a subject as complex, it becomes necessary compile existing information, for well
give a theoretical basis of which to leaving for deeper and specific investigations.

*Thesis
**Physical-Mechanical Engineering Faculty, Mechanical Engineering School, Director MSc. Jabid Eduardo Quiroga Méndez
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INTRODUCCION

Debido al proceso de cambio acelerado y la competitividad en el sector industrial, se ha
generado en las grandes y pequefias empresas la necesidad de ofrecer productos y
servicios con un alto nivel de calidad, para ello sus equipos deben estar funcionando
adecuadamente. La mayoria de estos equipos son maquinas rotativas y reciprocantes las
cuales estan expuestas el efecto de las vibraciones mecénicas, por lo tanto requieren de un
monitoreo constante para detectar las fuentes generadores de vibracion, controlar el

nivel de vibracién generado y asi evitar la presencia de fallas debido a estas.

Las vibraciones mecénicas son un tema de interés tanto para el sector industrial como
para el sector académico, los cuales se complementan mutuamente. En el sector industrial
el interés se centra en obtener la mayor disponibilidad y confiabilidad de los equipos, por
medio de monitoreo, el cual permite actuar de una forma oportuna antes de presentarse la
falla; En el sector académico se pueden mejorar los disefios de los equipos para reducir al
maximo los niveles de vibracion, y el riesgo de fallo, durante su operacién, obtener nuevos

métodos de medicion y control y asi poder optimizarla produccién en el sector industrial.

La mayoria de los sistemas disponibles en el mercado para la medicién de vibraciones de
torsion requieren de modificaciones significativas al equipo, o tienen algunas limitaciones
importantes en la aplicaciéon o la ejecucion. En consecuencia, el ingeniero que requiere
mediciones de vibraciones de torsiéon a menudo no tiene més remedio que disefiar su
propio sistema, utilizando los componentes disponibles en el mercado siempre que sea
posible la adaptacion para no obstaculizar las especificaciones de rendimiento del equipo

particular.

La complejidad del estudio de la vibracion torsional y lo descrito anteriormente dificultan

el desarrollo de nuevos proyectos de investigacion en esta drea. Con el desarrollo de este
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proyecto de grado se pretende establecer las herramientas tedricas y metodolégicas que
abarquen los principios generales, los modelos mateméticos y el estado del arte de las
vibraciones torsionales en maquinas rotativas y reciprocantes, sentando una base para que
se planteen proyectos de investigaciéon en este campo de ingenieria y asi aportar al
fortalecimiento tanto de los grupos de investigacion, como de la Maestria de la Escuela de

Ingenieria Mecénica.
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CAPITULO 1

GENERALIDADES DEL SEMINARIO DE
INVESTIGACION

La Universidad Industrial de Santander brinda la opcién de realizar un seminario de
investigacion como modalidad para la obtenciéon del grado profesional. El Seminario de
Investigacion es una herramienta que nace en la Universidad de Gottingen en la Alemania
del siglo XVIII como contrapropuesta a la metodologia de aprendizaje poco funcional de la
universidad medieval del siglo XII. Este proceso de investigacion busca una formaciéon
integral de sus participantes que combina docencia e investigacién para obtener mejores

resultados.

El seminario consiste en un aprendizaje grupal, donde sus participantes, recopilan
informacién, estudian, discuten e intercambian experiencias acerca de un tema en
particular, complementando, evaludndolo, aportando ideas entre todos, abstrayendo
conclusiones y planteando nuevos interrogantes, generando una retroalimentacién que se
plasma en un documento. El trabajo es complementario. Cada uno de los participantes
investiga, pero uno de ellos se encarga de exponer el tema (el relator), otro lo complementa
y lo evalta (el correlator), y un tltimo participante (el protocolante) se encarga de sacar las
conclusiones, las cuales se agrupan en el acta de la reunién. La realizacién del seminario
estd guiada por un director, quien con su conocimiento y experiencia en el tema, guia a los

participantes en todo lo que comprende el desarrollo de la actividad.
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1.1 OBJETIVO

El objetivo de un Seminario de Investigacion es formar a los participantes para la
investigacion cientifica mediante el desarrollo de habilidades especificas aplicadas al

asumir los diferentes roles dentro del seminario. Dichas habilidades estan orientadas a:

1.  Desarrollar la capacidad de lector critico de resultados de investigaciéon en
cualquiera de las dreas del conocimiento.

2. Fortalecer la capacidad de observar e identificar los problemas presentes en tépicos
bajo anélisis.

3. Buscar respuestas a preguntas claves y sustentarlas tedrica y metodolégicamente
en forma verbal y por escrito.

4.  Identificar las relaciones del problema objeto de estudio con el contexto econémico,
politico o socializacién de enriquecer con una mirada integral, el conocimiento para

el grupo de estudiantes.

El objetivo se logra desde un trabajo personal hacia uno grupal, en la cual cada
participante aporta de acuerdo a sus temas de interés y su estilo de aprendizaje. Esta
participaciéon activa estd acompafiada del didlogo y la colaboracion mutua y es

especialmente atil para aprender a escuchar ideas de forma interpretativa.

1.2 VENTAJAS

e Contar con un director, que guia el desarrollo del seminario y esta atento a resolver
inquietudes y orientar sobre el tema de investigacion.

e Fortalecer el habito de documentaciéon acerca del tema de estudio. Esto permite
apropiarse del conocimiento encontrado en cada texto, mejorando las competencias
interpretativas.

e Variar los roles dentro de un equipo de trabajo, lo cual permite que cada uno
desarrolle habilidades de comunicacién, relaciones interpersonales y manejo del

escenario, las cuales son necesarias para la formacién personal y profesional.
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Experimentar el trabajo en equipo, sin ningtn tipo de hegemonia ni jerarquia, lo
cual le da eficiencia al trabajo. Cuando el equipo es multidisciplinario, la ganancia
es doble.

Desarrollar y usar herramientas didacticas durante las sesiones, asi como planificar
con detalle cada una de estas. Esta actividad es parte de la formacion de futuros
docentes en el area de especializacion.

Familiarizar al estudiante con metodologias de estudio e investigacion, las cuales
seran utiles a lo largo de toda su vida de aprendizaje en todas las areas del
conocimiento.

Desarrollar en cada participante un alto sentido de responsabilidad, la cual es muy

necesaria para la correcta realizacién de cada sesion.

1.3 ORGANIZACION DEL SEMINARIO DE INVESTIGACION

El Seminario de Investigacion se compone de las siguientes actividades: la Relatoria, la

Correlatoria, la Discusion y el Protocolo, las cuales deben girar en torno a un tema, del que

se desprenden los subtemas a tratar durante las sesiones. Dichas actividades son

responsabilidad de los integrantes del grupo, por lo cual a cada uno de ellos es asignado

un rol, de caracter rotativo.

El seminario de investigacién en vibracién torsional en maquinaria rotativa y reciprocante

estd compuesto por:

Figura 1.1 Integrantes del seminario

SEMINARIO DE INVESTIGACION EN VIBRACION
TORSIONALEN MAQUINARIA ROTATIVAY RECIPROCANTE

Director: MSc. Jabid Eduardo Quiroga Méndez

Participantes: Johanenrique Ardila Benavides
Virgilio Bonilla Cafiizares
Nini del Mar Cortés Martinez

Edwin Quintiliano Martinez Bonilla
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A los participantes se les entrega un rol diferente para cada sesién. Las sesiones se llevan a
cabo en las instalaciones de la Escuela de Ingenieria Mecanica con asistencia abierta a la
comunidad universitaria. El nimero de sesiones que abordan los temas y subtemas
relacionados con el seminario son mostradas en la Tabla 2.1. Las sesiones se programan

para una duracién de 2 horas.

1.4 TEMA DEL SEMINARIO DE INVESTIGACION

Las maquinas rotativas y reciprocantes estan expuestas a los efectos de la vibraciéon
torsional; la presencia de este tipo de vibracién es nociva para las maquinas ya que
provoca esfuerzos torsionales que pueden producir fallas en ejes, engranajes, alabes,
motores, etc. La vibracién torsional a simple vista no es detectable. La deteccién de las
fuentes generadoras de la vibracion torsional es dificil debido a la poca y dispersa
informacion existente, y a que ya que se requiere de instrumentos especializados y
métodos diferentes de los convencionales para su detecciéon. Aunque todas los elementos
de las maquinas se disefian con el fin de que no se presenten ningtn tipo de resonancia
torsional, es decir con gran rigidez a la torsién, cuando varios elementos se acoplan en la
mayoria de los casos esta rigidez disminuye y las frecuencias naturales de los elementos
que lo componen también bajan provocando que la maquina pierda confiabilidad y

dejandola vulnerable a la resonancia torsional.

La complejidad del estudio de la vibracién torsional y lo descrito anteriormente dificultan
el desarrollo de nuevos proyectos de investigacion en esta drea. Con el desarrollo de este
proyecto de grado se pretende aportar un grano de arena en la investigacién en el drea de
las vibraciones mecanicas enfocadas hacia las vibraciones torsionales, con el objeto de
establecer herramientas tedricas y metodolégicas que abarquen los principios generales,
los modelos matematicos y el estado del arte de las vibraciones torsionales en maquinas
rotativas y reciprocantes sentando una base para el planteamiento y desarrollo de

proyectos de investigacion en esta area.
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1.5 DIRECCION DEL SEMINARIO DE INVESTIGACION

La direccién del Seminario de Investigacion en Vibracién Torsional en Maquinas Rotativas
y Reciprocantes estd a cargo del profesor MSc. Jabid Eduardo Quiroga Méndez, quien
tiene la experiencia y el conocimiento necesario para orientar el trabajo que de una manera
especial a aportado durante la realizaciéon de cada sesién, interesado en la formacién

profesional de alta calidad de cada uno de los participantes.

Figura 1.2 Formacion académica del Director de proyecto

Formacioén Académica

* | Maestria/Magister Florida State University
MSc. en Ingenieria Mecanica
de2006 -de 2008
STATOR WINDING FAULT DETECTION FOR A PMSM USING FUZZY LOGIC CLASSIFIER AND
NEURAL NETWORK MODEL IDENTIFICATION

* | Especializacion Universidad Industrial de Santander - UIS
Docencia Universitaria
de1998 -de 2000
Resolucion de Problemas en la asignatura de Estatica de la UIS

* | Pregrado/Universitario Universidad Industrial de Santander - UIS
Ingenieria Mecanica
de1989 -de 1995
Automatizacién de una turbina Peltén

* | Secundario Virrey Solis
de1981 -de 1987

1.6 DESCRIPCION DE ROLES

El rol de cada participante del seminario es el siguiente:
Las tareas del director son:

¢ Orientar a los participantes en su investigacion.

e Brindar la asesoria que se requiere para encaminar el trabajo y conseguir los
propositos establecidos.

e Resolver las dudas e inquietudes que se presentan.

¢ Orientar sobre las fuentes de consulta a los miembros del grupo.

e Velar por mantener la cohesién del grupo y un adecuado ambiente de trabajo.
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e Intervenir durante las sesiones corrigiendo y complementando las opiniones de los
participantes, propiciando asi el debate, mediante el cual se muestre la capacidad e
decision de cada miembro del grupo, asi como su expresién oral y argumentaciéon

durante el seminario.

Las tareas del relator son:

e Identificar, seleccionar y organizar materiales, textos y contenidos.

e Ser un buen expositor, aprender a expresarse y argumentar en publico.

e Sintetizar ideas y sacar conclusiones propias.

e Someterse a la critica y al juicio colectivo, lo que genera madurez psiquica e
intelectual para su vida académica, profesional y personal.

e Identificar las preguntas claves contextualizadas.

Las tareas del correlator son:

e Saber escuchar y potenciar la habilidad de concentracién.

e Realizar aportes de manera valorativa y critica.

e Ejercitar la capacidad de evaluar, mediante la apreciaciéon y valoracién del dominio
argumental del tema, de la claridad de la exposicion y de la capacidad de motivar y
convencer al grupo.

e Identificar las preguntas claves contextualizadas.

Las tareas del protocolante son:

e Percibir y captar lo fundamental de lo tratado en la sesion.
¢ Identificar los momentos mas significativos y plasmarlo por escrito.
e Generar fuentes de produccion intelectual a través de las memorias que son fruto

del seminario.

Se busca que los participantes logren:

e Autoevaluar su nivel de preparacién en cuanto al tema.
e Desarrollar habilidades para dialogar, confrontar ideas, trabajar en grupo y

respetar la opinién de los demas.
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e Aprender a participar cuando es pertinente y necesario, registrando, anotando y
organizando las ideas y argumentos cuando se desea intervenir, respetando y

demostrando interés por apreciar y evaluar los argumentos contrarios.

1.7 METODOLOGIA DEL SEMINARIO DE INVESTIGACION

La metodologia usada en el Seminario de Investigaciéon en Vibracion Torsional en
M4dquinas Rotativas y Reciprocantes sigue los lineamientos para esta modalidad de trabajo
de grado, establecidos por la vicerectoria académica de la Universidad Industrial de
Santander. La metodologia propuesta esta expresada en la Figura 1.3 y fue la base para el
desarrollo de la actividad de forma fluida, con el propésito de cumplir los objetivos

propuestos para el seminario.

Figura 1.3 Metodologia usada para el desarrollo del Seminario de Investigacion

PLANEACION EJECUCION

Seleccién @ Estudio l Documentacion para el subtema l

del tema bibliografico : y %

Redaccion de @ Desarrollo de

-
Planeacién Seleccién de los memorias la sesidn
de las 4:1 subtemas

sesiones

FINALIZACION Y RESULTADOS

| Elaboracién del documento final I

l Presentaciones |
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CAPITULO 2

PLANEACION

La labor més importante de esta etapa es la seleccion del tema. Este tema debe generar en
los participantes interés y motivacion, ya que de esto depende el éxito del seminario.
Después de tener claro este asunto, se plantean las posibilidades para abordarlo y el
alcance y resultado que se espera obtener (El alcance depende del grado de formacién de
los participantes). Si se encuentra que un Seminario de Investigaciéon cumple con las
expectativas que el grupo plantea, se establecen los lineamientos bajo los cuales se

desarrollara.

2.1 OBJETIVOS PLANTEADOS
Los objetivos planteados en esta etapa fueron los siguientes:
Objetivo General

e Investigar y documentar acerca del estado del arte de la vibracién torsional
en maquinas rotativas y reciprocantes, logrando integrar y clarificar los temas
relevantes, que permitan promover estudios cientificos en el area de la
rotodinamica para la Escuela de Ingenieria Mecadnica de la Universidad Industrial

de Santander
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Objetivos Especificos

e Realizar una revision bibliogréfica en base de datos, articulos -cientificos
revistas, libros y manuales del tema a desarrollar.

e Compilar y analizar la informacién encontrada para abordar los contenidos
necesarios en el desarrollo del seminario.

e Establecer la teoria basica requerida para el estudio de la vibracion torsional.

e Identificar los métodos y técnicas de monitoreo y control de la vibracion
torsional.

e DPresentar la metodologia empleada en la identificaciéon de no linealidades y sus
aproximaciones matematicas en el problema de vibracién torsional.

e Desarrollar 16 sesiones donde se aborden los contenidos investigados para el
proyecto, de acuerdo a la metodologia del seminario de investigacién adoptada por
la Universidad Industrial de Santander cubriendo la siguiente tematica:

1. Generalidades de las vibraciones mecénicas

2. Generalidades de la vibracién torsional

3. Modelamiento basico de las vibraciones torsionales en maquinaria rotativa

4. Modelamiento bésico de las vibraciones torsionales en maquinas
reciprocantes

Medicién y monitoreo de vibraciones torsionales

Control de vibraciones torsionales

Métodos matematicos

Vibracién torsional no lineal en ejes-rotores

Y ® N o o

Vibracién torsional no lineal causada por grietas en el eje
10. Vibracién torsional en rotores asimétricos

11. Vibracién torsional en rotores desbalanceados

12. Vibracién torsional causada por fricciéon

13. Vibracién torsional en sistemas engranados

14. Vibracién torsional por efectos eléctricos

15. Vibracién torsional no lineal maquinas reciprocantes
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16. Bancos de experimentacién para la validaciéon y medicién de la vibraciéon

torsional

e (Redactar, escribir, desarrollar o presentar) un documento que contenga las
memorias del seminario.

e Realizar presentaciones en PowerPoint de los temas relacionados.

2.2 ESTUDIO BIBLIOGRAFICO

Para fundamentar el seminario inicialmente se identificaron unas referencias bibliograficas
que proporcionaron los conocimientos bésicos para el estudio de la vibracién torsional y
algunas generalidades sobre el comportamiento no lineal de un sistema torsional. La

bibliografia definida antes de la ejecucién del seminario fue:

o BACHSCHMID. Nicol6. y PENNACCHI. Paolo. Advances in Vibration Control
and Diagnostics. Polimetrical. 2006.

Este libro presenta algunos conceptos actualizados sobre el control de la vibraciéon y el

diagnostico en los sistemas mecanicos seleccionados por el comité cientifico durante los

altimos tres afios. Los documentos, que abarcan una amplia gama de temas apice varias

conexiones entre ellos, se pueden clasificar en tres grupos principales, es decir, i) el

comportamiento dinamico de maquinas rotativas; ii) control de vibracién de estructuras

mecdanicas y iii) aplicaciones de emisién de ruido.

< CRAWFORD, R. Arthur y CRAWFORD, Steve. The Simplified Handbook of
Vibration Analysis. Vol. 1, Computational Systems Inc., 1992.

Este libro explica como determinar el estado de maquinaria reciprocante y rotativa

mediante el analisis de las sefales de vibracion, y hace hincapié en la experiencia préctica

y en el mundo real de la resoluciéon de problemas y empieza con una discusion

sobre los sistemas mecanicos vibratorios en respuesta a estados forzados. Esto conduce a
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una discusién de la representaciéon vectorial de la fuerza, la creacion de una base para

las técnicas de andlisis que se examinan mas adelante en el manual.

7

w» C. DE LA ROSA. Francisco. Harmonics and Power Systems. Taylor & Francis
Group. 2006.
Este libro pretende proporcionar una referencia completa en generacion de corriente
armonica, propagacion, y control en poder eléctrico de redes. la distorsion armoénica de
onda es una de las mas importantes cuestiones de las cuales la industria eléctrica enfrenta
hoy en dia debido al volumen sustancial de la energia eléctrica que es convertida en otras
formas de energia a partir de la corriente alterna (AC). También es un tema importante de
discusion el hecho de preguntarse cudles son los limites de la deformacion de la forma de
onda. Fabricantes de equipos eléctricos se esfuerzan por encontrar las condiciones
adecuadas para el disefio y operacion de aparatos de esta manera pueden operar de

manera confiable.

< DE SILVA, Clarence W. Vibration and Shock Handbook. Taylor & Francis, 2005.

Este manual ofrece todas las técnicas, herramientas, instrumentos, y los datos
necesarios para modelar, analizar, monitorear, modificar y controlarlas vibraciones,
golpes, ruido, y actstica. El Manual abarca: fundamentos y técnicas de analisis, técnicas de
computaciéon, herramientas y andlisis de sefales, de choque y las metodologias de
vibracién, instrumentacion y pruebas; supresion de las vibraciones, la amortiguacion
y el control, la vigilancia y el diagnéstico, las vibraciones sismicas y las cuestiones
reglamentarias, disefios de sistemas para la aplicacién y puesta en préctica del control

de la actstica y la supresion del ruido.

< DE SILVA, Clarence W. Vibration: Fundamentals and Practice, Second Edition.
Taylor & Francis, 2006.

Este libro es una herramienta sélida de instruccion para el modelado, analisis,

simulacién, medicién, monitoreo, prueba, control y disefio de las vibraciones en 22
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sistemas de ingenieria. Se condensa la experiencia distinguida y amplia del autor en un
texto facil de usar, muy practico que prepara a los estudiantes para problemas reales

en una variedad de campos de la ingenieria.

X INMAN. J Daniel. Engineering Vibration. Pearson Education. 2001

Es un libro que pretende dar herramientas en el aprendizaje de las vibraciones,
enfocandose en el disefio utilizando para estos dos objetivos herramientas
computacionales. Tratando temas como respuestas a excitaciones armonicas, propiedades
de las respuestas no lineales, pardmetros de distribucion en sistemas, vibracién torsional,
Ademas presenta métodos experimentales para andlisis modal; Al finalizar el texto
contiene un capitulo que trata de Métodos de elementos finitos enfocados al estudio de la

vibracion.

/

» MARIN. Palomino Evelio. Elementos de Mediciéon y Anélisis de Vibraciones en
M4dquinas Rotatorias.2007.CEIM. Habana Cubea.

Este libro trata temas relacionados con el mantenimiento predictivo, centrandose en las

vibraciones de maquinas rotativas, relacionando las fuerzas de vibracién que acttan en

estas maquinas. Este libro es una guia para el andlisis de las vibraciones de maquinas

rotativas y medicion. Ademds contiene capitulos en los cuales se mencionan las causas

mas frecuentes de vibracién en maquinas rotativas.

< PIERSOL.G.Allan, y PAEZ.L.Thomas. Harris'Shock and Vibration Handbook.6
ed.McGraw Hill. 2010

Este en un excelente manual para el estudio de las vibraciones ya que trata temas desde la
teoria basica de la vibracién, dindmica de la absorcion de la vibraciéon y masas auxiliares
de amortiguacién, tratando temas como las respuesta transientes, Dindmica de la
absortaron y masa acopladas de amortiguamiento, ademds de estos y otros, dedica un
capitulo entero al estudio exclusivo de la vibracién torsional en maquinas reciprocantes y

rotativas.
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<& WALKER, Duncan N. Torsional Vibration of Turbomachinery. McGraw Hill. 2004

Este libro presenta un resumen de los tipos y la naturaleza de la perturbaciéon de torsion,
experimentados por turbomdquinas y maquinas rotativas o por motores eléctricos;
mostrando la respuesta como resultado de la vibracién. Ademads presenta revision de las
caracteristicas del los mecanismos de amortiguacién y teoria de vibracién torsional para
el calcular la frecuencia natural, formas modales, estado estacionario y respuesta
transitoria. Reglas de disefio torsional, técnicas de fatiga torsional, medicién, monitoreo y

diagnostico de la vibracion torsional.
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2.3 ESTUDIOS PREVIOS AL SEMINARIO DE INVESTIGACION
DE VIBRACION TORSIONAL

Realizando una btsqueda por medio de la plataforma de la biblioteca de la Universidad
Industrial de Santander-Base de datos, se pudo encontrar que se han realizado los siguientes

aportes acerca de la vibracion torsional en orden cronolégico.

1. BARBOSA VALBUENA, William y ARGOTE FUENTES, Gilberto Fidel.
Eliminacién y amortiguaciéon de vibraciones de torsion en mdéquinas. Proyecto de
grado Ingeniero  mecdnico. Bucaramanga: Universidad Industrial de
Santander.Facultad de Ingenierias Fisico Mecédnicas. Escuela de Ingenierfa Mecanica,
1991. 241 p

2. GARCIA CASTRO, Alfonso, y BORRAS PINILLA, Carlos. Andlisis de vibracion
torsional en maquinas. Bucaramanga: Universidad Industrial de Santander, Facultad
de Ingenierias Fisico Mecénicas. Escuela de Ingenieria mecanica, 1995. 218p

3. URIBE, Daniel. y FONQUE, Agustin. Vibracién torsional. Sistema de medicién y
experimentacién. Proyecto de grado Ingeniero mecanico. Bucaramanga: Universidad
Industrial de Santander. Facultad de Ingenierfas Fisico Mecanicas. Escuela de
Ingenieria Mecénica, 1995. 169 p

4. CRUZ MORA, Leonel. Sistema de monitoreo para el banco de vibracién torsional
“TORSIOLAB”. Proyecto de grado Ingeniero mecanico. Bucaramanga: Universidad
Industrial de Santander. Facultad de Ingenierias Fisico Mecénicas. Escuela de
Ingenieria mecanica, 2004. 172 p

5. ROSSAS SARMIENTO, Guillermo. Estudio de vibraciones mecénicas en maquinas
reciprocantes. Proyecto de grado Ingeniero mecanico. Bucaramanga: Universidad
Industrial de Santander. Facultad de Ingenierias Fisico Mecédnicas. Escuela de
Ingenieria Mecénica, 2004. 391 p

2.4 SELECCION DE SUBTEMAS

Una vez recopilada la informacién y planteado el alcance del seminario, se plantean los
temas y subtemas que se estudiaran, que permitan comprender el fenémeno de vibraciéon

torsional de forma integral, con el nivel de complejidad planeado, (ver Tabla 2.1).
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Tabla 2.1 Temas y subtemas de la investigacion

TEMA SUBTEMAS

A. Definicion.
1. GENERALIDADES’DE LAS B. Clasificacion.
VIBRACIONES MECANICAS L .

C. AnalisisVibratorio.

A. Caracteristicas de la vibracién
2. GENERALIDADES DE LAS torsional. -~ .
VIBRACIONES B. Causas dela V%brac??n tors%onal.
TORSIONALES C. Efectos de la vibracién torsional.

D. Objetivos del andlisis de vibracién

torsional.

3. MODELAMIENTO BASICO | 4 Descripeion. -

B. Caracterizacioén.

A. Vibracién Torsional de cigtiefiales.
4. MODELAMIENTO EN B. zﬂc;ll?rlgrgsz Sespecificos de las maquinas
MAQUINAS C. Sist ' lent | estudio d
RECIPROCANTES - Sistema equivalente para el estudio de

las vibraciones torsionales.

D. Calculo de las frecuencias naturales.

A. Método de Holzer.

B. Modelo de Riccati.
5. METODOS MATEMATICOS | C. Transformada de Wavelet.
Y TECNICAS DE ANALISIS D. Transformada de Hilbert-Huang.

E. Modelo de Newmark-Beta.

F. Métodos de elementos finitos

A. Mediciéon
6. MEDICION Y MONITOREQ | B Analisis.

C. Sensorica.

D. Monitoreo.
7. CONTROL DE .
i eaiomos de ot
TORSIONALES ' 5
8. VIBRACION TORSIONAL A. Caracteristicas de la no linealidad.
NO LINEAL EN EJES- B. Influencia de masas acopladas.
ROTORES C. Efecto de la longitud del eje.
9. VIBRACION TORSIONAL A. Eflecto fie la longitud y profundidad de
NO LINEAL CAUSADA POR agrieta. o
GRIETAS EN EL EJE B. Ane/ll}s%s de f?suras longitudinales.

C. Analisis de fisuras transversales.
10. ROTORES ASIMETRICOS. A. Inﬂ/u?r.lcia por %‘igidez asirpétrica.

B. Andlisis para ejes con conicidad.
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Tabla 2.1 (continuacion)

TEMA SUBTEMAS
11. ROTORES A. Céggf:;i;ii éiee la vibracién torsional
DESBALANCEADOS ‘
B. Modelo de un rotor con desequilibrio.
A. Influencia de la friccién.
12. VIBRACION TORSIONAL | B. Friccién discontinua (alternante).
CAUSADA POR FRICCION C. Influencia de un roce-chocante.
D. Analisis del rozamiento rotor-estator.
A. Fuerzas sobre el engranaje.
13. SISTEMAS ENGRANADOS B. Error(?s en 15'1 forma de engranar.
C. Desalineamiento de los acoples de
engranaje.
14. VIBRACION TORSIONAL z];‘: Efecto dela \(fianaClon de voltaje.
POR EFECTOS ELECTRICOS - Bnprocesos de arranque.
C. Analisis por alta frecuencia.
A. Inestabilidad torsional de los
15. MAQUINAS mecanismos de manivela.
RECIPROCANTES B. Problemas de no linealidad de las
maquinas alternativas.
16. BANCOS DE g' ger‘leral?qades' Hdacic
EXPERIMENTACION ;o Jvavaclony vaidacon.
C. Medicion y equipos de medicion.
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CAPITULO 3

EJECUCION

En la etapa de ejecucién se lleva a cabo lo planeado anteriormente. El proceso que se
repiti6 para cada subtema comprende la documentacién para cada sesion, la elaboraciéon
de las memorias y de la presentacion por parte del relator, el desarrollo de la sesién y la
posterior retroalimentacion. Esta retroalimentacion se deja condensada en el acta de la

sesion.

La Tabla 3.1 presenta la asignaciéon de sesiones por tema y los roles asignado para cada

uno de los integrantes del grupo del seminario.
El protocolo para realizar cada sesién estd compuesto de los siguientes pasos:

e El documento previo a la sesion se redacta de forma clara en un archivo formato
.doc, cumpliendo las normas NTC 1486 y es estudiado por los participantes con
antelacién para garantizar el éxito de la sesion.

e Se levanta un acta donde se especifica su niimero consecutivo, la fecha y hora de la
sesion, lugar, participantes, tema desarrollado observaciones y conclusiones.

e Se preparan las presentaciones en Microsoft PowerPoint por parte del relator.
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3.1 DESCRIPCION DE LOS TEMAS

/
0.0

1.GENERALIDADES DE LAS VIBRACIONES MECANICAS

El presente documento busca recopilar informacion basica y relevante acerca de las
vibraciones mecanicas, para asi dar comienzo al estudio de la vibracién torsional en

maquinaria rotativa y reciprocante que se detallard en capitulos posteriores.

2. GENERALIDADES DE LA VIBRACION TORSIONAL

Equipos rotativos y reciprocantes, que transforman energia de rotacion en
alternante, y viceversa, a menudo son sometidos a vibraciones de torsién. Esto hace
que sea necesario el andlisis de las caracteristicas de torsién de los componentes del
sistema. En este capitulo se intenta clarificar el proceso de su andlisis a través de
ejemplos y descripciones de los fundamentos bésicos del movimiento torsional y

coémo este puede ser interpretado.

3. MODELAMIENTO BASICO DE LA VIBRACION TORSIONAL

El modelado de un sistema torsional es el primer paso para determinar las
respuestas de vibracién. En este capitulo es enfocado en el modelamiento basico de
la vibracién torsional de sistemas de un grado de libertad, para asi extender este

estudio a sistemas mas complejos.

4. MODELAMIENTO DE LA VIBRACION TORSIONAL EN MAQUINARIA
RECIPROCANTE

El presente documento busca aclarar temas relacionados con las maquinas
reciprocantes como motores de combustién interna y compresores, partiendo de un

sistema simple para dar solucién acaso mas complejos, en donde efectos de la
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segunda resonancia son tomados en cuenta para un modelo mds cercano a la

realidad.

5. METODOS MATEMATICOS Y TECNICAS DE ANALISIS

Existen métodos analiticos que permiten bajo ciertas condiciones representar
sistemas como un modelo equivalente de la mayoria de sistemas vibratorios que
involucran sistemas inerciales, eldsticos y amortiguadores; y hacer uso de las
ecuaciones vistas en apartados anteriores para determinar la frecuencia natural y
modos de vibracion. Es importante resaltar que las vibraciones generadas por
maquinas industriales siempre contiene sefiales lineales, no lineales, estacionarias y
no estacionaria, en la actualidad se encuentran diversos métodos unos con mas

ventajas que otros para el anélisis de estos tipos sefales

6. MEDICION Y MONITOREO DE LA VIBRACION TORSIONAL

El presente capitulo se enfoca a las diferentes formas de medicion, monitoreo y
analisis de la vibracién torsional, al igual que estudiaremos algunos equipos que
son utilizados para tal fin, es indispensable conocer de que se trata el fenémeno,
pero eso ya se ha estudiado en capitulos anteriores, ahora se debe observar con la
tecnologia actual, e incluso conocer las nuevas formas de estudio de este tipo de
vibracién. Todo esto serd un paso introductorio y complementado en el capitulo 16

de esta investigacion.

7. TECNICAS Y DISPOSITIVOS DE CONTROL DE LA VIBRACION TORSIONAL

En este capitulo se hard énfasis en algunas técnicas de control de la vibracion
torsional, su amortiguamiento y sintonizacién a las especificaciones de normas
internacionales. Primero se analiza la torsién en ejes, la fatiga torsional y las

caracteristicas de los materiales de amortiguacién; Luego se estudia el efecto que
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tiene los diferentes tipos de acoples y amortiguadores torsionales sobe las

respuestas de torsion del sistema.

8. NO LINEALIDADES E INESTABILIDADES DE LA VIBRACION TORSIONAL
EN EJES-ROTORES

En este capitulo se describe los efectos sobre la vibracion torsional cuando un
sistema presenta no linealidades y se dan las caracteristicas relevantes de las
inestabilidades que han sido estudiadas por diferentes autores y que tienen efectos
sobre las respuestas de la vibracién torsional en maquinaria rotativa, entrando en
detalle en capitulos posteriores, los efectos de; fisuras, friccion, inestabilidades

eléctricas, asimetria y desbalance de ejes.

9. VIBRACION TORSIONAL NO LINEAL CAUSADA POR GRIETAS EN EL EJE

Uno de los problemas més serios en las maquinas de alta velocidad es el riesgo de
una falla catastréfica debido a la generacion de grietas en los ejes, aunque estos
estén cuidadosamente disefiados y construidos con materiales de alta calidad se
encuentran antecedentes de detenciones de plantas causadas por el colapso de ejes
agrietados llegando incluso a la destruccién total de las maquinas. Es de vital
importancia el estudio del modelamiento, comportamiento, efectos en las

vibraciones torsionales y métodos de identificacion de grietas

10. VIBRACION TORSIONAL EN ROTORES ASIMETRICOS

El analisis de la vibracién torsional en rotores asimétricos ha tenido poco estudio y
continda en investigacion. Se han planteado algunas soluciones para ejes con
asimetria geométrica y algunos investigadores han estudiado la vibracion torsional
acoplada a la vibracion lateral en rotores asimétricos. En este capitulo se da una
descripcion de las fuentes de asimetria en sistema torsionales y se dan modelos de

analisis para sistemas con ejes con secciones laterales cénicas y escalonadas.
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11. VIBRACION TORSIONAL EN ROTORES CON DESBALANCE Y/O
DESALINEAMIENTO

Los rotores son de un gran uso e importancia en la industria. El desbalance y la
desalineamiento son problemas serios y comunes en los sistemas de rotores; y en
consecuencia en las méaquinas rotativas. Si una méquina no estd correctamente
balanceada o alineada, generalmente presenta altos niveles de vibracion, ruido y
desgaste los cuales son evidentes; también podria ocasionar una reduccién en la
resistencia de la fatiga de la mdaquina. Es de gran importancia el estudio del
comportamiento, del modelado y de los efectos en las vibraciones laterales y

torsionales del desbalance y desalineamiento de los sistemas de rotores.

12. VIBRACION TORSIONAL CAUSADA POR FRICCION

En este capitulo se contemplaran diferentes modelos y métodos para simular el
efecto de la friccion en diversos sistemas dindmicos y estdticos, basados en el
modelo de la fricciéon de Coulomb de forma continua o a trozos, Por otra parte
dichos modelos son compuestos para lograr llevarlos a simulacion y asi comparar
los modelos teéricos con simulaciones computacionales. Al final de cada método se
presentan algunas conclusiones, al igual que algunos ejemplos de aplicacion de los
mismos, principalmente implementados en el estudio de las vibraciones torsionales

en sartas de perforacion.

13. VIBRACION TORSIONAL EN SISTEMAS ENGRANADOS

Los sistemas méas comtnmente utilizados de transmitir potencia se hace por medio
de engranes los cuales tiene ventajas, como el poder usarse en ejes que se cruzan o
cortan, las desventajas es su gran sensibilidad a problemas de montaje y de

vibracién; en esta capitulo tratara temas como errores de engrane en ruedas

61



dentadas, asi como el modelo de la transmisién, inestabilidades paramétricas, y

calculo de pardmetros como rigidez de engrane, etc.

14. VIBRACION TORSIONAL DEBIDO A EFECTOS ELECTRICOS

Este capitulo comprende los fenémenos eléctricos que presentan los equipos de
generacion eléctrica y los motores DC y AC; La resonancia torsional debido a la
coincidencia de la frecuencia de la red con alguna frecuencia de los arménicos de
estos equipos. Se da una breve introduccién a las caracteristicas fisicas de los

motores A.C y DC describiendo los efectos de la resonancia en ellos.

15.NO LINEALIDADES E INESTABILIDADES DE LA VIBRACION
TORSIONAL EN MAQUINARIA RECIPROCANTE

El presente capitulo trata de aclarar los temas relacionados con el comportamiento
no lineal de las maquinas de movimiento alternante; describiendo métodos y
técnicas utilizadas para evaluar las zonas de inestabilidad o valores criticos de la
velocidad de operacion, se discuten los factores que causan la no linealidad y

como afectan en el fendmeno de resonancia secundaria.

16. BANCOS DE EXPERIMENTACION PARA LA VIBRACION TORSIONAL

El siguiente capitulo, se pretende dar una muestra de los diversos tipos de bancos,
que pueden encontrarse como producto de investigaciones acerca de la vibraciéon
torsional, todos ellos realizados en diferentes universidades, institutos y centros de
investigacion alrededor del mundo quienes han proporcionado en patentes, tesis,
revistas, y articulos sus disefios; de forma andloga se pretende aprovechar el
ambito de este seminario de investigacion, para guiar y dar algunas pautas al

desarrollo de un banco para mediciones vibracién torsionales.
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Tabla 3.1 Rol de los participantes del proyecto en las diferentes sesiones

Expositor Jébid Virgilio Bonilla | Edwin Martinez| Nini Cortés Johan Ardila
Quiroga
Tema A R|C|P|D|R|C|P|[D|R|C|P|D|R|C|P|D

1 X X X X
2 X X X X X
3 X X X X X
4 X X X X X
5 X X X X X
6 X X X X X
7 X X X X X
8 X X X X X
9 X X X X X
10 X X X X X
11 X X X X X
12 X X X X% | X% * A — Apertura
13 X X | x X X * R — Relator
14 X X X X X * C — Correlator
15 X X X X X * P - Protocolante
16 X X X X% * D — Discusion

Fuente: Los autores

3.2 EL ACTA

El acta es el documento generado a partir de la sesién y resume el tema tratado y las
conclusiones obtenidas a partir de la discusién, y es un insumo para la elaboraciéon del
informe final. Ademas, el acta contiene los puntos especificos que el director aporta en
relacién con el tema expuesto: Los cambios que sugiere, el conocimiento que aporta, la
evaluacion que realiza de la calidad del expositor y los participantes, los objetivos y metas
que plantea, entre otros. En la Figura 3.1 se muestra una de las actas desarrolladas durante

el desarrollo del seminario.
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Figura 3.1 Ejemplo de un acta diligenciada

ACTA No.1 Sesion l.GENERAL!DADES DELAS oot U :Ij
VIBRACIONES MECANICAS v
Fecha:25/01/2013 Hora:12 a.m. |Lugar: Escuela de Ingenieria Mecanica

Asistentes y funciones

EDWIN QUINTILIANO MARTINEZ BONILLA

Relator

JOHAN ENRIQUE ARDILA BENAVIDES

Correlator

VIRGILIO BONILLA CANIZARES

Protocolante

NINIDEL MAR CORTES MARTINEZ

Participante

JABID EDUARDO QUIROGA MENDEZ

Director

Tema

1.1 DEFINICION DE VIBRACION

12 CLASIFIQACION DE LAS VIBRACIONES

13 VIBRACION DETERMINISTICA .

14 VIBRACION PROBABILISTICA O VIBRACION ALEATORIA
15 CLASIFICACI(?N DE LAS VIBRACIONES SEGQN EL TIPO
1.6 CLASIFICACION DE LAS VIBRACIONES SEGUN EL TIPO
1.7 ANALISIS VIBRATORIO

DE VIBRACION
DE EXCITACION

Contenido y desarrollo de la sesion

de las siguientes técnicas.
+Andlisis espectral.

*Anélisis en forma de onda.
+Andlisis de Fase de Vibraciones.
+Anélisis de Orbitas.

+Andlisis de Vibraciones en partidas y paradas de una maquina.

Esta sesion estd enfocadaen el estudio de la teor fa basica y relevante de las vibraciones

mecanicas, su clasificaciény sus caracteristicas mas importan tes, con lo cualse podra tener
una mayor visién acerca de este fené meno, para as idar comienzo al estudio de lavibracion
torsional en maquinaria rotativa y reciprocante que se detallara en capitulos posteriores.

Se presenta las formas de analisis vibracional que permitiran entender como es te puede
bridar infor macién valiosa acerca del estado de la maquinas. Se da una breve in troduccién

Anotaciones y observaciones

Las diapositivas deben mejorar en su contenido.

Realizar una profundizacién personal de los temas expuestos para tener mayor claridad de estos.

Conclusiones

claridad deltema

Lainformacién recopilada fue la adecuada pero se debe hacer unamayor profundizacion para tener

Firma

labid Fduardo Qiraga Mende

Fuente: Los autores

3.3 SOFTWARE DE APOYO

Cada una de las tareas en la realizacion del seminario obligo a la utilizacién de software
especializado; para la realizacion de los documentos de sintesis de cada sesiéon del
seminario de investigacion, se utiliz6 el editor de texto Microsoft office Word 2007, el cual
tiene una interfaz sencilla para el manejo de referencias, este genera un archivo .XMLel
cual guardara todas las referencias usadas en la realizacion del seminario. Para realizacién

y edicion de gréficas e imdgenes se utilizaron Inkscape, un software libre permite una facil
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creacion de imagenes vectoriales, otros usados para este mismo propodsito fue PowerPoint,

Autocad 2010, Gimp.

Para algunas simulaciones de sistemas sencillos se utilizo6 Working Model 2D, ANSYS14
version de prueba. Para soluciéon de ecuaciones, iteraciones, graficas de resultados se
utiliz6 EES y Excel 2007. En la realizacién del seminario se vio la necesidad de estar
conectados permanentemente en las ocasiones en que trabajamos por separado en
lugares diferentes; para tal fin se utiliz6 el programa de videoconferencias y chat OOVOO

el cual permiti6 una facil comunicacién efectiva en estas situaciones.

Para facilitar la transliteraciéon de diferentes fuentes bibliograficas se buscéun programa
que facilitard este proceso; QTranslateres un traductor gratuito para Windows (Windows
8/7/Vista/XP). Con esta pequena utilidad, sdlo tiene que seleccionar el texto que desea
traducir y luego pulsa la tecla de acceso rapido (Ctrl + Q) para mostrar la traduccién en la
ventana emergente. Otras Herramientas utilizadas para este fin fueron las siguientes

péginas web las cuales son diccionarios conceptuales entre otros:

e http://es.pons.eu/

e http://es.w3dictionary.org/

e http://es.w3dictionary.org/

e http://dictionary.reference.com/browse

e https://www.vocabulary.com/dictionary/

Para algunas animaciones utilizadas en las presentaciones se realizaron con Macromedia

FlashMX, Working Model 2D.

Figura 3.2 Software de Apoyo
- | diccionario idioma ingles
= Jix
Sl /ocabulary.com ‘
Firg

Working
b ol 2
; AUtOCAD - INI’(SCA‘]’E

Q

QTranslate

nn-

Lo

Fuente: Los autores
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CAPITULO 4

FINALIZACION

Al finalizar las sesiones se ha recopilado una cantidad importante de experiencias,
informacion, documentos y conclusiones acerca de la vibracion torsional. A continuacion

se describen las caracteristicas de la utilidad del seminario.

4.1 PRESENTACIONES

Para mostrar la informaciéon documentada en cada una de las sesiones del seminario de
investigacion, se hace uso de diapositivas desarrolladas en Microsoft PowerPoint 2007que
tienen como propésito principal, generar de forma didactica mayor entendimiento de los
temas tratados, asi como facilitar una interfaz para uso de recursos audiovisuales. La

disposicion principal de las diapositivas son las siguientes:

e Portada de la sesion.
e Contenido de la sesion.
e Contextualizacion del desarrollo del tema.

e Bibliografia.
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Figura 4.1Muestra de diapositiva: portada y contenido.

E (] SEMINARIO DE INVESTIGACION EN VIBRACION TORSIONAL EN MAQUINARIA ROTATIVA ¥ RECIPROCANTE

SEMINARIO DE INVESTIGACION EN
MAQUINARIA ROTATIVAY
RECIPROCANTE

Director: MSc. Jabid Eduardo Quiroga Méndez

Johan Enrique Ardila Benavides
Virgilio Bonilla Cafiizares
Nini del Mar Cortés Martinez
Edwin Quintiliano Martinez Bonilla

UNIVERSIDAD INDUSTRIAL DE SANTANDER
FACULTAD DE INGENIERIAS FISICO-MECANICAS
ESCUELA DE INGENIERIA MECANICA
BUCARAMANGA
2013

K tohan €. B:Virgiio  C. Nini del Mar M. Edwin Q.

Fuente: Los autores

E ® SEMINARIO DE INVESTIGACION EN VIBRACION TORSIONAL EN MAQUINARIA ROTATIVA Y RECIPROCANTE

SESION 4 MODELAMIENTO DE LA VIBRACION TORSIONAL
EN MAQUINAS RECIPROCANTES CONTENIDO

4.1 VIBRACIONES TORSIONALES
EN MAQUINAS RECIPROCANTES

4.2 SISTEMA EQUIVALENTE PARA ELESTUDIO
DE VIBRACION TORSIONAL

4.2.1 SistemaEnganchado

4.2.2 Mecanismobisico de
madquinas reciprocantes

4.2.2 Rigideztorsional en cigiiefiales
4.2.4 Célculo de las frecuencias naturales
4.3 VIBRACION FORZADA

4.4 VELOCIDADES CRITICAS EN CIGUENALES
4.5 SISTEMA MULTICILINDRICO

4.6 CONSECUENCIAS DEL
MODELAMIENTO SIMPLIFICADO

AlohanE. B.Virgllio €. Nini del Mar M. Edwin Q.

Flgura 4. 2Muestm de dmposztlva Contextuallzaczon del tema y bzbllogmﬁa
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Fuente: Los autores

4.2 LIBRO DE MEMORIAS

El libro de memorias, titulado Seminario de Investigacion en Vibracién Torsional en

Magquinaria Rotativa y Reciprocante es el resultado fisico mas importante de este proyecto

de grado. Alli se sintetiza la investigacion realizada con la misma estructura con que se

llevé a cabo el seminario de investigaciéon. En su interior se encuentra plasmado el

conocimiento del que cada participante se apropi6, el cual fue refinado por medio de la

discusion grupal y las sugerencias del director.
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Este libro estd dividido en 16 capitulos, que corresponden con los temas mostrados en el
capitulo 3, los cuales se resumen brevemente en la seccion 3.1. El software usado para la
edicion del documento Microsoft Word 2007. Este documento estd disponible en la escuela
de Ingenieria mecanica. En la Figura 4.3 puede verse una imagen de su apariencia exterior,

ademas se anexa como un libro por separado a este documento.

Para evaluar de forma especifica y resumida la temadtica estudiada, se prepar6 un
documento sintesis en la PARTE II MEMORIAS Y RESULTADOS que garantiza el

cumplimiento de los objetivos planteados sin pérdida de profundidad y presenta las
conclusiones particulares de cada temaética. Estd compuesto por 16 capitulos. El primero es
introductorio y presenta la pertinencia de esta investigacion, los capitulos posteriores son
una recopilacién condensada de los temas expuestos en la Tabla 2.1. El documento
extenso que da origen al documento sintesis, presenta mas detalles sobre cada capitulo y

las referencias consultadas.
Figura 4.3Portada Libro de Memorias

SEMINARIO DE INVESTIGACION EN

VIBRACION TORSIONAL EN
MAQUINARIA ROTATIVA'Y
RECIPROCANTE

ARDILAE. JOHANE.
BONILLA C.VIRGILIO
CORTES M. NINI DEL M AR

MARTINEZ B. EDWIN Q.
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CAPITULOS

CONCLUSIONES Y TRABAJO FUTURO

5.1 CONCLUSIONES

El seminario de investigacion en vibracion torsional en maquinas rotativas y reciprocantes
se desarroll6 bajo los lineamientos establecidos para esta modalidad de proyecto de grado,

como resultado de este trabajo se concluye lo siguiente:

Con respecto a la formacion de los integrantes:

e El seminario de investigacién como modalidad de proyecto de grado proporciona a
los integrantes una experiencia de aprendizaje en grupo basada en la investigacion,
analisis, discusién y posterior retroalimentacién con el docente y los compafieros y

el docente.

e DPermiti6 fortalecer habilidades para el trabajo en equipo, manteniendo una
relacion de interés y compromiso con el conocimiento, sin jerarquias, en un clima

de participacién activa, basado en respeto y el apoyo mutuo.

e Se fomento el aprendizaje como una experiencia grupal, en la que cada uno de los
integrantes aporto sus conocimientos, adquiridos a través de su trabajo

investigativo, reduciendo el tiempo de aprendizaje para los deméds miembros del

grupo.
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Se logro estructurar los diferentes t6picos estudiados, lo cual se refleja en el orden,
calidad y comprension del material sintesis (Presentaciones PowerPoint y

documentos de sesion).

Los temas que se desarrollaron en el seminario de investigaciéon fueron adquiridos
de diferentes fuentes, principalmente del idioma Inglés, aportando a los
integrantes una mejora gradual del manejo de términos ingenieriles, asi como

capacidades de redaccién y de transliteracion.

De caracter técnico, y cientifico se concluyo:

Al implementar instrumentacién necesaria para realizar mediciones y monitoreo
de vibracién torsional sobre maquinaria rotativa, se debe tener principal
precaucién cuando se posicione la misma, es decir en el caso de encoders
incrementales estos deben ser ubicados a los extremos del eje rotor con la finalidad
de evitar posicionarlos en los puntos nodales de los modos de vibracién y en el
caso de galgas extensiométricas, los instrumentos deben ser ubicados en posiciones

donde los esfuerzos de corte por torsion sean significativos.

Las mediciones generalmente realizadas en equipos rotativos son mediciones de
las oscilaciones de velocidad angular sobre la velocidad media de rotacién del
rotor, y los esfuerzos principales en la superficie de un eje anular sometido a
torsion pura los cuales estan a un angulo de 45° con respecto al eje y son iguales al

esfuerzo cortante nominal.

El modelado de una maquina reciprocante se dificulta en el momento en que se
quiera tener en cuenta la variacion de inercia en funcién del dngulo de rotacion del
cigiefal, ya que esta consideracion lleva a ecuaciones fuertemente no lineales; al
tener en cuenta factores como la fricciéon en los anillos del embolo se agrega no
linealidad a las ecuaciones de movimiento, lo que hace que la solucién del modelo

sea mas extensa y complicada.

70



La variacién de inercia es un factor bastante importante en el disefio y modelado
de médquinas reciprocantes, donde se debe tener en cuenta factores que caracterizan
las vibraciones torsionales, tales como frecuencias naturales, rigidez torsional,

amplitudes y esfuerzos de corte.

La resonancia secundaria es producto de la inercia variable, que ha sido
demostrado por diferentes autores que afirman que las amplitudes en un orden de
velocidad critica n se ven amplificadas, si el sistema es excitado a la frecuencia de
los 6rdenes mn-2 y n+2. Otros trabajos sobre inercia variable muestran que las
velocidades criticas aparecen como bandas verticales en un diagrama de Campbell

lo que se traducen como zonas de inestabilidad.

En sistemas engranados para que el modelo sea preciso debe contener factores que
relacionen el error de engrane y la deformacion de flexién del diente. Estos fallos
hacen que el proceso de transmisiéon se haga transiente, lo que causa que los
métodos de andlisis de fallos basados en los espectros entregados por la
transformada de Fourier puedan enmascarar otros fallos y hace necesario otros
métodos de andlisis mas exactos como lo son los métodos de andlisis de correlaciéon

para fallos de lubricacién y transformada Wavelet para dientes rotos.

Los problemas asociados a inestabilidades por el efecto de friccién son causados
principalmente a las no linealidades de la misma, y pueden ser modelados

exitosamente por medio de un modelo de friccién humped.

La identificacion de no linealidades se llevo a cabo a través de los temas estudiados
en cada sesion del seminario, al igual que los modelos que permiten obtener una

aproximacion matematica enfocada a la vibracién torsional.

La metodologia empleada para la identificacion de la no linealidad de cualquiera
de los temas planteados en el seminario se basan en la respuesta de vibracion
torsional del modelo matematico, donde se busca identificar los lugares en los

cuales se presentan saltos o zonas de inestabilidades.
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e Se concluye que referente a un sistema mecanico relacionado con la vibracién
torsional, este es susceptible a cualquier cambio en uno de sus elementos
constitutivos, por ello se hace imposible un anélisis por separado, a diferencia de la

vibracién lateral.

Como producto tangible del seminario de investigacion.

e Se genera un libro resumen en el cual se abarcan temas de relevancia de las
sesiones, andlisis, y discusiones realizadas en cada una de las sesiones de las que
consta el seminario de investigacion. Este material tiene como finalidad servir de
herramienta de ensefianza en la formacion de estudiantes y profesionales en el 4rea

de las vibraciones mecéanicas.

e Se realizaron presentaciones en Microsoft PowerPoint de los temas tratados en
cada una de las sesiones del seminario, del material compilado del libro extenso,
con esto se busca mejorar el entendimiento de los diversos fenémenos y efectos que

excitan la vibracion torsional.

e Se entrega una version extensa de la investigaciéon a la escuela de ingenieria
mecénica, en forma de libro empastado impreso, el cual se espera sirva de apoyo

para nuevas investigaciones y proyectos futuros que amplien la investigacion.

e Se propone conceptualmente la realizacion de un banco de vibraciones torsionales,
aprovechando la disposicién existente en el laboratorio de vibraciones mecanicas
de la UIS, con el fin de lograr una configuracién que pueda ser modificada a través
de nuevos trabajos futuros basados en la informacién presentada en las sesiones

del seminario de investigacion.

e Se propone plantear como investigacion adicional enfocada a general un manual,
que contenga una serie de pasos, para la soluciéon de fallos en maquinaria que parta
de un anadlisis lateral y en el caso tal que las correcciones hechas por vibracion
lateral no funcionen, se proceda a la verificacién de frecuencias torsionales y sus

correspondientes correcciones en caso de que este problema se presente.
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5.2 TRABAJO FUTURO

La investigacion adelantada los anteriores meses, posee la finalidad de recopilar la mayor
informacién posible de las diferentes fuentes alrededor del mundo tales como: articulos,
libros, congresos, tesis, fuentes electrénicas, entre otros. Pero esto solo es un pequefio paso;
es importante continuar con la investigaciéon y llegado el caso validarla. Para ello es
indispensable que nuevos trabajos sean adelantados en base a la informacién presentada,
para lograr desarrollo e innovacién en este campo de la mecanica de tan amplia

relevancia.

Las vibraciones torsionales son un fenémeno que ha sido poco estudiado en comparaciéon
con las vibraciones laterales, sistemas como conjuntos turbina-generador [1], motores de
combustion interna, y otros equipos dinamicos rotativos asi como las sartas de perforaciéon

las cuales presentan diversos fenémenos y uno de ellos son las vibraciones torsionales [2].

Por esta razén y con la finalidad principal de aumentar la validez del seminario de
investigacion, se desprende la idea de proponer un banco de forma conceptual para el
monitoreo de las vibraciones torsionales, que pueda permitir observar este fenémeno, y
que ademads su disefio no sea estatico si no que a la vez permita modificaciones para lograr

un banco en el cual diversas pruebas y ensayos puedan llevarse a cabo.

La instrumentacién, presentada debera contener dispositivos electrénicos estandares, que
en caso eventual de fallo, puedan ser conseguidos comercialmente de forma oportuna, y
que no requieran del conocimiento de los autores sobre el redisefio generado en dicho
banco para lograr su puesta en funcionamiento nuevamente. La razén de este enfoque bajo
consideracion, es debido a que muchos bancos quedan inutilizables, puesto que los
sistemas de monitoreo instaurados en algunos casos, son disefiados de forma particular, e
incluso artesanales, perdiendo asi la posibilidad de aprovechar tales configuraciones, y en

casos més relevantes, innovaciones con proyectos futuros sobre los mismos.

De las sesiones presentadas durante el seminario de investigacion de vibracién torsional,

se han desprendido diversos temas que en algunos bancos como los mostrados en el
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capitulo 16 del libro anexo, han sido estudiados mediante diferentes configuraciones,
como son problemas por fallos en dientes de los engranajes y superficies desgastadas de
los mismos, problemas de transmision por excentricidades de las ruedas, efectos eléctricos,
el fenémeno de friccién, desequilibrios masicos, amortiguamiento viscoso o negativo,

entre otros.

Aprovechando la disposiciéon del banco realizado por [3] [4], para el laboratorio de
vibraciones mecénicas de la Universidad Industrial de Santander, se busca orientar la
disposicion del banco, para realizar mediciones de vibraciones torsionales bajo el modelo

de un sarta de perforacion.

La configuracién consiste de un motor de corriente CC normalizado de 0-5 volts,
implicando una etapa de transmisién mecénica que trasmitira el torque entregado por el
motor eléctrico hacia una masa inercial en la parte superior que actuara como la unidad
superior (top-drive). La etapa de transmisién mecanica es pensada con la finalidad que de
forma de trabajo posterior al banco de mediciones propuesto, pueda intercambiarse por un
tren de transmisién con fallos en dientes y superficie desgastada y analizar el efecto de
esto sobre las vibraciones torsionales en comparacién con un tren en buenas condiciones,

aprovechando ademads que en una sarta de perforacion real esta etapa esta presente.

El torque que es entregado a la unidad superior, es transmitido al disco inferior que
simulara ser el ensamble de fondo (Bottom-Hole-Assembly) de una sarta de perforacién de
petréleo a través de una barra (sarta) de baja rigidez. Bajo esta configuracién, y para tratar
el fendmeno de friccion Adherir-deslizar (Stick-Slip) que es la principal fuente de las
vibraciones torsionales en este tipo de sistema mecanico, se sugiere un freno en la parte del
disco inferior, el cual pueda actuar intermitentemente, para representar la fase de
adherencia cuando el bit (broca triconica) es detenido temporalmente por la interaccion de
este con la superficie de la roca. Ademads se sugiere que el freno pueda ser removido, y la
parte superior del banco pueda ser fijada para cambiar a un sistema tipo péndulo torsional
para que en lugar del freno, este se sustituya por un tanque con aceite de alta viscosidad
como el 20W-50 para simular efectos de amortiguamiento viscoso en el sistema bajo

consideracion,.
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Podria sugerirse el uso de mordazas que permitan el intercambio de diversas barras de
prueba asi como la fijacién, aunque esto implicaria variaciones de seccién en el eje, y solo
seria factible en el caso de que el banco fuera utilizado en forma de péndulo. Por esta
razén se piensa en un banco que pueda contener dos tipos de configuraciones por
separado, por una parte un sistema rotacional puro, y el otro un sistema tipo péndulo de
torsion como se muestra en [5], el cual es el banco de pruebas tipo péndulo del fabricante

G.U.N.T denominado TM-150.02, que incorpora dos bancos en uno.

Como una mejora adicional en el sistema dindmico rotacional de la sarta, puede agregarse
agujeros a las masas inerciales, con el fin de implementar un sistema de atenuacién de las
vibraciones torsionales con configuraciones tipo péndulo centrifugo como se mostro en [6],
en el cual utilizando péndulos de 2 y 4 masas podia observarse una disminucién
significativa de la maxima amplitud de dicha vibraciéon. La sarta vertical se sugiere
apoyada en rodamientos, con el fin de intentar evitar interferencia en las mediciones por

efectos de vibraciones laterales.

Otra mejora adicional, consistiria de pruebas en un rotor con grieta, la cual puede ser
emulada utilizando una sierra y perforando una secciéon del eje rotor, y evaluar el efecto

que tiene la misma sobre las frecuencias naturales de torsién, como se muestra en [7].

La fuente de excitacion para el caso de la configuraciéon del motor podria ser su fuente de
alimentacién que permite una variacion del voltaje entregado al motor. La amplitud y la
frecuencia pueden ser medidas en tiempo real por medio de un frecuencimetro y un

osciloscopio como se muestra en [4].

La medicion sobre el sistema rotativo se realizara por medio de encoders incrementales
rotativos dispuestos a cada extremo (para evitar posicionarlo en puntos nodales de los modos de
vibracion torsional), algunos motores eléctricos de CC, poseen incorporado un encoder, este
seria el encoder superior y para el fondo, faltaria otro encoder, con la finalidad de obtener
las oscilaciones de la velocidad angular con respecto a la velocidad media de rotaciéon del
rotor en dos puntos colineales del eje. Como una recomendacién adicional, los encoders

deben poseer la misma resolucion.
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Un modulo de adquisicién de datos es necesario, se ha cotizado el producto NI 9403 que es
un modulo de adquisicién de datos para encoders con acondicionamiento de sefial,
(ANEXO B), este requiere de un chasis para su montaje al igual que una interfaz que
permita observar lo que se estda midiendo, por esta razén se debe utilizar un software en
este caso el proporcionado por el fabricante llamado Labview que por medio de
programacién grafica permite realizar dicha interface, o simplemente utilizando alguna
libreria dispuesta para tal fin. La ventaja principal, es que presenta una forma muy
amigable electronicamente hablando, con el usuario puesto que su configuracién es plug-

in y no requiere de circuiteria adicional.

Con el fin de realizar mediciones en la configuracién péndulo torsional, la técnica de
medicién con galgas extensiométricas es generalmente utilizada. Enfoques adicionales
como el uso de potencidmetros para medir pequefias deformaciones angulares también
son utilizados, aunque no fueron abordados en esta investigaciéon, y se plantea como

estudio futuro para nuevas investigaciones.

Para la adquisicién de datos por medio de galgas extensiométricas implementadas para la
configuracioén tipo péndulo torsional, se sugiere el uso de un chasis de modulo de la
National Instruments denominado NI 9205 (ANEXO B), y la explicacién de cémo realizar
las conexiones fueron dadas en el capitulo 16 del libro anexo al igual que la conexién de

encoders incrementales.

Observaciones entregadas en [4] indican que deben emplearse protecciones para las
tarjetas de adquisicion de datos, debido a los niveles de contaminacién electromagnéticos,
por esta razoén se recomienda, blindar la tarjeta, o en su defecto encerrarla dentro de una

caja dispuesta para tal fin.

Otros enfoques para realizar mediciones constan de vibrometros laser, como trabajo futuro
se podria pensar en la implementacion de un sistema de monitoreo de vibraciones
torsionales con este dispositivo, para validar su exactitud en comparacion con la técnica de

medicién por medio de encoders. La implementacion de esta técnica de medicién que
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aprovecha el efecto Doppler, se plantea como una fuente de trabajo futuro, al igual que el

alcance que esta pueda tener.

Otros temas tratados en el seminario de investigacion, implican la seleccién adecuada de
un amortiguador torsional para atenuar las respuestas de vibraciones torsionales, esta
parte podria ser aplicada al banco de pruebas aunque se requiere una mayor
profundizacién sobre este tema que es bastante extenso, métodos alternativos con la
finalidad de atenuar dichas vibraciones, como acople. Un ejemplo de una seleccién de un

acople es presentado en el capitulo 7 del libro anexo.

Algunos investigadores han tratado los problemas que generan las inestabilidades
producidas por diferentes efectos como los fenémenos eléctricos, de friccion, inercias
variables, procesos estocdsticos en la combustion, entre otros [2]. El estudio de
inestabilidades requiere de una mayor profundizaciéon de métodos para buscar soluciones
periédicas a las ecuaciones de los modelos que dominan el movimiento, tales como
métodos de disparo, limites de ciclos, retratos de fase, bifurcaciones de Hopf, o principios
de estabilidad de Lyapunov, que se salen del alcance del seminario de investigaciéon y por

tanto se plantea como investigacién para préximos trabajos.

La propuesta mostrada es consistente de un banco con dos configuraciones, una para tipo
péndulo torsional y otra por separado para un sistema dindmico rotativo, de aqui
adaptando con los bancos expuestos, se puede generar un banco mucho mas complejo, y
en el cual se puedan hacer diversas pruebas. Cabe resaltar que es una propuesta
conceptual, de la cual deben validarse los resultados de forma experimental y la viabilidad

de las disposiciones mencionadas.
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PERTINENCIA DEL ESTUDIO DE LA VIBRACION
TORSIONAL

Los problemas de vibraciones de torsién surgieron simultdneamente con el uso intensivo
de motores de propulsiéon para los barcos. Pero las historias de ejes de barcos rotos venian
siendo impresas regularmente en las paginas de los periédicos desde 1870. A principios
del siglo 20 una gran cantidad de hechos se acumularon para iniciar la investigacion
cientifica del problema. Varios trabajos tales como el libro de H. Lorenz concerniente a la
dinamica del cigtiefal (1901), trabajos de Hermann Frahm5, dedicado a los problemas de
grietas en ejes de propulsion de barcos (1902) y G. W. Melville (1903), Stephen P.
Timoshenko (1905), abrieron el camino a la amplia corriente de las publicaciones

relacionadas con el problema de vibracion torsional en ejes.

Entre los primeros estudios de vibraciones torsionales en sistemas de propulsion las obras
de H. Frahm son los mas sustanciales. Hizo las mediciones de vibraciones torsionales en
los barcos de vapor BESOCKI y RADAMES para encontrar la causa de ejes partidos en
dos. El tuvo la posibilidad de medir el angulo de giro y las velocidades de rotacién de
secciones del eje muy precisamente. Como resultado Frahm encontré que la razén de la
falla del eje era la vibraciéon torsional. A partir de este momento no era suficiente
proporcionar el calculo de la resistencia a la torsion del eje solamente. Cada sistema de
propulsién, equipado con un motor reciprocante principal, tuvo que ser comprobado por
la apariciéon de resonancias de vibraciones torsionales. Histéricamente el célculo de las
frecuencias naturales de vibracién torsional fue el primer paso hacia la soluciéon del

problema de ejes rotos en los sistemas de propulsion.

5 FRAHM, HERMANN. Apparatus for measuring the revolution of rotating shafts. U.S. Patent No 759,513, 28 Agust. 1902.
http:/ /www.google.com/ patents/US759513?hl=es
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A pesar de los diversos tipos de maquinas rotativas que han estado en uso durante
muchos siglos, la comprensiéon de su comportamiento rotodindmico no comenzé hasta
1869 (Rankine®, 1869). Desde entonces, ha sido constante el crecimiento en el desarrollo y
la comprensiéon del comportamiento de la vibraciéon de la maquinaria rotativa. La
tabulacion de los principales acontecimientos histéricos que han contribuido a este
crecimiento se presenta en la Tabla 6.5, estos avances en la rotodinamica han permitido

crear modelos analiticos mas precisos en el estudio de la vibracion torsional.

XU y otros [8] presenta un andlisis de 165 documentos donde presenta varios
acontecimientos notables de graves dafios en unidades de maquinas de centrales eléctricas
que promovieron avances en el estudio de la vibracion torsional Tabla 6.1 y Tabla 6.2. Las
estadisticas realizadas por estos autores en la Tabla 6.3 y Tabla 6.4 demuestran que la
mayoria de los fallos en los equipos es la vibracién torsional con un 21.8% de los casos

estudiados y los equipos més afectados son las turbinas.

Tabla 6.1 Acontecimientos de graves darios a equipos en centrales eléctricas

Central eléctrica P?At;g\‘;)l “ Fecha del evento causa pf(f;iltbclc’jgn
UM N3, 5,0ch Sea 600 Jun. 5 de 1972 Vib. por friccion Abr. 1972
(Japon)
UM. N, Bosvl. 600 Jul. 22 de 1977 Vib. por Mar. 1973
(France) desbalance
UM. N°2, D. T (China) 200 Oct. 29 de 1985 OPA+VT Dic. 1984
UM. N1 Nuc. Ener. 900 Jul. 7 de 1985 VT Inicios de 1983
(Taiwan)
UM. N .5' Q L. 200 Feb.12de 1988 | OPA+VT fricciéon Feb. 6 1983
(China)
UM. N°2, Gallatin Calidad del
(EUA) 225 Jun. 19 1974 material -
Nuc. Ener., X Isl. Error en la
(EUA) 225 Mar. 1 de 1979 operacién -
UM. N°1, Rowe (EUA) 185 Feb. 4 de 1980 Corg;iself; en Nov. 1960
Irsching (Alemania) 330 Dic. 31 de 1987 | Defectos en el eje 1972
us 300 Ene. 10 de 1984 VT --
Nuc. Ener., Chel. (US) 300 Abr. 1986 VT --

UM-= Unidad Méquina, VT=Vibracién torsional, OPA=oscilaciones de pelicula de aceite

6 Rankine, W.J.M,, On the centrifugal forceofrotating shafts, Engineer, 249, 9, 1869.
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Tabla 6.2 Eventos de fallos causados por vibracion torsional

. L. Potencia Fecha del . .
Nacion Central eléctrica MW) cvento Causa y nivel de dafio
M”2 Mohavc 790 Dic.1970 | 22:2Hz. Vib. arménico
EUA subsincrono Eje roto
M”6 Cleco Vib. arménica 2X rpm 120Hz.
. 300 1979 )
Coughlin alabe roto
B 500 1979 33.7IjIz, 33.9Hz. Vib. armoénico
subsincrono, eje roto
us - — ;
__ 800 1979 24 Hz vib. armoénica, sistema
excitador, eje roto, G-E
UK Middle area 500 1975 corriente glectrlca del generador
choque grieta
Varias UM - - Desalineamiento
) Stone-Rever 165 1980 Falla en la red eléctrica, eje roto
Japon Island
Sakilo steel B _ 2X rpm Vib. generador rotor
factory roto
Canada Nuc. Ener. UM 500 Mar. 1983 E?ectrc.)—/hquldo gobernando la
vibracién
Alemania N.PP 630 Oct. 1983 | Desalineamiento rotor
generador grieta
M”2, Y. M. PP 300 Mar. 1985 Una fas<.e de carga del generador
rotor grieta
Pruebas de control rapido, rotor
China M”6, M. D. PP 200 Feb. 1985 turbina roto
M”8, Q. H. PP 200 Oct. 1986 Pruebas de control rapido, rotor
generador roto

Tabla 6.3 Naturaleza de fallas por vibracion

Clasificacion por tipo de falla Niimero de casos %
1. Vibracién torsional 36 21.8
2. Oscilacién de vapor 28 17.0
3. Oscilacién de pelicula de aceite 23 14.8
4. Vibracién de fundacién 20 12.1
5. Vibracién desbalance 16 9.7
6. Vibracién friccién 12 7.3
7. Vibracién causada por cambios en Stantard Heignt level of SCL 8 4.9
8. Shaft series vibration 7 42
9. Vibracién electromagnética 6 3.6
10. Vibracién en el eje causada por mala conexién en acople. 4 2.4
11. Beat Vibration 2 1.2
12. Unclear vibration 3 1.8
Total 165 100%

2, 3 y 6 son vibraciones autoexcitadas, las otras son vibraciones forzadas. Para la vibracién forzada

101casos (61.2%), para la vibracién autoexcitada 64 casos (38.8%)
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Tabla 6.4 Equipos que sufren mayores dafios por vibracion torsional

Ubicacion de la falla Niimero de casos %
Turbina de vapor 81 49.1%
Generador eléctrico 49 29.7%
Excitador magnético 15 9.1%
Fundacién 14 8.5%
Unidad méquina 6 3.6%

total 165 100%

A pesar de los diversos tipos de méquinas rotativas que han estado en uso durante

muchos siglos, la comprensiéon de su comportamiento rotodindmico no comenzé hasta

1869 (Rankine, 1869). Desde entonces, ha sido constante el crecimiento en el desarrollo y la

comprension del comportamiento de la vibraciéon de la maquinaria rotativa. La tabulaciéon

de los principales acontecimientos histéricos que han contribuido a este crecimiento se

presenta en la Tabla 6.5.

Tabla 6.5 Lista cronoldgica de las principales contribuciones que han llevado al desarrollo y comprension de
las vibraciones en mdquinas rotativas.

Aiio ContZ‘;bmd Descripcion
También desarrollé las férmulas numéricas para las velocidades
criticas para los casos de un eje en reposo libremente sobre un cojinete
Ranki en cada extremo y para un eje fijo sobresaliente en la direccién en un
ankine, - . . At
1869 WM extremo. También desarrolld las férmulas numéricas para las
o velocidades criticas para los casos de un eje en reposo libremente sobre
un cojinete en cada extremo y para un eje fijo sobresaliente en la
direccién en un extremo.
Estudi¢ el efecto de empuje final y torque sobre la estabilidad de un eje
G . largo y lleg6 a la conclusién de que ambos eran poco importantes.
reenhill, 7 J ..
1883 AG También obtuvo las férmulas para el caso de un eje sin carga que
o descansa sobre cojinetes en cada extremo y se fija en la direccién en
cada extremo
Hacia 1890 Reynolds, Ampli6 la teoria desarrollada por Rankine y Greenhill para el caso de
O. un eje cargado con poleas
Desarroll6 férmulas para las velocidades criticas para los ejes cargados
en términos del diametro del eje, los pesos de las poleas, la forma en
que se apoya el eje, y asi sucesivamente, y verificados ellos por la
1893 Dunkerley, | experiencia. El postulé que cualquier grado de desequilibrio excitara el
S. eje a la velocidad critica para amplitudes muy altas y que es posible

operar por encima de la primera velocidad critica. La dependencia de
la velocidad critica en el momento de inercia de la polea de rotacién
fue identificada.
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Tabla 6.5 (Continuacén)

1894

Rayleigh,
JWS.

desarroll6 un método aproximado para calcular la frecuencia natural
de una viga continua con la masa distribuida y flexibilidad utilizando
el método de la energia

1895

Delaval, G.

Fue el responsable de la primera demostracién experimental de que
una turbina de vapor es capaz de funcionar en régimen continuo por
encima de la primera velocidad critica.

1916

Timoshenk
o, T.

Descubrié los efectos de la desviacién de corte transversal sobre la
frecuencia natural de una viga continua y se aplica el principio para el
caso del eje rotativo

1919

Jeffcott,
H.H.

Examiné el efecto del desequilibrio en las amplitudes del torbellino de
aceite y las fuerzas transmitidas a los cojinetes. El caso de un eje ligero
uniforme apoyado libremente sobre cojinetes en sus extremos y
llevando una polea delgada de masa m en el centro del vano fue
estudiado. Asumié que el momento de inercia de la polea es
insignificante. Usando este modelo, més tarde conocido como el
modelo Jeffcott, una teoria general fue desarrollada para explicar el
comportamiento del rotor a su paso por la velocidad critica. El efecto
de amortiguacion en la amplitud del torbellino de aceite un cambio de
fase de angulo "pi" a su paso por la velocidad critica, y el concepto de
girando el rotor sincrénico (precesién) se presentd y explicé. También
reconocié que con un margen de separacion de 10% a ambos lados de
la velocidad critica, la amplitud de la vibracién no seria excesiva.
Demostré que es mejor desde el punto de vista de la vibracién en el
disefio del eje con una velocidad critica por debajo de la velocidad de
trabajo en lugar de tener una velocidad critica en la misma proporcién
por encima de la velocidad de trabajo. En consecuencia, explicé el
comportamiento de la turbina de vapor De Laval y las ventajas
econdémicas de la operacién por encima de la velocidad critica.

1921

Southwell,
R.V.

and Gough,
B.S.

Encontraron que un par y un empuje final de magnitud constante
reduce la velocidad critica de un eje de rotacién, desmintiendo las
anteriores conclusiones de Greenhill (1883)

1921

Holzer, H.

El desarroll6 un método numérico para calcular las velocidades criticas
de torsién y formas modales de un sistema de rotor multidisco.

1924

Newkirk,
B.L.

Observé que una puesta en marcha del rotor a una velocidad por
encima de la primera velocidad critica puede entrar en altos
remolineos violentos y el centro del rotor entrard en movimiento de
precesion en la direcciéon de avance a una tasa igual a la de la velocidad
critica. Contrario que en el caso del remolineo sincrono, si se aumenta
la velocidad mas alla de la velocidad de giro inicial, la amplitud de giro
seguird aumentando, llevando eventualmente a la falla. Esta fue la
primera vez que se dieron cuenta de que el movimiento asincrénico
inestable puede existir en un rotor de alta velocidad.
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Tabla 6.5 (Continuacén)

1924

Newkirk,
B.L.

Basado en experimentos, él hizo de las observaciones siguientes,
claves, sobre el remolineo asincrénico. La amplitud y la velocidad de
inicio del remolineo son independientes del balance del rotor. El
remolineo se produce siempre a velocidades superiores a la velocidad
critica, y la velocidad de giro es siempre constante a la velocidad
critica, independientemente de la velocidad del rotor. La velocidad de
giro del umbral puede variar incluso para las mdaquinas de
construcciéon similar. El remolineo sélo se produce en los rotores
construidos, y no en las construcciones de una sola pieza. Aumentar la
flexibilidad de la base, la distorsién o desalineacién de los alojamientos
de cojinetes, o la introduccién de amortiguacion a la base o el aumento
de la carga del cojinete de empuje axial, se aumenta la velocidad limite
del remolineo.

1924

Myklestad,
N.

Fue desarrollado por él un método de parametros agrupados en la
matriz transferencia para el cdlculo de las frecuencias naturales de las
alas del avion.

1925

Stodola, A.

desarrolld6 un procedimiento iterativo para calcular la frecuencia
fundamental de un sistema de vibracién sobre la base de una forma
modal asumido

1925

Prohl, M.

Desarroll6 el método de una matriz transferencia de parametros
concentrados para el célculo de las velocidades criticas de rotores
flexibles.

1925

Poritsky, H.

Utilizando la teoria de desplazamiento pequeno, él obtuvo un
coeficiente de rigidez radial para los cojinetes de deslizamiento y
analiza el comportamiento en condiciones de remolino de aceite. Llegd
a la conclusién de que el rotor se mantuvo estable por debajo de dos
veces la velocidad critica, e indicé que el aumento de la flexibilidad del
rotor o del cojinete reducira la velocidad umbral de inestabilidad.
También propuso un criterio de estabilidad de un rotor de base en la
rigidez del rodamiento y del rotor.

1927

Stodola, A.

Proporcioné una explicacién y las férmulas para el efecto momento
giroscopico de la velocidad critica de un rotor. También introdujo la
nocioén de sincrénicas y asincrénicas de la precesion inversa de un rotor
en condiciones especificas.

1927

Miller, D.F.

Introdujo una solucién al problema de vibracién en estado estacionario
forzada, para una viga o un eje en rotacién sobre amortiguado,
soportado en un extremo flexible. La respuesta a una fuerza de
desequilibrio y las frecuencias de resonancia amortiguada se calculan
por este método
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Tabla 6.5 (Continuacén)

A fin de comprender el latigo del petrdleo, él estudi6 la estabilidad del

1933 Roberton, ideal 3608 cojinete de longitud infinita, y concluy6 erréneamente que el
D rotor sera inestable en todas las velocidades y no solo a velocidades
superiores a dos veces el valor de la velocidad critica.
Estudi6 el caso de los rotores asimétricos sobre soportes asimétricos y
Smi obtuvo cuatro valores diferentes de velocidad critica en comparacién
mith, D. L. . e . .,
1933 M con el valor tnico de un sistema simétrico. También se refirié a la
' presencia adicional de otras velocidades criticas debido a los efectos
giroscépicos de discos grandes.
1958 Lomakin, Introdujo la influencia de las caracteristicas dindmicas de sellos en las
A. velocidades criticas y la estabilidad de los rotores de la bomba
1958 Propuso queunrotor de turbina excéntrico generaria una fuerza
1958 desestabilizadora debido a la  variacién circunferencialen el
Thomas, H. .
aclaramiento,
Combiné las diferentes teorias sobre torbellino desarrollado por el
dinamista de rotores y el especialista en rodamientos, y elegantemente
explicé algunas de las pruebas contradictorias experimentales
1966 Gunter, E.J. | recogidas hasta el momento. Hizo hincapié en la importancia de
Jr. considerar los efectos combinados de los pardmetros del rotor y el
cojinete y las caracteristicas de base en la estabilidad de rotores, y
desarroll6 criterios més amplios para la inestabilidad del torbellino
autoexcitado
Introdujo modelos de elementos finitos para los rotores flexibles para
1970 Ruhl, R. el célculo de las velocidades de rotores critico y formas modales. Estos
modelos no tienen en cuenta los efectos giroscépicos y la carga axial.
Un método dematriz de transferencia para el calculo delas
velocidades de amortiguaciéon critica deun rotor, teniendo en
1974 Lund, J. - . . .
cuenta las condiciones de acoplamiento cruzado y fueron introducidos
por él
Nelson, H.
1976 and Extendieron el modelo de elementos finitos de un rotor para tener en
McVaugh, | cuenta la inercia rotatoria, el efecto giroscépico, y las cargas axiales.
J.
1980 Nelson, H. Desa.rro.l/lc’) un modelo de elementos finitc.),s de un rotor para incluir la
desviacion cortante y los efectos de la torsion.
Demostré que los torbellinos de aceite se produce en aproximadamente
1986 Muszynska | la mitad de la velocidad de funcionamiento en un rotor vertical. Con
, A nuevo aumento en la velocidad, el latigo de aceite comenzara cuando

la frecuencia de torbellino se acerca a la velocidad critica del rotor.

Fuente: Tomado de: SAMARASEKERA, Sam H. Vibration in Rotating Machinery. En: Vibration and
Shock Handbook. 2005 by Taylor & Francis Group, LLC.
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ESTADISTICAS DE BASE DE DATOS SEMINARIO

Un estudio realizado en las diferentes bases de datos como CRCneBase, E-Libro,
EBRARY, ELSEVIER, JSTOR, KNOVEL, ProQuest, SpringerLink, Hindawi, SCOPUS,
siendo esta dltima junto a ELSEVIER wunas de las bases de datos mas ttiles en la
investigacion de este seminario, en ellas encontr6 el mayor namero de publicaciones

referente a la vibracién torsional.

Figura 6.1 Bases de datos usadas en investigacion del la vibracion torsional

() I}le%@ﬁt

Hindawi € SpringerLink

Fuente: Los autores

SCOPUS es una herramienta para estudios bibliograficos y evaluaciéon de produccion
cientifica, la cual contiene perfiles del auto, perfil de la institucion, rastreador de citas,
indice y analizador de revistas, englobando una coleccion mundial de estudios
multidisciplinarios; las herramientas que posee, nos permite descubrir cual es el volumen
mundial de investigaciones cientificas con respecto al tema escogido, los resultados de esta

verificacién se presentan a continuacion.

AL hacer una basqueda con palabras claves " Torsional vibration", con filtro "engineering" y
todos los afios "ALL", esta busqueda arrojo 6282 publicaciones en un periodo de 1920-2012,
en la Figura 6.1 se aprecia que la investigacion en el estudio de la vibracion torsional
empieza a tomar importancia en el afios 1960; también permitié saber cual ha sido los 10
paises con mayor investigacion de la vibracién torsional Figura 6.3, China con 1201
publicaciones se lleva el primer lugar. Se realizo dos sub-btisquedas méas con palabra

clave "crack; crank" grieta Figura 6.4 y cigtiefial Figura 6.5 respectivamente.
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Figura 6.2 Evolucion de la investigacion de la vibracion torsional
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Fuente: adaptada de http://www.scopus.com/.2012

Figura 6.3 Los 10 paises con mayor niimero de publicaciones en vibracion torsional

Country This char shows the total numBer of documents for this query by Country.
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2,
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5.
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1

Después de hacer una sub-btisqueda sobre los 6282 articulos relacionados en la busqueda
anterior; con palabra clave "crack" grieta mostro que 261 de 6252 relacionan la grieta y la
vibracién torsional, la Figura 6.4 muestra la evolucion y el volumen de investigaciones de

esta tematica, mostrando que toma mayor fuerza a partir del afio 2003. China sigue en
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Fuente: adaptada de http.//www.scopus.com/.2012
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primer lugar con 68 publicaciones y Japén en decimo lugar con 5 publicaciones.
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Figura 6.4 Evolucion de investigacion de grietas relacionada a la vibracion torsional
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Fuente: adaptada de http://www.scopus.com/.2012

Se hace otra sub-btsqueda a los 6282 publicaciones con palabra clave "CRANK " cigtiefial,

lo que se obtuvo 111 resultados relacionados

Figura 6.5 Evolucién de investigaciones en cigiiefiales referentes a vibracion torsional
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Fuente: adaptada de http://www.scopus.com/.2012

Con la finalidad de le ver la correlacién de la investigacién en el seminario se muestra una
clasificacion de la bibliografia utilizada, en articulos cientificos, handbooks y manuales,
libros, tesis y paginas web. Se organizaron los articulos por afio para analizar la cantidad y
la tendencia que tuvo el seminario en cuanto al volumen y evolucion de las
investigaciones sobre vibracién torsional, en la Figura 6.6 se aprecia mayor nimeros de
articulos consultados fueron en el afio 2004 con 34 ejemplares, pero ademas se observa la

misma tendencia creciente a partir de los afios 1960 como se aprecio en la Figura 6.1.
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Numero de articulos
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CLASIFICACION N° DE EJEMPLARES
Articulos cientificos 322
Handbooks y manuales 6
Libros 7
Tesis 18
Paginas Web 17

Total 370

Figura 6.6 Numero de articulos por aiio utilizados en el seminario de investigacion

Ano

Fuente: Los autores
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SIMULACION

COMPARACION DE MODOS TORSIONALES ANSYS Y HOLZER

Se realiz6 una verificacion de los valores obtenidos para la frecuencias naturales
torsionales de un sistema mecanico modelado en ANSYS14 version de prueba, los cuales
se compararon con los valores obtenidos por el método de Holzer, los resultados estan

plasmados en el ANEXO A, en forma de articulo cientifico basado en la norma IEEE.

90



RESUMEN DEL LIBRO DE MEMORIAS
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CAPITULO GENERALIDADES DE LAS
7 VIBRACIONES MECANICAS

Las vibraciones mecanicas son un fenémeno que experimentan todas las maquinas, para
evitar perturbaciones en el funcionamiento normal del equipo, molestias al personal que

las manejan y en situaciones complejas la destruccion total de la maquina.

Figura 7.1 Diferentes puntos de vista para Clasificacion de las Vibraciones Mecdnicas

Torsional l
Rotacional I

Dependi > il

> No Lineal

Vibraci6n Libre
Vibracion Frozada I

\ 4

» No Amortiguad
> Amortiguada

Fuente: Los autores

El andlisis de vibraciones es utilizado como una técnica de diagnoéstico de fallas y
evaluacion de la integridad de maquinas, y algunos métodos tiene la ventaja de poder

realizar la evaluacién con la maquina funcionando, evitando interrumpir los procesos de

produccién.
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Esta sesion esta enfocada en el estudio de la teoria basica de las vibraciones mecanicas, su
clasificacion y sus caracteristicas mds importantes, con lo cual se podra tener una mayor

visién acerca de este fenémeno.

La clasificacion de cualquier sefial vibratoria se hace mediante la aplicacién de criterios de
clasificacion. Los criterios de clasificacion son mostrados en la Tabla 7.1, estos nos llevan a
un lugar especifico sobre la Figura 7.1, pero no quiere decir que la sefial vibratoria
pertenezca a una sola categoria dentro de esta clasificacién. La descripcion e implicaciones

de cada una de las clasificaciones vistas esta detallada en el capitulo 1 del libro del

seminario.

Tabla 7.1 Criterios de la clasificacion de sefiales vibratorias

Criterio de clasificaciéon

Lugar dentro de la clasificacién

Posibilidad de ser descrita mateméticamente o por medios

Si 2 Deterministica

de teorias de estadistica No->Probabilistica
Existencia de un periodo de tiempo donde las Si->Periédicas
caracteristicas son invariantes No->No periédicas

Si son expresables como una serie de Fourier

Si> Periodica
No-> No periédica

Si La variable independiente y sus derivadas son de

primer grado /\ Cada coeficiente depende solo de la
variable independiente

Si-> Lineal
No—> No lineal

Existe una fuente de excitacion permanente en el sistema

Si> Forzada

vibratorio No= libre
Existe amortiguamiento 5i=>Amortiguada
& No->No amortiguada

La forma de vibrar se realiza en un plano paralelo al eje

axial /A En direccién perpendicular al eje axial

Si-> Lateral V' Rotacional
No-> verifique otra condicién

La forma de vibrar se realiza en un plano perpendicular al
eje axial

Si->Torsional
No-> verifique otra condicién

La forma de vibrar se realiza en la direccién de axial
solamente

Si-> Axial
No-> verifique otra condicién

Fuente: Los autores
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7.1 CLASIFICACION DEPENDIENDO DE LA SENAL

Esta clasificacion depende de cémo se puede expresar la sehal de una vibracién, ya sea a
través de relaciones matematicas explicitas o en términos de probabilidad. En la Tabla 7.2
se presenta un breve resumen para este tipo de clasificacién, la cual estd mejor

documentada en el libro extenso del seminario

Tabla 7.2 Clasificacion dependiendo de la sefial

Sefial Descripcion

"Cuando el comportamiento vibratorio de un sistema puede ser
representado por medio de una ecuacién matematica entonces se dice
que la vibracion es Deterministica"’, en este grupo de vibraciones
encontramos las vibraciones periddicas y las no periédicas.

Periédicas No periddicas
Debe siempre cumplir la relacién: | NoO satisface la ecuacion de la
X(t) =x({t+n-7) n={,2,34,..} vibracién armonica, es decir,

cuando un sistema dindmico es
o f_1/7 excitado por una stibita y no
Deterministica periodica excitacion la
respuesta produce oscilaciones
con las frecuencias naturales
del sistema. Este tipo de
vibraciones no repiten las

X(t) =x,sin (2”' f 't) =X, Sin (a)t) caracteristicas en ningdn
intervalo de tiempo. Entre ella

Se descomponen en armoénicos
simples de la forma

A las vibraciones periddicas encontramos las vibraciones
compuestas de aarénicos se les transitorias.
llama complejas X(t) # x(t+n-7)

Son oscilaciones aleatorias, es decir, Son procesos en los cuales el
sistema presenta movimientos vibratorios en ciclos que nunca se
Probabilistica repiten exactamente. Las aleatorias no pueden ser descritas por una
expresion matematica explicita. Las magnitudes instantdneas de la
vibracion aleatoria se calculan solo por funciones de probabilidad.

Fuente: Los Autores.

7 GUERRA, César. Fundamentos de las Vibraciones Mecanicas. FIME-UANL. 2005. pag., 18.
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7.2 CLASIFICACION DE LAS VIBRACIONES SEGUN EL TIPO DE
VIBRACION

Como ya se ha mencionado anteriormente los sistemas mecénicos estdn sujetos a
vibraciones causadas por fuerzas inherentes al sistema o por fuerzas externas a él, pero
segin como son aplicadas estas fuerzas a los elementos de la maquina producen un modo
o forma de vibrar especifico, los tipos basicos de vibracién que pueden ocurrir en

cualquier sistema mecanico son mostradas en la Tabla 7.3:

Tabla 7.3 Clasificacion de la vibracion segiin su tipo

Tipo de vibracién Ecuacién caracteristica
oo L ou_(EN
Vibracién longitudinal 7=~ | =z
ot OX
%y (x,t
Vibracién lateral ( ) [ } = f(x1)
2
Vibracién torsional 6 4 %2
ol ot
o’x . oX
—+C, —+kx=0
Vibracion Rotacional
Voo
m—+C,—+k,y=0

Fuente: Los autores

Las caracteristicas, la deduccién matemadtica y el modelo basico de cada uno de los tipos

de vibracion estan documentado en el libro de Seminario de investigacién capitulo 1.

Para solucionar la ecuaciones anteriormente mencionadas existen diferentes métodos y
técnicas para determinar las caracteristicas de un sistema vibratorio, algunos de estos son
analiticos, experimentales y otros la combinacién de los dos. En capitulos posteriores se

detallaran las soluciones de los modelos realizados para sistemas dinamicos.
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7.3 CLASIFICACION DE LAS VIBRACIONES SEGUN EL TIPO DE
EXCITACION

Esta consideracién es muy importante en el estudio de maquinaria, porque uno de los
criterios en el andlisis de vibracién es determinar si la vibraciéon es producida por una
excitacion forzada (externa) o por un fenémeno natural auto excitada, para ello es
importante determinar las caracteristicas de la vibracién, en especial cuidado la frecuencia

natural del sistema.

Tabla 7.4 Clasificacion de la vibracion seguin su tipo de excitacion

Vibracion libre

Vibracion Forzada

Las vibraciones libres se presentan por la
accién de una excitacion instanténea, el
sistema puede vibrar a una o mas de sus
frecuencias naturales.

La vibracion forzada se presenta cuando
el sistema estd expuesto a una excitacion
permanente externa, el sistema vibra a la
frecuencia de excitacion.

No amortiguada:

Los sistemas vibratorios mecanicos
siempre presentan perdidas de energia,
existes casos en que la frecuencia natural
es casi inalterada al despreciar los efectos
del amortiguamiento, el resultado es un
modelo simple de analizar y que permite
hacer conclusiones importantes.

Ecuacion sistema de un grado de libertad:

mX+kx=0
Frecuencia natural circular :

k
a)n: E

Amortiguada:

En la realidad todos los sistemas
vibratorios disipan su energia mecéanica
debido a algtn tipo de friccién o
rozamiento, es por esta razén que un
resorte o un péndulo dejan de oscilar.
mX+cX+kx=0

F+ Fd+ K=f(t)

ﬁ Excitacion
Restauradora K=kx
Amortiguamiento pg=c+

Inercial F=m¥

Donde la excitaciéon puede ser de
cualquier tipo presentado en la
clasificacion Figura 7.1.

Solucién para:

f (t) = F sen(«t)

0B S8
1-2 +[2§“’j
a)n a)n

X, e “'sen(y1-C 2ot +¢,)

La mayoria de sistemas tienen comportamientos no-lineales, pero en algunos casos se
puede considerar la linealidad en una regién de trabajo.

Fuente: Los autores




7.4 ANALISIS VIBRATORIO

El objetivo principal del analisis vibratorio es extraer la mayor informacién posible que
permita la identificaciéon de fallas como desbalance, desalineamiento, desgastes y otros;
mediante técnicas y parametros mostrados en Tabla 7.5. En el anexo Libro Seminario de
Investigacion se describira cudles son las técnicas y pardmetros mas apropiados utilizados

en capitulos posteriores.

Tabla 7.5 Analisis del sistema

. . s . Técnicas de analisis
Parametros previos al analisis del sistema

frecuentes
Componentes principales de sistema * Espectral.
Sistema Principios basicos de operacion. *Forma de onda
Oscilatorio (oscilograma).

Velocidades tipicas de operacion. . .
* Fase de Vibraciones.

Principales tipos de fallas que presentan. « Analisis de Orbitas

Frecuencias a las cuales se presentan las fallas.

Fuente: Los autores

Figura 7.2 Representaciones grificas de vibracion
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Fuente: Los autores
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7.5 DISCUSION DEL CAPITULO

El desarrollo de esta sesién permitié asimilar y comprender los conceptos generales
de la teoria basica de las vibraciones mecanicas, su clasificaciéon y caracteristicas

relevantes.

De acuerdo a la clasificacion de las sefiales de vibraciones se puede concluir que
todas las sefales de vibracion que se estudiaran durante el seminario son
deterministicas ya que se basa en modelos de sistemas para determinar el

comportamiento dindmico.
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CAPITULO GENERALIDADES DE LA
8 VIBRACION TORSIONAL

8.1 Caracteristicas de la vibracion torsional

La vibracién torsional tiene ciertas caracteristicas que permiten definirla, a continuacién
se dan las generalidades mas relevantes que permiten establecer diferencias y analogias
con otros tipos de vibracién, unidades de medicién, sus fuentes, efectos y consideraciones

en su andlisis para el disefio de maquinas.

8.1.1 Definicion de vibracion torsional

La vibracion torsional es un movimiento oscilatorio angular que provoca torsién relativa
de los miembros rotativos de un sistema. El desplazamiento angular es causado por una
oscilaciéon de torsiéon comunmente originada sobre el eje de rotaciéon. Este movimiento
giratorio oscilatorio se afiade al movimiento constante de giro del eje en una maquina

rotativa o reciprocante.

En ocasiones la vibracién torsional es transmitida desde o hacia diferentes partes de una
maquina, un ejemplo de ello es descrito en el trabajo de Josef Huster [9], el cual describe
como las perturbaciones eléctricas en la parte activa del alternador pueden producir
vibracién torsional en el eje con una frecuencia de 1 a 2 veces la frecuencia de la red. La
frecuencia de torsion puede ser forzada externamente o ser un valor propio (frecuencia

natural).

La vibracién torsional es usualmente compleja ya que presenta muchas componentes de
frecuencias diferentes [10]. Ademads la vibracién torsional rara vez produce ruido, o
vibracién del bastidor estatico, no se puede oir ni percibir con nuestros sentidos como

sucede con otros tipos de vibracion.
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8.1.2 Diferencias entre vibracion torsional y vibracion lateral

La academia y la industria pueden estar mas familiarizadas con la vibracién lateral, que
su homoéloga de torsion. Tal conocimiento es ttil puesto que los dos fenémenos son
similares en muchos aspectos. Sin embargo, hay varias diferencias importantes, las mas

notorias son:

1. La vibracion lateral se detecta facilmente a través de instrumentacién estandar. Por
otro lado, la instrumentacién de vibracion torsional no se suele instalar, y
amplitudes grandes pueden ocurrir silenciosamente y sin mucho efecto en carcasas
y cimientos.

2. Las frecuencias naturales de vibracion lateral estan influenciados por la velocidad
de rotaciéon debido, mientras que las frecuencias naturales de vibracién torsional
son independientes de la velocidad de rotaciéon

3. En vibraciones laterales grandes amplitudes causar graves problemas. Por otro
lado, la preocupacién ante vibracién torsional son torques y tensiones inducidas.
La deformacién angular suelen ser de interés académico.

4. En el modo vibracion lateral de rotacion sincrona, el eje no experimenta inversiones
de esfuerzos a lo que la fatiga del eje no es una preocupacién. Por el contrario, las
vibraciones de torsiéon siempre inducen tensiones ciclicas que pueden conducir a la
fatiga.

5. A diferencia de vibraciones laterales, las vibraciones de torsion por lo general no
pueden ser corregidos por un balanceo con un balance de la maquina.

6. La vibracién lateral en maquinas rotativas pueden llegar a ser inestable, lo que es
muy raro para las vibraciones de torsion en madquinas sin control feedback de
velocidad.

7. El desequilibrio 1X del rotor no tiene ningtn efecto sobre la vibracién torsional,
excepto en maquinas con engranajes en donde la vibracién lateral produce el par
dinamico.

8. El andlisis de vibracion lateral se puede realizar en cada cuerpo por separado.

vibraciones de torsién debe realizarse en conjunto rigido.
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8.1.3 jPor qué medir vibraciones de torsion?

Se miden vibraciones de torsion para determinar la cantidad de esfuerzo dinamico a la que
estan siendo sometidos los componentes del sistema. La vibracién torsional se produce
con el sistema, generalmente la primera evidencia de un problemas de vibracién torsional
sea el fallo catastréfico del eje del sistema, por esta razén especifica es que se hace
necesario la medicion de las vibraciones torsionales en el monitoreo periédico de los

equipos.
. . . . .
Figura 8.1Asvectos Imvortantes de la influencia de la vibracion
[l Peshalancen del eie v excitacian
Nientes de enaranaies dafiadns
Cortos circnitns
Maauinas Rotativas )" Pertiirhacinnes eléctricas
Sincronizacién fuera de fase
Resnnancias
4 Fricridn
Movimiento reciprocante
Ciatiefial torcido v recuperado
Magquinaria Presién variable en cilindros
Reciprocante
Vibracién Resonancias
torsional Fuerzas inerciales en el cigtiefial

Fallas por fatiga

) Dafio en las uniones roscadas
Efectos sobre equipos

Dafios en los alabes

Destruccion total de la maquina

Fuente: Los autores

8.1.4 Unidades de medicion de la vibracion torsional

Tabla 8.1Unidades para la vibracion torsional unidades U.S. y SI

Cantidad Unidad habitual U.S. Unidad equivalente SI
Longitud in 2.5400E-02 m
Masa b 4.5359E-01 Kg
Fuerza Ibf 4.4482 N
Torque Ibf-in 1.1298E-01 N -m
Potencia hp 7.4570E+02 W
Esfuerzo Ibffin? 6.8948E+03 Pa (N/m?)
Momento polar de inercia [b-in? 2.9260E-0.4 Kg m?
Rigidez Torsional Ibf-in/rad 1.1298e-0.1 N - m/rad
Sequndo momento de drea i 4.1620E-07 m*
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Debido a las semejanzas que existen entre la vibracién rectilinea y la vibracién torsional se

puede hacer una analogia mostrada en la Tabla 8.2.

Tabla 8.2Analogia entre vibracion rectilinea y vibracion torsional

Vibracion rectilinea

Vibracion torsional

Simbolo unidad Simbolo unidad
Tiempo T seg t seg
Desplazamiento x in 0 rad
Velocidad X in/seg 60 rad/seg
Aceleracion X in/seg? 6 rad/seg?
Constante eldstico k Ib/in K in-lb/rad
Factor de amortiguamiento { adimensional ¢ adimensional
Masa m Ib-seg?/in ) Ib-in-seg?/rad
Fuerza o momento |y ! i it
Energia cinética %mxz Ib-in % 162 Ib-in
Energia Potencial %k;‘cz Ib-in %K 62 Ib-in
Frecuencia Natural w, = Jk/m rad/seg wy, =+/K/] rad/seg

Ecuacion de movimiento

mx + cx + kx = Fysen(wt)

J6 + 16 + K8 = Tysen(wt)

Condiciones iniciales

x(0)= x4 ... x(0)= X,

6(0)=86, ...6(0)=8,

Respuesta transitoria

x.=AeSWat x sen(wyt + ¢)

wy = ’1 - w,

6,=AeSWit x sen(w,yt + ¢)

wy = /1 - w,

Respuesta de estado
estacionario

x, = Xsen(wt — )
Fo

x= \/(k —mw?)? + (cw)?

0, = ®sen(wt — )
Fo

b =
JE —JwD? + (qw)?

8.1.5 Frecuencia natural de torsion

Un conjunto rotativo simple puede ser aproximado por dos inercias o discos conectados
por un muelle de torsion. Si se le aplica energia a un sistema rotativo, el sistema vibraré a

su frecuencia natural, y el nivel de las vibraciones dependera de la fuerza de la fuente de
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energia y de la absorcion inherente al sistema. La frecuencia natural de un sistema resorte-

masa no amortiguado se da en la siguiente ecuacion:

1 |K

=— |— Ec. 8.1
no2m Ip

Donde E, es la frecuencia natural,lp es el momento de inercia y K la constante del resorte o
rigidez.

Resonancia torsional: es un estado de operacién en el que una frecuencia de excitaciéon se
encuentra cerca de una frecuencia natural de rotaciéon de la maquina. En este estado los
niveles de vibraciéon resultantes pueden ser muy altos y pueden causar dafios muy

rapidamente.

8.1.6 Representaciones graficas utilizadas en el analisis de
vibracion torsional

Algunas caracteristicas particulares de cada representacion grafica en el analisis vibratorio
torsional.

e Diagrama de espectro completo
e Diagrama polar
e Diagrama de Bode

8.2 Causas de las vibraciones torsionales

En las dltimas décadas, se han llevado a cabo un sin ntimero de estudios para analizar
problemas y fallos en diversas maquinarias de varios tamafios; se pueden mencionar
algunos casos en donde estos problemas despertaron la necesidad de desarrollar estudios
acerca de los fendmenos que estaban dando a lugar en diferentes fechas y lugares véase
Anexo capitulo2.

La Tabla 8.3, muestra algunas fuentes de excitacién de vibraciones de torsion. Cabe sefialar
que la mayoria de estas fuentes estan relacionadas con el trabajo realizado por la maquina
y por lo tanto no se puede quitar o reducir [11].
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Tabla 8.3Fuentes de excitacion de vibracion torsional

% .
Fuente Amplificacion Frecuencia
Mecdnica
Descentramiento de Engranajes 1x, 3x RPM
Toleranc1as. de mecanizado en dientes NC de dientes x RPM
de engranajes
Desequilibrio en acoples 1x RPM
Juntas Hooke-Universales 2x, 4x, 6x RPM
Desalineamiento de acoples N de elementos conducidos x RPM
Funcion del sistema
Puesta en marcha de motor sincrono 500-1000 2x frecuencia de deslizamiento
Sobretensiones Depende de la tasa de sobretensiones
Motores de induccion de frecuencia
variable (seis-pasos frecuencia de 4-10 6x, 12x, 18x linea de frecuencia
accionamiento ajustable)
]?xcentr1c1dad Voluta impulsor Paso de 20-40 NO de slabes x RPM
alabes
Arranque de un motor de induccién 300-1000 Excen.t ricidad air-gap de un motor
inducido a 60 Hz

Motores de induccion de frecuencia . y
variable (ancho de pulso modulado) 1-20 5x, 7x, 9x frecuencia de linea.
Velocidad de encendido de un motor Depende del disefio del motor y las
M.C.I condiciones de funcionamiento.
Bombas centrifugas 10-40 NP de paletas x RPM
Bombas reciprocantes N° de émbolos x RPM
Compresores con difusores de 4labes 3-10 N de paletas x RPM
Slste.mas impulsados por motor o 510 NC de polos o dlabes x RPM
turbina

. Depende del disefio del motor y las
Sistemas moto-reductor con acoples 15-30 condiciones de funcionamiento.
suaves (Puede ser 1/ on y n x RPM)
Sistemas moto-reductor con acoples L Depende del disefio del motor y las

L. 50 6 mas L. ) )
rigidos condiciones de funcionamiento.

Fuente: Los autores

8.2.1 Cambios en revoluciones

La velocidad angular, aumenta y decrece, y no permanece igual como se cree en muchos

casos. En el libro del seminario Anexo se describe con un ejemplo y se muestra el proceso

elemental para la mediciéon de este fenémeno vibratorio.
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8.2.2 Desplazamiento angular

Se hace referencia al desplazamiento angular relativo entre dos puntos colineales sobre
circunferencias de un eje que se encuentra rotando, dicho desplazamiento genera que la
linea definida sobre el eje rotando empiece a deformarse de tal forma que la misma queda

finalmente como una linea diagonal por asi decirlo, o en forma de espiral.

8.2.3 Error de transmision de potencia

Un error en la transmision en la adelanto o retraso en el angulo de rotacién en un sistema
multi-eje donde engranajes, correas, y cadenas estan interconectados, pueden ocurrir
vibraciones torsionales debido este error. Resultado de un mecanizado pobre, una
deformacioén en las transmisiones de potencia o un cambio en la revolucién de las partes

giratorias.

8.3 Efectos de la vibracion torsional

En el disefio de mdaquinas rotativas y reciprocantes, es muy importante el estudio del
analisis de vibraciones torsionales para que la operacién de las maquinas sea confiable, ya
que la mayoria de estas se encuentran sometidas a cambios de velocidad, inercia, carga y
torque los cuales son condiciones favorables para que se den origen a la vibracién

torsional.
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Tabla 8.4Caracteristicas de efectos comunes de las vibraciones torsionales

Efecto

Caracteristicas

Resonancia torsional

Para evitar este efecto los sistemas se disefian con
altos valores de rigidez.

Puede llegar afectar a elementos de mdquinas
acoplados ya que disminuye la rigidez y las
frecuencias naturales.

Grandes amplitudes en los niveles de vibracion.
Se presenta cuando la frecuencia de operacion es
igual o cercana a la frecuencia natural.

Rotura de elementos de

Grandes esfuerzos.

Material ductilfractura de apariencia fibrosa en el
sentido de giro.

Material fragilfractura de apariencia granular y sin

maquinas ]
91 deformacién
La forma de la fractura depende del material,
entalladuras , cambios de seccion, temperatura, etc.
Inversion de los esfuerzos producto VT 8
. Deformaciones grandes
Fatiga 5

Los elementos pueden ceder a un esfuerzo menor
que el del limite eléstico si se repite muchas veces

Fuente:Los autores

8 Vibracién torsional (VT)
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8.3.1 Ejemplos donde se presentan efectos de este fendmeno (VT)

La Tabla 8.5 muestra los ejemplos descritos en el libro anexo SEMINARIO DE
INVESTIGACION EN VIBRACION TORSIONAL EN MAQUINARIA ROTATIVA Y
RECIPROCANTE que muestra las caracteristicas de los sucesos aqui presentado, ademas
ilustraciones y fotografias.

Tabla 8.5Ejemplos de donde se presentan los efectos de la vibracion torsional(VT)

Ejemplo Descripcion

Se detecta la VT cuando ocurre una grieta, la falla
Eje de maquina generalmente ocurre por las zonas donde existan
concentradores de esfuerzo

Soportan excitaciones torsionales durante el arranque
con frecuencias que van desde dos veces el voltaje de la
linea de alimentacién

Posibilidad de rotura de dientes por la inversién de
esfuerzo

Posibilidad de detectar la presencia de vibraciones
torsionales por el aumento del ruido.

Grietas por fatiga en el eje del rotor en los anillos de
retencion y en los alabes lo que pueden ocasionar fallas
catastroficas. En los anillos de retencion las fracturas por
fatiga se deben al rozamiento y alta torsion.

Estan propensos a la fatiga tanto de baja como de alta
frecuencia.

En maquinas de gran tamafio, cuando una fisura
Turbinas de vapor y de gas | existente dentro de la estructura del eje alcanza su
tamafio critico creciendo casi instantdneamente, con
velocidad de propagacion altas.

Turbomaquinaria
(motor sincrono)

Transmision x engranajes

Turbina-generador

Empresa de suministro de energia eléctrica alemana, afio
de construccién 1971, velocidad 3000 rpm.

Se produjo el reventén espontdneo del rotor de la
turbina sin previo aviso, se observé rugosidad en la
fractura y crecimiento en el sentido longitudinal.

El peso del rotor incluyendo &labes era de 80 toneladas
y éste se parti6 en 30 pedazos.

Turbogrupo de vapor de
330 MW

Fuente:Los autores
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8.4 Estudio de la vibracion torsional

Cualquier sistema de maquinaria rotativa o reciprocante, experimenta algtin grado de
oscilacion torsional, ya sea en operacién continua u operacion interrumpida (esto es
durante el arranque y las paradas). Por consiguiente, las caracteristicas de la reacciéon
torsional en equipos rotativos y reciprocantes debe ser analizada y evaluada asegurando la

confiabilidad de los sistemas.

La respuesta de vibracion torsional en los componentes de maquinas rotativas y
reciprocantes es una consideracion importante que debe ser tenida en cuenta para definir
la operacién confiable en un equipo. El prondstico exacto de la respuesta requiere técnicas
de analisis y de modelado que consideren todas las fuerzas en el sistema en funcién de la
suma de las masas, las propiedades elasticas de los acoples, de los ejes, de los engranajes,

rodetes o alabes, etc.

La validez de las predicciones es fuertemente dependiente de la exactitud de las
propiedades que se utilizan en el modelo. La técnica de modelado debe dar cuenta del
hecho de que existe siempre un cierto nivel de incertidumbre acerca de estas propiedades.
Un aspecto estrechamente relacionado es que la instalacion real o el equipo puede diferir
del de los dibujos y otros detalles suministrados por el estudio; algunas de estas
desviaciones pueden afectar significativamente a la respuesta de torsiéon. Un modelo
tedrico es sdlo tan bueno como la informacién utilizada para crearlo. Si los datos de
entrada no representan las caracteristicas reales de la maquinaria, el modelo, a su vez,

tampoco tendra exactitud en los resultados.

8.4.1 Objetivos del analisis de vibracion torsional

Los objetivos presentados continuacion son los mdas relevantes para la ingenieria de
analisis de vibraciones de torsion, en el libro anexo SEMINARIO DE INVESTIGACION EN
VIBRACION TORSIONAL EN MAQUINARIA ROTATIVA Y RECIPROCANTE encontrara

otro no de menos importancia:

108



1. Determinaciéon de las frecuencias naturales, velocidades criticas y formas
modales.

2. Evaluar el efecto sobre las frecuencias naturales y amplitudes de vibracién
debido al cambio de uno o mdas parametros de es decir, el andlisis de
sensibilidad.

3. Calcular las amplitudes de vibraciéon y momentos pico bajo el estado de
equilibrio de excitacion torsional.

4. Calculo de la oscilacién dindmica torsional en todas las masas del sistema,
basadas en la dindamica de torsién modulada, factores de concentracion de
tension y los factores de amplificacion.

5. Obtener pardmetros de anélisis para determinar las posibles modificaciones en
los acoples cuando los margenes de separacion en los niveles de tension y
torque en los acoples no sea aceptable.

6. Cuantificar el riesgo de diferentes soluciones de disefio, permitiendo

decisiones de inversién acertadas.

8.4.2 Vibracion torsional en el diseio

Una de las principales preocupaciones a las que se enfrentan los usuarios, ingenieros de
distintas especialidades, incluyendo a los disefiadores, analistas, gerentes y operadores
involucrados en el disefio, construccion y operacion de maquinaria rotativa hoy en dia es
la de vibraciones de torsiéon. En contraste con los problemas de vibraciones laterales, los
fallos de torsion son especialmente atroces, un problema es a menudo un eje roto. La
mayoria de las industrias han llegado a reconocer que las vibraciones de torsién es un
peligro potencial. La dificultad de la deteccion de fallos incipientes en el campo, supeditan
la prestacion de un andlisis exhaustivo de la vibracién torsional; un componente esencial
del proceso de disefio de maquinaria rotativa y reciprocante, y por lo tanto, necesita ser

investigado desde la etapa inicial del disefio. Mayor informacién en el libro del seminario.
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8.4.2.1 Consideraciones de disefio
Existen una serie de reglas generales a aplicar a nivel disefio para evitar vibraciones

torsionales importantes, aqui se dan algunas por ejemplo para motores eléctricos [12].

1. Si solo hay una frecuencia natural de torsion en el rango de las excitaciones,

conviene incrementarla.

2. Sino se puede cambiar la frecuencia natural, se redisefia el motor.

3. Si hay més de una frecuencia natural en torsiéon en el rango de las excitaciones
afilada mecanismos de amortiguacion que reduzcan el factor de amplificaciéon de

manera importante.

4. Incremente el torque motriz inicial o reduzca transitoriamente la inercia del

sistema para que la partida sea mas rapida.

En el libro del seminario ANEXO E capitulo 2 se presentan consideraciones previas al

disefio de un sistema que este expuesto a la vibracién torsional.

8.4.3 Software de diseino con TVA

Existe una variedad de software o programas especializados que permite analizar los
efectos de la torsién en los disefios, obtener la solucién de las frecuencias naturales y
modos de vibracion, de ejes y rotores para una amplia gama de geometrias, la Tabla 8.6,

expone las caracteristicas de algunos de este software de disefio.
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Tabla 8.6Software de andlisis rotodindmico

Nombre del

software Tipo de Andlisis Proveedor
Velocidades criticas torsionales y respuesta de | CADENSE Programs,
CAD22 . . .
los sistemas de engranajes Foster Miller
CAD24 Velocidades criticas transitorias torsionales de | Technologies Inc.
sistemas engranados Albany, NY, USA
Realizar un  estudio  completo del | .. . .
comportamiento rotodindmico de rotores. Es Dipartimento di
DYNROT P e 1 . o Meccanica, Politecnico di
capaz de analisis lineal, no lineal y torsion de ) .
Torino, Torino, Italy
rotores.
Un paquete para modelado &4gil de sistemas
Rovnap | 967307 o el Comna o |y s
e ’ » POS P ¥ | CONCEPTS NREC
gestion de datos D .
0 . - White River Junction,
Software de andlisis rotodindmico integral
oo . . VT, USA
DyRoBeS para andlisis torsional y lateral, incluyendo
andlisis del cojinete
Velocidades criticas torsionales no | ROMAC —Rotating
TWIST2 amortiguadas y formas modales de los | Machinery and Controls
sistemas de rotor. Laboratory, University of
TORTRAN3 | R ta transitoria torsional de rotor Virginia, Charlottes ville,
espuesta transitoria torsional de rotores VA, USA
Velocidades criticas para andlisis de
rotodindmico lateral; respuesta de | ROTECH Engineering
ROTECH desequilibrio, respuesta transitoria, | Services, Delmont, PA,
estabilidad lineal y mno lineal. Analisis | USA
rotodindmico torsional.
Un conjunto completo de herramientas de
andlisis para la rotacion dinamica de | Rotating Machinery
XLrotor maquinas. Analisis lateral y torsional de | Analysis Inc., Austin, TX,

rotores. Calculo de coeficientes de pelicula y
los cojinetes antifriccion.

USA

Fuente: Adaptado de HARRIS, C. M. y CREDE, C. E.Shock and Vibration Handbook, Chapter 38. 2nd.
New York : McGraw-Hill Book Co, 1976.Cap. 34 pp. 32-34
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Figura 8.2Procedimientos de disefio para la vibracion torsional

s N
Seleccionar los componentes del
sistema basado enla funcién, la
seguridad, etc.

Establecer cualquier modelo
del sistema para el anélisis
matemaético o construir un

rototipo
& P : P J

Calcular o medir las frecuencias
naturales
[
Realizar un anélisis armoénico

delos torques de excitacién del
sistema

Calcular las velocidades criticas

~

-
A

[ Modificar los componentes para ]

In cambiar las velocidades criticas

velocidad

i
operaciénes
cercanaa

una
velocidad
critica?

Determinar losniveles de
vibracién torsional en estado
transitorio y /o de estado

L estacul)narlo )
g Y
Determinar losniveles
funcionales de torque
A J

Calcular las tensiones de los

componentes
1

Modificar los componentes para

Realizar un anélisis de fallas .
esfuerzos mas bajos

Retinelos
requerimient
osde
integridad
estructural y
de vida util?

( Completado ]

Fuente: Adaptado de ESHLEMAN, Ronald L.torsional vibration of machine systems. Proceeding of the sixth
turbomachinary symposium.
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8.4.4 Analisis de la vibracion torsional (TVA)

El mejor momento de realizar un TVA matemaético es durante la fase de disefio de un
proyecto; antes de adquirir los componentes de linea de mando y mientras el disefio
puede ser cambiado facilmente si el TVA indica que existen problemas. Debido a que la
compatibilidad de la instalacion es responsabilidad del disehador del sistema, es también
su responsabilidad obtener el TVA. Un listado completo de los datos técnicos requeridos

para el anélisis de vibracién torsional se presentan en el libro de seminario Anexo.

8.5 DISCUSION DEL CAPITULO

e La frecuencia natural se conoce como el ritmo natural del sistema en el cual se

sintoniza.

e El desarrollo de este capitulo permitié dar a conocer la importancia del estudio de
las vibraciones torsionales teniendo en cuenta sus caracteristicas mas relevantes y

las diferencias entre vibracién lateral y torsional.

e La vibracién rectilinea es anédloga a la vibracién torsional debido a las semejanzas

que existen entre estas.
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CAPITULO MODELAMIENTO BASICO DE LA
9 VIBRACION TORSIONAL

9.1 DESCRIPCION DEL MODELO BASICO

La soluciéon de muchos problemas en el drea de vibraciones mecanicas en ingenieria,
general requieren de un proceso que consiste en representar el modelo del sistema en una
expresion matematica. Un sistema vibratorio torsional al igual que un sistema vibratorio
lineal, puede ser representado por un modelo matematico que incluye los parametros del
sistema, las condiciones iniciales y el tipo de excitacién, entre otras cosas, este modelo
permite la formulacién de criterios importantes para su analisis y disefio. Para elaborar

este modelado se requiere de una serie de pasos y métodos, ver Figura 9.2.

9.1.1 Parametros torsionales

En el estudio de un sistema torsional se utilizan pardmetros torsionales, que modelan el
comportamiento de las propiedades, caracteristicas y respuestas de los elementos del
sistema [13]. A continuacién se presentan en tablas propiedades y las formulas de

geometrias basicas que se pueden encontrar en ejes y otros elementos rotativos.

9.1.2 Modelamiento de sistemas torsionales de maquinaria
rotativa

La maquinaria rotativa normalmente consta de varios rotores o ejes conectados en tandem

por acoplamientos (Figura 9.1). Generalmente los rotores o ejes se hacen de piezas forjadas

114



de acero con secciones circulares de diferentes didmetros que por lo general son de seccién

cilindrica sé6lidas o huecas (anulares) [14].

Fuente: Andlisis rotodindmico torsional [Online] :(citado 29 Oct., 2012)
<http//turboepsilon.com/analisis % 20rotodinamico % 20torsional.htm>

Figura 9.1 Modelo torsional de un tren de compresores

Engranajes principales COMPRESSOR 1

COMPRESSOR 2

Devanado del motor

Acople 3

Acople 1

Tabla 9.1 Pardmetros torsionales

Es la capacidad de un objeto sélido o elemento

en el Modelamiento de la Vibracién Torsional

Rigidez torsional | estructural para soportar esfuerzos de torsiéon sin K= T _ GJe
(K) adquirir grandes deformaciones o desplazamientos 6, L
angulares.
Es una propiedad geométrica de la seccion
Momento polar | transversal de unavigao prisma mecanico que TL
de area (J; ) relaciona la magnitud del momento torsor con las Je = GO
tensiones tangenciales sobre la seccién transversal.
E
Es una constante elastica que caracteriza el cambio G= 2(1+v)
Modulo elastico | de forma que experimenta un material elastico | E Médulo de
torsional (G) (lineal e isétropo) cuando se aplican esfuerzos | Young
cortantes. v Coeficiente
de Poisson
Coefici Se define como la capacidad de un sistema o cuerpo
oeficiente de . e . !
. . para disipar energia cinética en otro tipo de energia.
amortiguamiento | ., te los amortiguadores disipan la energia Te=0G6
(Ce) [PIEAMEnte 08 Fmortg ban ache’s
cinética en energia térmica y/o en energia plastica
Es una propiedad de una distribucién de masa en el
Momento polar | espacio que mide su resistencia a la aceleracién de [ = f “2dm
de inercia (I, ) | rotacion alrededor su eje perpendicular y es esencial | P

Fuente: Los autores
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Figura 9.2 Procedimientos de un modelo matemdtico

IDENTIFICACON DEL
PROBLEMA

En este paso se identifica el tipo de sistema, los elementos que lo
forman, asi como el proceso.

Aqui se plantean tres pasos importantes:

a) Las leyes que rigen el comportamiento del sistema.
b) Los datos necesarios.

c) La obtencion de dichos datos.

DOCUMENTACION

En este paso se realizan una serie de consideraciones

para simplificar la solucion del problema, estas deben de ser las
adecuadas para el andlisis sin afectar el verdadero
comportamiento del sistema, por ejemplo: la linealidad, la
friccion, las inercias, etc.

CONSIDERACIONES

Aqui se realiza una figura del sistema tomando en cuenta las
consideraciones anteriores. En esta figura se colocan los
elementos necesarios para el analisis descartando aquellos que no
intervengan; ademads, es importante representar los elementos en
la forma mas simple indicando las conexiones de los elementos.

REPRESENTACION
GRAFICA

Ahora se hace uso de las leyes fisicas y del desarrollo matematico
para encontrar la ecuacion diferencial que rige el comportamiento
del sistema.

DESARROLLO DEL
MODELO

La solucidn de la ecuacion diferencial es el paso siguiente ya que
nos proporciona el comportamiento de ciertos parametros del
sistema en funcion del tiempo. Algunas veces este paso se realiza
mediante programas computacionales o bien, se busca soluciones
analogas, es decir, se busca relacionar la ecuacién con otras ya
resueltas y asi hacer la

analogia.

SOLUCION MATEMATICA

1 T T T T

Fuente: Adaptado de CARROLA, Miguel, GUERRA, César y VILLALOBOS, José. Fundamentos de las
vibraciones mecdnicas. FIME-UANL (facultad de ingenieria mecdnica y eléctrica - Universidad Auténoma de
Nuevo Leon), México. 2005.
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Tabla 9.2 Formulas para la rigidez torsional de varias configuraciones

lb—in b
" ad G,in—2 w,rad/sec
Resortes en serie K, ke C i K=—7"—
1/K; + 1/K.
et YV e VY ey }T’T 1 2
Ky & T
Resortes en paralelo b_{ - o K=K +K,
K> LI } L?
(77777272
. d 0 t G(D'-d")
Eje circular hueco 7 | K:ET
£ ——m
<—I1—>
. , n G D*
Eje circular macizo K = 7]
3n a!
Eje circular conico r _g . 32 tn+ )
= /|
d
z n= 5
_ KK,
Dos ejes engranados n’K, + K,
(referido al eje?) ne Do o
T d o
-] I, _b+04d, a+04D,
Férmula Wilson? ! e e g B D¢~ Df—df " Di—d!
cigiieriales L[ i/ F ko r—0.2(Ds + D)
= e

I Nestorides, E. ]. A Handbook of Torsional Vibration. Cambridge University Press, 1958.

2 Wilson, W. K. Practical Solutions of Torsional Vibration Problems. John Wiley & Sons, 1942.

Fuente: VANCE, John, ZEIDAN, Fouad y MURPHY, Brian. Machinery Vibration and rotodinamicks. Chap.
37. New York: John Wiley & Sons Inc., 2010.
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Tabla 9.3 Momento polar de drea ], y coeficiente de rigidez torsional Kg para varias geometrias

Seccién transversal

Forma

Pardmetro Torsional J,

Pardmetro Torsional K,

Circular maciza

Circular hueca

—_—n

Anillo de espesor 2mr3 2nr3
pequerno
Elipse maciza Q b M L3b3
‘ TLL 64 (a? + b?)
¥ 2
Pared delgada cerrada - AtAs
; p
i 3
Pared delgada abierta ﬁ - ta
™ 3
4
Cuadrada ¢ a 0.1406a*
. 6
e
Cuadrada hueca N 42 - e 0.1406 * (a; — at)
< 4
Triangular isdsceles ig V3+b -
1 45
.
4 4
Triangular equildtero 2 2 V3+a V3+a
48 80
4
Rectiangulo 2x1 ;TE; S_a 0.0286a*
2 3+ 96
A I — AN2(h — B)2
Rectangular hueco : [ - 24B(a — A)°(b — B)

aA + bB — A?> — B2

Fuente: Adaptado de Ref. [15] pp. 82 y Ref. [16] Cap. 4- pdg. 22
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9.1.3 Modelos torsionales de parametros distribuidos

En los modelos de pardmetros distribuidos, los efectos inerciales, elasticos, y disipativos
se encuentran en una distribucién continua en una, dos, o tres dimensiones. Los sistemas
torsionales reales poseen un numero infinito de elementos de masa, distribuidos
continuamente unidos con una conexién con cierta flexibilidad (elasticidad) y disipacién

de la energia (amortiguamiento).

Figura 9.3 Modelo de Pardmetros distribuidos

T{xn

flx, 1) dx
0 >
[ : M{(x~ t)
X xade

Area tranversal = A(x) ‘e - ﬁ
. alx,1)
| A ey o ) ) Mk 0+ M
L ‘ =
x
x+dx

0 ~
\ [ %
B(x, 1) + do(x, 1)

Fuente: Los autores

9.1.4 Modelos torsionales de parametros concentrados

En general, un modelo de pardmetros concentrados es un método que simplifica el anélisis
de un sistema real espacialmente distribuido, mediante la creacién de una topologia de
elementos discretos que aproximan el comportamiento de los componentes distribuidos

reales bajo ciertas restricciones.

Figura 9.4 Modelo pardmetro concentrado para el andlisis de vibracion torsional

Fuente: Adaptado de: Vance, J. M., Rotordynamics of Turbomachinery, John Wiley and
Sons, New York. , 1987.
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9.2 VIBRACION TORSIONAL LIBRE (NO AMORTIGUADA)

9.2.1 Vibracion torsional en ejes

Aqui, se formula el problema de vibracién torsional de un eje que tiene una seccion
transversal circular, y asumiendo que el material es homogéneo, y eldstico. En primer
lugar, se busca obtener una relacién entre el par de torsiéon Ty la deformacién angular o
giro 8 para un eje circular.

Figura 9.5 a) Elemento diferencial de un eje circular en torsion,
y b) esfuerzos cortantes en una seccion transversal anular

Esfuerzo cortante
T r+dr
T y T+dT

dx
a) b)

Fuente: Los autores

En la Figura 9.5a) muestra el angulo y y df, el punto p sobre la circunferencia se
desplazaran una distancia rdf. El dngulo y formado sobre la linea longitudinal en la
superficie cilindrica, es conocido como la deformacién por esfuerzo cortante. Por lo tanto:

rdf
deformacion esfuerzo cortante — y = v Ec.9.1

Pero, teniendo en cuenta el hecho de que el desplazamiento angular 6 es una funcién de t,
asi como x en el caso general de la dindmica, se utiliza derivadas parciales, y se escribe:

Y = r% Ec. 9.2

0x

El esfuerzo cortante correspondiente al punto deformado p en el radio r es

06
T=G6Gy = Gr— Ec. 9.3
v ox
Este esfuerzo cortante actiia tangencialmente. Considere una pequefia seccion transversal
anular de ancho dr en el radio 7 del eje, como se muestra en la Figura 9.5b). Por simetria,
el esfuerzo cortante sera el mismo a través de toda esta region, y se formara un par de
r X T X 2nrdr = 2nr?zdr. Por lo tanto, el torque total en la seccion transversal del eje es:
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T =f2nrzrdr Ec. 9.4

En forma de la ecuacion Ec. 9.3, se escribe como:

06
T=G —J 2nridr Ec. 9.5
0x

El término integral es el momento polar de area de la seccion transversal del eje:
Je = f 2nr3dr Ec. 9.6
Por lo tanto, se puede escribir la ecuacién Ec. 9.5, como:
06
T=6GJ(x)=— Ec. 9.7
]t( )ax

De la ecuacién anterior el pardmetro combinado G ] se denomina la “rigidez a la torsion”
del eje. Se ha destacado que el eje puede ser no uniforme y, por lo tanto, /; es una funcién
de x. Ahora se aplica la segunda ley de Newton para el movimiento rotatorio del elemento
dx.

a). El momento polar de inercia del elemento es:
frzdm = frzpddi = pdxfrsz =pJ;dx Ec.9.8

Suponga que un par distribuido externo de 7 (x,t) por unidad de longitud se aplica a lo
largo del eje. Por lo tanto, la ecuacién de movimiento es:

2%6 oT
p]tdxﬁ =T+dT —T +1(x, t)dx = adx + t(x, t)dx Ec.9.9

Sustituyendo en la ecuacién Ec. 9.9 en Ec. 9.7 y cancelando dx se obtiene la ecuacién de
vibracion torsional de un eje circular como:

920(x,t) 0 26/(x, t)
b =5z =55 0l —5,

+ 7 (x’ t) Ec. 9.10

Para el caso de un eje uniforme ( J, constante) en vibracion libre (7 (x,t) = 0),

026(x,t) _ 2 920(x,t)
ot?2 O0x?

Ec.9.11

donde
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c= | 2 Ec.9.12

La ecuaciéon Ec. 9.11, es bastante similar a la de vibracién transversal de un cable en
tension y a la vibracién longitudinal de una varilla. Por lo tanto, los mismos conceptos y
procedimientos de analisis se pueden utilizar. En particular, dos condiciones de contorno

serdn necesarias en la solucién, por ejemplo,

en el extremo fijo x=2x5: 0(xy,t) =0 Ec.9.13

00 (xo,t) 0
ox N

en el extremo libre x = x; : Ec.9.14

9.2.1.1Ejes de seccion no circular

A diferencia de las vibraciones longitudinales y transversales de barras y vigas, en el caso
de la vibracién torsional en ejes, las ecuaciones de movimiento para ejes circulares (Ec. 9.10
y Ec. 9.11) no pueden ser utilizadas para ejes con secciones transversales no circulares. La
razon es que las distribuciones de esfuerzos cortantes en los dos casos pueden ser bastante

diferentes, y la ecuacion no es valida para las secciones no circulares.

Por lo tanto, el pardmetro J; en la relaciéon de torque-deformacién (de la ecuaciéon Ec. 9.7)

se reemplaza por Ky en el caso de secciones no circulares. En este caso, se escribe:

T =G Ky % Ec.9.15

9.3 VIBRACION TORSIONAL AMORTIGUADA

La mayoria de los mecanismos de amortiguacion individuales es compleja y no es
exactamente predecible en la etapa de disefio. Algunos de los mdas importantes

mecanismos de amortiguacién son:

e Fuerzas de vapor sobre los alabes de turbina y sellos y fuerzas de viento sobre

superficies del rotor.
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e  Histéresis del material del eje, particularmente en altos niveles de tensién oscilante.

e Disipaciéon de energia por resbalamiento del acoplamiento (fricciéon) durante altas
oscilaciones torsionales.

e Amortiguacion eléctrica del generador y sistema impulsado por el eje del alternador.

e Amortiguacién eléctrica o componentes no amortiguados que emanan de los
equipos de control y red de transmision.

e Pérdidas de la pelicula de aceite del cojinete (generalmente bajas en comparacion con

los otros elementos de la lista).

9.3.1 Vibracion torsional amortiguada libre

9.3.1.1 Amortiguacion viscosa

El amortiguamiento viscoso es una forma comtn de amortiguacion que se encuentra en
muchos sistemas de ingenieria. La fuerza de amortiguamiento viscoso es proporcional a la
primera potencia de la velocidad, y siempre se opone al movimiento, de modo que la

fuerza de amortiguacion es una funcion lineal continua de la velocidad.

Figura 9.6 Diagramas de cuerpo libre de sistema de un grado de libertad-vibracion torsional

v p
\_/

~N_ 7 h

A) Torque aplicado B) Torque efectivo

Fuente: Adaptado de BEARDS, F. Chris. Engineering Vibration Analysis with Application to Control
Systems. Great Bretain: Edward Arnold, a division of Hodder Headline PLC, 1995. Cap. 2 - p. 16

Para el movimiento de vibracién torsional del cuerpo mostrado, los diagramas de cuerpo

libre son como en Figura 9.6 A) y B). La ecuacién de movimiento es, por tanto:

I,6 +C6 + K6 =0 Ec.9.16
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Figura 9.7 Comparacion de los movimientos angulares con diferentes tipos de amortiguacion
o(t)

/
/

i No amortiguado (¢ = 0)
Sobreamortiguado (7 > 1)

</ Critico
~ amortiguado
~

Sub-amortiguado ({ <1)

wWq Menor

6o

Fuente: Adaptado de RAO, S. Singiresu. Mechanical Vibrations. 5th ed.: Prentice Hall-Pearson
Education Inc., 2011. p. 187

De forma analoga de la ecuacion Ec. 1.35 se obtiene la solucién de la Ec. 9.16 para un
sistema torsional:

0(t) = Aes1t + BeS2t Ec.9.17

Donde A y B son constantes determinadas a partir de las condiciones y iniciales del
sistema y sus raices s; y s, estan dadas por:

g (G
A TR T

Ec. 9.18

Al igual que en la vibracién lineal estudiada en la seccion 1.6.2, la vibracién torsional puede
presentar los tres casos de amortiguamiento:

s12= [~ £ 77— 1] w, Ec.9.19

9.3.1.2 Amortiguamiento de Coulomb

En muchos sistemas mecanicos se usan amortiguadores Coulomb o de friccién seca (dry-
friction) por su simplicidad mecénica y comodidad. La amortiguaciéon de friccién en seco
aparece internamente, siempre cuando los componentes se deslizan respecto a otras
superficies sin ninguna lubricacién [17].
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Si un torque de friccién constante acttia sobre un sistema torsional, la ecuacién gobernante
de las oscilaciones angulares del sistema puede ser derivada de las ecuaciones para un
sistema de vibracién lineal de la siguiente forma:

1,6 + K6 = —T; Ec. 9.20

1,6 + KO =T, Ec.9.21

donde Ty denota el torque constante de amortiguamiento (similar a uN para vibracion

lineal). Las soluciones de las ecuaciones Ec. 9.20 y Ec. 9.21 son respectivamente:

T

0(t) = Ay cos w,t + A, sin w,t — ff Ec. 9.22
. Ty
0(t) = Az cos w,t + A, sin w,t + e Ec.9.23

donde las constantes A; de cada ecuacién son halladas de las condiciones iniciales de cada
L K . . .
medio cicloy w, = /1— es la frecuencia de la vibracion.
14

Las ecuaciones Ec. 9.20 y Ec. 9.21 se puede integrar en una sola ecuacién como:
1,6 + T sgn(6) + K6 = 0 Ec.9.24

donde sgn( ) es llamada la funcién signo, y toma el valor de 1 para § >0, —1 para § <0,y
0 para § = 0, dependiendo del sentido que se tome como avance y retroceso en la rotaciéon
del eje. La ecuacién Ec. 9.24 puede verse como una ecuacion diferencial no lineal para el
que no existe una solucién analitica sencilla. La ecuacién Ec. 9.24 puede resolverse
analiticamente si rompemos el eje del tiempo en segmentos separados por 6 =0
(intervalos de tiempo con diferentes direcciones de movimiento). Para encontrar la
solucién usando este procedimiento, asumamos las condiciones iniciales como:

6(t=0) =206,
0(t=0)=0

Ec.9.25
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Figura 9.8 Analogia Sistema masa-resorte con amortiguamiento Coulomb

w w
ﬁ . > +x % %
m\ kx —— m X kx m |e—x
g " - ;LN-(-—T T——)- N
N N
(a) (b) (c)
mX + kx = —uN mX + kx = uN

(a) (b) (¢)

Fuente: Los autores

Figura 9.9 Movimiento de la inercia con amortiguacion Coulomb

6(t)

L]

6o

Fuente: Adaptado de RAO, S. Singiresu. Mechanical Vibrations. 5th ed.: Prentice Hall-Pearson
Education Inc., 2011. p. 187
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9.3.2 Vibracion torsional amortiguada forzada

El analisis de respuesta forzada generalmente se divide en dos areas principales: la
respuesta en estado estacionario a estimulos sinusoidales y una respuesta transitoria para
cualquier par aplicado definido en el tiempo. En general, en cualquier caso, diferentes
estimulos pueden aplicarse a todos los nodos en el modelo matematico. La ecuacién
general del movimiento de respuesta forzada es:

L6+ C.0 + KO = T(¢) Ec. 9.26

9.3.2.1 Vibracion forzada armoénica

Teniendo en cuenta lo presentado en la seccion 1.6.2 ahora aplicado a un sistema torsional
simple, entonces se aplica un torque harmonico al disco T(t) = T, sin(wt)

L,6 + C,0 + K6 = T, sin(wt) Ec. 9.27

Al igual que en la vibracion lineal la solucién a esta ecuacién de movimiento angular es la
suma de dos respuestas oscilatorias Ec. 9.30; una oscilacién complementaria (solucién
homogénea) Ec. 9.28, y la otra es una oscilacién particular (solucién no homogénea) Ec.
9.29, en la que el sistema oscila con la frecuencia w de la excitacién.

0, = Ape $®ntsin(y/1 — (Zwut + ¢dp) Ec. 9.28
0, = Ay sin(wt — (;bp) Ec.9.29
6(t) =6, + 6, Ec. 9.30

de las ecuaciones anteriores obtenemos:

sin(wt — ¢p)

[y ey

+ Ape~$“ntsin(/1 — CPw,t + ¢p)

T
6(t) =~
Ec. 9.31

donde

20>
los valores para A, y ¢ dependen de las condiciones iniciales y ¢, = tan™! <(—"’">
1_
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9.4 FRECUENCIAS NATURALES, VELOCIDADES CRITICAS Y
FORMAS MODALES

Uno de los objetivos primarios de un TVA es la identificaciéon de todos los puntos de
resonancia ya que la mayoria de las maquinas tienen numerosas frecuencias naturales y
multiples fuentes de excitacion. La gravedad de las oscilaciones torsionales y la tension
dependen de la relacion entre la velocidad de operacién y la frecuencia de excitacién, la
torsiéon inestable y la frecuencia natural de torsiéon y las formas modales del eje del
sistema (velocidad critica).. Las férmulas para frecuencias naturales y formas modales
para varias configuraciones de sistemas torsionales estan listadas en la Tabla 9.4.

9.4.1 Frecuencia natural de sistemas simplificados (f},)

A continuacién se presenta las frecuencias naturales de sistemas torsionales simplificados
que en un primer cdlculo dan referencias de las respuestas de un sistema (Ref. [18] pp. 38-
44). Cabe destacar que en un sistema real este posee una cantidad mayor de grados de
libertad que un modelo simplificado y se hace necesario el uso de un programa de
ordenador para resolver el sistema de ecuaciones que se deriva del andlisis del modelo.

9.4.2 Velocidades criticas y formas modales

Una forma de determinar las frecuencias de resonancia es por medio de un diagrama de
interferencia o diagrama de Campbell?. Este es siempre generado tan pronto el andlisis sin
amortiguamiento este completado. Procedimientos populares, como el método de Holzer
(1921), se utilizan para la obtencién de las frecuencias naturales y las formas modales. EI
método de Holzer se analizara en el Capitulo 6.

Un sistema con un amplio rango de velocidad y varios ¢rdenes de excitacion hace
practicamente imposible evitar todas las coincidencias con las frecuencias naturales de
torsion (Figura 9.10). Ejemplos son sistemas con motores o compresores reciprocantes o
sistemas impulsados por motores de accionamiento de frecuencia variable. Estos sistemas
requieren consideraciones adicionales en la etapa de disefio sobre el equipo de velocidad
constante convencional. La amplia gama de velocidades aumenta la probabilidad de que, a
cierta velocidad, exista una coincidencia entre una frecuencia natural torsional y la
frecuencia de una excitacion arménica.

9 Llamado asi por Wilfred Campbell quién introdujo este concepto en el articulo: Campbell, Wilfred (1924). " Protection of Steam
Turbine Disk Wheels from Axial Vibration". Transactions of the ASME: 31-160.
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Tabla 9.4 Ejemplo de diversas configuraciones de un eje uniforme en vibracion torsional, de longitud l, que
ilustra las frecuencias naturales y las formas modales.

Configuracién Frecuencia (rad/s) ecuacion caracteristica Forma modal
e 0 nmc nmx?
Rt . wn=—= n=012.. cos
libre - libre l
_ (@n—-Dmc _ 19 . @2n—Dnx
fijo - libre On =" T LAe ST
4w 2] nmnc nmix
 I— q ] ) wy, =——, n=1,2, sin——
1 fijo-fijo : L
fijo - _ Kl _ nc AnX
resorte(tor An COLA, = =) Wy R SmT
sional)
cotd, =221, , w, = = smAn—x
. . . ly l l
fijo - inercia

@ Note que los dos 1iltimos ejemplos requieren un procedimiento numeérico con el fin de calcular los valores

de las frecuencias naturales. Aqui ¢ = ’Gy/ o, b La forma modal libre es una constante

Fuente: Adaptado de INMAN, J. Daniel. Engineering Vibration. Second Edition ed. New Jersey:
Pretince-Hall Inc, 2001. p. 458

Tabla 9.5 Modelos simplificados simples de maquinaria

Modelo . 3
simple de dos Motor | Compresor fn =
ercias Acoples-Ejes
" = NNy fn
Modelo de un =
simple tren de A " . _ 1 Ip1 + Lerr
j - 2 |7 Iy
engranajes pl-"2eff
d[i;j
Modelo con
acoples +Kz>2 e ( N )
IP3 1 1p11p2 Ip11p3 1p21p3

Fuente: Los autores
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Multiples Velocidades - Multiples Ordenes de excitacion.

Figura 9.10 Diagrama de interferencia - Muiltiples velocidad de operacion-Miiltiples érdenes de excitacion y
Formas modales de un sistema equivalente

Modo No 1 1941 Hz 1164.2 CPM

1

-1

N

Modo No 2 144.54 Hz 8632.57 CPM

1

-1

H—o—o—oﬂ””‘/\“*

ModoNo3 1879 Hz 11278.82 CPM

1

——a

M

Hz
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1
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b:\“o *0‘66
| 1
50 phorden
/ Vel. de operacion |
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0
0 500 1000 1500 2000
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2500

Fuente: Adaptado de: Analysis of torsional vibrations in rotating machinery by. J. C. (Buddy) Wachel.

9.5 DISCUSION DEL CAPITULO

En el modelado torsional en primer lugar, busca obtener una relacién entre el par

de torsién y la deformacién angular. Las caracteristicas de la vibracién torsional

son afectadas notablemente por la amortiguacion, la variacion de la rigidez y la

inercia rotacional.

En el sistema simplificado todos los elementos se modelan como una secciéon de eje

o disco, el objetivo del modelado es determinar las caracteristicas de cada uno de

ellos y determinar cudles de esos elementos son mas influyentes en la vibracion

torsional

En general, cuando se disefia un eje, se considera que la rigidez torsional sea lo

suficientemente alta, para que las frecuencias naturales sean muy altas a las

frecuencias de las fuerzas excitadoras.
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El momento polar de area J; y el coeficiente de rigidez torsional Kypara ejes de
configuracion circular son iguales, se debe tener mucho cuidado cuando el eje de
transmisién tenga otra seccién transversal que no sea circular, porque esos dos
pardmetros son diferentes.

La inercia rotacional para geometrias complejas como propulsores de barcos o
cigtiefales se realiza por medio de ecuaciones semiempiricas o de forma
experimental.

En sistemas sometidos a vibracién torsional, se debe analizar la rigidez torsional de
todo el sistema y no la rigidez individual de los diferentes segmentos, debido a que
al calcular la rigidez del sistema esta es menor que la rigidez de cualquiera de las
individuales.

El namero de frecuencias naturales que se pueden calcular esta limitado por el
numero de discos en un modelo de parametros concentrados.
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CAPITULO MODELAMIENTO DE LA
VIBRACION TORSIONAL EN
10 MAQUINARIA RECIPROCANTES

10.1 VIBRACIONES TORSIONALES EN MAQUINAS RECIPROCANTES

Las oscilaciones torsionales en el eje cigiiefial y en la linea de ejes de una méaquina
conducida es un fenémeno de vibracién de importancia practica en el disefio de las
maquinas reciprocantes. El torque promedio emitido por un cilindro en una maquina de
movimiento alternativo, es una fracciéon del torque méximo que se produce durante el
periodo de encendido. Las mdquinas reciprocantes cuentan con mecanismos de biela-
manivela que al girar transforman el movimiento alternativo de los pistones en el
movimiento de rotacién del eje cigtiefial. El eje cigliehal es una de las piezas
fundamentales de una mdquina reciprocante, la cual estd sometida a fuertes cargas
dinamicas, que dan lugar a la vibracién torsional; estas cargas dindmicas son los torques
de excitaciéon que varian violentamente dentro de un periodo; este hecho constituye una
de las desventajas, ya que comparados con una turbina el torque de excitaciéon en esta
altima es practicamente uniforme. Debido a la geometria y la complejidad mecanica que
presenta un sistema reciprocante, es dificil estudiar la dindmica de este sistema con la
misma precisiéon que es comun en el estudio de maquinas rotativas. Es esencial que las
caracteristicas de vibracién torsional dentro de una instalacién se analicen antes de que la
unidad se ponga en funcionamiento.

10.2 SISTEMA EQUIVALENTE

El desarrollar un modelo mecanico matematico de un sistema reciprocante tiene algunos
puntos de andlisis que lo hacen algo mas complicado que el modelo de sistemas
puramente rotativos. Se debe poner especial énfasis al andlisis de los cilindros del motor
de combustién interna donde se presenta la variacion del momento de inercia en funcién
del &ngulo del cigtiefial.
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El sistema equivalente obtenido de una maquina reciprocante usualmente esta basado en
el comportamiento de los pardmetros concentrados del cigtiefial, asi como todos los
elementos rotativos conectados a este (Figura 10.1).

Figura 10.1 Sistema Actual (Real) y equivalente de un tipico cigiierial

V IIJ“IIIII/ _
7 A

X

-I L ‘Largo equivalente

a) Sistema Actual — b) Sistema Equivalente de parametros concentrados

Fuente: GENTA, Giancarlo. Vibration Dynamics and Control. Torino. Springer, 2009.

La inercia de las manivelas y de los otros elementos constitutivos de la mdaquina
reciprocante estdn agrupados en un solo momento de inercia, el cual es representado por
un disco concéntrico (volante de inercia) y unido por una seccién de eje recto a otro (ver
Figura 10.1(b) ); Este procedimiento se realiza para cada una de la manivelas del cigtiefial,
el didmetro es igual al didmetro de la parte relevante del eje actual (real), a menudo tiene
un valor convencional estdndar, cuya longitud es calculada haciendo en lo posible que la
rigidez torsional equivalente del eje este lo més cercana a la rigidez torsional del eje [19].

10.2.1 Sistema Enganchado

Béasicamente un sistema engranado costa de eje principal y otros engranados a este
llamados ramificaciones, el sistema mostrado en la Figura 10.2, se pueden simplifica
teniendo en cuenta sus efectos en la respuesta de la vibracion, la figura muestra en
resumen el proceso de simplificacion.
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Tabla 10.1 Pardametros relacionados de Sistemas enganchados

Q
Relacién de transmision = 52
1
Deformacion del sistema actual ¢i
Deformacion angular del sistema ¢* _ ﬁ
simplificado b
rigidez simplificada k|* =7 Zki
rigidez actual del sistema ki
. .. . * 2
momento polar de inercia simplificado | P = T | i
momento de inercia del sistema actual I i
1 2 2 1 * *2 *2
Energia potencial U= E ki (¢| N ¢| ) = E ki (¢| a— ¢| )
1 ‘ 1 * $x
Toque en masa i Ti:§|i¢|2:§|i¢|2

Fuente:Los autores

Figura 10.2 Ejemplo de un Sistema con Ramificaciones
J's Js Js

= __._._}.Q;z a) sistema actual
s ks U kg
e _(_( T = Q. /0
|: k] U k: Q1
A R
[' A }5 b) sistema simplificado
= = === (91

Fuente: GENTA, Giancarlo. Vibration Dynamics and Control. Torino: Springer, 2009.

Para sistemas que contengan engranes planetarios la rigidez equivalente se calcula con su
relacién de velocidad.
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10.2.2 Mecanismo basico de maquinas reciprocantes

Considere el mecanismo mostrado en la Figura 10.3 estd hecho de un disco rigido el cual
representa el momento de inercia explicado en el sistema actual y equivalente de un tipico
cigtiefial torsional.

Figura 10.3 Mecanismo Biela, manivela, maquina reciprocante

Fuente: Los autores

Los procedimientos y expresiones para la obtenciéon de los valores de las caracteristicas
del mecanismo, se describen en detalle en el libro del seminario.

e Trabajo

e Velocidad del émbolo

e Energia cinética de la manivela

e Energia cinética del émbolo

e Distribucién de masa de la biela en dos masas m, y m,

e Energia cinética total
e Didmetro Equivalente
¢ Longitud Equivalente

Figura 10.4 Distribucién de masa y partes bdsicas de biela

Cabeza
de biela

Fuente: Los autores
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10.2.2.1 Formulacion General para la |

La reduccion de una seccién de cigiiefial (Figura 10.5) de longitud L a un eje recto de

longitud L, y didmetro D, con la misma rigidez torsional se puede deducir como la suma

ongitud equivalente

de varias longitudes equivalentes que representan diferentes partes del cigtiefial:

Figura 10.5 Elemento de cigiieiial Ker Wilson

—_—

:Li:::-l_.f".‘{“
4 T
[4rrma 4
/'I L i\
L .
Q —_— -
3.

- ‘e ._{

Fuente: WILSON, W. K. Practical solution of torsional Vibration
Problems. New York : John Wiley & Sons Inc., 1956.p 111

Tabla 10.2 Desarrollo de la longitud equivalente

Munequilla

Nombre Aporte en [cm]
Juntas del cigiiefial _ A-D*
(murio hueco) 1 (Df-df)
B-D*

LL=——
" (Dp-d))

Cachetes (crankweb)
Los valores de G y E dependen
del material usado

2.356R.G.D*
L, =222
T-W3.E

Longitud equivalente

B-D* B-D* 0.942R.D*

5

acero E = 30x10° y G = 12x10°.

+ +
(D;-d;) (D3-dy)  T-W

|

Existen otras formular para la longitud equivalente desarrolladas por otros autores, como la
de BICERA; Carter; Ker Wilson, Tuplin, para ver la consideraciones para aplicar el método y

las expresiones matematicas mirar libro del seminario.

Fuente: Los autores
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10.2.3 Rigidez torsional en ciguenales

El mejor y mas ampliamente utilizado enfoque para determinar el coeficiente de rigidez
torsional esta en las ecuaciones semi-empiricas y FEM.

Los céalculos de la rigidez torsional usando las funciones semiempiricas para la manivela
cigiefial no tienen en cuenta las condiciones reales de frontera [20]; las condiciones de
frontera son de especial importancia para determinar la rigidez del cigliefal, esta
importancia se observa en la expresiéon desarrollada por Timoshenko [10] entre otros. Para

el calculo de la rigidez torsional K, es necesario conocer la longitud equivalente L, el
momento de inercia I , y el modulo de corte G del material del cigiiefal o

experimentalmente el momento y esta manera determinar el &ngulo de torsién ¢ .
M
Kt=?=G— Ec.10.1

La Figura 10.6 muestra las predicciones para la rigidez torsional de una sola manivela de
un motor diesel determinada por las ecuaciones semiempiricas y FEM usando dos
diferentes condiciones de frontera.

Figura 10.6 Rigidez torsional de una manivela predicha por las ecuaciones semiempiricas y FEM

x10°
4

I Semi-empirical equations
[ FEA method

Stiffness coefficient N-mrad
N
T
1

- = c c [
kA o ° o ] ] £ Y ] T
g o = 1 a N 5 =2 =0 ©
£ I [] 2 = 2 2 Tt o <
5] S T o H = > @0 Qe 5}
s o ] b~ F ca <S5 a
=3 = = aQ da <o
=] Q o> o ws
<o 4 €2 £ wa
uc £c =32
w3 3 ©

Fuente: Milasinovic. I, Filipovic. and Ahribernic. Contribution to the definition of the
torsional stiffness of the crankshaft of a diesel enginestiffness of the crankshaft of a diesel
engine.EN: Journal of automobiel ingeneering, julio 2009, p. 923.
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10.2.4 Calculo de las frecuencias naturales

En la mayoria de los casos, el sistema equivalente reduce el sistema real a un sistema de un
tnico ejes con momentos de inercia a lo largo del mismo, el sistema al estar en linea
permite que sea posible el uso de métodos como la matrices de transferencia, El método de
Holzer u otros, esto permite que no exista dificultad al resolver la rigidez, permitiendo que
sea muy fécil escribir la matriz de rigidez para cada uno de los tramos del eje, para luego
ensamblar la matriz global de rigidez. En el caso de sistemas lineales se obtiene una matriz

de rigidez trigonal.

El procedimiento descrié anteriormente es uno de tantos métodos para encontrar la
frecuencias naturales de los diferentes modos de vibracién, estos otros procedimientos son

expuestos en el capitulo 5 del libro seminario.

Tabla 10.3 Funciones sistemas equivalentes de 1, 2 y 3 masas concentradas

Sistema

Funciones caracteristicas de frecuencia natural

Sistema de solo una masa
J

K

W)

F =955 l% [vib/min]

JO+KO=0. donde: 6 =6, cos(at) y v =K/J

Sistema de dos masas
) b

E

J, +J,

F =9.55 (K ] [vib/min]

1¥2
J,6,+K(6,-6,)=0.

. donde: 9, =9, e’ ; 0, =0, e
3,6,+K(6,-6,) =0. o L

Sistema de tres masas
J1 Jz /3

K K,

F= 9.55,/Ai(A2 -B)" [vib/min]

Ao K.(J;+J,) N K,(J,+3J,)

23,J, 23,
B = KiKo (3 +J,+J5)
JlJZJS

Fuente: Los Autores
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10.3 VIBRACION FORZADA

Los elementos de maquinaria reciprocante estan sujetos a cargas dindmicas periddicas,

generando vibracion y fatiga por ello debe ser cuantificada o asegurarse de la integridad
de cada componente de la estructura. Al dia de hoy la técnica, la demanda y los requisitos
ambientales de los motores de combustiéon debe de operar a altas presiones, de esta

manera los componentes del motor debe de ser optimizados para el mejor rendimiento.

Tabla 10.4 Momento de inercia

El momento de inercia de cada uno de los volantes de inercia del sistema equivalente, simula la
manivela, la biela, el pistén, el contrapeso de balance. El momento de inercia se puede hallar al
evaluara individualmente cada término como la siguiente expresion:

‘]te = ‘Jmuﬁon + ‘J

codo

+J +J +J +J

2webs balance biela piston

Momento de inercia del mufién

mufion

o 4 4 - 2
=" (D' =d?)-Alb.in.sec
329( [ —dy)-Al ]

Momento de inercia de mufiequilla

D, —d;
‘Jcodo = |:%+ RODCZ _(Ro +e)2dc2j| [Ib.in.SeCZ]

Momento de inercia de cachetes de
manivela

Lw

ho

S\
\
! Y
R
\ Ro

B

w| BZ+h®> (h 2
Joppere =2—| ———+| ——h
2webs g 12 (2 oj Lw

L,, = El espesor del cachete.

Existe otros métodos alternativos para calcular este
momento, teniendo encuentra la distribucién de masa
sobre los cachetes, para ello se divide en semi-aros toda la
superficie del cachete.

Momento de inercia del contrapeso:

La ecuaciones expresadas son para
una de la divisiones echas del area
del contrapeso

A2 2 =2 2 Aé 2 =2

Ko =—=(PQ)" [in”] k;, =—=(0S)" [in’]
A, YOOA

W = 2wA h [Lb]

J, =WK2 /g [Lb.insec®] J, =WkZ /g [Lb.in.sec?]

Jo=3,+3, =%[AZ(PQ)2 +A,(0S)* ] [Ib.in.sec’]

Fuente: Los autores
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10.3.1 T orque motor

El torque motor es el resultado de las fuerzas variables producidas por la presion interna
p(t) en la cdmara de combustion del piston, la cual varia en funcién del angulo de

rotacion de la manivela en todo el ciclo del motor.

_ d(SEK)

M, = 0G0) p(t)rA{ f,(0) Ec.10.2

El torque depende de cémo esta trabajando la maquina en los procesos mecanicos y
quimicos del sistema, por esta razones dos ciclos consecutivos del mismo cilindro nunca
son idénticos, debido a la naturaleza estocéstica de los procesos de combustién, pero que
para el estudio de este tipo de maquinas, es bien sabido que es necesario tomar medidas
de un niamero de ciclos a fin de establecer un ciclo de referencia [20].

10.3.2 Torque de inercia

El torque de inercia es el resultado de la variabilidad de la inercia en los diferentes
elemento que constituyen la maquina reciprocante, los cuales se han representado como
un volante de inercia, Héctor que inercia se puede estimar de acuerdo a la ecuacién:

d, (0)
do

df, ()
do

NS ] Ec.10.3

1
M, = —EQZ[rZ(m2 +m,)
El torque total que actta sobre el volante del modelo equivalente se obtiene al sumar las

seriesde M vy M,.

10.4 VELOCIDADES CRITICAS EN CIGUENALES

Los cigtienales, los rotores de turbina o otros tipos de motores, piezas o otros equipos
movidos por ellas comprende un sistema eldstico torsional, estos sistemas tiene varios
modos de oscilacién libre torsional, cada uno de estos modos se caracteriza por una
frecuencia natural y un patrén de amplitudes relativas de las partes del sistema cuando
estas oscilan con su frecuencia natural [21].

Para excitar el sistema en sus modos de vibracién, basta con que la frecuencia de cualquier
componente armoénico del torque motor sea igual o cercana a la frecuencia de cualquiera
de sus modos de vibracién. entonces existe una condiciéon de resonancia y se dice que la
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maquina estd operando en una velocidad critica, por lo tanto La velocidad de rotaciéon en
la cual una de las fuentes tiene una frecuencia coincidente con una de las frecuencias
naturales del sistema son usualmente nombradas como velocidades criticas, estas se
pueden identificar en el diagrama de Campbell Figura 10.7 por las intersecciones de las
curvas de las frecuencias naturales con las lineas de frecuencias forzadas, entonces las
velocidades criticas son definidas por las condiciones de resonancia.

60f,

rpm Ec.10.4

fn es la frecuencia natural de uno de los modos en Hz

g esel namero de orden de la velocidad critica

Aunque existan muchas velocidades criticas en el rango de operacién, solo algunas son de
verdadera importancia.10

@ =kQ Ec.10.5
kQ
w; = 7 Ec. 10.6

Figura 10.7 Diagrama de Campbell para un motor 4 tiempos 6 cilindros
100 T T T T T w =10Q

9Q

w [Hz]

804 = 8Q
w =70
60 = 6Q
=5Q

40 = 40

3Q
2Q

Q
Q/2

20+

0

Q[rpm]
Fuente: GENTA, Giancarlo. Vibration Dynamics and Control, Springer.

10 PIERSOL,Allan,G.and PAEZ, Thomas,L.Harris' Shock and Vibration Handbook,6 ed. McGraw-Hill. 2010.1SBN: 978-0-07-
163343-7.37.10p
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10.4.1 Analisis Dinamico de Equipos Reciprocantes

Un anélisis dindmico de un motor debe incluirse varias velocidades de rotacién; se deben
calcular las frecuencias naturales de los modos que tal vez sean de importancia. El calculo
usualmente se limita a la forma modal maés baja o a las dos formas modales mas bajas. En
arreglos complicados, puede ser requerido el calculo de méas modos de vibracién,
dependiendo de la fuente de la vibraciéon. Ademaés se debe calcular las amplitudes de la
vibracién y esfuerzos alrededor del rango de operacién [21]. En una anélisis del torque
total de la maquina debera de contener al menos 12X arménicos [22]. Para compresores se
aplica lo descrito anteriormente, esto se puede apreciar en el trabajo de Troy y Hill. En el
cual muestra estudios de problemas de vibracién torsional de maquinaria reciprocarte; La
Figura 7.2 es extractada de este trabajo en la cual se apreciar el torque total de compresion
y los aportes de cada uno de los cilindros

Figura 10.8 Torque de compresion vs dngulo de manivela

100.000

Total
Throw 1

Total

80.000 Throw4 —--—---

60.000

-~ Throw 4 .. Throw 2

40.000

Torque (Lb-in)

s===.Throw3 " ;','-'“-.‘Throw e
£ E & " S ™

20.000
0 . _,.-"'. ¥
-20.000 - -
0 90 180 270 360

Angulo de manivela (grados)

Fuente: HILL, CHARLES. Prevention of torsional vibration Problemas de
reciprocantin machinery. 2009, Engineering Dynamics Incorporated, p 216

Un andlisis de Fourier para cada uno de los cilindros del compresor muestra la amplitud
de cada orden de compresién. Un estudio de las medidas correctivas es también necesario.
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10.5 SISTEMA MULTI-CILINDRICO

Un sistema mono-cilindrico genera un componente primario y uno secundario de carga de
vibracién en el cigtiefial, que acttia en direcciéon del movimiento del piston (x). Al no existir
ningtn elemento en la direccién (y), por ende existe un desequilibrio en el sistema.

En sistemas multi-cilindricos no puede ser equilibrado con masas de contrapeso, para ello
se usa desfases apropiados en la manivelas a lo largo del cigtiefial. No solo el hecho de
tener correctamente sincronizadas las manivelas, sino también los cilindros deben ser
correctamente espaciados a lo largo del cigtiefial para obtener el balance necesario [23].

10.5.1 Fuerza de balanceo para sistemas multi-cilindricos

La inercia del embolo o la fuerza del gas en el embolo genera una fuerza f; en la direccion
x el cigtiefal, la ecuaciéon Ec. 10.7 es la expresion obtenida para la fuerza de la inercia de
embolo, esta ecuacién cumple para un solo cilindro esta es laque posteriormente se
balanceara:

2
2 r 2
fi=mro cos(a)t+ai)+mpl(Tj o° cos(at + ) Ec. 10.7

Tabla 10.5 Amplitud relativa de masa tabla de Holzer

F=5920vib/min. w=F/9.55=619.5 rad/sec.
w?=0.384x10°
@ @ ®) 4) ©) (6) @)

Deflexion
Inertia at Inertia Total Shaft
Inertias torque per position torque of torque at . Shaft twist
rad of mass mass m mass m stiffness
m
Mass Jm Jmw? Am Jmw?Am Y Jmw?Am K A A=(1/K) Y, Jmw?Am
no. [Lb.in.sec %] [Lb.in./rad] [rad] [Lb.in] [Lb.in] [Lb.in/rad] [rad]
1 1.58 0.606x10° 1.00 0.606x10*  0.606x10* 9.19x10° -
2 1.58 0.606x10° - - - 9.19x10° -
2 1.58 0.606x10° - - - 7.58x108 -
4 108.6 41.67x10° - - - 2.3x10° -
5 6.33 2.43x10° - - - - -

Fuente: NESTORIDES, E. J. A Handnook on Torsional Vibration. 1958. p.162
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10.5.2 Diagrama Fase y Vector Suma

Algunas veces la amplitud de ciertas velocidades criticas de menor orden pueden
reducirse al hacer una seleccién apropiada del arreglo de manivelas y el orden de
encendido (secuencia de encendido) [21]. Este diagrama representa el vector unitario del
torque resultante, mostrando la fase de las manivelas respectivas [10] [24], el

procedimiento para realizarlo es el siguiente:

Tabla 10.6 Procedimiento para el diagrama fase y vector suma

Paso

Descripcion

Numero de orden de velocidad
critica

F _ Frecuencia natural del motor [vib./min.] {vib}

N=—=
N velocidad critica de operacion [rpm] reb.

El valor pico del n-ésimo orden
del torque excitador de un solo
cilindro es:

T®™ =|P|x AR,[Lb.in]
P es la presion dentro del cilindro en [Lb/in2].
A érea del embolo [in?]. R) Radio de manivela [in].

T™ Denominado arménico torsional por cilindro.

Amplitud relativa de la m-ésima
masa, donde A, =1 [Rad]1

A = 0, _ amplitud vibracion de m—esima masa
"o amplitud vibracion de la masa nu.1

Ay = (Jo’A)/K
A, = A — Ay, [Rad]
Las amplitudes relativas de masa son determinadas

por las tablas de Holzer, para todos los cilindros a un
orden determinado.

Torque de excitaciéon
del cilindro m

Fuente: Los autores

T* = | Pn| AROZK(H) donde z&n) , se conoce como el

vector suma de fase, para el n-esimo orden de vibracion,
el valor del vector suma indica el grado de atenuacion
de la amplitud de vibracién.

11 NESTORIDES, E. J. A Handnook on Torsional Vibration. 1958. p.161
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10.5.3 Construccion Del Diagrama fase

El proceso de la construcciéon de un diagrama angulo de fase serd descrito para el caso de
un motor de cuatro tiempos, 6 cilindros en linea tomado como ejemplo; para motores de

dos tiempos se aplica el mismo procedimiento.

El orden de encendido para el ejemplo es: 1 3 5 6 4 2. El diagrama entrega los dngulos
entre las distintas manivelas, tal como se ve cuando se mira el cigtiefial a lo largo su eje
central, lo dicho se muestra en la Figura 10.9. Se asume que la manivela 1, esta en la

posicion de encendido del cilindro (T.D.C).

Figura 10.9 Construccion del diagrama de fase

TDC '

Direccién de f Direcci6én de A.
rotacion eje numeracion 2 3 L3
/ \ :
4 ’35 H
5 3 6

4

2 \\_/ (b) El diagrama de fase para 1/2
\_/ orden de vibracion y orden de
encendido 1 3 5 6 4 2 (vectores

(a) Disposicién de las manivelas unitarios)

Fuente: NESTORIDES, E. ]. A Handnook on Torsional Vibration. 1958. p296.

1. Si la rotacién del eje es anti horario los cilindros se numeran en sentido de las
manecillas de rotacion.
2. [ esel angulo de importancia, es el dangulo que tiene que recorrer la manivela i

antes de llegar a su punto de igniciéon S, =T.D.C.°~nx¢,°.

10.5.4 Diagrama vector y vector suma

Los diagramas vectores para un modo de vibracién son obtenidos a partir del diagrama de
fase descrito anteriormente y de las tablas Holzer. El valor del vector suma para diferentes

6rdenes se usara en la expresion ya obtenida para equilibrar la amplitud.

La Figura 10.10 muestra los diagramas fase- vector para dos formas modales de vibraciéon
de un motor 4tiempo, 6cilindros, simple efecto; Se graficaron los diagramas de fase para
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cada orden caracteristico, asi como su correspondiente diagrama vector para los dos

modos de vibracién.

Figura 10.10 Diagrama vector suma de un motor 4 tiempos 6cilindros simple efecto

i) m, Cylindros.
g A 1-6
—= e 1)
S curvaamplitud 6 5 4 3 2 /
'S5 Relativa(1-Nodo)
g ] Tt Bl N i i | N 2:5
< ¥ '
IS ;. _|--- Distribucion
Q [" - ‘i‘ ’l l l l l manivelas
% Curvaamplitud 720/m 4tiempos
D Relativa (2-Nodo) 360/m 2tiempos
® 1 1-6 1-2-3 1-2-3-4-5-6
0 Vel
: ) 5 4@
(]
S
£ 2 3 3 2-5
[
5 6 456
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a
T 6
s 2,4 3 4y s 10
o — 4 ol @
25 6 1 ¥ Y S
£ 3 3NV 2 1 Y11 % s
Y _
52 R 1
g < S Ai=0.048 S Ai=0.024 Y Ai=3.1791 L 1
4
8 2 2 + }e g
S = 3 6 2 & 1s
> o 3
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E o Py X8 5 83 L
c3 /f 5 N A2 _/
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S& swm00 24 v M S A=0.031
11 a1 1 1-4-7-10 11 1 3-6-9-12
g 21 371 651 921 2.5.8-11 i 45 mayor orden
) 23 57 83 11y 77 103
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o

Fuente: Adaptacion de: WILSON, W. K. Practical solution of torsional Vibration Problems. New
York: John Wiley & Sons Inc., 1956. p473

10.6 CONSECUENCIAS DEL MOLDEAMIENTO SIMPLIFICADO
DE SISTEMAS ALTERNANTES

En el pasado los efectos de las caracteristicas variables de los motores alternativos se
consideraban que para la exactitud de los calculos de la vibraciéon torsional eran
insignificantes. Las resonancias secundarias asociadas y inestabilidad tendian a ser
despreciadas [25]. La situacién cambia debido al comprobarse la existencia de los efectos
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de resonancia secundaria lo que podria haber contribuido a un niimero de inexplicables de
fallas del cigtiefial en grandes motores marinos de baja velocidad!2.

10.7PROBLEMAS ESPECIFICOS DE MAQUINAS RECIPROCANTES

En este apartado se presentan tres casos representativos, de los cuales se describié equipo
analizado, nombrando la falla y causas de ella, ademas de el proceso llevado a cabo para la
solucién de dicha falla, los casos representativos se muestran en la :

Tabla 10.7 Casos representativos

Segundo caso falla del motor y tornillos

El primero caso Falla de acople sueltos!3

W g

W &

Rl
Caso tercero efectos de modelo del motor4

G3

Gompressor Stah Dynamsc Torque
200,000 IN-LB PR/Div

Fit TN = TObz.__ |
o

2

g

400,000 in-lbs PK at 6x / 1200 RPM

RZRNBY/ N

o0 20 a0 60 80 100 120 140 160 180 200
Fraquency (Hz)

Fuente: Los autores

12Pasricha, M. S. Effects of variable inertia on the damped torsional vibrations of diesel engine systems. 1976, Journal
of Sound and Vibration, Vol.46, p71

13 HILL, CHARLES. Prevention of torsional vibration Problemas de reciprocantin machinery. 2009, Engineering
Dynamics Incorporated, p 219

14 HILL, CHARLES. Prevention of torsional vibration Problems of reciprocating machinery. 2009, Engineering
Dynamics Incorporated, p 226
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10.8 DISCUSION DEL CAPITULO

El proceso de modelado de un sistema reciprocante se debe hacer por medio de un
sistema equivalente, para el cual se recomienda el uso de ecuaciones semi-
empiricas por la simplicidad para aplicarlas, estas entregan resultados confiables
en el célculo de las caracteristicas torsionales.

El proceso de balanceo dindmico para una maquina reciprocante es un proceso mas
complejo que para un sistema rotativo, siendo funcién de factores geométricos
como la distribucién de las manivelas en el cigiiefial, su forma geométrica, material
utilizado, todos estos factores conlleva a cambios de las caracteristicas vibratorias
torsionales del sistema.
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CAPITULO

METODOS MATEMATICOS Y
11 TECNICAS DE ANALISIS

11.1  ANALISIS MODAL

El Andlisis Modal es el proceso de determinacion de las caracteristicas dindmicas
inherentes a un sistema mecénico y necesario para la posterior formulacién de un modelo
matemaético del comportamiento dindmico de dicho sistema. Esta modelizacién dindmica
se lleva a cabo en base a los parametros modales:

e Frecuencias naturales de vibracion.
e Modos naturales de vibracion.

e Relaciones de amortiguamiento.

Con la ayuda del anélisis modal se puede dar recomendaciones de mejoras constructivas
de la maquina, que consiste en:

e Plantear un disefio previo y calcular las frecuencias y modos de vibracién, luego de
acuerdo con los valores obtenidos de las frecuencias se estudiara si es necesario
aumentar o disminuir estos valores.

e El modo proporcionara informacién para modificar la frecuencia natural ya que
para aumentarla es suficiente con rigidizar el sistema de tal forma que la
deformacién se obstaculicé, u otra posibilidad es disminuir la masa de las partes
del sistema donde se obtuvo mayor desplazamiento.

Para sistemas de torsiéon de dos o tres grados de libertad, se encuentran formulas
deducidas en funcién de los parametros caracteristicos mediante los cuales se pueden
llegar a calcular las frecuencias naturales y modos de vibracién, sin embargo para sistemas
con mas de tres grados de libertad es casi imposible deducir este tipo de férmulas y se
hace necesario el uso de métodos iterativos o numéricos.
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11.2 METODO DE HOLZER

.El método consiste en calcular las frecuencias naturales y formas modales de sistemas

torsionales que se empieza suponiendo una frecuencia y una amplitud unitaria en un

extremo del sistema, calculando progresivamente el torque y el desplazamiento angular

hasta llegar al otro extremo.

Las frecuencias con las que se calculan los torques y los desplazamientos angulares

mientras que sean compatibles con las condiciones de frontera (torque cero si el extremo es

libre y desplazamiento cero si el extremo esta empotrado) seran las frecuencias naturales

del sistema. El método puede aplicarse a cualquier sistema de pardmetros concentrados,

sistemas lineales resorte-masa, vigas modeladas por masas discretas, entre otros.

11.2.1 Principio basico método de Holzer para sistemas

torsionales

Figura 11. 1 Sisterma torsional de 4 discos interconectados con ejes.

h /\ J2 /\ Js (\ Ja
\

\ { 1
K, b K3

6, 6, 05 6,

Fuente: Los autores

Las deformaciones angulares 6; para un sistema torsional de n discos con j=1,2,..., n;
K;_; es larigidez de la seccion del eje, J; inercia de los discos; se puede expresar como:
2 yi-1
we i1 /if;
— M Ec.11.1

6:=86,_
J Jj—1 Kj—l

Para un sistema torsional de n discos y velocidad angular w el torque se puede expresar

como:

n
T, = Z]iwzei Ec.11.2
i=1

Los desplazamientos angulares 8, correspondientes a las frecuencias naturales son las

formas modales [26].
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11.3 METODO DE MATRIZ DE TRANSFERENCIA DE HOLZER

El método de matriz de transferencia es una versiéon extendida y generalizada del método
de Holzer, se utiliza algebra matricial en lugar de una tabla numérica para el analisis de los
problema de vibracién de torsion.

La matriz de transferencia es un método numérico que consiste en asumir una frecuencia y
se calcula la formal modal del sistema. Si la forma del modo se adapta a las condiciones de
frontera, la frecuencia asumida es una frecuencia natural y se deriva una velocidad critica.
Determinar las cantidades correctas de las frecuencias naturales es un proceso de ensayo y

error controlado.

11.3.1 Principio basico para sistemas torsionales

En la Figura 11. 2 se muestra un sistema torsional que estd compuesto por una serie de
discos conectados por ejes con un extremo libre, cada disco se considera una seccion del
sistema. Cuando sea necesario se designan cantidades a la izquierda y la derecha del
elemento por medio de los indices L y R

Figura 11. 2 Modelo de vibracion torsional

Fuente: Los autores

. 1 1/K, .

[?]n =) w? 1_]nWZ [? . Ec.11.3

n

La matriz de la Ec. 11.3 es la que se denomina como matriz de transferencia e involucra el
comportamiento dindmico del sistema. La rigidez K, y el momento polar de inercia de
cada seccioén J, se introducen en la ecuacion para determinar el efecto de la transferencia
de cada secciéon del modelo. Se va calculando de seccion en seccién el torque y los
desplazamientos angulares de torsién, con las condiciones de frontera establecidas con el
objetivo de obtener las frecuencias naturales del sistema. Este calculo es especialmente
adecuado para el ordenador digital con programas de hojas de célculo. [27]
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11.4 METODO DE MATRIZ DE TRANSFERENCIA DE RICCATI

El método de matriz de transferencia de Riccati se basa en el modelo de masa continua
con inercia centralizada, y consiste en asumir una frecuencia w en un extremo del sistema
por ejemplo el de un eje para calcular otras frecuencias progresivamente hasta llegar al
otro extremo; si esta frecuencia calculada concuerda con las condiciones de frontera de
vibraciéon torsional de los rotores, esta frecuencia es la frecuencia natural y las
caracteristicas de la vibracién torsional pueden ser calculados; pero si no concuerda se
asume otra frecuencia w y se vuelve a repetir el método.

11.5 METODO DE NEWMARK-BETA g

Si el desplazamiento g, la velocidad ¢, la aceleracién g, y el tiempo ¢, y el desplazamiento
en el tiempo t + At son conocidos, la velocidad ¢, y la aceleraciéon G, en el momento de
t + At puede ser calculado por el método integral paso a paso de Newmark- 8, como lo
siguiente:

1 1 1
Gevat = oz Qevar — 9t — 5 Ge — (_ - 1) Ge
pat pat 2p Ec. 114

. . Y Y. Y ..
Gesnt = 4t - qeene —9c — 5 9: — (55— 1) G:At
pAt B 2p

Donde y y 8 son pardmetros del método Newmark- 8, y g es una coordenada
generalizada. De la anterior ecuacién, con incrementos quedaria:

40 - — (1)
A d\l) — 554
pAt 2B Ec.11.5

Y

a0 - (35-1) it

Aq(t) —
14
B

Ade = (e +40) ~ (D) = 5

LAq(t) -

Agy = q(t +At) — q(t) = ;

Combinando el método de matriz de transferencia de Riccati con el método integral paso a
paso de Newmark- f8, se obtiene el método de matriz de transferencia de incremento [28].

11.6 METODO DE ELEMENTOS FINITOS

El analisis de elementos finitos es una ciencia aplicada sistemdtica, que incorpora la
definicion de un modelo fisico de un sistema complejo como una coleccién de bloques de
construccion (elementos finitos), la soluciéon de ecuaciones de la matriz que describe el
modelo fisico y el andlisis e interpretacién de resultados numéricos.
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Esta seccion del capitulo se enfocara en los primeros principios elementos finitos para la
rigidez y matrices de inercia requeridos para calcular las frecuencias naturales y los modos
de vibracién. Las matrices de inercias se originan utilizando funciones de formas lineales y
cuadraticas; en el primer caso cada elemento tiene dos grados de libertad correspondiente
al movimiento de cada extremos del elemento, y en el otro caso el elemento tiene tres
grados de libertad ya que se incluye otro nodo en el centro del elemento. La creacién de
matrices de inercia global y de rigidez de cada elemento se demuestra utilizando la
metodologia de elementos finitos.

11.6.1 Matrices de inercia de energia distribuida

Figura 5. 3 Modelo matemitico de un rotor simple

NUMERO DE NODOS
 § 2 3 4 n n+l

Fuente: DUNCAN N., Walker. Chapter 6- Finite Elements. Torsional Vibration of
Turbomachinery. s.1.: McGraw-Hill, 2004.pp 38.

1,/3  1,/6 0 . 0 0 1
L+1,
I +1
0 /6 = . 20 0 0
Ec.11.6
I, +]1

0 0 . % I,/6

L 0 . w 0 I,J6 I./3

La matriz de inercia global para el modelo de la Figura 5. 3 implica primero establecer
todos los valores de la matriz que son ceros, después introducir en la matriz las inercias
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individuales y las inercias de los nodos que es la suma de los elementos que comparten,
quedando asi de la siguiente manera:

11.6.2 Formacion de matrices de rigidez del eje del rotor

La matriz global de rigidez para el modelo de la Figura 5. 3 se deriva utilizando el mismo
método de montaje de los elementos para las matrices de inercia, obteniéndose:

Kl _Kl 0 0 0
-K, K +K, -—K, 0 0
O _KZ KZ + K3 0
Ec.11.7
0 0
0 Ko1+K, —K,
) —K, K,

11.7 METODO DE MONTAJE NUMERICO (NAM)

Existen en la actualidad diversas técnicas para obtener soluciones aproximadas de
frecuencias naturales y formas modales para un eje circular uniforme llevando varios
elementos concentrados (inercias o resortes de torsién), pero no es tan sencillo para
obtener soluciones exactas. A continuaciéon estudiaremos un método de solucién exacto
para vibracién torsional libre propuesto por Der-Wei Chen [29].

11.7.1 Principio basico NAM para sistemas torsionales

Uno de los métodos para obtener soluciones exactas es el analitico pero es largo, tedioso y
amplifica su complejidad al aumentar el nimero de elementos concentrados fijados, otro
método es el de montaje numérico (NAM) que consiste en ubicar puntos de fijacién y a los
lados de este derecho e izquierdo puntos nodales, ademdas se tiene en cuenta la
compatibilidad de las deformaciones en los segmentos de los puntos de fijacion vy la
incorporaciéon la ecuacién de movimiento para cada inercia-resorte, pueden obtenerse
ecuaciones simultaneas asociados a constantes de integraciéon para los segmentos del eje,
C,iv=1-n,i=1-2). Es evidente que si estas constantes de integracién son
consideradas como desplazamientos nodales, entonces la matriz de coeficientes de las
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ecuaciones, [B;], [B,](v = 1 —n) y [Bg] se considera equivalente a la matriz de rigidez de
un elemento del eje del punto de fijacién; segin esto se puede utilizar el método del
montaje numérico (NAM) para el método de elementos finitos convencional (FEM) para
obtener las ecuaciones simultdneas y la matriz de coeficientes general [B], teniendo en
cuenta las condiciones de frontera del eje. Las soluciones para la matriz de coeficientes
general [B] de las ecuaciones simultdneas iguales a cero daran frecuencias naturales w;
exactas y la sustitucion de cada valor correspondiente de los coeficientes de integracién en
las funciones propias para cada punto de fijaciéon determinara las formas de modo. [29]

11.8 ANALISIS DE LA SENAL

Las sefiales son representaciones tiempo-amplitud que generalmente requieren ser
transformadas a otros dominios como frecuencia o tiempo-frecuencia para su andlisis y
procesamiento. Estas transformaciones permiten identificar informacién distintiva que de
otra manera permanece escondida en la sefial original.

El andlisis de la sefal es indispensable en la vibracién de maquinas ya que sirve para el
diagnostico de fallas, asi como en otras aplicaciones précticas como el procesamiento
digital de sefiales, ya que el contenido de la frecuencia es de gran importancia. Para el
diagnostico de fallas en la maquina causado por las vibraciones, el andlisis de la sefial tiene
dos objetivos:

e Investigar caracteristicas dinamicas en diferentes tipos de fallas
e Extraer caracteristicas de falla si se produce para identificar la causa de la falla.

Hay que tener en cuenta que hasta ahora el andlisis de la transformada rapida Fourier
(FFT) explicada en la seccion 1.3.1.3 ha dominado el campo del andlisis de la sefial debido a
su destreza y simplicidad, aunque tiene sus respectivas limitaciones ya que no es practica
para sefiales complejas aunque la vibracién generada por la mayoria de las maquinas
industriales contiene sefiales no lineales y no estacionarias. Recientemente se han
propuesto nuevos métodos para el andlisis de este tipo de sehales entre los cuales se
destaca la transformada wavelet y la transformada Hilbert-Huang (HHT) que se
explicaran a continuacién.
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11.9 TRANSFORMADA WAVELET

La transformada wavelet, es una herramienta relativamente nueva y potente en el
procesamiento de sefiales no estacionarias, es capaz de revelar aspectos ocultos de los
datos que otras técnicas de andlisis de sefiales no logran detectar lo cual es
particularmente importante para la detecciéon de fallas. Se caracteriza porque permite el
uso de largos intervalos de tiempo cuando se necesita informacion precisa de baja
frecuencia, y también permite el uso de cortos intervalos de tiempo cuando se desea
informacién precisa de alta frecuencia. También se emplea para la extracciéon de sefales
de frecuencias de bandas estrechas.

La principal ventaja de la transformada de wavelets es la capacidad de realizar un anélisis
local de una sefial, o para hacer un zoom en cualquier intervalo del tiempo sin perder la
informacién espectral. Es importante resaltar que las wavelets se pueden implementar con
una eficiencia computacional extremadamente alta a través de lo que se conoce como
analisis multi-resolucién. Asi como se conoce que la transformada de Fourier es una
herramienta practica para analisis espectrales, los analisis multi-resolucién han hecho de
la transformada wavelet una herramienta para el andlisis tiempo-escala, y son
importantes para la compresiéon de datos, detecciéon de sefales, filtrado de ruido y de
interferencia.

11.9.1 Analisis de senales con wavelets.

El analisis con wavelets utiliza una ventana con regiones de tamafio variable. La
descomposicion introduce el concepto de escala en vez de frecuencia y analiza una sefial
en el plano de tiempo-escala como se muestra en la Figura 5. 4. Cada escala en el plano
tiempo-escala corresponde a un rango de frecuencias en el plano tiempo-frecuencia.

El término wavelet significa onda pequefia; y es una onda de duraciéon limitada. Los
wavelets son ondas localizadas que se extienden en un intervalo de tiempo infinito, muy
diferentes a una onda de seno.

Las diferencias al utilizar el anédlisis de Fourier es que con el andlisis con wavelets se
descompone una sefial en versiones escaladas y desplazadas del wavelet original, por otro
lado el analisis de Fourier es la descomposiciéon de una sefial en ondas seno de distintas
frecuencias.
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Figura 5. 4 Procedimiento del andlisis de sefiales mediante wavelets.
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Fuente: VELAZQUEZ LOPEZ, Mayra. Andlisis en el dominio tiempo-frecuencia no lineales y no
estacionarios utilizando la Transformada Hilbert-Huang y su aplicacion en mediciones del
fendmeno de resonancia subsincrona. Tesis maestro en ciencias de ingenieria electrica.Universidad
Michoacana de San Nicolds de Hidaloo. Facultad de ineenieria eléctrica. 2009.n 12

11.10 DE HILBERT-HUANG (HHT)

Desde la década pasada la transformada wavelet se ha convertido en una de las
herramientas de procesamiento de sefial rapida; es completa, local y adaptativa lo cual es
importante para la formaciéon de una base para analizar sefiales no lineales y no
estacionarias. Aunque es capaz de analizar ese tipo de sefales para el diagnéstico de fallas
en mdaquinas muchas deficiencias se han presentado como la generacion de picos
indeseados en las escalas de frecuencias que hace que los resultados sean confusos y
dificiles de interpretar. La transformada wavelet continua es computacionalmente
intensiva, por otro lado aunque la transformada wavelet discreta es muy eficiente para
trabajar en el computador, la resolucién a alta frecuencia es pobre.

Como se ha visto anteriormente la vibracién generada por maquinas industriales siempre
contiene sefiales no lineales y no estacionarias. Uno de los métodos para el analisis de
estos tipos de sefiales es la transformada Hilbert-Huang (HHT). La transformada se
deriva de los principios de descomposiciéon modal empirica (EMD) y la transformada de
Hilbert. Al aplicar la HHT, en la primera etapa, la EMD descompone la sefal adquirida en
un conjunto de componentes conocidos como funciones modales intrinsecas (IMF). En la
segunda etapa se aplica la transformada de Hilbert a cada uno de los IMF con el fin de
calcular la magnitud, fase y frecuencia instantaneas de la sefial. Con las frecuencias
instantaneas es que se procede a construir el espectro Hilbert que es una representaciéon en

el energia-frecuencia-tiempo.
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11.11

DISCUSION DEL CAPITULO

El anélisis modal permite determinar los modos de vibracién de un sistema y a su
vez establecer condiciones de resonancia, a través de modelos dindmicos que
dependen de las caracteristicas de masa, rigidez y amortiguamiento.

En el disefio el andlisis modal es de gran importancia ya que con esta se puede
establecer los limites de las frecuencias naturales del sistema variando una o varias
caracteristicas dindmicas de la maquina.

Existen diferentes métodos iterativos y numéricos como HOLZER, RICCATI y
MATRIZ DE TRANSFERENCIA para el calculo de frecuencias naturales y modos
de vibracién de sistemas torsionales.

El método de elementos finitos determina soluciones aproximadas de frecuencias
naturales y formas modales a través de matrices de rigidez e inercia del sistema
torsional.

Con el método de montaje numérico (NAM) se obtiene facilmente soluciones
exactas de frecuencias naturales y formas modales de sistemas torsionales, otras
soluciones exactas se consiguen a través de métodos analiticos que son largos,
tediosos y complejos.

El estudio de las técnicas de anélisis de sefiales no lineales y no estacionarias como

la transformada Wavelet y Hilbert-Huang son indispensables en las vibraciones
generadas por maquinas industriales ya que sirven para el diagnoéstico de fallas.
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CAPITULO MEDICION Y MONITOREO DE LA
1 2 VIBRACION TORSIONAL

12.1 VIBRACION TORSIONAL, METODOS DE MEDICION,
MONITOREO Y DIAGNOSTICO

Las mediciones habituales que se toman en maquinaria rotativa y reciprocante cuando son

requeridas son las oscilaciones de velocidad angular del eje sobre la velocidad media de

rotacion de la maquina y la deformacion oscilante.

Tabla 12.1 Vibracion torsional en conjunto con el monitoreo de condicion.
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Si la condicién mecanica es mala, el monitoreo de condicién hace que sea posible
determinar la causa del problema y se utiliza en conjunto con el mantenimiento predictivo.

Evita averias catastréficas inesperadas con consecuencias costosas o peligrosas.
Reduce el ntimero de reparaciones en las maquinas a un minimo, reduciendo de
este modo los costos de mantenimiento.

Elimina las intervenciones innecesarias, con el consiguiente riesgo de introducir
errores en maquinas operando sin problemas.

Permite que las piezas de repuesto se piden en el tiempo y por lo tanto elimina
inventarios costosos.

Reduce el tiempo de intervencién, minimizando asi la pérdida de produccién.
Debido a que la falla a ser reparada se conoce.

La vibracién es el parametro que se puede utilizar para predecir la mas amplia gama de
fallos en maquinaria de manera satisfactoria. Esta descripcién incluye:

La seleccion de un tipo apropiado de sistema de monitoreo (permanente o
periddica).

Establecimiento de un programa de monitoreo de condicién.

La deteccion de fallos.

Interpretacion del espectro y el diagnéstico de fallos.

Técnicas de andlisis especiales.

El analisis de tendencias.

Meétodos de correccion.

Fuente: Los autores

159



e Con las mediciones de la velocidad angular, asegurar que las ubicaciones axiales

de la maquina no se seleccionan cerca de los puntos nodales de los modos de

vibracion.

e DPara las ubicaciones axiales de las strain-gauge, asegurar que la torsiéon (torcedura)

del rotor es significativa en los modos de vibracién de interés. [30]

Tabla 12.2 Mediciones buscadas para observar el efecto de las vibraciones torsionales.

MEDICIONES DE TORQUE Y
DEFORMACION DEL ROTOR

La manera mas comtnmente utilizada para medir la deformacién, en la superficie de
un eje es a través del uso de rosetas de strain-gauges. Se colocan habitualmente con
180° de separacion sobre el eje de transmision y las sefiales son sumadas. Los sistemas
strain-gauge de telemetria son ttiles en las pruebas, pero puede carecer resistencia y
durabilidad requeridos para monitoreo a largo plazo de una maquina.

Los esfuerzos principales en la superficie de un eje anular sometido a torsién pura
estdn en un angulo de 45°con respecto al eje y son iguales al esfuerzo cortante nominal.

Sev , 7S
E E

Donde E médulo de Young, v relaciéon de Poisson, aunque para materiales isotrépicos,
los valores de estos estin dados por ecuaciones (en el capitulo 6 del libro extenso
seccién 6.4). El giro y el torque en un eje son algunas veces medidos mediante el uso
de dos transductores que miden el desplazamiento rotacional en dos posiciones axiales
diferentes y restando las sefiales. [30]

Fuente: WALKER, Duncan N. Chapter 13-Torsional Vibration Measurement, Metods, Monitoring,
and Diagnostics. Torsional Vibration of Turbomachinery. McGraw-Hill, 2004. p 118

Tabla 12.3 Mediciones habituales de velocidad para observar el efecto de la vibracion torsional

MEDICIONES DE
VELOCIDAD DE

2

OSCILACION DEL ROTOR

Las formas mdas comunes para medir las velocidades de oscilaciéon angular de la
vibracién torsional son por medio de ruedas dentadas o engranajes con pickups
magnéticos. Otros enfoques implican métodos 6pticos utilizando rejillas o franjas en el
eje como objetivo. Se debe tener cuidado para asegurar que no hay una gran
discontinuidad "6ptica" donde los extremos finales de la cinta se unen. Los métodos
Opticos que implican laseres, y el principio Doppler se utilizan en ocasiones,
generalmente con velocimetros de rayo cruzado y vibrémetros torsionales, con
diferentes configuraciones geométricas para el haz laser.

Las sefiales de respuesta de la vibracién, pueden ser filtradas para pasar solo los
componentes modales de torsién de la maquina.

Fuente: WALKER, Duncan N. Chapter 13-Torsional Vibration Measurement, Metods, Monitoring,
and Diagnostics. Torsional Vibration of Turbomachinery. McGraw-Hill, 2004.pags. 119:
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Tabla 12.4 Sistema de monitoreo para un conjunto turbine generador.

2.

MONITOREO DE LA VIBRACION TORSIONAL EN UN SISTEMA TURBINA-GENERADOR

Las sefales que fueron monitoreadas son cantidades de los terminales del
generador eléctrico y variaciones de velocidades medidas en cada uno de los
extremos de la mdquina. El subsistema "TVMDAS", un transductor convirtié
continuamente las corrientes de fase monitoreadas del generador y los voltajes del
torque eléctrico de entre hierro. Un cambio repentino en el torque de entre hierro o
un incremento repentino en la vibracién torsional por encima de los valores
configurados del trigger’®, caus6 que el TVMDAS almacenara datos de: antes,
durante y después del inicio de la perturbaciéon. De forma similar el subsistema
EFMDAS monitore6 continuamente las cantidades de los terminales eléctricos del
generador y capturo estos en la base de activacion de los triggers. La informacion
adquirida fue transferida por el "sistema de comunicaciéon de datos”. Estos
registros fueron analizados automaticamente para producir un expediente de vida
de fatiga para cada uno de los ejes. El propésito de esa disposicion de monitores
fue:

®

% Para recopilar, en diferentes tipos de mdquinas varios tipos de
perturbaciones eléctricas severas, y la cantidad de consumo de vida por fatiga
experimentada en un eje y observar su tasa de acumulacion.

®

% Para identificar las modificaciones necesarias para las practicas de
operacion si se observa una tasa alarmante de consumo de vida por fatiga y
antes de que mayores dafios por acumulacién de fatiga sucedan en la maquina,
como se vera en el capitulo 9.

®

%+ Para confirmar la precision del modelamiento del conjunto turbina-
generador y de los procedimientos de calculos de vibracién.

% Para obtener los valores de amortiguamiento modal torsional y cuantificar
el grado en que los niveles aumentan a altos niveles de vibracion.

®

% Para proporcionar orientacién en la planificaciéon cronolégica de la
inspeccion del conjunto turbina-generador y en los programas de
mantenimiento, y para ayudar a empresas y fabricantes en la optimizacién de la
fiabilidad y disponibilidad de la generacién y la transmisién de la energia
eléctrica.

®

%+ Para proveer datos al planificador del sistema de energia y asi definir
futuros requerimientos del sistema.

Los monitores se han instalado donde no habia posibilidad de problemas de
resonancia sub-sincrénica, en los capitulos 10 y 14 se estudiara estos efectos.

Fuente: WALKER, Duncan N. Chapter 13-Torsional Vibration Measurement, Metods, Monitoring,
and Diagnostics. Torsional Vibration of Turbomachinery. McGraw-Hill, 2004.pags.121 :

15 Trigger. (o disparador) en una base de datos, es un procedimiento que se ejecuta cuando se cumple una condiciéon
establecida al realizar una operaciéon. Véase online [http:/ /es.wikipedia.org/wiki/Trigger (base de datos)]
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Figura 12.1 Sistema de monitoreo de la vibracion torsional
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Fuente: Adaptado de WALKER, Duncan N. Chapter 13-Torsional Vibration Measurement,
Metods, Monitoring, and Diagnostics. Torsional Vibration of Turbomachinery. McGraw-Hill, 2004.
p- 129

Figura 12.2 Esfuerzos de tension y compresion que actiian sobre un elemento longitudinal
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Fuente Adaptado de WALKER, Duncan N. Chapter 13-Torsional Vibration Measurement,

Metods, Monitoring, and Diagnostics. Torsional Vibration of Turbomachinery. McGraw-Hill, 2004.
p. 127
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12.2 PROCEDIMIENTO PARA DIAGNOSTICO DE VIBRACION EN

MAQUINARIA

Los célculos y pruebas que se realizan cominmente para ayudar a diagnosticar problemas

de vibracién torsional en maquinas rotativas y para dar soporte asociado a pruebas de

investigacion son de la siguiente manera.

Tabla 12.5 Breve introduccion al diagnostico de vibraciones torsionales.

DIAGNOSTICO

Definir las frecuencias naturales de torsién sin amortiguar y las formas modales para
el rango de frecuencia de interés. Este calculo de rango de frecuencia suele extenderse
a por lo menos el segundo armonico de la frecuencia de la velocidad relacionada. Esta
informacién es por tanto vital para disefiar modificaciones de la maquina si esto llega
a ser necesario.

Con la informacién obtenida en el paso uno, construir el diagrama de Campbell, a
veces llamado "spoke diagram." Esto define graficamente los margenes de separacion
de las velocidades criticas de torsién (puntos de resonancia), para la velocidad de
operacion y cualquier velocidad del punto de interés. La descripciéon del diagrama de
Campbell y su uso estd dada en el capitulo 3.

Calcule la respuesta forzada sinusoidal en estado estacionario, incluyendo los efectos
de amortiguamiento, para estimar el grado de respuesta modal en los rangos de
frecuencias de interés. Los torques son aplicados en los nodos donde el estimulo es
conocido por estar presente.

Realizar los célculos de la respuesta transiente para los tipos de perturbaciones a los
que la maquina podria haber estado sujeto, y para los cuales estos sean sospechosos.

Evaluar los niveles relativos al stress ciclico, calculados para la alta capacidad a la
fatiga de los componentes que preocupan de la maquina. Estimar el consumo de vida
a la fatiga de los componentes para simular incidentes que muestren los niveles de
respuesta al dafio.

En base a esa informacién, realizar programas de prueba como sea requerido para
confirmar los resultados analiticos; establecer las lineas bésicas de respuesta, y
verificar el éxito de las modificaciones de la maquina de haber sido requeridas.

Los métodos e instrumentacion para las pruebas de desempefio de vibracién torsional
son cubiertos en las secciones anteriores de este mismo capitulo. Una de las formas de
presentacion de datos medidos mas ttiles para ayudar a diagnosticar problemas de
vibracion, es el "waterfall plot"

Fuente: Adaptado de WALKER, Duncan N. Chapter 13-Torsional Vibration Measurement, Metods,
Monitoring, and Diagnostics. Torsional Vibration of Turbomachinery. McGraw-Hill, 2004. P. 134
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12.3 MEDICION EN GENERAL DE LA VIBRACION TORSIONAL

La vibracién torsional es la causa principal de fallas en trenes de conduccién en
turbomdaquinas, donde algunos de los efectos tipicos de la vibraciéon torsional
descontrolada origina fallas en los acoples, ejes rotos, engranajes desgastados y la méas

comun la rotura de dientes de engranajes.

La criticidad para realizar este tipo de andlisis se eleva siempre que el sistema sea
conducido por motores sincronos AC, ya que son una de las fuentes mds notorias de
problemas de vibracion torsional debido a las pulsaciones del torque que estos producen
durante el arranque. Las magnitudes de estas pulsaciones son normalmente sustanciales y
los esfuerzos del eje resultantes son a menudo inferiores a los limites de resistencia de los
materiales que hacen los ejes susceptibles a la fatiga. Actualmente la vibracion torsional no
es una medicién comtnmente realizada para el diagnéstico de turboméquinaria o para un
programa de mantenimiento general. Una razén es que la medicion de vibracién torsional

es una labor dificil para hacer durante el funcionamiento de la maquina. [31] [32]

La mayoria de los sistemas disponibles comercialmente para la mediciéon de vibraciéon
torsional requieren modificaciones significativas en las madaquinas; qué pueden ser
inaceptables por razones de seguridad, confiabilidad y costo; o presentan limitaciones de
aplicacion o desempefio. Las técnicas de medicion torsional pueden ser clasificados en dos

tipos de técnicas, sobre eje (por contacto) y sin contacto.

12.4 SENSORICA

Un sensor es un " traductor" de un valor, generalmente no eléctrico, en un valor eléctrico;
esto puede ser canalizado, amplificado y modificado a través de dispositivos electrénicos
apropiados. La sefal de salida puede presentarse en forma de corriente o carga eléctrica;

éstos todavia pueden describirse en términos de amplitud, frecuencia y fase.
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El término sensor no debe confundirse con transductor. Este tltimo convierte un tipo de
energia en otro, mientras que el primero transforma cualquier tipo de energia en energia

eléctrica. Sin embargo, un sensor puede integrar en su constitucién un transductor. [31]

Figura 12.3 Estructura general de un transductor.

CAPTACION TRATAMIENTODESENAL  ALIMENTACION

FENOMENO
FISICO

= I

— g FILTRO AMPLIFICADOR SALIDA

—_—p] I

—>

Fuente: CRUZ, Mora Leonel. SISTEMA DE MONITOREO PARA EL BANCO DE. [book auth.]
Facultad de Ciencias Fisico-Mecanicas. Escuela de Ingenieria Mecanica. Bucaramanga : s.n., 2004, p.
172. Pigs. 8

12.4.1 Clasificacion de los Sensores

Dependiendo del sensor pueden ser catalogados de tres formas principalmente como
veremos a continuacién, donde estas preselecciones estan dispuesta en si son Analdgicos,
digitales o todo o nada, por otra parte, otra clasificacion posible, estaria en si requieren o
no alimentacién externa para su funcionamiento, en dicho caso se clasifican como activos o
pasivos, aunque otra forma de caracterizacién esta por su principio de funcionamiento.
En la extension de este capitulo se podra encontrar ademds de la clasificacion, sus

caracteristicas estaticas y dindmicas. [33] [31] [30]
12.4.1.1 Transductores de posicion

Los transductores de posicién permiten medir la distancia de un objeto respecto a un
punto o ejes de referencia o simplemente detectan la presencia de un objeto a una cierta
distancia. Precisamente su capacidad de medida o solo indicacién de presencia y la

capacidad de medir distancias mas o menos grandes permiten establecer una division:
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Tabla 12.6 Clasificacion de sensores por su principio de funcionamiento.

2.

TRANSDUCTORES DE POSICION

Detectores

Inductivos

Por lo general se trata de sensores con respuesta todo o nada, con una cierta
histéresis en la distancia de direccién y con salida a base de interruptor
estatico Los sensores de proximidad inductivos incorporan una bobina
electromagnética la cual es usada para detectar la presencia de un objeto
metalico conductor. Este tipo de sensor ignora objetos no metalicos.

Detectores
proximidad
capacitivos

Los sensores de proximidad capacitivos son similares a los inductivos. La
principal diferencia entre los dos tipos es que los sensores capacitivos
producen un campo electrostatico en lugar de un campo electromagnético.
Los interruptores de proximidad capacitivos censan objetos metélicos como
los inductivos, pero ademads tiene la capacidad de detectar materiales no
metdlicos

Sensores

de efecto
hall

El efecto Hall relaciona la tensién entre dos puntos de un material conductor
o semiconductor con un campo magnético a través del material. Cuando se
utilizan por si mismos, los sensores de efecto Hall sélo pueden detectar
objetos magnetizados.

Sensores

2

Opticos

Emplean fotocélulas como elementos de deteccién. Algunos tipos disponen
de un cabezal que incorpora un emisor de luz y la fotocélula de deteccién,
actuando por reflexién y deteccion del haz de luz reflejado sobre el objeto
que se pretende detectar. Otros trabajan a manera de barrera y estan
previstos para deteccion a mayores distancias con fuentes luminosas
independientes del cabezal detector. Ambos tipos suelen funcionar con
frecuencias luminosas en la gama de los infrarrojos. Las caracteristicas
particulares de los detectores de proximidad épticos respecto a los otros de
proximidad se encuentran el libro extenso, en la seccién de sensores épticos

Fuente: Los autores

Detectores de presencia o proximidad: Son sensores de posicion todo o nada que entrega una

sefial binaria que informa la existencia o no de un objeto ante el detector, el mas elemental

es el interruptor final de carrera por contacto mecéanico. Medidores de distancia o posicion:

Entregan una sefal analégica o digital que permite determinar la posicién lineal o angular

respecto a un punto o eje de referencia. Transductores de pequeria deformacién: Son sensores

de posicion especialmente disefiados para detectar pequefas deformaciones o

movimientos. Muchas veces se emplean adosados a piezas elasticas o con palpadores

como transductores indirectos de fuerza o de par.
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12.5 TECNICAS GENERALMENTE

UTILIZADAS PARA LA

MEDICION DE LA VIBRACION TORSIONALES

En este apartado, se presentan los métodos

vibracién torsional, una investigaciéon mas

mas comunes utilizados para mediciones de la

amplia fue compilada en el libro anexo, en el

capitulo 6, donde estudian con mayor profundidad las caracteristicas de los diferentes

métodos utilizados para tal fin. A continuacién se presenta un diagrama con algunos

conceptos de su implementacion.

Figura 12.4 Diversas técnicas de medicion para la vibracion torsional

Galgas
Extensiomeétricas

radio telemetria.

Las galgas extensiométricas dispuestas sobre un eje en configuracion completa de puente
Wheatstone distancias 180° sobre una misma circunferencia del eje del cual se realiza la
medicion de deformacion en la direccion del esfuerzo principal de torsién, esta medicidn es
intrusiva y para periodos de tiempos no prolongados, requiere de anillos de deslizamiento o

A

/

Estd constituido por diferentes regiones o sectores, consiste de
un disco, movido por la parte cuya posicién o velocidad va a ser
determinada( propiedad que los distingue). Estos sectores estan
ordenados de manera alternada y equidistante. Para medir VT,
usa la forma de posicionamiento entre dos puntos sobre un
mismo eje, midiendo desplazamientos angulares relativos. j

p

Este tipo de encoder provee angulos de rotacion absolutos, a
través de codificacién en paralelo, esos angulos son expresados en
cédigo GRAY. Estos nunca pierden su posicién.
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.
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— una conexion elastica

Sensor de desplazamiento rotacional que consiste de un volante inercial conducido mediante

en el eje bajo prueba. Un indicador de aguja se conecta a la masa

sismica. Cualquier desplazamiento angular entre la masa sismica y el eje rotando actla en el
indicador de aguja grabando el movimiento en papel quimicamente sensibilizado.

Velocimetro
de rayo

cruzado

-

Vibrémetro

Laser

Con esta geometria optica la luz retro dispersada produce una
frecuencia Doppler de pulso fp en la salida de la foto detectora, el
Velocimetro laser Doppler, proporciona un medio de medir las
velocidades tangenciales de la superficie y por lo tanto la velocidad de
la vibracion torsional sin tener contacto intrusivo. -

Vibrémetro
torsional
laser Doppler
ee——

El rayo laser es dividido en dos rayos paralelos de igual intensidad y de
separacion d, el cual impacta sobre la superficie del eje en los puntos A
y B en la direccion definida por el vector unitario i. Las velocidades
instantaneas de la superficie del eje de transmision, con respecto al eje
de rotacion, en esos puntos son V; y V,, respectivamente. -

Fuente

: Los autores
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Con respecto a las mediciones realizadas con vibrémetros laser, se debe ter en cuenta

que:

/7
0.0

Las mediciones hechas con el velocimetro laser Doppler de rayo cruzado son
sensiblemente dependientes del angulo de refracciéon 6 del objeto en movimiento
hacia el transductor.

Por otra parte, el vibrometros torsional laser Doppler no posee este problema del
angulo de refraccion, pero es altamente dependiente del paralelismo entre el rayo
laser emitido y dividido, y el la luz retro dispersada, estos deben ser paralelos a 1
eje de la seccién transversal del eje motriz en cuestion.

Estas dos consideraciones son quizas lo que hace diferencia entre las configuracion
geométricas de los dos vibrometros laser en consideracion.

Tabla 12.7 Geometrias opticas que utilizan el principio Doppler (Velocimetros y vibrémetros laser)

VIBROMETRO LASER

Velocimetro de rayo cruzado

Velocimetro laser Doppler, proporciona un medio de medir las velocidades
tangenciales de la superficie y por lo tanto la velocidad de la vibracién torsional sin

tener contacto intrusivo
= () (3)
fo = 7 ) sinl3

Donde U es la velocidad tangencial de la superficie en el punto de interseccion de los
rayos, y A es la longitud de onda de la luz laser, 6 es el angulo comprendido entre los
rayos laser incidentes. La demodulacién de la sefial Doppler produce una resoluciéon
temporal de voltaje andlogo de U, la parte fluctuante es proporcional a la velocidad de
la vibracién torsional.

Vibréometro torsional laser

Doppler

Las velocidades instantaneas de la superficie del eje de transmisién, con respecto al eje
de rotacién, en esos puntos son V; y V,, respectivamente. y una longitud de onda de
A = 6328 x 1071° m. La luz de esencialmente una frecuencia desde este laser, se somete
a corrimiento o desplazamiento Doppler f, cuando se dispersa por la superficie en
movimiento y la luz colectada en esta direccion retro dispersa es desplazada por una
cantidad dada. . Si el instrumento es mantenido de forma que el plano incidente de los
rayos laser son paralelos para la secciéon transversal del eje de transmisién, entre ellos
6 = 0 por tanto:

(4-*7T*d) N
= |—-| %
fo=(—

Fuente: Adaptado de HALLIWELL, N. A. The Laser Torsional Vibrometer: A Step Forward In
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Rotating Machinery Diagnostics. Loughborough : Journal of Sound and Vibration, 1996, p. 20
Figura 12.5 El vibrémetro Laser de rayo cruzado
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Fuente: Adaptado de HALLIWELL, N. A. The Laser Torsional Vibrometer: A Step Forward In
Rotating Machinery Diagnostics. Loughborough : Journal of Sound and Vibration, 1996, p. 20

[34] pdgs. 404

Figura 12.6 Geometria dptica del vibrémetro torsional laser.

Ranura Foto-detector

Eje de transmision
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dispersada

Fuente: Adaptado de HALLIWELL, N. A. The Laser Torsional Vibrometer: A Step Forward In
Rotating Machinery Diagnostics. Loughborough : Journal of Sound and Vibration, 1996, p. 20 pdgs.

406

12.6 DIAGNOSTICO DE VIDA DE AMORTIGUAMIENTO
TORSIONAL

La mayoria de los motores diesel requiere de algin tipo de amortiguamiento para
prevenir el aumento de grandes amplitudes de vibracion y stress en resonancia torsional.

Dos disefios basicos son comtnmente utilizados, estos son: los amortiguadores viscosos de
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cizallamiento y los elastomeros (hule) equivalentes. La primera es usualmente
seleccionada para una mayor potencia de salida del motor debido a que esta tiene una
mayor capacidad de disipacién del calor. Mientras que la ultima es comparativamente una
unidad més barata y es muy popular para todo tipo de motores de automéviles. El
vibroémetro torsional laser suministro un medio de evaluar el desempefio de un
amortiguador de vibracioén torsional. 1*Un elemento elastémero proporciona rigidez y
amortiguamiento. Un amortiguador de vibracion de estos disefios, son entonces
adheridos; es decir afiade elasticidad y a la vez otra masa al sistema dindmico bésico
equivalente del motor e introduce un frecuencia natural torsional adicional, por lo tanto

tiene una capacidad de "afinacion". [31] [34]

El vibrémetro torsional laser fue utilizado para evaluar el desempefio de un amortiguador
elastomero (de hule pegado). En una configuracion experimental se verifica el uso del
modelo para la prediccién de la resonancia con un margen de error dentro del 5% (La

descripcion del experimento es mostrado en el capitulo 6 del libro anexo).

La pérdida del desempefio de un amortiguador elastomero puede ser atribuida a los
cambios en las propiedades del elemento elastémero con el tiempo. En particular, cambios
en la rigidez provista por el amortiguador bajo condiciones optimas, podria producir
rdpidamente una disminucién del desempefio a través de desafinacion. En el capitulo 7,
podré encontrarse mayor informacién acerca de estos elementos para aplicacién y control
de este tipo de vibraciéon. Dos vibrémetros torsionales laser midieron simultdneamente la

respuesta de un cubo () y la inercia del anillo (6,). Las mediciones obtenidas después de
un periodo de 30 minutos son omitidas ya que después de este tiempo la relacién (%d)

permanecio constante. Los resultados del experimento mostraron que se ha producido un
cambio en la rigidez de el elemento amortiguador de aproximadamente 62% entre la
operaciéon en "frio" y en condiciones de funcionamiento estable. Tal diferencia no es

extrafia, puesto que los reportes de diferencias de los fabricantes sobrepasan el 100% en

16 Para una descripcion mas detallada se refiere al lector a los articulos. N.A.-HALLIWELL and P. G. EASTWOOD 1990
Proceedings of the I. Mech. E. Conference on Automotive Diagnostics, 115-122; London, I. Mech. E. Torsional vibration
damper performance. diagnosis using laser technology.
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algunas ocasiones. [34] La tabla muestra la degradacién del amortiguador, por medio de la

relacion Hd/ 6"

Tabla 12.8 simulacion de falla de un amortiguador elastomero de torsion

Amplitud del arménico de sexto

orden (Grados)
Tiempo transcurrido desde el Amortiguacién | Inercia del anillo Relacion de
arranque (min) del cubo 0 04 amplitud 6,/6
0 0.497 1.179 2.37
10 0.251 0.923 3.68
20 0.226 0.899 3.98
30 0.179 0.774 4.33

Fuente:

HALLIWELL, N. A. The Laser Torsional Vibrometer: A Step Forward In Rotating

Machinery Diagnostics. Loughborough : Journal of Sound and Vibration, 1996, p. 20

12.7

DISCUSION DEL CAPITULO

Diferentes técnicas de medicién son utilizadas con el fin de realizar mediciones de
las vibraciones torsionales, estas involucran principios intrusivos o no, y son
aplicados de manera temporal o periddica.

La utilizaciéon de galgas extensiométricas es uno de los métodos mas ampliamente
utilizados en configuraciones de puente de Wheatstone completo, que permite
determinar los cortantes en la direccién del esfuerzo principal de torsién; este
método de medicion pierde confiabilidad debido a los efectos de ruido eléctrico
que pueden sufrir las sefiales, y para evitar estos, se suelen implementar en
conjunto con sistemas de radio telemetria.

Diversos métodos son utilizados para las mediciones de velocidad de oscilaciéon
sobre la velocidad media de rotaciéon del rotor, la sefial obtenida puede ser
integrada para obtener valores de posiciones angulares relativas de dos puntos
diferentes pero colineales sobre el rotor.

Métodos de medicién de la velocidad y de vibraciones torsionales sobre un eje
rotor como los vibrémetros y velocimetros son también utilizados, aunque el
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velocimetro de rayo cruzado puede poseer problemas, la geometria dptica para el
vibrémetro laser Doppler, presento una ventaja sobre el anterior, pues solo
depende de la velocidad de rotaciéon y de la geometria del eje Ademds de una alta
confiabilidad en contra parte con los encoder rotacionales incrementales.

Un diagnostico de vida de un amortiguador torsional de elastémero por medio de
un vibrémetro torsional, demuestra la efectividad de esta técnica de medicién.

La vibracién como un pardmetro de diagnostico provee diferentes ventajas, si se
usa en conjunto con el monitoreo de condicién, y luego se dirige hacia el
mantenimiento predictivo.

Las técnicas de mediciéon anteriormente discutidas, generalmente son
implementadas, cuando se sospecha de la presencia de vibraciones torsionales,
cabe resaltar, que esta vibraciones siempre estan presentes y en muchas ocasiones
pueden no producir grandes efectos, pero cuando se presentan fallos en rotores
balanceados y se observan picos en el espectro de frecuencia a velocidades bi-
sincrénicas de rotacién, suelen atribuirse estos fallos a efectos eléctricos y a
vibraciones torsionales, ademds de resaltar el hecho, de que estas perturbaciones
eléctricas aqui mencionadas, pueden excitar dichas vibraciones, como se estudiara
en sesiones posteriores.

Diversas pruebas de vibracién torsional son llevadas a cabo, con el fin de

monitorear el efecto de las vibraciones torsionales, asi como corroborar calculos de
disefio como frecuencias naturales de torsién, y acumulacién de fatiga torsional.
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CAPITULO TECNICAS Y DISPOSITIVOS DE
CONTROL DE LA VIBRACION

1 3 TORSIONAL

13.1 OBJETIVOS DEL CONTROL DE LA VIBRACION TORSIONAL

En ingenieria de mantenimiento después de las tareas de medicién y monitoreo, los datos
y las estadisticas obtenidos de este proceso se usan para establecer el estado de las
maquinas y permiten determinar si estas estdn sujetas a fuerzas ciclicas que causan
vibraciones de torsién indeseables o por fuera de los limites permitidos, si este es el caso se
hace importante la supresion de vibraciones de torsion y la atenuacién de estas
perturbaciones en el sistema de rotacion por medio de técnicas de control de vibracién. A

Continuacion se presentan algunos casos importantes:
Basicamente los objetivos del control de vibraciéon son:

¢ Disminuir la magnitud de la vibracién torsional.

e Alargar la vida atil de la maquinaria o partes de ella.

e Corregir frecuencias de operacioén por errores en el disefio mecénico.

e Proporcionar bandas de separacién 6ptimas de las frecuencias de resonancia.

e Modificar parametros torsionales para una operacion correcta del equipo.

e Disefio y seleccion de acoples y amortiguadores torsionales. Evitando las
vibraciones auto excitadas.

e Evitar la falla catastrofica.

¢ Reducir los costos de mantenimiento de equipos.
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13.2TIPOS DE CONTROL VIBRACIONAL

Los diversos métodos de control vibracional que estdn disponibles para evitar una

velocidad critica o reducir la amplitud de la vibracién a la velocidad critica puede ser

clasificada como:

Cambiando los valores de las velocidades criticas por cambios en la masa y
elasticidad.

Métodos cancelacion vectorial.

Cambio en la distribucién de la masa para utilizar el amortiguamiento inherente en
el sistema.

La adicion de amortiguadores o dispositivos internos o externos de diversos tipos.

Los dispositivos o métodos se pueden clasificar dentro del control de la vibracién torsional

como:

Control activo: Esquematicamente, el objetivo radica en la reduccién de una
perturbacion no deseada mediante la generaciéon de un movimiento fuera-de-fase

por lo que se generan interferencias destructivas.

Control semi-activo: Este método de control préacticamente es reciente, y utiliza

fluidos electro-reolégicos y magneto-reolégicos.

Control pasivo: Los métodos de atenuaciéon de vibracién pasivo implican una
modificacién estructural ya sea mediante la adicién de un material disipativo o un

amortiguador de vibracion dinamica (DVA).
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13.3 ESFUERZO DE TORSION

El valor del esfuerzo cortante torsional maximo se calcula con:

Tc
Tmax = 75 Ec.13.1

Jt
donde c es la distancia desde el centro del eje al punto de esfuerzo maximo.

La ecuacién anterior se conoce como torsion recta o teoria de Coulomb” y es aplicable a ejes
de trasmisiéon de potencia, debido a la simetria circular de la seccién no pueden existir
alabeos diferenciales sobre la seccion.

13.3.1 Consideraciones de la fatiga torsional

La fatiga torsional es la tendencia de los materiales a agrietarse y, finalmente, a fracturarse
bajo repeticiones de esfuerzos o deformacion por torsiéon a un nivel considerablemente
menor a la resistencia a rotura estatica del material. El esfuerzo ciclico puede alternar con
un nivel medio cero, alternar sobre un nivel medio, o variar bastante al azar en amplitud y
frecuencia. Muchos aceros de baja aleacion utilizados en la construcciéon de maquinas
rotativas exhiben una propiedad de fatiga que se conoce normalmente como el limite de la
resistencia o el limite de fatiga de alto ciclo.

13.4 ACOPLES DE SISTEMAS TORSIONALES

Los acoples o uniones son ampliamente utilizados para la modificaciéon de rigidez y
amortiguacion en sistemas de transmisiéon de potencia, tanto en torsién como en otras
direcciones (compensacion de desalineacién). Los acoplamientos torsionales pueden
resolver algunos problemas de vibraciones de torsion tipicos donde se utilizan equipos
rotativos y reciprocantes. El acoplamiento torsional amortigua las vibraciones torsionales y
sintoniza el sistema para que tenga velocidades criticas fuera de la zona de trabajo.

Al seleccionar o al disefiar un buen acoplamiento este proporciona ciertas ventajas en el
en el funcionamiento de los equipos, algunas de ellas son:

17 hipotesis cinematica de Coulomb sobre cémo se deforma una pieza prismética con simetria de revolucién, es decir, es una
teoria aplicable sélo a elementos seccién circular o circular hueca. Para piezas con seccién de ese tipo el eje baricéntrico
permanece inalterado y cualquier otra linea paralela al eje se transforma en una espiral que gira alrededor del eje
baricéntrico.
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e DProteccion de sobrecargas y cargas de choque. Hacer que la transmision esté exenta

de golpes, amortiguando eventuales vibraciones debidas a la cargas.

¢ La transmisién del par no ejerce cargas nocivas de reaccién en el equipo.

e Mayor durabilidad del sistema, protecciéon de los equipos acoplados de las

peligrosas vibraciones de torsién, amortiguamiento torsional.

e Compensar durante el servicio ligeros desperfectos de alineacién entre los ejes.

e Aislamiento resonancia de la vibracion torsional.

e Atenuacioén de ruidos, Mejora de rodamiento/vida de engranajes.

13.4.1 Tipos de acoples

Tabla 13.1 Tipo de acoples torsionales

torsionales

Rigidos

Se utilizan para la conexion rigida y de precision de ejes
alineados. Ademaés del esfuerzo de torsion, también
transmiten fuerza axial, momentos flectores y fuerzas de
corte si existe una desalineacion

Flexibles y Propésito especial

Se utilizan a menudo para afinar caracteristicas
dindmicas (frecuencias naturales) de la transmisién por
cambio intencional de su rigidez y/o amortiguacién. Los
acoplamientos flexibles a la torsién suelen tener un alto
grado de flexibilidad torsional para aumentar su
influencia en la dindmica de transmision.

De desalineacion

= I =

Estos son necesarios para la conexién de dos miembros
de wuna transmisibn que no estan perfectamente
alineados, al permitir un movimientos sin restricciones o
parcialmente restringido entre los extremos de lo eje
conectados en las direcciones radiales y angulares.

Magnéticos

Un acoplamiento novedoso es el flexible magnético que
al igual que los populares tiene la misién de atenuar los
cambios bruscos de par entre ambos tramos acoplados,
actuando sin contacto mecénico entre ambas bridas de
acople y evitando el rozamiento con el consiguiente
beneficio que ello con lleva.

Fuente: Los autores

13.5 TECNICAS DE AMORTIGUAMIENTO

En general el papel importante de la amortiguaciéon es disipar la energia de vibraciéon

(durante la deformacion ciclica) que de lo contrario conduciria a amplitudes de vibracién
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intolerablemente altas, en resonancias forzadas o permitirian que ocurran fenémenos de
vibracién auto-excitadas.

Las formas de amortiguar las vibraciones pueden ser por una de las siguientes o una
combinacién de estas:

e Friccién seca o Coulomb

e Friccién liquido Viscoso

e Coulomb o fricciéon viscosa mds resortes

e Fuerza centrifuga, equivalente a un resorte con una constante proporcional al
cuadrado de la velocidad

e Elastémeros o elementos flexibles

e Dispositivo magnético

Cada uno de estos tipos acttia mediante la generaciéon de pares de torsién en oposicién a
las torques de excitacion.

13.5.1 Caracteristicas de los materiales de amortiguacion

El disefio adecuado de los tratamientos de amortiguamiento requiere la seleccion
apropiada de materiales de amortiguacion, para una maxima eficiencia, el elemento
flexible de un acoplamiento o amortiguador debe tener por lo tanto una alta disipacion de
la energia interna como sea posible, también debe poseer una flexibilidad maxima
permisible para el control de la vibracion del sistema en particular y debe estar ubicado en
la parte del sistema donde la intensidad de las vibraciones mayor.

13.5.1.1Tipos de materiales

Materiales visco-eldsticos. El comportamiento lineal para esta clase de materiales es
sensible a las leyes de superposicién y otros tratamientos reol6gicos!® convencionales.

Metales estructurales y no metdlicos. Estos materiales tienen una significante
caracteristica no lineal en estados de altos niveles de esfuerzos, también los historiales de
esfuerzos y temperatura pueden afectar las propiedades del material de amortiguaciéon
notablemente.

18 L.a Reologia es la parte de la fisica que estudia la relacién entre el esfuerzo y la deformaci6n en los materiales que son
capaces de fluir.
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Revestimientos de superficies. Se utilizan para mejorar las propiedades de disipacion de la
energia. Aprovecha la union con el material estructural a través de la interface material-

amortiguador.

Bajo esfuerzos o deformaciones ciclicas la mayoria de los materiales utilizados en los
mecanismos de amortiguamiento vibracional conducen a la formacién de un bucle de

histéresis de tension-deformacién como se muestra en la Figura 13.1.

Figura 13.1 Tipico bucle de histéresis de un material bajo tension ciclica. esfuerzo-deformacion

@
o
)

Torsional shear
stress, kPa

—t
1.2

rsional shear
strain (x 10%)

-36.0

Fuente: http://ars.els-cdn.com/content/image/1-s2.0-50022489800000112-gr7.gif

Dos tipos de unidades se utilizan para especificar las propiedades de amortiguacién de los
materiales: (1) la energia disipada por ciclo en un espécimen de prueba y (2) la relacion de
esta energfa a una energia de deformacion de referencia. Las unidades son:

Dy = Energia total disipada de amortiguacion, por el espécimen completo N-mj/ciclo
D, = Promedio de energia de amortiguacion. D,/V,, = Vo=Volumen del espécimen N -m/m?/ciclo
Energia especifica de amortiguacion, trabajo disipado por unidad de volumen y por ciclo en un

D =

punto en el espécimen N -m/m?/ciclo

La energia especifica de amortiguamiento D es la méds fundamental de las tres unidades
absolutas de amortiguacion, ya que sélo depende del material en cuestiéon y no en la
forma. La energia total D, suele ser de mayor interés para el ingeniero.

La energia especifica de amortiguaciéon D disipada en un material expuesto a ciclico de
tension se ve afectado por muchos factores. Algunos de los mas importantes son:

<+ Estado del material

«» Estado de tensién interna
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‘0

% Esfuerzo impuesto por las condiciones de prueba o servicio

Mucho de los materiales plasticos, viscosos, visco-elasticos, (cauchos y polimeros),

cambian sus propiedades al cambiar la temperatura y la frecuencia a la cual se someten,

(por esta razén en el disefio de amortiguadores torsionales estas caracteristicas deben

tenerse en cuenta a fin de obtener un control adecuado de las amplitudes de vibracion.

13.6 TIPOS DE AMORTIGUADORES TORSIONALES

Los amortiguadores se utilizan ampliamente para el control de vibraciones torsionales de

motores de combustion interna en la mayoria de los casos, para maquinaria rotativa el

amortiguador va incluido en el mecanismo del acoplamiento.

Tabla 13.2 Algunos tipos de amortiguadores torsionales

Amortiguadores de goma

Este tipo de amortiguador utiliza elementos de gomas y
reduce la vibracién del motor a velocidades especificas
cuando un par de excitaciéon excita la primera frecuencia
natural del cigtiefal, pero no a otras velocidades.

Amortiguadores viscosos

El anillo de inercia estd completamente encerrado dentro
de la carcasa y rodeado de una capa muy delgada de
liquido de alta viscosidad (Generalmente con base de
silicona).

Amortiguadores Tipo
péndulo

Estos amortiguadores tienen rodillos colocados en los
agujeros del cubo amortiguador, taladrado paralelo al eje
del cigtiefial. Los rodillos estan flojos en el agujero para
que la fuerza centrifuga actué sobre ellos, asi son libres
rodar atras y hacia adelante y hacia los lados cuando el eje
oscila por el movimiento de torsién de la biela.

Amortiguadores de friccion
Tipo Lanchester

es una opcion de amortiguamiento basado en el principio
de friccibn seca y no tiene resorte o elemento de
restitucion. Las superficies de contacto de los volantes de
inercia y el disco estan revestidas por material de friccion,
que constituye el elemento de amortiguacion

Fuente: Los autores

179




13.7 CONTROL DE VIBRACION TORSIONAL EN MAQUINARIA
RECIPROCANTE

En maquinaria reciprocantes especialmente para motores de combustién interna, es
importante garantizar que las contribuciones de torque en direccién del cilindro sean

uniformes con el fin de evitar un exceso de vibraciones torsionales del cigiiefial [19].

13.7.1 Amortiguadores acoplados a cigiuenales

El amortiguador de vibraciones de torsién del cigiiefial, es un dispositivo que va montado
por lo general en el extremo delantero del cigiiefial del motor, pero también existen
dispositivos que se colocan en las bielas del cigtiefial y en el acople de la transmisién, (ver
Figura 13.2) estos estdn disefiados para reducir el movimiento de torsion, mejorando la

vida ttil de los componentes del motor y minimizando las averias del cigtieial.

Figura 13.2 Tres tipos de TVD y sus lugares de montaje en Motores IC

TVD
TVD
} TVD -

a) b) ©)

5]
AR - mass of / O \ Connecting od

Crankshaft mass

Carrier Elastic ¢y
element
Elastic
element

/|
;/§ viscoelastic
f§ element (ruber)
o\ Mass of inertia

Fuente: OSTMAN, Fredrik y TOIVONEN, T. Hannu, "Active Torsional Vibration Control of
Reciprocating Engines," 2008. p. 80
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13.7.2 Control Activo del torque en direccion de los cilindros

En la actualidad existen muchos métodos de control activo para la vibracién torsional en
magquinaria reciprocante, a continuacion se estudia dos métodos de este tipo de control.

1. Control sobre el volante y la inyeccién de combustible en un tnico cilindro

Ostman y Toivonen [35], presenta un método para la reduccién de la vibracién de torsiéon
del cigtiefial. Esta técnica equilibra las contribuciones de par de torsiéon del cilindro
mediante la utilizaciéon de las mediciones de las velocidades angulares del sistema de
cigtienal. La Figura 13.3 muestra el esquema del control activo, las vibraciones de torsién,
que se determinan a partir de los velocidad angular medida w45, se utilizan para estimar
el componente de par de torsion oscilante AM aplicado sobre el volante de inercia.

Figura 13.3 Esquema del control activo

AM

Plant Model

Cylinder Balancing | &«
Method "

. o,
Engine med

v

Wneas € 1a velocidad angular medida del volante, AM es el par reconstruido
aplicado en el volante y u denota las inyecciones de combustible del cilindro

Fuente: OSTMAN, Fredrik y TOIVONEN, T. Hannu, "Model-based torsional vibration control of
internal combustion engines" 2008.p. 79

2. Control sobre la inyeccion de combustible en los cilindros del motor

Ostman y Toivonen [36], presenta un método de equilibrio de cilindros, que minimiza las
vibraciones torsionales del cigiiefial en los motores de combustién interna de velocidad
media para una serie de frecuencias de torque-orden especificado mediante la
manipulacién de las inyecciones de combustible. Usando un modelo de la dindmica del
motor, la reduccién de las vibraciones torsionales del cigitiefial puede abordarse como un
problema de optimizacién en linea, donde se determina los ajustes de la inyeccién de
carburante en cada paso. Un diagrama de bloques del esquema de control se muestra en la
Figura 13.4.
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Figura 13.4 Diagrama de bloques del esquema de control

M

PlantModel

Cylinder Balancig
Method

¢1 i ¢2

Fuel injection

Driveline/Load |-
Controller riveline/Load

[

Fuente: DUTKA, Arkadiusz y ORKISZ, Michal, "Analysis and remedies for torsional
oscillations in rotating machinery," 2011. p. 1026

13.7.3 Amortiguadores de vibracion activos

Amortiguadores de vibracién activada son esencialmente servomecanismos disefiados
para mantener un estado estacionario deseado. Gobernadores de velocidad de turbinas de
vapor y gas, controles incorporados para la regulacién de la frecuencia en turbinas de
agua pueden considerarse como formas especiales de amortiguadores de vibracion
activada.

1. Control activo por motor DC enlazado

Dutka y Orkisz [37], proponen un método de atenuaciéon de vibracion torsional activo
mediante el acoplamiento de un motor de corriente continua el cual proporciona el par

torsor necesario para disminuir la amplitud de la vibracién torsional.

Figura 13.5 modelo del sistema y esquema del control

ACS ACB800PEC
800 7y
ME,
SP Speed
I o0
AC motor motor
E TQ meter M :_|MS
DF

ARGUS data
acquisition

ww

a) Configuraciéon de Laboratorio b) Sensibilidad complementaria e investigacion de la
funcién de sensibilidad

Fuente: SUN, Yulan y THOMAS, Marc, "Control of torsional rotor wvibrations using an

electrorheological fluid dynamic absorber," p. 4
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2. Control semi-activo amortiguador dinamico de fluido electro-reolégico

Sun y Thomas [38] [39] proponen el uso de un amortiguador de torsiéon dindmico
electrorreoldgico, llamada Smart Houdaille ERF?® Dynamic Absorber (SHERDA), con el fin
de controlar las vibraciones de torsion de un sistema de rotor. Los andlisis tedricos,
simulaciones y ensayos experimentales muestran que el amortiguador dindmico de ERF
exhibe muy buenos resultados en la reduccion de las vibraciones torsionales de los

sistemas de rotor.

Figura 13.6 Modelo y esquema del control con fluido electrorreologico

Fixed
7]

Fixed
7

,
‘ 2 V/, KER @
Voltage >
KER, CerR L 4] o
“ L 5
Strain gauge || ERFluid C U)
Kt Inner cylinder / K 1
) % o
7
X X Bearing CER
— 31,01 32,62
L ]
A) Montaje experimental para las caracteristicas dindmicas B) Amortiguador dindmico inteligente Houdaille ERF

de fluidos de ER

Fuente: Adaptado de: SUN, Yulan y THOMAS, Marc, "a smart electrorheological dynamic absorber for
controlling torsional vibrations of rotors," Proceedings of PACAM XII, 12th Pan-American Congress of
Applied Mechanics January 02-06, 2012, Port of Spain, Trinidad , 2012. p.6

3. Control semi-activo amortiguador dinamico de fluido Magneto-reolégico

Ye y Williams [40] propone el uso de un freno de fluido MRF que se puede utilizar como
un mecanismo de tipo embrague para transmitir el par entre un eje de rotaciéon y la carcasa

del freno.

19 ERF- Electro Rheological Fluid
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Figura 13.7 Modelo de laboratorio y modelo simplificado del sistema con control de fluido MRF

driving motor torque-meter adjustable inertialdisk inertial disk

M-R damper(1 or2) overload coupling  torque-meter electric brake

Fuente: YE, Shaochun y WILLIAMS, A. Keith, ""Torsional vibration control with an MR fluid
brake". 2005. p. 2

4. Control activo por medio de un acople o amortiguador electromagnético (AMD)

Ferreiro, patenta un acoplamiento magnético flexible activo con amortiguador
electrodindmico de vibraciones torsionales. La invencién consiste en un compensador
activo de vibraciones torsionales implementado por medio de un acoplamiento magnético
flexible basado en electroimanes de corriente variable modulada mediante un algoritmo
de control por realimentacién de la posicion angular de un eje respecto al otro. La
magnitud y frecuencia de las vibraciones torsionales son capturadas mediante la variacién
de impedancia del acoplamiento magnético y un acelerémetro y compensadas actuando
por medio de los citados electroimanes ubicados en el acoplamiento flexible.

Figura 13.8 Diagrama de bloques de la estructura de control

— ki
Ampliﬁ
-_+ cadores Modelo 23 > 24 |—>
|" matematico del

acoplamiento
magnético. 22

> 24 > 25

|

13

22. sensores de vibraciones torsionales, 23.regulador de corriente, 24. amplificador de corriente, 25.
acoplamiento magnético flexible activo.

Fuente: FERREIRO G., Ramoén, "Control de wvibraciones torsionales con un acoplamiento magnetico
activo," 2004. p. 3
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Figura 13.9 Configuracion del acople magnético activo

Y
e

Estructura de la conexion las bridas
deacopley sus respectivos ejes

Estructura de la conexién entre los
electroimanesy las bridasde acople

1. corona de imanes permanentes, 2.electroimanes del eje conductor, 3.electroimanes del eje
conducido, 4.brida de acople del eje conductor, 5.brid= de acople del eje conducido, 6.eje conductor, 7.eje-
conducido, 8.transformador, 9.rectificador, 10.filtro, 11.arrcllamiento-primario, 12.arrollamiento
secundario, 13.primera pareja de nucleos, 14.segunda pareja de nicleos, 15.alojamiento concéntrico.

Fuente: Adaptado de: http,/patentados.com/patente/acoplamiento-magnetico-flexible-activo-amortiguador-
electrodinamico-vibraciones/

13.8 NORMAS Y ESPECIFICACIONES

Para ayudar a establecer los niveles maximos de vibracion torsional a los que se debe
exponer una maquina, existe normas internacionales que contienen informacién que
permite comparar, con criterios consensuados, procedimientos habituales de medida y

evaluacién de datos.

13.8.1 API

Las normas API establecen, que las frecuencias naturales torsionales de la méquina seran
de al menos 10%por encima o por debajo de cualquier frecuencia de excitacién posible
dentro del rango de velocidad de funcionamiento especificado.
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Normas Api donde se dan instrucciones para el andlisis de la vibracién torsional.

e API 610 — Centrifugal pumps for Petroleum, Heavy Duty Chemical, and Gas
Industry Services.

e API 611 — General-Purpose Steam Turbines for Petroleum, Chemical, and Gas
Industry Services

e API 613 — Special Purpose Gear Units for Petroleum, Chemical and Gas Industry
Services.

e API 618 — Reciprocating Compressors for Petroleum, Chemical, and Gas Industry
Services.

e API 671 — Special-Purpose Couplings for Petroleum, Chemical, and Gas Industry
Services.

e API 684 — Tutorial on the API Standard Paragraphs Covering Rotor Dynamics and
Balancing: An Introduction to Lateral Critical and Train Torsional Analysis and
Rotor Balancing.

13.8.2 U.S. MILITARY STANDARD

MIL STD 167-1 Mechanical Vibrations of Shipboard Equipment (Reciprocating Machinery
and Propulsion System and Shafting) Type III, IV and V.

A nivel militar emitido por el Departamento de Marina de los estados de EE.UU. establece
que el limite aceptable de esfuerzo de torsién nominal dentro del rango de operacién es:

istencia tltima a la traccién S
Acero 7= =t
25 25
. . limite a la fatiga torsional Se
Hierro fundido T=—————===%
6 6

Si el eje a gran escala ha tenido una prueba de fatiga, entonces

limite a la fatiga torsional Se

Cualquier material 7= ———F——=
2 2

13.8.3 ISO

ISO (Organizacién Internacional de normalizacién) es una Federacién Mundial de cuerpos
de normas nacionales (organismos miembros ISO).
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La norma ISO 22266, proporciona directrices para la aplicacién de criterios de vibraciones
torsionales a ejes, bajo condiciones normales de operacién, para sistemas de ejes acoplados
y grandes alabes de un conjunto generador-turbina.

Otras ISO donde se dan instrucciones para el andlisis de la vibracién torsional.

e ISO 3046-5 — Reciprocating internal combustion engines -Performance -Part 5:
Torsional vibrations

e ISO 7919 Mechanical vibration — Evaluation of machine vibration by
measurements on rotating shafts.

e ISO 8528-9 - Reciprocating internal combustion engine driven alternating current
generating sets -- Part 9: Measurement and evaluation of mechanical vibrations.

e ISO 6721-7:1996 - Plastics -- Determination of dynamic mechanical properties --
Part 7: Torsional vibration -- Non-resonance method.

e [SO 1352:2011 - Metallic materials -- Torque-controlled fatigue testing.

13.8.4 IACS

International Association of Classification Societies (IACS) es una organizacién de bases
técnicas formada por trece sociedades de clasificacion Marina con sede en Londres.
Establece y mantiene normas técnicas para la construcciéon y operacion de barcos y
estructuras maritimas. La sociedad Bureau Veritas miembro de la IACS, provee en su sitio
web, documentacioén en linea, sobre los limites permisibles de esfuerzo torsional en ejes y
cigtieflales y también provee informacion acerca de los niveles permisibles de vibraciéon
torsional en otros tipos de elementos mecanicos como acoples y engranajes2.

Normas IACS donde se dan instrucciones para el andlisis de la vibracion torsional.

e M44 - Documents for the approval of diesel engines.

e M48 - Permissible limits of stresses due to torsional vibrations for intermediate,
thrust and propeller shafts.

e MB53 - Calculation of Crankshafts for I.C. Engines.

e M68 - Dimensions of propulsion shafts and their permissible torsional vibration
stresses.

20 Rules for the Classification of Steelships - entry into force 1 January 2013 . Rules for Steel Ships, Pt C, Ch 1, Sec 9.
http:/ /erules.veristar.com/dy/app/bootstrap.html
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13.8.5 Otras normas aplicadas a la vibracion torsional.

IEC/ ANSI/ AGMA /DIN/HI/ NEMA2
ANSI/ AGMA 9009 - D02 - Nomenclature for Flexible Couplings.

Presenta la nomenclatura comdn para acoplamientos flexibles utilizados en unidades de
transmisién de potencia mecanica. Esta dispuesto para reducir las barreras lingtiisticas que
surgen entre disefiadores, fabricantes y usuarios cuando se trata de especificar los distintos
tipos de acoplamientos flexibles y sus elementos.

Otras estandares.

e DIN 740 - Power Transmission Engineering; Flexible Shaft Couplings; Technical
Delivery Conditions.

e DIN 748 - Cylindrical Shaft Ends; Dimensions, Nominal Transmissible Torques.

e ANSI/HI9.6.4 Centrifugal and Vertical Pumps for Vibration Measurement and
Allowable Values.

e ANSI/HI9.6.5 Centrifugal and Vertical Pumps for Condition Monitoring.

e ANSI/NEMA MG 1. Motors and Generators. Section IV performance standards
applying to all machines. Part 33 — definite purpose synchronous generators for
generating set applications.

e [EC 60034-14, Rotating electrical machines - Part 14: Mechanical vibration of
certain machines with shaft heights 56 mm and higher - Measurement, evaluation
and limits of vibration severity

13.9 DISCUSION DEL CAPITULO

e Es importante conocer el rol que desempefian los diferentes tipos de acoplamientos
y amortiguadores en las transmisiones de maquinas ya que existe gran variedad en
el mercado, y de esta manera formular criterios; para la evaluacion comparativa, la

21 Y - Hydraulic institute
DIN - Deutsches Institut fiir Normung (Instituto Aleman de Normalizacién)
ANSI - American National Standards Institute
AGMA - American Gear Manufacturers Association
NEMA - National Electrical Manufacturers Association.
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optimizacion, y la seleccion de disefios apropiados a las necesidades de control
torsional de los sistemas.

En el disefio del elemento amortiguador es de gran importancia conocer las
propiedades del material, ya que estas cambia con la temperatura y las frecuencias
a las a la cuales se somete y ademas la forma geométrica mas adecuada para
proveer una vida en servicio satisfactoria.

Los sistemas de amortiguacion torsional pasivos, como son los de tipo péndulo
tiene una buena respuesta de amortiguamiento de las oscilaciones torsionales
cuando se sintonizan de manera apropiada al sistema.

Los métodos de control vibracional activos y semiactivos, controlados por software
dan los mejores resultados ademés de que permiten amortiguar varias frecuencias
naturales de torsion, pero estos requieren de un andlisis completo del sistema para
proporcionar la informacién adecuada para desarrollar el lazo de control 6ptimo.

Se debe tener cuidado al seleccionar un acople torsional para desintonizar un
sistema a una frecuencia de torsion especifica ya que este elemento al ser
introducido su inercia podria cambiar otras frecuencias naturales de torsiéon en el

sistema y en algn momento entrar en resonancia.

Las metodologia y recomendaciones que proveen las asociaciones internacionales
contienen informacién que permite comparar, con criterios consensuados,
procedimientos habituales de medida y evaluaciéon de datos para ayudar a
establecer los niveles maximos de vibracion torsional a los que se debe exponer una
maquina.
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CAPITULO NO LINEALIDADES E INESTABILIDADES
DE LA VIBRACION TORSIONAL EN
1 4 MAQUINARIA ROTATIVA

14.1 NO-LINEALIDAD EN SISTEMAS TORSIONALES

La linealidad con absoluta perfeccién no existe en ningtun sistema real, sino que los
aspectos no lineales son tan pequefios que por lo general pueden ser ignorados. Hay
muchos tipos diferentes de no linealidad y existen en varios grados en todos los sistemas
mecdnicos, muchos sistemas actuales se acercan a un comportamiento lineal,
especialmente con niveles de entrada pequefias (niveles de excitacién pequefios) pero se
vuelven no lineales a niveles de excitacion superiores. Si un sistema no es lineal, producira
frecuencias en su salida, que no existen en su entrada (Figura 14.1).

Figura 14.1 Sistema lineal- Sistema no lineal

Linear
Input=X Constant Output = CX Input=X Non-Linear Output = CX* F(t) + Y
Multiplier System Output = CX * FN) + Y
System
Sistema lineal Sistema no lineal

Fuente: E, Malcolm, "Time Transient Analysis and Non-Linear Rotordynamics," Leader,
P.E.Applied Machinery Dynamics Co.P.O.. p. 1

Se pueden establecer varias fuentes de no linealidad que surgen en el modelado de
sistemas torsionales que no cumplen con el principio de superposicion?2. Las fuentes
principales de no-linealidad se pueden englobar como:

e Grandes deformaciones: cuando los desplazamientos son grandes, las ecuaciones de
equilibrio no se pueden plantear sobre la geometria inicial del problema, conocida, sino
sobre la final. Ademas, en las relaciones entre deformacién unitaria y desplazamiento
deben retenerse los términos cuadraticos, resultando relaciones no lineales.

22 Un sistema cumple el Principio de Superposicion si su respuesta ante un conjunto de solicitaciones es la suma de las respuestas a cada
una de las solicitaciones por separado. Un sistema dindmico cumple el Principio de Superposicién y que por lo tanto es lineal si
dadas dos entradas x1(t) y x2(t) y sus respuestas correspondientes y1(t) e y2(t), la respuesta a una entrada Ax1(t+tl) +
Bx2(t+t2) es precisamente Ayl(t+tl) + By2(t+t2), siendo A, B, t1 y t2 cuatro constantes cualesquiera.
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e Determinados tipos de rozamiento o amortiguamiento: el ejemplo mas claro de no
linealidad de esta clase es el rozamiento de Coulomb o rozamiento seco, un ejemplo
particularmente sencillo de no cumplimiento del Principio de Superposicion.

e No-linealidad en las ecuaciones constitutivas del material: algunos materiales como el
acero, presentan esta no-linealidad solo para valores grandes de los esfuerzos. La
plasticidad es un caso tipico de no-linealidad.

14.2 COMPORTAMIENTO NO LINEAL

La no linealidad de un sistema torsional puede presentar dos comportamientos; el
comportamiento de aplacamiento (softening) en la respuesta del sistema (curvatura a la
izquierda) significa que la no linealidad efectiva es negativa, y el comportamiento de
intensificacion (Hardeninig) en la respuesta del sistema (curvatura a la derecha) significa
que la no linealidad efectiva es positiva (ver Figura 14.2 b)).

Figura 14.2 Caracteristicas del comportamiento no lineal

5 Tr=0 c Lineal
= ' e
g | ] |
i) I S8 i
> | = |
° | o 1
3 | g I
8 } ° | Hardening
E } E |
2 Tr3 I 3 }
! .
2 | 2 Softening }
©
E] TrL | 2 1
£ | = I
Q I
£ Tr2 l g |
< \ >
Wn? Wn .2
Cuadrado de la frecuencia de excitacion w? Cuadrado de/a frecuencia @
a) Familia de curvas de respuesta para el sistema lineal b) Curvas de vibracion libre (frecuencia natural en
amortiguado funcion de la amplitud) en el diagrama la respuesta de

sistemas lineales, Hardening y softening vibracion
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Amplitud Absoluta de la vibracion
Amplitud Absoluta de la vibracion

0 0

Cuadrado de la frecuencia de excitacidn w? Cuadrado de la frecuencia de excitacién w?
¢) Curvas de respuesta de los sistemas no lineales no d) Curvas de respuesta de los sistemas no lineales no
amortiguados con caracteristicas Softening de la fuerza amortiguados con caracteristicas Hardening de la fuerza
de restauracion de restauracion

Fuente: Los autores

Figura 14.3 Curvas de respuesta de sistemas no lineales amortiguados

Region de —_
inestabilidad

Amplitud Absoluta de la vibracién
Amplitud Absoluta de la vibracién

| i
0 2
Cuadrado de la frecuencia de excitacion w? Frecuencia de excitacion
a) Fenomeno Jump o salto para sistemas no lineales b) Region de inestabilidad para un sistema hardening

Fuente: Los autores

Las figuras anteriores sugieren que las curvas de respuesta de vibracion forzada para los
sistemas con fuerzas de recuperaciéon no lineales tienen la forma general de los de un
sistema lineal (Figura 14.2 a)), pero son "inclinadas" a la derecha o la izquierda
dependiendo, de si el sistema es hardening o softening Estos se muestran en la Figura 14.2
c) y d). El principal efecto de amortiguacion en la vibraciéon forzada de un sistema no lineal

es limitar la amplitud en la resonancia, como se muestra en la Figura 14.3.
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Tabla 14.1 No linealidades en equipos rotativos

Motores eléctricos y generadores

Debido a la fuerte no linealidad de la fuerza electromagnética, que es funcién del desplazamiento
y de la tensién aplicada, el modelo de analisis de este tipo de mdquinas rotativas necesariamente
tienen que incluir las no linealidades que pueda presentar el sistema.

Sistemas engranados

La dindmica no lineal de los sistemas engranados se caracteriza por un cambio de la rigidez
periédicamente debido al cambio de nimero de dientes en el engrane y una reaccién de retroceso
que puede conducir a una pérdida del contacto entre los dientes. Debido a la reaccién de
retroceso, el sistema de engranajes tiene caracteristicas de rigidez no lineales por tramos y, en
consecuencia, puede vibrar regularmente o cadticamente en funcién de los parametros del
sistema y de las condiciones iniciales.

Maquinas con ejes agrietados

Debido a la presencia de una grieta un sistema sufre cambios en las frecuencias torsionales
naturales, y deja de tener un comportamiento lineal ya que una grieta hace que la dinamica del
eje de torsién cambie proporcionalmente, debido a la pérdida de la rigidez en la seccién del eje
donde esta se presenta ya que a medida que la profundidad de la grieta aumenta esta cambia el
drea transversal de la seccién del eje y por esto el momento de area polar cambia (disminuye) y
este cambio se ve reflejado en los modos de vibracién y en los cambios en velocidad donde se
presenta resonancia

Maquinas con desbalance

Para estudiar las no linealidades por desbalance es necesario conocer las caracteristicas de la
vibracién lateral ya que esta acoplada a la vibraciéon torsional, la vibracién sincrénica torsional se
acompafa de pequefios armoénicos y cuando la velocidad de rotacién estéd cerca o igual a la mitad
de la frecuencia natural de torsién los componentes bisincrénicos son mucho maés notables que la
componente sincrénica.

Maquinas con friccion en el rotor

Las no linealidades por fricciéon en vibraciones torsionales se han analizado en ejercicio de
cadena en un sistema y concluyendo que este fendmeno se presenta por la presencia de fuerzas
de amortiguacion negativas presente en fuerzas de fricciéon de cojinetes, entre el rotor y la carcasa
o entre la broca y el pozo. Para valores pequenios de desplazamiento, el término negativo de
amortiguamiento, suministra energia en el sistema, a pesar de que no hay ningtn estimulo
externo, el sistema puede tener una solucion oscilatoria, y por lo tanto corresponde a un sistema
de auto-excitado no lineal.

Fuente: Los autores
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14.2.1 No linealidad del material

Un sistema torsional simple con deformaciones angulares pequefas se basa en la
suposiciéon de que el eje es elastico y obedece la ley de Hooke; es decir, la curva
caracteristica de la fuerza de restauracion contra el desplazamiento angular es una linea
recta. Sin embargo, muchos materiales no exhiben siempre una caracteristica tan lineal.
Cuando la fuerza de restauracién aumenta mds rapidamente que el desplazamiento
angular se conoce como caracteristica de endurecimiento (Hardening), inversamente,
ciertos sistemas exhiben una caracteristica de ablandamiento o suavisado (Softening).

Figura 14.4 Comportamiento no lineal del material

Resistencia Fractura
t  Hardening alcorte |-

Lineal

Region plastica

Softening

f—

Fuerza de restauracion

~ Puntode fluencia

Desplazamiento angular

Esfuerzo cortante, T

S—— Region eldstica
=Gy

Deformacioén por cortante, y

Curvas caracteristicas de la fuerza de restauracion para

sistemas vibratorios, lineal, hardening y softening Comportamiento de rzgldez torsional no lineal

Fuente: Los autores

14.2.1.1 Amortiguamiento no lineal

El amortiguamiento no lineal se presenta en sistemas torsionales que incluyen un
dispositivo disipador de la energia vibracional, tal con un amortiguador tipo Houdaille
con un fluido viscoso no lineal como una silicona. Burdenko [41], demuestra en su estudio
que un amortiguador visco-eldstico con viscosidad no lineal es mds efectivo que un
amortiguador de fluido simple.

El momento de torsién viscoso en el amortiguador depende de la velocidad relativa del

anillo y el cubo, ya que la viscosidad de una silicona depende del gradiente de velocidad.
Se puede representar este comportamiento de la siguiente manera:

TV = Ct(él - 92) - g(él - 9‘2)3 Ec.14.1
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Figura 14.5 Comportamiento de un fluido visco-eldstico
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Fuente: Los autores

14.2.2 Holgura y vibroimpacto torsional

En muchos sistemas mecédnicos complejos existen espacios libres, ya sea por disefio (para
la lubricaciéon o para evitar la interferencia) o debido a errores de fabricacion y/o por el
desgaste. La vibraciéon de un sistema de torsién con espacios libres puede resultar en un
movimiento relativo entre el espacio de holgura y el impacto entre los componentes. Los
impactos repetidos, referidos como vibro-impacto, pueden dar lugar a un ruido excesivo
y/o a grandes cargas dinamicas?.

Figura 14.6 Caracteristica no lineal de un rotor con contacto local intermitente en un espacio libre
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Fuente: Adaptado de: EHRICH, F. Fredric. self-excited vibration. En: Shock and Vibration Handbook
(6th edition). New York: McGraw-Hill Book Company. 2002.

23 RJ. Comparin; R. Singh. Non-linear frequency response characteristics of an impact pair. Journal of Sound and Vibration
Volume 134, Issue 2, 22 October 1989, Pages 259-290
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14.3 INESTABILIDADES TORSIONALES

Las inestabilidades en un sistema torsional, genera las denominadas vibraciones auto-
excitadas, que es una oscilacién en presencia de una fuerza externa que depende del
movimiento propio del sistema. Los Sistemas auto-excitados comienzan a vibrar por su
cuenta espontaneamente, la amplitud aumenta hasta que algtn efecto no lineal limita
cualquier aumento posterior. La energia que alimenta estas vibraciones se obtiene de una
fuente uniforme de energia asociado con el sistema que, debido a un mecanismo inherente
en el sistema, da lugar a fuerzas oscilantes. En la vibracién auto-excitada la fuerza
altérnate que sostiene el movimiento es creada o controlada por el movimiento propio del
sistema; cuando el movimiento se detiene, la fuerza alternante desaparece.

En maquinaria rotativa existe una variada documentacién que estudian muchos
fenémenos que causan vibraciones auto-excitadas. Todos estos sistemas de auto-excitacion
implican mecanismos de transferencia de energia por fricciéon y/o por el fluido que estan
presentes en los ejes de los rotores y que generan la fuerza de desestabilizacion.

Los mecanismos de auto-excitaciéon que han sido identificados se pueden clasificar de la
siguiente manera [42]:

Tabla 14.2 Mecanismos de auto-excitacion

> Remolineo y latigueo > Inestabilidad paramétrica
e Giro histéretico. ¢ FEje asimétrico
e Fluido atrapado en el rotor. e Torque pulsante
e Latigueo de fricciéon seca. e Carga longitudinal pulsante

e Latigueo de rodamiento fluido.
e Efecto de sello y espacio libre- » Inestabilidades en vibraciones forzadas

hélice/impulsor en turbomaquinas. e Vibracién Bi-estable
e Hélice, impulsor y giro de e Desbalance inestable
turboméquinas.
> Giro-roce, adherir-deslizar y traqueteo > Efecto giroscépico

> Rigidez e inercia variable

Fuente: Los autores
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Tabla 14.3 Inestabilidades que afectan el comportamiento de vibracion torsional

GIRO HISTERETICO
(FRICCION INTERNA)

DEFINICION:

El remolineo de histéresis es una inestabilidad auto-excitada de un rotor
en sus rodamientos, en el que la amplitud de giro del rotor contintia
aumentando independiente del estado de equilibrio del rotor, por
encima del umbral de velocidad

OCURRE CUANDO:

Velocidades de rotaciéon por encima de la primera velocidad critica del
eje (entre mas bajo el efecto histéretico, mayor es el nivel posible de rpm
de operacién de giro libre).

METODOS DE PREVENCION:

Reduciendo al minimo el nuamero de elementos separados,
restringiendo el palmo de rebajos concéntricos y partes equipadas
encogidas o reducidas de tamafo, y proporcionando un bloqueo
seguro de los elementos ensamblados manteniéndolos unidos por
pernos de sujecion y otros elementos de compresion. Las caracteristicas
de asentamiento de cojinetes también juegan un papel en la supresion
del giro histéretico

FLUIDO ATRAPADO
EN EL ROTOR

DEFINICION:

La auto-excitaciéon puede ser experimentada donde los liquidos pueden
ser inadvertidamente atrapados en la cavidad interna de rotores huecos.
La superficie de molinete de la cavidad arrastra el fluido en la direccién
de rotacion. Este dangulo de avance da lugar a la fuerza centrifuga en el
liquido que tiene un componente en la direccién tangencial en el sentido
de rotacion. Esta fuerza es la base de la inestabilidad, ya que induce giro
hacia adelante lo que aumenta la fuerza centrifuga sobre el fluido y por
lo tanto aumenta la fuerza de induccién de giro.

OCURRE CUANDO:

Se ha demostrado que la velocidad de inicio para la inestabilidad
siempre estd por encima de las rpm critica y por debajo de dos veces las
rpm critica. Dado que el giro es a la frecuencia critica del eje, la relaciéon
de la frecuencia de giro de las rpm estara en el intervalo de 0,5 a 1,0.

METODOS DE PREVENCION:

Cuando el fluido atrapado no es fundamental para la funcién de la
maquina, la medida de prevencién apropiada, si la aplicacién particular
lo permite, es proporcionar agujeros de drenaje en el radio mds exterior
de todas las cavidades huecas donde podria quedar atrapado el liquido.

LATIGUEO DE
FRICCION SECA

DEFINICION:

El latigueo de fricciéon en seco se experimenta cuando la superficie de un
eje de rotacién entra en contacto con una guia estacionaria sin lubricar,
mortaja o sistema de estator. Esto puede ocurrir en un cojinete liso sin
lubricar, con la pérdida de holgura en un cojinete hidrodinamico o con
contacto en el juego radial de juntas de laberinto.
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Tabla 14.3 (Continuacién)

OCURRE CUANDO:

Se ha sugerido (pero no concluido) que la frecuencia de giro es
generalmente inferior a la velocidad critica

METODOS DE PREVENCION:

Se encuentra que el giro puede ser inhibido si las frecuencias naturales
independientes del rotor y estator se mantienen diferentes, es decir,
debe disefiarse un rotor muy rigido con un elemento de estator
montado muy suave que puede ser objeto de fricciones.

LATIGUEO POR
FLUIDO DE COJINETE

DEFINICION:

La tendencia a la inestabilidad es evidente cuando esta fuerza
tangencial excede las fuerzas inherentes de amortiguacion
estabilizadoras. Cuando esto sucede, cualquier giro inducido repercuta
en un aumento de las fuerzas centrifugas; esto, a su vez, cierra aiin mas
la holgura o el espacio libre y resulta cada vez en una mayor fuerza
tangencial desestabilizadora.

OCURRE CUANDO:

La inestabilidad se presenta, cuando los ejes giran a una rpm igual o
superior a aproximadamente al doble de la velocidad critica.

METODOS DE PREVENCION:

Restringir las rpm maxima del rotor por debajo del doble de su
velocidad critica mas baja. También por variaciones geométricas en el
disefio de las guias del cojinete, tales como ranurados y configuraciones
de almohadillas de inclinacién En casos extremos, el uso de cojinetes de
contacto de rodadura en lugar de cojinetes de pelicula de fluido puede
ser aconsejable.

AMORTIGUAMIENTO
POR FICCION
INTERNA

DEFINICION

fuerzas de friccién interfacial de amortiguacién en la interface del eje
del disco causa el giro subsincrono

OCURRE CUANDO:

Se sabe que la frecuencia de los giros, 6, en el umbral de la inestabilidad
es igual a la frecuencia natural, w,, del rotor

EFECTO DE SELLO Y
ESPACIO LIBRE-
HELICE/IMPULSOR
EN
TURBOMAQUINAS

DEFINICION

Se Investigo la inestabilidad de las turbinas de vapor y se sugiri6é que
holguras no simétricas radiales causadas por un rotor excéntrico podria
dar lugar a fuerzas desestabilizadoras, y las llamé fuerzas de excitacién
por holgura.

SE PRESENTA EN:

Para un compresor axial, se ha encontrado que la magnitud y direccién
de las fuerzas de desestabilizacion son una funcion muy fuerte a la
proximidad del punto de funcionamiento de la linea de pérdida. ). La
magnitud de la fuerza de desestabilizacién disminuye drasticamente
para las lineas de operacion mas bajas, y se estabiliza en un valor
positivo pequefio (es decir, haciendo una pequefia contribucién a la
induccion de giro hacia adelante). En el caso de turboméquinas de flujo
radial, las fuerzas de desestabilizacién se ejercen en un impulsor
excéntrico (es decir, desviado dindmicamente) debido a las variaciones
de carga de los édlabes del difusor.
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Tabla 14.3 (Continuacién)

INESTABILIDAD
PARAMETRICA

DEFINICION

La inestabilidad es inducida por la variacién periédica efectiva de
parédmetros del sistema (rigidez, inercia, frecuencia natural, etc.).

TIPOS

Inestabilidad lateral debido a torque pulsante.

Inestabilidad paramétrica debido a la rigidez del eje.
Inestabilidad torsional debido a velocidad variable.
Inestabilidad paramétrica debido al momento de inercia.
Inestabilidad paramétrica debido a la amortiguacién del eje.

GIRO-ROCE,
ADHERIR-DESLIZAR
Y TRAQUETEO

DEFINICION

La inestabilidad es causada por la naturaleza irregular de la fuerza de
friccién desarrollada a muy bajas velocidades de frotamiento. A altas
velocidades, la fuerza de friccion es esencialmente independiente de la
velocidad de contacto. Sin embargo, a velocidades muy bajas de
contacto se presenta el fenémeno de adherencia estatica “stiction” o
friccion estatica, donde se encuentran los niveles maés altos de fuerza de
friccién

CUANDO OCURRE:

La relacién de frecuencia de vibracion a la velocidad de rotacion sera
mucho mayor que la unidad. Mientras que la vibracién asociada con
stick-slip o chatter es la vibracién torsional, también pueden producirse
vibraciones laterales planas.

INESTABILIDADES
EN VIBRACION
FORZADA

DEFINICION

Es inducida por la interaccién de la vibracién forzada sobre los
mecanismos de la respuesta del sistema, o en el propio desbalance. Dos
manifestaciones de tales inestabilidades son; la vibracién biestable y el
desequilibrio inestable

CUANDO SE PRESENTAN:

Estas inestabilidades son caracterizadas por la vibracién forzada en una
frecuencia igual a la rotacién del rotor (inducido generalmente por
desbalance), pero con la amplitud de esa vibracién siendo inestable.

TIPOS

se ha observado en un sistema de rotor
soportado por cojinetes. La no linealidad en la
rigidez provoca un "inclinacién hacia la
derecha" en el pico en la curva de respuesta
cuando el rotor estd funcionando en la
proximidad de su velocidad critica y siendo
estimulado por el desbalance

Vibracion biestable

ha sido estudiado en las turbinas de vapor, el
fenémeno es algunas veces llamado el efecto
Newkirk en referencia a sus registros de la
observacién experimental. Donde el rotor
"vibraria con la frecuencia de su rotacion,
obviamente causado por el desbalance, pero la
intensidad de la vibracién podria variar
periédicamente y muy lentamente

Desequilibrio
inestable
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Tabla 14.3 (Continuacién)

DEFINICION

Es un movimiento que se genera siempre que el eje alrededor del cual
un cuerpo esta en rotacion gira a su vez alrededor de otro eje

glillicogcé OPICO (Movimiento de precesién)
QUE AFECTA
El efecto giroscépico tienen una influencia sobre las frecuencias
naturales, velocidades criticas y respuesta de desequilibrio del rotor,
incluyendo giros de retroceso
DONDE SE PRESENTAN
Algunos mecanismos de barras accionados por motores eléctricos
presentan una rigidez variable, y esto tiene un efecto en la respuesta
vibracional del eje del motor.

RIGIDEZ VARIABLE QUE LO CONTRIBUYE
El motor tiene un momento de inercia de masa constante, siendo una
pieza giratoria pura, pero las dos barras laterales contribuyen a la
rigidez variable.
OBJETIVO
El propoésito de acoplar masas a un sistema rotor es controlar el
desbalance. En aplicaciones précticas, los elementos de equilibrio
pueden tomar varias formas.
CARACTERISTICAS

INFLUENCIA DE Los balanceadores deben tener suficiente peso y operar en un radio de

MASAS ACOPLADAS | tal manera que el producto de su peso y la excentricidad maxima que
pueden alcanzar sea equivalente al momento de la carga
desequilibrada.

DONDE SE UTILIZAN

El uso de sistemas auxiliares de masas o balanceadores para neutralizar
el desequilibrio de maquinarias rotativas agrega al sistema una nueva
inercia que debe ser considerada en el estudio de la vibracién torsional

Cuando el eje del disco rotor no esté
alineado con el eje del rodamiento, como es
el caso con un rotor en voladizo, se ha
demostrado que un giro no sincrénico
(torque whirl) puede ocurrir como
resultado de la falta de alineacién entre el
par de carga y el par de accionamiento

Torque whirl

Cuando el eje de accionamiento es largo,
EFECTO DE LA delgado y hueco, hay una posibilidad para
LONGITUD DEL EJE Buckling torque que el torque genere un fenémeno de
pandeo conocido como “Buckling torque”.
Este fenémeno también es conocido como
el problema de Greenhill

Se trata de una velocidad critica secundaria
comtnmente llamada gravedad critica, lo
Gravedad critica que puede ocurrir en un rotor muy pesado
ligeramente amortiguado. La velocidad
critica se produce en aproximadamente la
mitad de la frecuencia natural del rotor y
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su amplitud de la deformacién en la
velocidad critica es limitada y
aproximadamente el doble de la desviacién
estatica del rotor

Un rotor con un arqueo en el eje se
comportard de manera similar a un rotor
con una masa excéntrica. A altas
velocidades del rotor (w > w,,), el eje
tendera a corregir el arco. Cuando el arco
del eje se combina con una excentricidad
masica, patrones de comportamiento
tnicos se producen en funciéon del angulo
de fase entre el arco y la masa excéntrica

Arco del eje (Shaft bow)

14.4 DISCUSION DEL CAPITULO

e Las mdquinas rotativas presentan caracteristicas de no linealidades cuando; se
encuentra en un estado de alta velocidad, geometria y material con
comportamiento no lineal, a inestabilidades propias del sistema, tales como la
friccién, la no linealidad electromagnética, la rigidez variable de algunos
elementos mecanicos, entre otros y debido también a la no linealidad de algunos
dispositivos conectado directamente al eje de rotacion.

e Conocer el origen de las no linealidades y de las inestabilidades que influyen en la
vibraciéon torsional en los sistemas reales nos perimete obtener funciones
adecuadas para modelar este comportamiento y asi obtener unos modelos
matemadticos que arrojen resultados mds precisos para mejor los disefios y evitar
dafios cuando las méquinas ya estén en servicio.

e Dependiendo de las caracteristicas del sistema que influyen en la fuerza de
restauracion se tienen dos Comportamientos relevantes en la curvas de resonancias;
comportamiento de suavizado (softening) y comportamiento de endurecimiento
(Hardening).

e La forma de evaluar las zonas o los rangos de velocidad donde el sistema es
estable o presenta inestabilidad se puede realizar por medio de diagramas
aplicando el método de Lyapunov exponents.

e Existen varios métodos para solucionar las de ecuaciones no lineales del modelo
matematico de los sistemas torsionales, el mds utilizado en la actualidad es el
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método de balance armoénico (HBM Harmonic Balance Method) que permite
identificar de manera mas acertada las zonas de inestabilidad.

Las inestabilidades paramétricas introduce no linealidades al sistema en el modelo
matematico ya que estas son funcién del tiempo o de otro pardmetro del sistema
(por ejemplo la rigidez variable) y hacen que obtener un modelo lo bastante
cercano al real sea dificil.
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CARACTERISTICAS DE LA
VIBRACION TORSIONAL
CAUSADA POR GRIETAS EN EL EJE

CAPITULO

15

15.1 AGRIETAMIENTO EN EJES

El agrietamiento de los ejes se lleva a cabo por diversos factores (Ver Figura 15.1) como

ciclos de fatiga baja, fatiga alta, corrosion, entre otros.

Figura 15.1 Factores estimulantes de grietas en los ejes

-DESBALANCE

-CARGA ESTATICA VIBRACIONES
-TORQUE VARIABLE -FLEXION
CARGA
= _ruerzas -LONGITUDINAL
AEREO/HIDRO -TORSIONAL
DINAMICAS
CONDICIONES DE GRADIENTES DE ESFUERZOS Y
E—
OPERACION DEL TEMPERATURA DEFORMACIONES

ROTOR ﬂ

-FATIGA DE ALTO
CicLo

-FATIGA DE BAJO
AMBIENTE cIcLo
ESTIMULANTE DE -FLUENCIA
CORROSION -ESFUERZOS DE
CORROSION
GRIETA EN
EL EJE

Fuente: Los autores

La falla ocurre cuando el material que no ha sido afectado por las grietas no puede resistir
las cargas aplicadas. La falla en el material puede ser de una manera fragil o ductil,
dependiendo de las condiciones predominantes. Se produce una falla inminente ya
cuando la grieta ha alcanzado un tamafio critico. Basado en sus geometrias, las grietas se

pueden clasificar de la siguiente manera [43]:
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e Las grietas perpendiculares al eje son denominadas grietas “transversales”, las
cuales son mas comunes y mds graves ya que reducen la seccion transversal y con
ello debilitan al rotor. La mayoria de las investigaciones anteriores y actuales se
centra en la deteccion de este tipo de grietas, que se caracteriza porque se introduce
una flexibilidad local en la rigidez del eje que se debe al concentrador de esfuerzos
de energia en las proximidades de la punta de la grieta.

e Las grietas que se abren cuando la parte de material afectado se somete a esfuerzos
y se cierra cuando el esfuerzo se invierte, estas son conocidas como grietas de
“respiracion”. La respiracion resulta de las no linealidades en el comportamiento
vibratorio del rotor. La mayoria de los esfuerzos de investigaciones tedricas se
concentran principalmente en la “respiracion transversal” por su importancia en la
practica.

e Las grietas “circunferenciales” son una consecuencia de las grietas longitudinales
que se propagan en direccion radial.

e Grietas paralelas al eje que son conocidas como grietas “longitudinales”.

Figura 15.2 Tipos de grietas

Transversal &Q Frecuente
de Tension # Menos frecuente

Menos frecuente - excepto al final de

Torsional .
la etapa de una grieta transversal
m:z Rara - generalmente detenidas a
Longitudinal-Inducida menores cargas mecanicas convierten
térmicamente E grietas longitudinales a

circunferenciales

Circunferencial E Rara

Fuente: Adaptado de BOSMANS, Ronald . Shaft Crack. Detection Methodology for Reactor Coolant &
Recirculation Pumps. EPRI Predictive Maintenance Users Group. Maryland : Vibration Forum in Annapolis, 2006

15.2 GRIETAS TRANSVERSALES

El comportamiento de un rotor agrietado lineal o no lineal depende del mecanismo de
apertura y cierre de la grieta durante la rotacion del eje.
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15.2.1 Variacion de la rigidez del eje agrietado con el cierre/apertura
de la grieta (no linealidad)

Cuando el eje estd girando se debe considerar que la grieta se abre y se cierra segtn los
esfuerzos desarrollados en la superficie de la grieta. Si estos esfuerzos son de traccién la
grieta se abre, lo que conlleva a una reduccién de la rigidez; pero cuando los esfuerzos son
de compresion la grieta permanece cerrada y tiene la misma rigidez que cuando el eje no
tiene una grieta. Hay una situacién intermedia entre las dos condiciones anteriores (grieta
abierta y cerrada) parcialmente abierta y parcialmente cerrada. La respiracién de la grieta
es importante para el modelamiento de esta y puede ser aproximada ya sea por la
variacion de la rigidez sinusoidal o por la fluctuacién de la rigidez.

Figura 15.3 Modelamiento grietas transversales

La relacién de Irwin permite el
calculo de la tasa de liberacion

TEORIA DE LA de energia de deformacion en
MECANICA DE LA mm)p | funcion de los intensificadores
FRACTURA de esfuerzos

Combina el campo la mecanica
de fractura con la rotodinamica
y este concepte condujo al

— METODO SERR ) | cilculo de la matriz  de
MODELAMIENTO flexibilidad adimensional local
del eje, que permite calcular la
GRIETAS rigidez del eje
TRANSVERSALES
—) Cuando la matriz de flexibilidad

ElAE e LIS ' local es conocida, la rigidez de

la grieta puede ser calculada
por el métoede de elementos
finitos.

VARIACION DE LA
RIGIDEZ
(RESPIRACION) —

Durante la rotacion del eje se
debe considerar que la grieta
abre y cierra por lo tanto se
debe tener en cuenta que la
rigidez del eje  varia
periodicamente.

Fuente: Los autores

Cuando la grieta se encuentra completamente abierta, la matriz de rigidez del eje se puede
determinar utilizando los coeficientes de flexibilidad adicional. Cuando la grieta esta
completamente cerrada la matriz de rigidez es simplemente la de un eje sin grieta. Durante
la rotacion del eje se debe considerar que la grieta abre y cierra por lo tanto se debe tener
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en cuenta que la rigidez del eje varia periddicamente. Para este caso ¢ es el angulo que
forma el eje perpendicular al fondo de la grieta con la direccién supuesta del
desplazamiento transversal del eje, la variacion de rigidez puede ser evaluado para cada
ubicacion de ¢.

La forma de apertura de la grieta depende del sistema de cargas que acttia en la secciéon
agrietada, de la razon profundidad de la grieta/didmetro del eje y de la esbeltez del eje
(razén largo/diametro). Como la forma de apertura de la grieta depende de muchos
parametros, especificamente de muchas combinaciones posibles de cargas, no es posible
expresar los coeficientes de rigidez del eje agrietado y sera necesario calcularlos para cada
caso particular. Sin embargo, con el objeto de simplificar el procedimiento de calculo, la
mayoria de los autores especifican de antemano una forma de variacién de los coeficientes
de rigidez con la posicién de la grieta en el eje variando entre un valor maximo cuando la
grieta  estd completamente cerrada a un valor minimo cuando la grieta esta

completamente abierta.

15.3 GRIETAS CIRCUNFERENCIALES

El modelo esquematico de un eje con una grieta circunferencial [44] se muestra en la
Figura 15.4, es sometido a una carga de torsiéon dindmica T (t); el material del eje se supone
elastico lineal, perfectamente plastico. Con el fin de evaluar la respuesta dindmica de
torsion del eje con una grieta circunferencial, el modelo consiste en dos segmentos
conectados mediante un resorte de torsién que representa la flexibilidad local y un
amortiguador de torsiéon que representa la perdida de energia local de la region de la
fractura. El valor de la constante del resorte de torsién se obtiene mediante la evaluacion
de la resistencia de la seccién agrietada del eje para el desplazamiento rotacional. La
constante de amortiguamiento de torsién se determina teniendo en cuenta la perdida de
energia en la region de la fractura debido a la deformacién de plasticidad ciclica en el
borde de la grieta y la pérdida de energia por ficcion que se debe a la interaccion de la
superficie de la grieta.
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Figura 15.4 Modelo esquemdtico de un eje con una grieta circunferencial
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Fuente: VAZIRI, A. y NAYEB-HASHEMI, H. A theoretical investigation on the vibrational characteristics and
torsional dynamic response of circumferentially cracked turbo-generator shafts. International Journal of Solids
and Structures 43. 2006.pp. 4066

Figura 15.5 El modelo del sistema de la Figura 15.4
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Fuente: VAZIRI, A. y NAYEB-HASHEMI, H. A theoretical investigation on the vibrational characteristics and
torsional dynamic response of circumferentially cracked turbo-generator shafts. International Journal of Solids
and Structures 43. 2006.pp. 4066
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15.4 GRIETAS LONGITUDINALES

Las grietas longitudinales se conocen como grietas que se presentan paralelas al eje. En la
literatura se encontré6 muy poco sobre el tema ya que en su mayoria estdn grietas no son
nocivas debido a que se propagan lentamente y por lo general no afecta el funcionamiento
de la maquina. “Una de las posibles causas de la existencia de este tipo de grietas es la
expansion y contraccién térmicas en ejes de bombas de refrigeracion.” 24

En el articulo [45] se afirma que de acuerdo a inspecciones realizadas en bombas de
refrigerante del reactor se ha demostrado que el agrietamiento de los ejes es inducido

térmicamente. Las grietas se inician como grietas longitudinales en el eje; sin embargo con

24 GOPALAKRISHANN, S., VAGHASIA, G.K. y REIMERS, C.R. Crack Propagation in Main Coolant Pumps. Los Angeles,

California : s.n.
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suficientes cargas mecanicas las grietas longitudinales pueden cambiar de direccion y
propagarse de forma circunferencial. El tiempo en que tarda para la transicion de grietas
longitudinales de crecimiento lento a grietas circunferenciales de crecimiento mas rapido
depende de la magnitud de las cargas mecénicas aplicadas en el eje de la bomba, lo cual
podria tomar afios. Se debe tener en cuenta que en los ejes la grieta circunferencial se
propaga rapidamente; y si no se detecta a tiempo puede ocasionar la separaciéon completa
del eje. [46]

Un tipo de deteccion para las grietas longitudinales es la inspeccién por liquidos
penetrantes, en la Figura 15.6 se observa el resultado de un examen en el eje de la bomba

de recirculacion.

Figura 15.6 Grietas longitudinales en eje de bomba de recirculacion.
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Fuente: DIERCKS, D.R. Analysis of Failed Nuclear Plant Components. Journal of Materials Engineering and
Performance. 1993, Vol. 2, 6, pags. 799-806.

15.5 FATIGA TORSIONAL

El dano de los materiales inducida por la repeticiéon ciclica de los ciclos de esfuerzo se
conoce como fatiga. El desarrollo de la fatiga depende de muchos factores como: rugosidad
de la superficie, esfuerzos residuales, dimensiones del eje, efectos de sobrecargas
accidentales, presencia de muescas, presencia de esfuerzos multiaxiales, presencia de

desgastes; entre otros factores que influyen en la resistencia a la fatiga de los materiales.
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Tabla 15.1 Caracteristicas de la fatiga torsional.

CARACTERISTICAS DE LA FATIGA TORSIONAL

Fases de fractura
por fatiga

Inicio de la grieta (fase I)

Propagacién de la grieta (Fase II)

Fractura final (Fase III)

Marcas de progresion:
Describen el crecimiento
de la grieta

Marcas de playa:
Indican la punta de
inicio de la grieta y
aparecen como
anillos que se
expanden, dando un
patrén circular o
semicircular

Zona de fractura
rapida

Marcas de playa

Zona de propagaciéno

avance de la grieta Crigende la grieta

Marecas de sierra:
marcas
perpendiculares a la
superficie a partir de
la cual se origina la
fractura por fatiga

Origen #1| Origen#2

Progresion de las marcas. Marcas de sierra.

Ciclos Fatiga de ciclo bajo: Se caracteriza por una gran
< 10000 ciclos deformacion pléstica. Implica ciclos
grandes y vida relativamente corta
Fatiga de ciclo alto: Los esfuerzos y deformaciones
> 10000 ciclos se encuentran en la region
elastica
Crecimiento de la grieta da C(1- "MK, (1 — (MK /AKy))
por fatiga aN

(1-R)" (1 B (1f:;KC)

Donde f es la funcion de apertura de la grieta, R es la relacién de esfuerzos
minima y maxima, K es la tenacidad del material, K, es la variacién
ciclica del factor de intensidad de esfuerzos, C y n son constantes que
dependen del tipo del material

Fuente: Los autores

15.5.1 Metodologia de la estimacion de la fatiga torsional

Para la metodologia de estimacién se analiza la fatiga torsional usando un enfoque de
deformacion local. Este enfoque se basa suponiendo que la vida de la fatiga de un eje es
controlado por la deformacion ciclica de su superficie. Asi una muestra lisa sometida al
mismo historial de esfuerzo-deformacién como el material de la superficie de un
intensificador de esfuerzo o “muesca” (por ejemplo un concentrador de esfuerzos debido a
un agujero o filete) en el eje real podria iniciarse una grieta por fatiga en el mismo namero
de ciclos. Este enfoque permite que sea posible estimar los gastos de vida de un eje de la
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maquina con o sin muescas que se ha sometido a un historial de carga de torsién compleja
de perturbaciones transitorias.?

15.6 ANALISIS DE VIBRACIONES EN EJES AGRIETADOS

El principio basico durante la propagacion de una grieta es que el eje que la contiene
pierde rigidez, lo que provoca cambios en las vibraciones de la maquina. Para diagnosticar
correctamente esta falla, debemos mirar toda la informacién obtenida de la amplitud de la
vibracién y los datos de fase cuidadosamente.

15.6.1 Caracteristicas de las vibraciones en grietas
transversales

Los siguientes efectos en las vibraciones torsionales se pueden esperar cuando existe una
grieta en [47]:

e Larigidez torsional reduce las frecuencias naturales torsionales.

e La variacién de la rigidez torsional podria excitar componentes de la vibracion de
banda lateral cuando un torque senoidal es aplicado.

e La variacién de la rigidez torsional 1X periddico excita las vibraciones torsionales
peridédicas, cuando un torque constante es aplicado (excitaciéon paramétrica).

e Debido al acoplamiento del mecanismo torsién-flexién las vibraciones torsionales
son excitadas incluso si la tinica carga del eje sea su propio peso.

15.6.1.1 Cambio de la frecuencia torsional natural

El cambio de la frecuencia natural torsional se puede medir sélo si una excitaciéon de
torsion esta presente o se aplica al eje, con el fin de excitar la resonancia torsional. Hay
que tener en cuenta que las frecuencias naturales torsionales de los rotores con grietas se
deducen de los picos en la respuesta y se miden durante la rotacién del eje, cuando la
grieta estd respirando y no cuando esta completamente abierta, de otro modo el cambio en
la frecuencia puede sobreestimarse. Para grietas en otras posiciones los cambios de la

25 DUNCAN, Walker.Torsional Fatigue. Torsional Vibration of turbomachinery. New York : Mc Graw Hill, 2004, 10, pags. 113-
118.
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primera frecuencia natural podria ser mucho menor o incluso podrian tender a
desaparecer. [47]

Figura 15.7 Curvas de respuesta de la frecuencia torsional
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Fuente: BACHSCHMID, N., PENNACCHI, P. y TANZI, E. Some Special Effects Caused by Cracks.
Cracked Rotors A Survey on Static and Dynamic Behaviour Including Modelling. s.1. : Springer, 2010.pp. 253

15.6.1.2 Excitacion de componentes de banda lateral de vibracion
torsional del eje

Algunos de los componentes a diferentes frecuencias que se espera en el espectro de
respuesta del sistema torsional son:

e La frecuencia de excitacion f,
e Frecuencias iguales a la frecuencia f de rotacién del sistema en estado estacionario,
segun los componentes armoénicos de la matriz de rigidez [K(wt)]

En la Figura 15.8 se observa los resultados calculados de la excitacion armoénica en
resonancia con la primera frecuencia natural torsional (f, = 88 Hz)

El espectro muestra:

e La amplitud de 5 urad de 25 Hz debido a la excitacion paramétrica (1X variacion
de la rigidez torsional) y amplitudes mas bajas para los arménicos mas altos (50,75
Hz). Estas excitaciones son proporcionales al torque aplicado, que era muy
pequeno en este caso en comparaciéon con el didmetro del eje. Este eje podria
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permitir torques de hasta 20 a 30 veces el valor real : en consecuencia la excitaciéon
parameétrica seria 20 a 30 veces mayor ;

e Laamplitud de 30 purad de resonancia (88 Hz), que depende de la amplitud del
torque de excitacién armonica.

e Laamplitud de 1.6 urad en banda lateral frecuencia de 63 Hz (88 Hz - 25 Hz) y un
pico mas pequerio a 113 Hz (88 Hz +25 Hz), que también dependen de la torque de
excitacion.

Figura 15.8 Respuesta calculada con excitacion en resonancia, dos componentes de banda lateral (63 y 113
Hz) y excitaciones paramétricas (25,50 y 75 Hz)
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Fuente: BACHSCHMID, N., PENNACCHI, P. y TANZI, E. Some Special Effects Caused by Cracks. Cracked
Rotors A Survey on Static and Dynamic Behaviour Including Modelling. s.1. : Springer, 2010. pp. 256

Si la frecuencia de excitacion es barrida en el rango de 30 a 140 Hz y bandas laterales de 1X
y 2X se calculan, se obtiene en la Figura 15.9.

Las amplitudes de bandas laterales son en general bastantes pequefias, pero, obviamente,
estan relacionados con la posicién de la grieta y de la medicién, asi como a la amplitud del
torque de excitacion. En turbomaquinaria industrial el torque de excitacién dindmico es
generalmente poco fuerte, por lo tanto, dificilmente se mediran bandas laterales de
excitacion paramétrica y sélo seran efecto mensurable en vibraciones torsionales, pero
sOlo para las grietas de respiracién (y no para grietas abiertas).
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15.6.1.3 Excitacion torsional de un eje vertical de una bomba
centrifuga

Figura 15.9 Componentes de bandas laterales 1X y 2X
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Fuente: BACHSCHMID, N., PENNACCHI, P. y TANZI, E. Some Special Effects Caused by Cracks. Cracked
Rotors A Survey on Static and Dynamic Behaviour Including Modelling. s.1. : Springer, 2010.pp. 257

Las segunda y tercera respuestas armonicas de las vibraciones laterales que se muestra en

la Figura 15.9 a), debido al momento de flexién estatica y excitado por la grieta de

213



respiraciéon, muestran amplitudes muy pequenas que dificilmente podrian ser detectados
por un sistema de monitoreo

El efecto méas importante de la presencia de la grieta estd dado por la respuesta torsional
que se observa en la Figura 15.9 b). El primer componente armoénico excitado por el torque
estatico y por la rigidez torsional periddico de la grieta con respiracién se vuelve
particularmente alta cuando la maquina atraviesa la resonancia torsional (a 1.566 rpm, que
corresponde a 26,1 Hz).

También el segundo componente arménico (a 1.641 rpm correspondiente a la mitad de la
segunda frecuencia natural de 54,7 Hz) estd fuertemente excitado por el mismo
mecanismo. También el efecto de acoplamiento, por ejemplo, la excitacién de vibraciones
torsionales debido a la carga de flexién, estd presente pero su contribucién es més bien
pequena (como se muestra mediante el calculo grieta siempre abierto en el que sélo el
efecto de acoplamiento excita las vibraciones de torsion).

Los diagramas en la Figura 15.10 muestran las vibraciones laterales y torsionales excitadas
en la medicién por una grieta sin respiraciéon (siempre abierta). En comparaciéon con el
caso de una grieta con respiracién, se pueden establecer las siguientes consideraciones
cuando la grieta esta abierta:

e El segundo y tercer componente armoénico de la vibracién a la flexién aumentan
ligeramente y la pequefia perturbacién en correspondencia de la velocidad critica
lateral desaparece.

e El segundo componente armoénico se debe a la variacién de la rigidez de flexion
sinusoidal 2X y ala carga de flexion estatica.

e Las vibraciones torsionales han disminuido considerablemente (por un factor de
10) porque la excitacion torsional es el resultado de solamente al efecto de
acoplamiento.

En resumen, los resultados mas importantes son los siguientes. En la medicion de la
excitacion de las vibraciones torsionales resultado de la existencia de una grieta con
respiraciéon podria ser consistente en: resonancias 1X y 2X se excitan a velocidades que se
aproximan a la velocidad de funcionamiento de la bomba de rotacién. Estas se pueden
medir sélo si la velocidad de funcionamiento es en realidad mayor que la primera
velocidad critica torsional. La excitacién de vibraciones de flexién es en cambio méas bien
pequeto y no constituye un sintoma de la presencia de una grieta. En el caso de la grieta
de no respiracién la excitacion de vibracién torsional es mucho méas débil pero todavia
reconocible de las velocidades criticas. Las vibraciones de flexién son muy pequeas para

ser utilizado como un sintoma importante de la presencia de la grieta.
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Figura 15.10 Vibraciones en el eje- grieta abierta (sin respiracion)
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Fuente: BACHSCHMID, N., PENNACCHI, P. y TANZI, E. Some Special Effects Caused by Cracks. Cracked
Rotors A Survey on Static and Dynamic Behaviour Including Modelling. s.1. : Springer, 2010.pp. 264

15.6.2 Caracteristicas de las vibraciones de grietas
circunferenciales

La Figura 15.11 muestra la respuesta de frecuencia del eje en el punto de la aplicacién de la
carga de torsion armonica con la amplitud de 1 m N, por varios factores de pérdida de
energia locales, n. La grieta circunferencial se encuentra localizada en la mitad del eje con
una tamafio de grieta y =0.5 (y parametro definido en la seccion 9.3.1 del anexo
SEMINARIO DE INVESTIGACION EN VIBRACION TORSIONAL EN MAQUINARIA
ROTATIVA Y RECIPROCANTE). Los resultados indican que la pérdida de energia local
afecta a la amplitud de la vibracién, asi como las frecuencias en las que se producen
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respuestas de los picos. La amplitud del sistema se reduce drasticamente con la
introduccion del factor de pérdida local en la respuesta del sistema.

Figura 15.11 Efectos de la pérdida de energia local sobre la frecuencia de respuesta

0}, Rad

Armplilude of S

Fraquency -Hez

Fuente: VAZIRI, A. y NAYEB-HASHEMI, H. A theoretical investigation on the vibrational characteristics and
torsional dynamic response of circumferentially cracked turbo-generator shafts. International Journal of Solids
and Structures 43. 2006. pp. 4077

La sensibilidad de la frecuencia de respuesta pico para el factor de pérdida local es mas
pronunciado para bajas frecuencias de respuesta pico para la geometria y la ubicaciéon
grieta estudiado.

15.6.3 Analisis de vibraciones con crecimiento
progresivo de la grieta

Una plataforma de pruebas fue construido para medir las vibraciones torsionales del eje
de rotacién cuando esta agrietado en condiciones controladas de laboratorio en [48]. Las
pruebas de vibracién torsional con crecimiento progresivo de la grieta por fatiga muestra
que:

e Existe un cambio identificable en la frecuencia natural que puede ser detectado en
relacion con el origen de la falla del eje.

e Larigidez torsional (GJ) mostré una disminucién apreciable en relacién con el
crecimiento de las grietas.

e Una disminucion de la primera frecuencia natural torsional que no es lineal con
respecto a la profundidad de la grieta en relacion con el diametro del eje.(Ver
Figura 15.12 y Figura 15.13)
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Figura 15.12 Espectros de vibracion torsional

—— No Crack
—— 37% a/D
— 52% a/D

64% a/D
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a) Espectro tipico de vibracién torsional b) Espectro de vibracién torsional para la
prueba del laboratorio

Fuente: BIERYLA, Dennis J., y otros. Shaft Crack Monitoring via Torsional Vibration Analysis. Part 1 -
Laboratory Tests. pp. 5

Figura 15.13 Primera frecuencia natural torsional Vs. Profundidad de la grieta por fatiga

13 : : ' : : !
™ H H H H H .
: H— : . :
% : . HE S . :
Y7 IS SN N SUUU S N -
H ) ) ) i ) i
@ H H - # .
= : : : - i i
[
= : . . . F *
Z - - : . . '
= : : . . . +
< ; ; : ; ; :
L] I e prosene i FR— oo .
Q . . . . . N
= . . . . .
B : ; ; : : :
150.5 [=-=----- Jromeeeee freesasaaes feesaeneee R o e 7
150 1 1 1 1 1 1
0 10 20 30 40 50 B0 70

Crack Depth (a/D)

Fuente: BIERYLA, Dennis J., y otros. Shaft Crack Monitoring via Torsional Vibration Analysis. Part 1 -
Laboratory Tests. pp. 5
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15.7 TECNICAS DE INSPECCION

Las pruebas no destructivas, como su nombre lo indica, no alteran de forma permanente
las propiedades fisicas, quimicas, mecédnicas o dimensiénales de un material. Por ello no
inutilizan las piezas que son sometidas a los ensayos y tampoco afectan de forma
permanente las propiedades de los materiales que las componen

Figura 15.14 Técnicas de inspeccion (no destructibles)

PRUEBAS DE
LIQUIDOS =
PENETRANTES (PT)

g -
PRUEBAS DE - !
[f CHEQUEOS VISUALES == PARTICULAS —_ ey
3 : s

- MAGNETICAS (PMI)

TECNICAS DE

INPECCION METODO DE VISION
DIRECTA (VT) — i

Se basa en la impedancia
INSPECCIONES acastica, la que se manifiesta
ULTRASONICAS ——> como el producto de la ——
(uT) velocidad maxima de
propagacién del sonido entre la
densidad de un material.
Backine Chwa.

Fuente: Los autores

15.8 METODOS DE IDENTIFICACION DE GRIETAS

Sabnavis et al. [49] ha publicado una revision de la literatura en 2004 donde se
concentraron en la deteccién de grietas en los ejes utilizando (a) métodos basados en la
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vibracién de sefial (o modelo), (b) pruebas modales (modos propios o cambios frecuencias

propias, la respuesta a la excitacion aplicada especialmente) y (c) Otros.

Figura 15.15 Métodos de identificacion

ﬁ:} MEDICIONES DE FRECUENCIAS

BASADOS EN LA [—— REESPUESTA O MODO PROPIO

VIBRACION DE LA SENAL .
EXCITACION EXTERNA

et
& ACOPLAMIENTO

METODOS DE Los fallos inducidos por el

cambio del sistema del rotor

IDENTIFICACION :> BASADOSENELMODELO “—  son tomados en cuenta por las

DE GRIETAS cargas equivalentes en el

modelo matematico.

COMBINACION
BASADOS EN LA SENAL Y
EN EL MODELO

Fuente: Los autores

15.9 DISCUSION DEL CAPITULO

El estudio de las grietas es de gran importancia en la industria, ya que representa
uno de los problemas mas serios en las maquinas de alta velocidad debido a que
ocasionan fallas catastréficas que conllevan a la destruccion total de estas, paradas
de plantas y en el peor de los casos pérdidas de vidas humanas.

Existen en la actualidad diferentes modelamientos de ejes con grietas propuestos

por autores a lo largo del tiempo con el fin de obtener el comportamiento dinamico
de la grieta durante la rotacion del eje.
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La no linealidad en ejes con grietas transversales se debe a la variacion de la rigidez
que depende del mecanismo de apertura y cierre de la grieta (respiraciéon) durante
la rotacion, entre un valor maximo cuando la grieta esta cerrada (rigidez del eje sin
grieta) a un valor minimo cuando la grieta estd completamente abierta (rigidez
reducida), alterando el comportamiento dindmico lo que provoca excitaciones de
las vibraciones torsionales.

La variacion de la rigidez torsional reduce no linealmente las frecuencias
torsionales del sistema, dejando la maquina vulnerable a la resonancia.

Generalmente cambios en las frecuencias naturales de torsién en ejes se asocian a
presencias de grietas, lo cual permite que la medicién de las frecuencias naturales
de torsion sea viable para la deteccién de grietas.

Las grietas longitudinales no son perjudiciales para las mdquinas, pero con

suficientes cargas mecénicas aplicadas en el eje de la maquina pueden cambiar de
direccion y propagarse de forma transversal o circunferencial.
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CAPITULO VIBRACION TORSIONAL EN
1 6 ROTORES ASIMETRICOS

16.1 CARACTERISTICAS ASIMETRICAS DE SISTEMAS ROTORES

Un sistema rotor consiste basicamente de dos subsistemas; el rotor y el estator, los cuales
tiene cierto grado de no asimetrias en sus propiedades mecanicas, estas normalmente se
refieren como anisotropicas y asimétricas, y tienen influencias significativas en las
caracteristicas dindmicas, tales como la respuesta de desequilibrio, velocidades criticas y la
estabilidad de los sistemas de rotor. Por lo tanto, la identificacién precisa de tales
propiedades asimétricas juega un papel importante en la comprensién fisica de las

caracteristicas dinamicas de los rotores asimétricos [50].

Tabla 16.1 Asimetria en rotores

e Asimetria del disefio ¢ Ejes anisotrépicos

e Inercias asimétricas o masas con ¢ Ejes doblados o deformados
excentricidad e FEjes escalonados

e Rigidez asimétrica en los cojinetes? e Ejes con secciones de geometria

e Rigidez asimétrica del eje especial e inercia variable.

¢ Ejes con seccion lateral conica

Fuente: Lo autores

26 También conocido como soportes con anisotropia o no-isotrépicos.
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16.1.1 Asimetria del diseno y Rigidez asimétrica del eje

Algunos elementos rotativos de maquinas deben ser disefiados de formas no circulares
y/0 no concéntricas con el eje de rotacion, como en el caso de los arboles de levas y
cigiefiales de maquinas reciprocantes?.

Algunos tipos de médquinas poseen asimetria en la rigidez del eje. Por ejemplo, un eje
de rotor con una seccién transversal rectangular o con chavetero. Los generadores de
corriente alterna de 2 polos tiene ranuras para el bobinado y por tanto la rigidez en
flexion difiere segtn la direccién considerada.

16.1.2 Rigidez asimétrica en los cojinetes

La no linealidad en la rigidez del apoyo presentara una distorsion considerable en el
comportamiento de vibracién de otro modo al arménico simple de un sistema puramente
lineal. Los coeficientes de rigidez y amortiguacion de los rodamientos y sus soportes son
asimétricos en la mayoria de los casos, en particular en maquinas horizontales. Como
resultado, las respuestas forzadas vibratorias en las dos direcciones principales son
diferentes y pueden comportarse independientes unos de otros. Cada direccién principal
mostrard una velocidad critica tnica en si misma?2.

Figura 16.1 Esquema de Anisotropia en los cojinetes

N

VY VYV

k Cojinete
Y Capade aceite

Giro detenido Comienza el giro Giro establecido

AAANAN

a) Relacion fuerza-desplazamiento de

P b) Desplazamiento de un eje dentro de un cojinete
un soporte anisotropico

Fuente: Los autores

Otra causa de asimetria en un cojinete se presenta en un rodamiento de bolas, donde
puede existir una bola con un didmetro mayor que las otras. El juego en la direccion de

27 CARLINI, A.; RIVOLA, A. A non linear elastodynamic model of a camshaft supported by journal bearings. En Proceedings of
AIMETA’03-16th AIMETA Congress of Theoretical and Applied Mechanics. 2003. p. 9-12.

28 Ehrich, F.F. Handbook of Rotordynamics, Revised ed., Krieger Publishing Co.Inc., Melbourne, FL. 1999
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esta bola serda menor y en algunos casos puede existir el apriete, con lo que la rigidez del
rotor aumenta en esta direccion.

Figura 16.2 Rodamiento con elemento rodante de didmetro mayor

Fuente: Los autores

16.1.3 Inercias asimétricas o masas con excentricidad

Ejemplos tipicos de un rotor con un momento de inercia asimétrico incluye propulsores o
ventiladores de dos hélices, generadores de dos polos, impulsor de un ventilador axial o
de una bomba, un aerogenerador tambaleante, un arbol de levas o un arado rotativo
tienen inercia rotacional desigual alrededor de los dos ejes principales del disco giratorio.

Con las crecientes demandas de alta velocidad, grandes cargas y pesos ligeros en los
sistemas de rotor modernos, la velocidad de operacién del sistema puede ser mayor que
las velocidades criticas de primer orden, de segundo orden, e incluso de orden mdltiple.
Por lo tanto, la excitacién paramétrica de la inercia asimétrica provoca inestabilidad y
vibracién severa bajo ciertas condiciones de funcionamiento.

Figura 16.3 Posicion relativa del disco asimétrico en la circunferencia

Asymmetric disk

> Xd

Un disco con inercia rotativa desigual se llama disco asimétrico

Fuente: Adaptado de: HAN, Qinkai and CHU, Fulei. Parametric instability of a Jeffcott rotor with
rotationally asymmetric inertia and transverse crack. s.1. : Nonlinear Dynamics, 2013, p. 3.
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Han y Chu [51] [52] definen un sistema de rotor-cojinete con discos asimétricos. El
comportamiento dindmico de este tipo de sistema de rotor es de gran importancia teérica
y préctica debido a sus muchas aplicaciones en diversos campos de la ingenieria.

Figura 16.4 Grificas de magnitud dFRFs de un simple sistema rotor-pala con anisotropia del estator y
asimetria en la inercia del disco
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y anisotrépico. (e) y (f) anisotropia del estator y rigidez desiguales de la pala.

Fuente: KIM, Kyung-Taek and LEE, Chong-Won. Dynamic analysis of asymmetric bladed-rotors
supported by anisotropic stator. Journal of Sound and Vibration. 331 (2012) 5224-5246.

Joh y Lee [50], investigan dos tipos de estimaciones dFRFs? utilizando sefiales de entrada
y salida complejas definido en los sistemas coordenados fijo y rotatorio. Los resultados
experimentales indican que los dFRFs pueden ser utilizados eficazmente para el
diagnostico de la anisotropia y/o la asimetria en los sistemas de rotor. Kim y Lee [53]

29 dFRFs. directional Frequency Response Functions
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utilizan el método dFRFs de las realizan una modificaciéon de un modelo generalizado
para sistemas rotor-palas donde incluyen las propiedades no simétricas del conjunto-palas
y del conjunto estator donde este descansa. En la Figura 16.4 se muestra la comparacién
de las curvas de respuestas del modelado del sistema turbofan simétrico y los cambios en
las respuestas que producen las asimetrias tanto del conjunto-palas como del conjunto
estator.

16.1.4 Ejes con seccion lateral conica

Los rotores con tramos de ejes con secciones cOnicas, presenta un efecto en las
caracteristicas de vibraciones de torsion debido a la continua falta de uniformidad de las
secciones transversales del eje. Este tipo de eje se usan en el acople de rodetes o alabes o
palas de ventiladores. Yang y Noh [54] analiza la ecuacién general de vibracion torsional
para ejes conicos. En la Figura 16.5, se muestra un eje no uniforme con un disco de inercia

en uno de sus extremos.

Figura 16.5 Un eje conico con un disco de inercia acoplado
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Fuente: Adaptado de: YANG, B. and NOH, K. Exact transient vibration of nonuniform bars, shafts and
strings governed by wave equations. s.l. : International Journal of Structural Stability and Dynamics,
2012, vol. 12, no 04. p. 15

16.1.5 Ejes anisotropicos

En la realidad los materiales son No-Homogéneos, esto es, que no presentan una densidad
uniforme en todo su volumen, por lo que algunas partes serdn més pesadas que otras. Por
otro lado, los rotores o partes fundidas, como impulsores, poleas, engranajes, etc. pueden
tener internamente pequefias cavidades de aire o trampas de arena que resultan del
proceso de fundicién.
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Chen y Wei 30 establecen el marco tedrico de Torsion de Saint-Venant de ejes anisotropicos y
demuestran que para un eje isotrépico, su comportamiento torsional depende de la forma
en secciéon transversal del eje, asi como en su micro geometria. Pero para un eje
anisotrépico las magnitudes de campo y su rigidez torsional, pueden depender de otros
tres grados de libertad (rigideces de corte).

Figura 16.6 Seccion transversal de un eje anisotropico - Enfriamiento irreqular post-proceso térmico
|

Fuente: Los autores

16.1.6 Ejes doblados

La causa mas usual de vibraciones en un sistema rotor es el desbalance. el desbalance
puede ser producido por una deflexion estatica (warping) que puede ser permanente o
temporal, en tal caso hablamos de un rotor doblado.

Cualquier parte que haya sido conformada por prensado, estirado, doblado, troquelado,
etc. tendra altos esfuerzos internos que no son liberados durante la fabricacién. El rotor o
sus partes pueden comenzar este proceso en algin periodo de tiempo, y como resultado el

rotor se puede distorsionar ligeramente para tomar una nueva forma.

Es normal que los metales se expandan cuando se calientan; sin embargo, debido a
imperfecciones menores y calentamiento no uniforme, muchos rotores se dilatan de
manera no uniforme causando distorsién. Esta distorsiéon térmica puede requerir que el
rotor sea balanceado a su temperatura normal de operacién, atin cuando haya sido
balanceado a temperatura ambiente. “El roce de un “high spot” (punto alto) causa friccion
en un eje y se produce calentamiento y expansién térmica localizada en ese punto”3! esta
dilatacién aumenta el roce y por ende el calentamiento en la zona provocando desbalance
en el rotor cada vez con mayor magnitud.

30 CHEN, Tungyang; WEI, Chia-Jung. Saint-Venant torsion of anisotropic shafts: theoretical frameworks, extremal bounds and
affine transformations. The Quarterly Journal of Mechanics and Applied Mathematics, 2005, vol. 58, no 2, p. 269-287.

31 MUSZYNSKA, Agnes. Thermal run effect in rotating machinery. En Orbit March 1993. Bently Rotordynamics. [On line]
http:/ /www.ge-mcs.com/download/ orbit-archives/1991-1995/March %201993 / 393muszynska.pdf
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Figura 16.7 Andlisis de un eje doblado o deformado por efecto de dilatacion térmica por rozamiento
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Fuente: BACHSCHMID, N.; PENNACCHI, P.; VANIA, A. Thermally induced vibrations due to rub in real rotors.
Journal of sound and vibration, 2007, vol. 299, no 4, p. 683-719.

16.1.7 Ejes escalonados

La asimetria debida a ejes con escalonamientos conocido como “stepped shaft” es
estudiado por el modelado de parametros concentrados por medio de valores equivalentes
de longitud L, y didmetros D, de los tramos del eje original para asi definir la matriz de
rigidez del sistema. La longitud equivalente L, de un eje cilindrico escalonado, como el
que se muestra en la Figura 16.8 puede ser determinada por el método de B.I.C.E.R. A3

Figura 16.8 Ejemplos de ejes con tramos escalonados
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Fuente: Los autores

32 NESTORIDES, E. J. (ed.). A handbook on torsional vibration. Cambridge University Press, 1958. pp.44
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16.1.8 Ejes de secciones de geometria especial e inercia variable

En la préactica existen tramos del eje de un rotor que tiene una geometria especial, es decir
no es totalmente cilindrica y maciza tal como en un acople (ver figura en la Tabla 16.2), o
hay ejes de material compuesto que tiene una inercia variable por las capas de diferentes
materiales que lo compone, esto se considera como una caracteristica asimétrica en el rotor
y para el modelado del sistema se consideran sus propiedades equivalentes de longitud,
diametro en inercia a un eje de seccién transversal circular maciza.

16.1.8.1 Ejes con seccion transversal de geometria especial

En la Tabla 16.3 y Tabla 16.2 se presentan algunas geometrias de seccién lateral y
transversal que pueden presentar un eje-rotor y se dan las formulas para su diametro y
longitud equivalentes para determinar su rigidez. La expresion de la Tabla 16.2 es valida
para figura de formas poligonal regulares y poligonal irregulares en forma de estrella

— — — - o e, 2 .
“star-shaped”. Los vectores Py, P,, P3,..., Py son vectores de posiciéon de los vértices.

16.1.8.2 Ejes de material compuesto®?

La dinamica de rotores asimétricos necesita mas atenciéon en particular con el surgimiento
de nuevos materiales, como los materiales compuestos para ejes. Los equipos industriales
se ven afectados negativamente por el peso propio, las caracteristicas de vibracion y la
velocidad critica de ejes de transmisiéon hechos de materiales metélicos. Se ha demostrado
que ejes de transmisién compuesto son eficaces en la superacion de estas limitaciones. En
efecto, la naturaleza misma de los materiales compuestos (Fibras y aglutinante resinoso)
permite que los ejes de transmisién sean disefiados para satisfacer las caracteristicas de
funcionamiento criticos especificos, y por lo tanto adaptados para que coincidan con los
requisitos de las aplicaciones individuales.

33 BADIE, M. A, et al. Automotive Composite Driveshafts: Investigation of the design variables effects. International Journal of
Engineering and Technology, 2006, vol. 3, no 2, p. 227-237.
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Tabla 16.2 Secciones transversales de ejes con de forma poligonal

Flexible discs

Intermediate hubs Polygon shaft
/>/

10.651in. Section A-A
27 97 in. Max
17,47 in.Min
P6 P5 No1llZ N N N N > N
o/ P4 _ 12n=1||Pn+1XPn” ((Pn+1'Pn+1)+(Pn+1'Pn)+(Pn'Pn))
g no 6 S|Py x Bl
P1 P2

Fuente: Adaptado de: http;//en.wikipedia.org/wiki/List_of_moments_of _inertia

Las diferentes orientaciones de las fibras ocasionan un cambio en el médulo elastico de

torsién G. Se sabe que la rigidez torsional K estd directamente relacionada con el modulo

de torsién G.

En la Figura 16.9 se muestra los efectos sobre las propiedades mecénicas y la frecuencia

natural torsional al cambiar la orientacién de las fibras que constituyen el eje compuesto.

Figura 16.9 Efecto de la orientacion de las fibras sobre las propiedades mecanicas de un eje compuesto
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Fuente: PAYKANI, A.; KHOSHRAVAN, M.R. Design of a Composite Drive Shaft and its Coupling for Automotive
Application. Journal of Applied Research and Technology, Diciembre, (2012). pp. 829
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Tabla 16.3 Formulas de longitud equivalente para varias secciones laterales de ejes
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Fuente: Adaptado de: NESTORIDES, E. ]J. A handbook on torsional vibration. Cambridge University

Press, 1958.
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16.1.8.3 Ejes o rotores ranurados “slotted shaf”

Los ejes o rotores con ranuras longitudinales tales como ejes con chaveteros y ejes
estriados; o rotores de generadores y motores eléctricos tienen caracteristicas asimétricas.
A pesar de su importancia en d&mbitos concretos, las vibraciones caracteristicas de ejes
ranurados no han sido estudiadas en detalle. Las ranuras en el eje cambia la geometria de
su seccion transversal y la rigidez ya no se puede tomar como si fuese un eje de seccién

circular maciza.

Figura 16.10 Longitud equivalente de ejes con chaveta y ranurados

Eje con chaveta Eje estriado
Fuente: Adaptado de: NESTORIDES, E. ]. A handbook on torsional vibration. Cambridge University Press, 1958.

16.2 ANALISIS DE SISTEMAS TORSIONALES ASIMETRICOS

16.2.1 Sistema rotor-cojinete con eje flexible asimétrico**

Hsieh y su grupo de investigacién [55], utilizan el método de la matriz de transferencia
modificada para analizar la respuesta acoplada de vibraciones torsional y lateral en
sistemas rotor-cojinete asimétricos. En lugar del método convencional de sistema de
pardmetros concentrados, el de rotacion asimétrico se modela por la teoria de viga de
Timoshenko en un concepto de sistema continuo. Los mismos autores® también realizan
un estudio para sistemas rotor-cojinete simétrico, se invita al lector a consultar el
documento para comparar los resultados con los sistemas rotor-cojinete asimétricos.

34 HSIEH, Sheng-Chung; CHEN, Juhn-Horng; LEE, An-Chen. A modified transfer matrix method for the coupled lateral and
torsional vibrations of asymmetric rotor-bearing systems. Journal of Sound and Vibration 312 (2008) 563-571.

35 HSIEH, Sheng-Chung; CHEN, Juhn-Horng; LEE, An-Chen. A modified transfer matrix method for the coupling lateral and
torsional vibrations of symmetric rotor-bearing systems. Journal of Sound and Vibration, 2006, vol. 289, no 1, p. 294-333.
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Figura 16.11 Modelo del sistema rotor-cojinete asimétrico con excentricidad del eje

ww ZZ C: centro de masa
N G : centro geometrico
Y ed: excentricidad - — —
c unit:cm 18 16 16 18 131
A 13.1
29 ot+¢
- G N\
1 - é 7
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/\— K disk 1 disk 2 disk3 K
// whirling orbit
0 o

Fuente: HSIEH, Sheng-Chung; et. al. A modified transfer matrix method for the coupling lateral and torsional vibrations
of symmetric rotor-bearing systems. Journal of Sound and Vibration, 2006, vol. 289, no 1, p. 294-333.

En lugar del sistema agrupado convencional, el eje de rotacién asimétrica se modela por la
teoria de viga de Timoshenko en un concepto continua-sistema. De acuerdo con su
analisis, para el sistema de rotor-cojinete isotrépica asimétrica, el modo lateral sincrono se
divide, por otra parte, hay un modo lateral 2X que no aparece en los sistemas de rotor y
cojinete isotrépicas simétricas. Cuando la fuerza de desbalance, el peso y el torque de
perturbaciéon con frecuencia nX de la velocidad de rotaciéon excita el sistema
simultdineamente, aparecen giros (n + 1)X de avance y (n — 1)X de retroceso, junto con
giros sincronicos 2X.

La Figura 16.12 muestra las amplitudes de respuesta y las orbitas del sistema sin torque de
excitacion externo, solo la fuerza de desbalance y el peso acttia en el sistema. Comparando
las dos graficas se ve que debido al efecto del eje asimétrico se obtiene que el modo lateral
sincrénico se divide y un modo lateral a 2X aparece adicionalmente. En coordenadas de
rotacion fijado al eje asimétrico, el peso puede considerarse con una fuerza externa a 1X, la
cual puede excitar giros de avance 1X y giros de retroceso a 1X debido al efecto de la
asimetria del eje. En otras palabras, el peso excitara giros de avance a 2X y deflexion
estatica con respecto al marco estatico. Por otra parte, la velocidad critica debido al peso es
mas o menos igual a la mitad de la velocidad critica debido a la masa de desequilibrio. El
giro sincrono es excitado por la fuerza de desequilibrio y el giro 2X estd excitado por el
peso.

16.2.1.1 Efecto de excitacion torsional
La Figura 16.13 ilustra las amplitudes de respuesta y la orbitas del disco 1 excitado por un

torque de excitacion a 1X (T = 5000 cosQt Nm) para el mismo sistema. Aparte de los
modos laterales sincrénico y 2X, aparece un pico claramente a 4580rev/min. El torque
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excita la vibracion torsional con frecuencia de excitacion torsional y, bajo el efecto de
acoplamiento del sistema, también estimula la vibracién lateral cuya frecuencia es la del
torque de perturbacién de mas o menos la velocidad de rotaciéon. Por lo tanto debido al
efecto de acoplamiento. El torque a 1X excita un modo torsional a 1X en 4580rev/min, y
un modo lateral 2X en 2842rev/min.

Figura 16.12 Curvas de resonancia sin torque de excitacion
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Cuando en el torque de excitaciéon 1X se reemplaza por 2X (Figura 16.14), la respuesta se
compone de giros 1X, 2X, y 3X. Un modo lateral a 3X ocurre a 1876 rev/min (alrededor de
un tercio de la frecuencia de resonancia lateral 5698 rev/min) ya que el torque perturbador
2X excita los giros de avance 3X y retroceso 1X. Ademds um modo torsional 2X ocurre en
22980 rev/min (mitad de la frecuencia de resonancia 4580 rev/min) apareciendo
simultdneamente sobre las componentes de giro 1X y 3X.

Figura 16.13 Aplicacion de torque al sistema rotor-cojinete asimétrico
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Figura 16.14 Aplicacion de torque al sistema rotor-cojinete asimétrico
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16.3 DISCUSION DEL CAPITULO

® El analisis de la vibracion torsional en rotores asimétricos ha tenido poco estudio y
contintia en investigacion.

® Las no axisimetrias en las propiedades mecdnicas (anisotropicas y asimétricas),
tienen influencias significativas en las caracteristicas dindmicas, tales como la
respuesta de desequilibrio, velocidades criticas y la estabilidad de los sistemas de
rotor.

[ ]

La identificacién precisa de las propiedades asimétricas juega un papel importante
en la comprension fisica de las caracteristicas dindmicas de los rotores asimétricos.
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CAPITULO VIBRACION TORSIONAL EN
SISTEMAS DE ROTORES CON
1 7 DESBALANCE Y
DESALINEAMIENTO

17.1 MODELADO DINAMICO DE DESBALANCE

El sistema dindmico del modelo se desarrolla basado en un rotor de Jeffcott teniendo en
cuenta que [56]:

e El modelo adopta el enfoque del Jeffcott simple que considera el sistema como un
disco rigido montado en medio camino entre dos soportes en un eje flexible sin
masa.

e El sistema tiene amortiguamiento proporcional, es decir, en el sistema el
amortiguamiento es proporcional a la velocidad.

e Solo los desequilibrios se consideran como excitaciones externas.

e Setoman en cuenta los efectos giroscépicos.

En la Figura 17.1 oxyz es un sistema de coordenadas fijo. 0’én{ es un sistema de
coordenadas de rotaciéon con el rotor. o es el centro del rotor estatico. o’ es el centro del
rotor en movimiento. E es el centro de la masa del rotor. me es la cantidad de masa de
desequilibrio. El oxyz y 0'én{ son iguales cuando el rotor no estd en movimiento.
Asumiendo que el vector coordenado  generalizado del rotor es
{g3=I[x 6x ¥y 6, z 6,]7, dondex,yy z son los desplazamientos del centro del disco
en las direcciones x,yy z. 8, y 6,, son los angulos del disco alrededor de los ejes x y y, 6,

es el angulo torsional.

17.1.1.1 Ecuaciones de movimiento

Se define la energia cinética del rotor y la energia potencial elastica del sistema, utilizando
el enfoque de lagrange, las ecuaciones de movimiento se derivan como:
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[M]{g} + [CI{q} + [K]{g} = {Q} Ec.17.1

DondeF,{Q} = {Qc} + {QU} es el vector fuerza generalizado;
Qc=[0 My 0 My O Mg]Tes el vector fuera acoplamiento —interno; Qy =
[Fux Myy Fyy Myy 0 My;]T es el vector fuerza de desbalanceo acoplamiento
externo que incluye un desbalance de fuerzas estaticas y dinamicas.

La matriz de inercia es M = diag(m,Jp,m,Jp,m,Jp) ; la matriz de amortiguamiento
teniendo en cuenta el efecto giroscopico’ es

C, 0 0 0 0 01
0 Cop O Qp 0 O

c=|0 0 & o o0 of
0 —Qp 0 Cope O O
o 0 0 0 C, O
[0 0 0 0 0 Cpl

La matriz de rigidez [K] = diag (kx, koy, ky, kox, Kz, kgz). Los demas elementos a excepciéon

del término giroscopico QJp en [C] estan determinados por la experiencia.

Figura 17.1 Sistema de coordenadas y las variables del modelo
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Fuente: YUAN, Zhenwei, CHU, Fulei, y LIN, Yanli. External and internal coupling effects of rotor’s bending
and torsional vibrations under unbalances. En: Journal of Sound and Vibration 299. 2007. pp. 341

36 Ver seccion 8.4.9
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17.2 ANALISIS DE VIBRACIONES DE DESBALANCE

Hace mucho tiempo, el comportamiento de vibracion lateral de un eje con desbalance
habia sido investigado; es decir, el desbalance causa vibracion lateral sincrono. Sin
embargo, se establece de las ecuaciones dindmicas del rotor que la vibracién torsional es
una parte importante como el lateral. Ademas, las ecuaciones de movimiento muestran
que las vibraciones torsionales y laterales estan acoplados [57]. S6lo mediante el estudio de
las caracteristicas indispensables de vibraciones torsionales ademas de las caracteristicas
de la vibracion lateral, se puede entender perfectamente las caracteristicas de la vibracion
de un rotor con desbalance.

17.2.1 Caracteristicas de las vibraciones torsionales

En [58] se estudia las caracteristicas de las vibraciones torsionales que a continuacion se
detallara. La Figura 17.2 muestra claramente vibraciones torsionales sincronos (1X)
acompafiados con pequefios componentes armonicos excitados, excepto cuando la
velocidad de rotacion esté cerca, o igual a, la mitad de la frecuencia natural de vibracion
torsional, el componente bisincrono® (2X) es mucho mas notable que otros componentes
armonicos.

Figura 17.2 Diagrama de cascada de vibracion torsional

Amplitude (Degree)

Fuente: HUANG, D.G. Characteristics of torsional vibrations of a shaft with unbalance. En: Journal of
Sound and Vibration 308. 2007, pp. 693

37 Bisincrono: con una frecuencia dos veces la frecuencia de rotacién
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Afortunadamente, el fenémeno de la vibracién torsional bisincrono y la region de
velocidad correspondiente se han reportado y verificado experimentalmente por
Bernasconi [59]; donde se afirma que esta vibracién torsional bisincrona se induce por el
componente longitudinal del momento angular causado por la precesién sincrénica (giro).

La Figura 17.4 ofrece la comparaciéon de los diagramas de Bode entre simulaciéon y
experimento reportado por vibraciones torsionales en la frecuencia sincrona. Se muestra
que los resultados son bastante consistentes en el rango del experimento. Bernasconi [59]
proporciono sus experimentos en la regiéon de frecuencia natural-media. El resultado obvio
de las vibraciones torsionales bisincrono (2X) acompafiado con vibracion sincrénica es
consistente con la de la de la simulacién en la Figura 17.2. La Figura 17.4 muestra que
cuando el rotor pasa la velocidad critica de las vibraciones torsionales, la fase de la
vibracién sincrénica se invierte. Excepto en la region de la frecuencia natural-media, los
comportamientos de amplitud y fase de vibraciones torsionales sincrono son similares con
la de vibracién lateral sincrona.

La Figura 17.3 y la Figura 17.5 proporciona la comparacién de amplitud bisincrona (2X)
entre la simulacién y el experimento para la vibracién lateral. Los resultados coincidentes
muestran que la vibracién torsional excita la vibraciéon lateral bisincrona (2X). En la
frecuencia de resonancia de torsion, la vibracion lateral bisincrona (2X) es donde se hace
mas fuerte, pero no genera ningtin cambio en la vibracién lateral sincrona.

Figura 17.3 Diagrama cascada de vibracion lateral

Amplitude (Degree)

Fuente: HUANG, D.G. Characteristics of torsional vibrations of a shaft with unbalance. En: Journal of
Sound and Vibration 308. 2007, pp. 694
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Figura 17.4 Respuesta de la vibracion torsional (1X) fase y amplitud.
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Fuente: HUANG, D.G. Characteristics of torsional vibrations of a shaft with unbalance. En: Journal of
Sound and Vibration 308. 2007, pp. 695

Figura 17.5 Amplitud de la vibracion lateral bisincrona (2X)
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Fuente: HUANG, D.G. Characteristics of torsional vibrations of a shaft with unbalance. En: Journal of
Sound and Vibration 308. 2007, pp. 697

239



17.2.2 Vibraciones de efectos de acoplamiento torsion-
flexion

Se demuestran los efectos de acoplamiento de torsion-flexion representados en la
respuesta torsional del modelo de la seccion 11.3.2 del anexo SEMINARIO DE
INVESTIGACION EN VIBRACION TORSIONAL EN MAQUINARIA ROTATIVA Y
RECIPROCANTE en tres casos.

17.2.2.1 Efectos de acoplamiento torsion -flexion bajo desbalance
estatico

La Figura 17.6 muestra la forma de onda y el espectro de frecuencia de la respuesta
torsional bajo desbalance estatico. Evidentemente, se observa una respuesta torsional
sincrono en la forma de onda y el espectro. Se representa el efecto externo de flexion -
torsiéon acoplamiento del sistema bajo desequilibrio estatico. La Figura 17.7 es una vision
general de los efectos de acoplamiento en virtud de desequilibrio estatico en una gran
gama de velocidad de rotacién. Se muestra claramente que la tinica respuesta de torsiéon
sincrono (1X) aparece en una gran gama de velocidad de rotacion.

Figura 17.6 Efectos de acoplamiento torsion-flexion bajo desbalance estdtico a 15000 rpm
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Fuente: YUAN, Zhenwei, CHU, Fulei, y LIN, Yanli. External and internal coupling effects of rotor’s
bending and torsional vibrations under unbalances. En: Journal of Sound and Vibration 299. 2007 pp. 344
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Figura 17.7 Vision general de los efectos de acoplamiento torsion- flexion bajo desequilibrio estditico
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Fuente: YUAN, Zhenwei, CHU, Fulei, y LIN, Yanli. External and internal coupling effects of rotor’s
bending and torsional vibrations under unbalances. En: Journal of Sound and Vibration 299. 2007. pp 345

17.2.2.2 Efectos de acoplamiento torsién -flexion bajo desbalance
dinamico

La Figura 17.8 muestra la forma de onda y el espectro de frecuencias de la respuesta
torsional bajo desequilibrio dindmico. Evidentemente, se observa una respuesta torsional
frecuencia bisincrona (2X) en la forma de onda y el espectro. Se representa el efecto de
acoplamiento de flexion - torsién interna del sistema bajo el desequilibrio dindmico.

Figura 17.8 Efectos de acoplamiento torsion-flexion bajo desbalance dindmico a 15000 rpm
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Fuente: YUAN, Zhenwei, CHU, Fulei, y LIN, Yanli. External and internal coupling effects of rotor’s
bending and torsional vibrations under unbalances. En: Journal of Sound and Vibration 299. 2007. pp 345
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La Figura 17.9 es una visiéon general de los efectos de acoplamiento en virtud de
desequilibrio dindmico en un gran rango de velocidad de rotaciéon. Se muestra claramente
que la dnica respuesta torsional frecuencia bisincrona (2X) aparece en un gran rango de
velocidades de rotacion.

Figura 17.9 Vision general de los efectos de acoplamiento torsion- flexion bajo desequilibrio dindmico
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Fuente: YUAN, Zhenwei, CHU, Fulei, y LIN, Yanli. External and internal coupling effects of rotor’s
bending and torsional vibrations under unbalances. En: Journal of Sound and Vibration 299. 2007. pp 346

17.2.2.3 Efectos de acoplamiento torsién -flexién bajo desbalance
completo (estatico y dinamico).

La Figura 17.10 muestra la forma de onda y el espectro de frecuencias de la respuesta
torsional desbalance completo. Evidentemente, un componente sincrono perfecto y un
componente frecuencia bisincrono (2X) se observan en la forma de onda y el espectro de la
respuesta torsional. Se representan los efectos de acoplamiento de flexiéon - torsiéon del
sistema bajo desequilibrio completo, que son los resultados totales de las representaciones
de los acoplamientos internos y externos. El componente sincrona es causada por
acoplamiento externo con desequilibrio estatico, y el componente de frecuencia sincrona
en dos tiempos es causada por acoplamiento interno con desequilibrio dinamico.
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Figura 17.10 Efectos de acoplamiento torsion-flexion bajo desbalance completo a 15000 rpm
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Fuente: YUAN, Zhenwei, CHU, Fulei, y LIN, Yanli. External and internal coupling effects of rotor’s
bending and torsional vibrations under unbalances. En: Journal of Sound and Vibration 299. 2007. pp 346

17.3 MODELADO DE DESALINEAMIENTO

El sistema de rotor acoplado se modela utilizando elementos viga de Timoshenko con los
seis grados de libertad. Se propone un enfoque experimental para la primera
determinacion de la magnitud y la naturaleza arménica de la excitacion de
desalineamiento. El efecto de desalineamiento en la ubicacién del acoplamiento de modelo
de elementos finitos del rotor es simulado utilizando vector de fuerza nodal. El vector de
fuerza se encuentra usando el desalineamiento de la matriz de rigidez de acoplamiento,
derivada de los datos experimentales y se aplica desalineamiento entre los dos rotores.

17.3.1 Formulacion del efecto desalineamiento en el modelo
de elementos finitos

La Figura 17.11 muestra el montaje experimental utilizado para determinar las fuerzas y
los momentos inducidos de desalineamiento. La medida experimental de las fuerzas de
desalineamiento se llevd a cabo en [60] para revelar el cardcter armoénico de las
excitaciones de desalineamiento. Realizar la medicion es esencial para revelar el
comportamiento dindmico de los rotores acoplados en las condiciones de acoplamiento
(con/sin desalineamiento). Para este proposito, se efecttia el movimiento angular cuasi-
estatico de los ejes y se miden las fuerzas inducidas en la localizacién del cojinete. La
medicién se lleva a cabo para ambas configuraciones: es decir, sin desalineamiento y con
desalineamiento.
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Antes de conectar las mitades de acoplamiento entre si, el desalineamiento entre los dos
ejes se lleva a un nivel minimo posible. Esta condicién con desalineamiento residual se
trata como el caso alineado. El eje es girado ahora gradualmente y la medicién simultdnea
de fuerzas para este caso alineado se realiza mediante una célula de carga. Estas fuerzasy
momentos medidos son considerados como valores de referencia para el posterior calculo
de la matriz de rigidez acoplamiento desalineado. Todas las variaciones medidos
experimentalmente de fuerzas y momentos(F, F, F;, My, M,, M,)son curvas ajustadas
mediante un ajuste polinémico de orden superior.

Figura 17.11 Montaje experimental determinacion fuerzas y momentos
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Fuente: SAAVEDRA , P.N. y RAMIREZ, D.E. Vibration analysis of rotors for the identification of shaft
misalignment — part I: theoretical analysis. En: Proceedings of IMechE, Journal of Mechanical Engineering
Science 218C. 2004, pp. 2238

Las mitades del acoplamiento estdn ahora sometidos a cualquier desalineamiento angular
o desalineamiento paralelo. Para el desalineamiento angular, la linea central del eje esta
inclinada con respecto al otro eje en el plano horizontal moviendo adecuadamente la
célula de carga, mientras que las sondas de proximidad rastrean el d&ngulo real inducido
mediante la medicién del recorrido lineal lateral de las dos mitades del acoplamiento.

Por otro lado, el desalineamiento paralelo se puede obtener mediante la insercién de cufas
de pre - mecanizadas de espesor definido por debajo de la celda de carga. Una vez que las
lecturas de la sonda confirman el tipo y la cantidad de desalineamiento inducida en el
sistema, el eje del rotor se hace girar gradualmente y las fuerzas se miden. Usando la
magnitud del desalineamiento inducido y las diferencias en las fuerzas y momentos
medidos para los casos de desalineamiento y de linea de base, se calculan los coeficientes
de rigidez en [60].
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17.3.2 Ecuaciones del movimiento de los rotores acoplados
desalineados

Una investigacion de las caracteristicas de vibracion de la falla desalineamiento se lleva a
cabo utilizando un modelo de elementos finitos del sistema de rotor acoplado. Dos rotores
idénticos estan acoplados entre si a través de un acoplamiento flexible. El desalineamiento
se considera entre los dos ejes de rotor a través de las mitades del acoplamiento.

17.3.2.1 Ecuaciones de movimiento

La forma generalizada de las ecuaciones de movimiento se puede escribir como:

[M1{g} + [Cl{q} — w[G]{g} + [K1{q} = {F} Ec.17.2

Donde [M], [C], [G] y [K] son las matrices de masa, amortiguamiento, giroscopico y rigidez,
respectivamente. {F} es el vector fuerza de excitacion externa que se debe al
desalineamiento y desbalance, {q;} = {X;,Y;, Z;, 0x;, Oy;, 02} es la coordenada generalizada
del sistema, donde i es nimero del nodo y w es la velocidad de rotacién.

17.3.3 Calculo de las fuerzas y momentos de
desalineamiento

El vector de fuerza desalineada estimado usando la matriz de rigidez para el acoplamiento
(formulado mediante la medicién experimental de las fuerzas y momentos) se aplica al
rotor en la posiciéon de acoplamiento. Sin embargo, la diferencia en las coordenadas debido
a la desalineamiento entre las dos mitades del acoplamiento tiene que tenerse en cuenta
antes de aplicar fuerzas y momentos de desalineamiento.

17.4 ANALISIS DE VIBRACIONES DE DESALINEAMIENTO

Las caracteristicas de la vibracion en sistemas de rotores estan influenciadas por los tipos
de desalineamiento, obteniéndose asi caracteristicas tinicas de vibracién que permiten
facilmente la identificacién del tipo de desalineamiento si se presenta.
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17.4.1 Respuesta de vibracion de rotores acoplados sin
desalineamiento del desequilibrio

La respuesta a la vibraciéon lateral de los rotores acoplados sin ningtn tipo de
desalineamiento se investiga primero para formar un caso de referencia. La Figura 17.12
muestra los graficos de espectro completo de la respuesta a la vibraciéon del rotor 1 para la
velocidad del rotor igual a un tercio y la mitad de la primera frecuencia natural de flexion
(es decir, w = w, /3 = 16.534 Hz y w = w,, /2 = 24.8). Cuando el desequilibrio es el tnico
defecto presente en el sistema, las vibraciones son sincronas y girando en avance. Se puede
observar que la respuesta de vibracién del segundo rotor es exactamente el mismo que del
primer rotor, por lo que se muestra los espectros completos de rotor - 1. Cabe senalar,
ademads, que las vibraciones longitudinales y torsionales son cero, por lo tanto, no se
muestran sus espectros.

Figura 17.12 Respuesta de vibracion de desbalance de acoplamiento sin desalineamiento
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Fuente: PATEL, Tejas H. y DARPE, Ashish K. Vibration response of misaligned rotors. En: Journal of
Sound and Vibration 325.: ELSEVIER. 2009, pp. 619

17.4.2 Respuesta de vibracion desequilibrio de rotores
acoplados con desalineamiento paralelo

Se investigo la respuesta de vibracién de los rotores acoplados debido al desalineamiento
paralelo entre los ejes de los dos rotores. Las fuerzas y los momentos de excitacién debido
a la falta de alineacién se consideran en el acoplamiento. Desalineamiento en paralelo de
0,32 mm se considera a lo largo de la direcciéon Y (es decir, vertical) en el presente estudio,
es decir, dy = 0,32 mm.
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La Figura 17.13 muestra las formas de onda tiempo y las transformadas rdpidas de
Fourier de las respuestas de vibracion vertical, horizontal y de torsiéon de rotor - 1 de los
rotores desalineados (dy = 0,32 mm), para la velocidad de rotacion w =w, /4 = 12.4 Hz,
es decir, un cuarto de la velocidad correspondiente a la primera frecuencia natural de
flexion del rotor. La respuesta a la vibracién a lo largo de ambas direcciones laterales (es
decir, vertical y horizontal) muestra los armoénicos de la velocidad de rotacion. En
particular, los primeros cuatro arménicos son claramente visibles. Maxima amplitud de
vibracion se observa en el valor de la frecuencia 49.6 Hz. Puesto que, la velocidad de
rotacion es de 12.4 Hz (es decir, w,/4); el cuarto arménico de la velocidad de rotacion
coincide con la frecuencia natural de flexién (49.6 Hz) y el rotor experimenta resonancia
subarmonico. La desalineamiento inducida a lo largo de la direccién vertical aumenta la
rigidez vertical del sistema de rotor en comparacién con las vibraciones en la direccion
horizontal. Esto se manifiesta por la disminucién del nivel de vibracién en la direccion
vertical.

La presencia de respuestas torsionales a pesar de falta de excitacion torsional explicita se
atribuye al desalineamiento ya que el rotor desequilibrado alineado no experimenta
efectos de vibraciones torsionales. En la respuesta torsional es fuertemente notable el
componente 1X con presencia de otras componentes de frecuencia arménica 1X, 2X, 3X, 4X
y 5X. El componente 5X es mas notable en comparaciéon con otras frecuencias armoénicas
en la respuesta torsional, se debe a que el componente de frecuencia 5X (62 Hz) esta muy
cerca de la primera frecuencia natural torsional (61.3 Hz). Se debe resaltar que en ausencia
de desalineamiento, la respuesta de la vibracién torsional era cero; el cambio del valor se
debe a la precarga de desalineamiento.

La formas de onda de la vibracién y espectros de Fourier se obtienen para el segundo rotor
(rotor-2) del sistema de rotores acoplado (no se muestra aqui). Para el caso de rotor-2, las
amplitudes de vibracién a lo largo de la direccién horizontal son mas notables con
respecto a la direccién vertical por las razones anteriormente discutidas para el caso de
rotor-1.5e debe resaltar que la respuesta de vibraciéon global depende del nivel de
excitacion y la fase relativa entre la excitacion de desalineamiento y desequilibrio. El
desequilibrio en los discos de rotor-1 y rotor-2 estan en la misma fase. Sin embargo, las
fuerzas de desalineamiento acttian en sentidos opuestos en los dos rotores. Las pequefias
diferencias en la respuesta de vibracion del rotor-1 y rotor-2 se deben a la diferencia de
fase entre las excitaciones de desequilibrio y desalineamiento. Dependiendo de la fase de
excitacion de alineacion con respecto al angulo de fase de desequilibrio, estas excitaciones
(es decir, el desequilibrio y el desalineamiento) pueden ser completamente aditivos o
sustractivos. Sin embargo, puede destacarse que el caracter espectral de la respuesta de
vibracién para ambos los rotores es similar.
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Figura 17.13 Respuesta de la vibracion y sus espectros de Fourier del rotor 1 desalineado a w,, /4
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Fuente: PATEL, Tejas H. y DARPE, Ashish K. Vibration response of misaligned rotors. En: Journal of
Sound and Vibration 325.: ELSEVIER. 2009, pp. 620

17.5 Respuesta a la vibracion del desequilibrio de rotores
acoplados con desalineamiento angular

Respuesta a la vibracion de los rotores acoplados angularmente desalineados se obtiene a
partir del modelo FE teniendo en cuenta las fuerzas y momentos de excitacion de
desalineamiento en el lugar de acoplamiento. Los coeficientes de rigidez presentan
armonicos de la velocidad de rotacién, por lo general los primeros seis. Sin embargo, los
componentes de frecuencia 1X, 2X y 3X son significativos en amplitudes. La
desalineamiento angular se considera en el plano vertical (sobre el eje Z).

La Figura 17.14 muestra la respuesta de vibracion lateral y torsional de velocidad de
rotacion w = wy, /4 = 12.4 Hz. Un valor de desalineamiento angular de 0,5 ° (es decir, § =
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0,5 °) se considera sobre la direcciéon horizontal para el estudio. Se observa la respuesta a
la vibracion lateral con componentes espectrales (cinco primeros armoénicos) con un fuerte
componente en 4X junto con notables componentes armoénicas 1X y 3X. En w), /4, el cuarto
armonico de la velocidad coincide con la frecuencia natural de flexién de los rotores, por lo
tanto, la maxima amplitud estd en el componente 4X. El nivel de vibraciones en direccién
vertical es mayor que en la direccién horizontal debido a la mayor rigidez efectiva en
direcciéon horizontal, como la falta de alineacién inducida es aproximadamente en la
direccién horizontal.

Figura 17.14 Respuesta de la vibracion y sus espectros de Fourier del rotor 1 desalineado angularmente
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Fuente: PATEL, Tejas H. y DARPE, Ashish K. Vibration response of misaligned rotors. En: Journal of
Sound and Vibration 325.: ELSEVIER. 2009, pp. 624

Aunque los niveles de amplitud son pequefios, la respuesta torsional la Figura 17.14
muestra claramente notable presencia de armoénicos hasta el orden cinco. Armonicos
impares en el espectro de frecuencia, es decir 1X, 3X y 5X son dominantes. Se presenta un
fuerte componente en 5X que se puede explicar debido a la excitacion de la frecuencia
natural de torsion (61.3 Hz) por la arménica de quinto orden (62 Hz) de la velocidad de
rotacion. La respuesta torsional en el caso de desalineamiento paralela estd dominado por
el componente de frecuencia 1X (Figura 17.13); sin embargo, como es claramente evidente
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a partir de la Figura 17.14, para la desalineamiento angular, los armoénicos de 1X y 3X son
dominantes y de amplitudes comparables. Un componente de frecuencia de gran
amplitud en 3X en vibraciones torsionales es por lo tanto la funcién de vibracién distintiva
en el caso de desalineamiento angular. Hay que resaltar debido al pandeo estético, la
forma de onda de vibraciones laterales siempre serdn diferente de cero. La presencia de
formas de onda para las vibraciones torsionales diferentes de cero puede ser considerada
como un sintoma de desalineamiento.

17.6 DISCUSION DEL CAPITULO

e El desbalance y el desalineamiento son problemas serios y comunes en los
sistemas de rotores, y en consecuencia en las maquinas, ya que generalmente
ocasionan altos niveles de vibraciéon y desgaste que reducen la resistencia a la
fatiga.

e En desbalance la precesién sincrénica (giro) del eje es capaz de inducir vibracion
torsional bisincrona (2X) cuando la velocidad de rotacién este cerca o igual a la
mitad de la frecuencia natural torsional; y la vibracion lateral bisincrona (2X) se
hace notable en la frecuencia natural torsional sin generar ningtin cambio de
amplitud en la vibracién lateral sincrona(1X).

e Caracteristicas tnicas de vibracién torsional se presentan dependiendo del tipo de
desalineamiento permitiendo su identificacién, para desalineamiento paralelo se
observa respuesta de gran amplitud de vibracién en 1X y para desalineamiento
angular se observan respuestas de gran amplitud en 1X'y 3X.

e DPara la identificacién del tipo de desalineamiento que se pueda presentar en un

sistema de rotores, es conveniente utilizar las respuestas de fase de vibracién
lateral por orbitas, debido a su sencilla medicién.

250



CAPITULO

18

VIBRACION TORSIONAL
CAUSADA POR EL FENOMENO

DE FRICCION

18.1
COULOMB

SOBRE EL MODELAMIENTO DE LA FRICCION DE

Este documento analiza dos tipos de representaciones de la fricciéon de Coulomb en el

contexto de una simulacién dindmica de la vibracion torsional de una sarta de perforaciéon

conducida.

Tabla 18.1 Dos modelos para comparacion de simulaciones

COMPARACION DE LOS DOS MODELOS

MODELO POR TROZOS

MODELO SIMULACION NUMERICA

Un modelo de friccién a trozos el cual es
discontinuo y no analitico, ademas puede tener
caracteristicas lineales o no tenerlas, y en caso
de poseer dichas caracteristicas lineales una
solucién analitica esta disponible para un buen
intervalo de tiempo definido. Esto ofrece una
particular ventaja sobre la simulacién numérica
con friccién suave no lineal puesto que esto
permite la dependencia de la solucién sobre los
pardmetros en el sistema para ser determinados
facilmente. El modelo a trozos requiere ademés
ciertas condiciones, es decir, por una parte se
requiere que durante las fases los grados de
libertad estén ankylosados durante un periodo
de tiempo, ademas se requiere estudiar las fases
adherir 'y deslizar tanto positiva o
negativamente, las cuales son denominadas
carrera ascendente y descendente, estas
requieren condiciones establecidas y ecuaciones
que definen las fases es decir las reglas. La
ecuacién que define el modelo es el siguiente.
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Este es un modelo utilizado para comparar
con el modelo a trozos. En este modelo la
funcién que define a la friccién es continua, al
igual que la funcién a trozos es dependiente
de la velocidad 4. En este caso se debe
recordar que las aproximaciones continuas
producen  alternativas  fenomenoldgicas
aceptables. Sin embargo, no se es consistente
de una comparacién detallada entre la
evoluciéon dindmica basada sobre esas
diferencia cercanas. Una propuesta continua y
suavizada, se propone con la finalidad de
evitar un andlisis por trozos. Este modelo
favorece la simulacion numérica, debido a que
no requiere interrumpir el cédigo. Para el
enfoque basado en un perfil de friccion
continua se compara los efectos de la anterior
ecuaciéon con la representacion de tres
parametros:




Tabla 18.1(Continuacion)

F(t)
( Crsgn (é(t))
_ 1
Wu(t)
\(Spsgn(u®),

6(t) =0 )

lu@® < WSp; 6(0) =0

de otro valor )

La constante C; describe la componente de
friccién cinética y Sy la componente de friccion
estatica, tanto Cf y Sy son constantes positivas
con S¢>Cy.

B . AB(t)
F(t) = B (tanh (Q(t)) + m)

Donde —0 < 6 < y las contantes 8, 4, y B
son todas positivas

Fuente: Los autores

Con estas dos representaciones de la friccién, como una funcién suavizada y continua,

y por otra parte un perfil de la fricciéon a trozos pero que es lineal, la cual se asemeja

més al comportamiento dindmico de la friccién, se logra constituir las ecuaciones

fisicas que dominan al sistema mecanico. Una representacion del modelo a presentar

se da en la siguiente figura:

Figura 18.1 Esquema representativo del modelo sarta de perforacion
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Un sistema idealizado consiste de un motor
eléctrico provisto de una fuente de torque
externo (El top-drive)® conectado a través de
un tubo de acero vertical llamado la sarta de
perforaciéon (Drill string) a un estabilizador
rotativo pesado y a su vez a la broca
perforadora o drill-bit (El bottom-hole
Assembly o BHA)®.

A continuacién se presentan las ecuaciones del
movimiento de una sarta resumida en una
composicion que simula una sarta de
perforacion real. De ella surgen las ecuaciones
diferenciales que dominan el movimiento, y
que ademas contienen los efectos de la friccién,
la inercia de las masas del modelo, al igual que
la friccién viscosa y el torque transmitido.

Fuente: Los autores

38 Un top-drive es un dispositivo mecénico sobre un drilling rig (Plataforma de perforacién) que provee un torque en
sentido horario para la sarta de perforacion para facilitar el proceso de perforaciéon en un pozo.
3 El BHA se compone de: una broca, que se utiliza para romper la roca, formaciones, collares de perforacion, que son
pesados, tubos de paredes gruesas se utilizan para aplicar el peso de la broca, y estabilizadores de perforacion, que

mantienen el conjunto centrado en el agujero.
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18.1.1 Ecuaciones del movimiento

En términos de la aproximacién anterior sus ecuaciones del movimiento son.

Jra(@) + Gn(®) +u() =0 Ec.18.1
Jg0(t) —u(t) + WF(t) =0 Ec.18.2

Donde los parametros Jr y Jp son los momentos de inercia efectivos del top-drive y del
BHA respectivamente y W denota el promedio del "peso sobre el Bit" (WOB weight on bit),
asumido constante. La funcién forzada G,,(t) denota el torque externo deliberado por el
top-drive y esta dado por:

Gm(t) = kp(a(t) — Qo) + ki (a(t) — 2t) Ec.18.3

Donde k, y k; son parametros de control de la velocidad de rotacion y £, es la velocidad
angular objetivo. La funcién u(t) describe el torque transmitido y el amortiguamiento
debido a los efectos viscosos. Se da por:

u(t) = k(a(t) — 0(t)) + B, (a(t) — 6(0)) Ec.18.4

Donde k > 0 y es la constante de elasticidad de la sarta de perforacién estimada como una
elasticidad torsional y 8, > 0 es una constante de amortiguamiento viscoso. El perfil de la
friccion F(t) modela la dependencia del torque por friccion sobre el movimiento relativo
entre el BHA y la superficie de la roca. Esto se asume en todo que el perforador bit estd en
contacto con la superficie de la roca. En el contexto del modelo bajo discusion el enfoque
basado en una construcciéon a trozos de la solucién utiliza un perfil de friccién. En el libro
anexo se muestran las reglas que dominan la funcién a trozos discontinua, al igual que se
definen las condiciones de cada una de las fases, por dltimo, se propone una forma de
construir el modelo de la funcién a trozos. Las graficas de los modelos para comparaciéon
se encuentran en el libro anexo al igual que las conclusiones de estas simulaciones.

18.2 VIBRACIONES INDUCIDAS POR STICK-SLIP EN
MODELOS DE FRICCION ALTERNATIVOS
(GENERALIDADES DEL CASO)

el modelo de friccién presentado a continuacién, es una evolucion de diferentes
modelos planteados con anterioridad, basados por el presentado de karnopp.
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En este apartado se presenta la comparacién del modelo de friccién suavizado
complementado con un método de disparo que busca encontrar soluciones periddicas
por medio del limite de ciclos, en contraparte un modelo utilizando un perfil de la
friccién a trozos en conjunto con el método de disparo, es utilizado en una primera
parte para comparar la eficiencia respecto al primer modelo mostrado [2].

18.2.1 Modelo de un grado de libertad

Consideremos una masa m unida a un espacio inercial por un resorte k, donde m = 1kg y
k = 1[N/m] La masa esta montada sobre una banda transportadora (driving belt), que es
movida a una velocidad constante vy, = 0,2 [m/s] Figura 18.2. Entre la masa y la correa
sucede friccion seca, con una fuerza de friccion F. La ecuaciéon de estados describiendo este
modelo, es como se ve:

X
56=f(x)=[_£+£

m m

Ec.18.5

Figura 18.2 Friccion como una funcién de la velocidad relativa
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Fuente: Adaptado de R.I1. Leine, D.H. Van Capen, A.D. Kraker, L.VAN. Steen. Stick-Slip Vibrations
Induced by Alternate Friction Models. [ed.] Eindhoven University of Technology. s.1. : Department of
Mechanical Engineering, Nonlinear Dynamics. pags. 1-14. 1998. Pdgs. 44

de este sencillo ejemplo se desprende, el siguiente seudocédigo utilizando un perfil de
friccién a trozos en conjunto con el método de disparo.

if |vrer|l > 1 then
X
5(=f(x)= [_Ex_l_F(vrel)

m m

Deslizar

254



elseif |kx| > F;

X
. — — k F P . .
x=f(x) [_ L —Ssgn(kx)] Transicion de adherir a deslizar
m m
else
Var
x=flx)= k| Adherir
—Urel E
end;

El tiempo de permanencia en la fase de adherir puede ser incluido como una variable
de estado adicional, y de nuevo utilizando el perfil de friccién a trozos en conjunto
con el método de disparo se obtiene el seudocédigo: n es una pequefia banda de
velocidad en el perfil de fricciéon que permite formar el seudocédigo.

if |17rel| >1 then

X
k F
x=fx)=|-—x +M Deslizar
m m
_btstick
elseif |kx| > Fstick
X
. _ k Fstick .. . .
x=fx)=|- Ex + ngn(kx) Transicion de adherir a deslizar
_btstick
else
[ Ve ]
. I k I .
x=f(x)= |—Urel E| Adherir
L 1 |
end

Una comparacion entre estos dos métodos se da en la grafica de limite de ciclos,
donde se observa, que el método de suavizado, requiere aproximadamente 35.5 veces
mas operaciones de punto flotante, en comparacion del perfil a trozos, esto
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representa, tiempo de simulacién computacional muy prolongado, a) suavizado a) a
trozos.

Figura 18.3 Retrato de fase obtenido con el método de suavizado y con el modelo cambiante
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Fuente: R.. Leine, D.H. Van Capen, A.D. Kraker, L.VAN. Steen. Stick-Slip Vibrations Induced by
Alternate Friction Models. [ed.] Eindhoven University of Technology. s.l. : Department of
Mechanical Engineering, Nonlinear Dynamics. pags. 1-14. 1998. Pags. 47

Las conclusiones de los modelos para simulacién son presentadas en el libro anexo,
asi como la construccién del mismo, y la explicaciéon del método de disparo. cabe
resaltar que debido al perfil de friccién a trozos se pueden obtener las ecuaciones
sencillas que pueden ser montadas con el seudocédigo, lo que infiere el hecho, de que
sistemas de grados de libertad superiores pueden ser representados también. a
continuacién este método es aplicado a una sarta de perforacion.

18.3 APLICACION DEL MODELO CAMBIANTE A UNA SARTA
DE PERFORACION

Este modelo de friccién alternativo puede ser ampliado para el caso donde vibraciones
torsionales aparecen, siguiendo este andlisis, una implementacion de dicho modelo puede
seguirse al referenciarse respecto a una sarta de perforacién como se verd a continuacion,
se incluye esta informacién con el fin de ver aplicado el analisis anterior en un caso que ha
sido estudiado por muchos investigadores en el campo de la perforaciéon del suelo para la
extraccion de gas y petrdleo:
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Figura 18.4 Modelo mecdnico que describe el comportamiento torsional de una sarta genérica
| T
e
@r Q er'Dr + Tfy((pr)
— |

coipb + Tfy,(¢b) ‘

Fuente: NAVARRO, Lopez E.M, SUARES R. VIBRACIONES EN UNA SART A DE PERFORACION:
PROBLEMAS DE CONTROL. Mexico D.F : s.n., 2004.. Instituto Mexicano del P etréleo. P.2-6

Aqui se presenta un modelo simplificado de una sarta de perforacién, se toman en cuenta
tanto las friccion de fondo como de la parte superior, o mesa rotativa. se pretende llegar a
armar la funcién a trozos que permitira realizar el seudocédigo, y definir la banda estrecha
que es lo que me permite, aplicar el mismo. las ecuaciones del movimiento surgen
naturalmente.

]r¢r + C(¢r - ¢b) + k(§0r - (pb) = Tm - Tr(¢r) Ec.18.6
Jo®p — c(@r — @) — k(@r — @p) = —Tp(¢p) Ec.18.7

Donde: k y ¢ son los coeficientes de rigidez y amortiguamiento torsionales asociados a las
tuberias que componen la sarta, J, es la inercia correspondiente al mecanismo rotatorio de
la superficie y J, la inercia asociada a las tuberias de perforacién y a la BHA J, y J, son los
desplazamientos angulares del mecanismo rotatorio de la superficie y de la BHA,
respectivamente, T,, es el par dado por el motor eléctrico situado en la superficie.T, , T},
Son los pares de friccién asociadas a las inercias /. y J,, respectivamente, y en ellas se
considera una componente seca y otra viscosa, es decir:

T (@r) = crr + Trr () Ec.18.8
Ty (¢p) = cp@p + WopRTsp(90) Ec.18.9

Donde:
T (9r) = [T + (T — Tep)e 197l sgn(gp,) Ec.18.10
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Wob >0 Es el peso en la barrena, R > 0 el radio de la barrena, ¢, and ¢, son los
coeficientes de amortiguamiento viscoso asociados al sistema rotatorio de la superficie y a
la barrena, respectivamente; Ty, y T, son los coeficientes de friccién estdtica y de
Coulomb, respectivamente, asociados a la inercia J, y p, es una constante positiva.
Trp(@p) Se define en la siguiente seccion.

Figura 18.5 Friccion en la barrena: modelo cambiante de friccion con una variacion del modelo de
friccion de Karnopp

Transicion
de atascamiento
a deslizamiento

——|ll - ch
- : Wl - T
Transicion y b

de atascamiento
a deslizamiento

Fuente: NAVARRO, Lopez E.M, SUARES R. VIBRACIONES EN UNA SART A DE PERFORACION:
PROBLEMAS DE CONTROL. Mexico D.F : s.n., 2004. pags. 2-6. Instituto Mexicano P. 3

18.3.1.1 Modelado de la interaccion roca/barrena

La interaccion roca/barrena se modela mediante T, y se simplifica a través de considerar
T, como una friccién de tipo seca. Ty, se propone como una variacion de la friccion de
Stribeck mas el modelo de friccion estatica (Armstrong-Hélouvry et al., 1994). El modelo
de friccién seca, o sea, el cardcter multi valuado de Tgp cuando ¢, = 0, se aproximard
mediante una combinacién del modelo conmutado propuesto en (Leine et al., 1998) y el
modelo de friccién seca en el que se introduce una banda de velocidad cero (modelo de
Karnopp (Karnopp, 1985)), por lo tanto:

Top(x
VT/b(R) si |gp|l < Dy, |Tep| < RTgp, adherir
Trp(x) = o . . Ec.18.11
T, SgN(Tep(x)) si|@p| < Dy, |Top| > RTg, Transicion

fo(@p)sgn(ey) si |¢,| = D, Deslizamiento
donde:

Tep x) = C((pr - (pb) + k((Pr - (pb) Ec. 18.12
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fo(@p) = Tep + (Tspy — Tep)e ' Plobl Ec.18.13

Con x = (@, @r, @b, Pp)7, Tep(x) el par externo aplicado que debe superar el par asociado
al umbral de friccion estatica T, para hacer que la barrena se mueva, T, es el coeficiente
de friccion de Coulomb de la barrena, {4, es una constante positiva, D, > 0 define un
entorno de ¢ , =0, suficientemente pequefio, el modelo de friccion resultante se muestra
en la Figura 18.5. Aqui se define la estrecha banda de velocidad relativa como D, y se
puede observar en la Figura 18.5. A partir de aqui es posible contruir el modelo
alternante. El modelo es mostrado en [61]

18.3.1 Modelo de friccion humped

Muchos investigadores han desarrollado modelos en los cuales toman como punto de
referencia el modelo presentado por Coulomb para la friccion. En esta seccion se
introducird un modelo en el cual se toma en cuenta el efecto Stribeck sobre el fenémeno de
friccién y por ende en el modelamiento de la misma.

En este modelo se involucra a la fuerza de friccién como una funcién de la velocidad
(Figura 18.6) En la Figura 18.6(Derecha) se muestra la grafica de la fricciéon dividida en
zonas. La zona I, no hay movimiento, y si se relaciona esta zona con las fases de la friccién
con el fenémeno Adherir-Deslizar, entonces es esta zona I, se tiene que el cuerpo no se
mueve, es decir estd en la fase Adherir.

En la zona II se inicia el movimiento y la fuerza de friccion es constante, por ende en esta
zona y observando el grafico, se puede observar que se da el deslizamiento positivo.

En la zona III disminuye la friccién a medida que aumenta la velocidad (pendiente
negativa), seguimos en deslizamiento, pero ahora podemos ver como se relaciona
directamente esta zona con e amortiguamiento negativo, el cual se llama efecto Stribeck.

A las tres regiones anteriores, se caracteriza a la friccién a velocidades bajas, se le llama

friccion estatica.

La zona IV es cundo ya se encuentra en movimiento, en la cual hay una relacién lineal
entre la velocidad y la fuerza de friccién.

259



Figura 18.6 Modelo de la friccion Humped y Regiones de la friccion (Derecha).

Friccidn viscosa negativa
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Fuente: Adaptado de MATTHEW O. T., Cole. On stability of rotordynamic systems with. Department of
Mechanical Engineering, Chiang Mai University : Chiang Mai, Tahiland, 2008. pag. 23.

Este modelo es presentado con la finalidad de comprender que existen muchos modelos
desarrollados para el fenémeno complejo de la friccion, ademas que servird como
introduccién para el capitulo 16, donde se analiza una configuracién experimental de una
sarta de perforaciéon, en donde esta se analiza por medio de un modelo de fricciéon
Humped.

Las ecuaciones para este modelo de friccién estdn dadas en dicho capitulo, por esta razén
se invita al lector, a revisar esta secciéon para mayor claridad. Por otra, se puede ver con
mayor profundidad este modelo en el libro seminario.

18.3.1.1 Caracteristica Stribeck

Un concepto muy util para entender la comprensién del papel de los diferentes regimenes
de lubricacién es la curva Stribeck mostrada en la Figura 18.7. Histéricamente la curva
Stribeck fue ampliamente difuminada debido a los experimentos sisteméticos y definitivos
experimentos realizados por Stribeck, que explican la friccién en los cojinetes, un tema que
hasta ese momento habia sido de gran confusion.

La ordenada en la Figura 18.7 es el coeficiente de fricciéon en condiciones estables. La
abscisa, es un nimero adimensional, denominado a veces como el nimero de Hersey, o
también como el ntimero caracteristico del cojinete es dado por:

Hy = — Ec.18.14
p
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donde:
p = Viscosidad absoluta [Pa.s] , N = Velocidad angular [rps], p = Presion [Pa]

Un numero de Hersey grande usualmente significa una capa de lubricante relativamente
gruesa, mientras que un numero bajo resultara una capa muy delgada.

Analicemos a la derecha de la grafica, es decir en la lubricacién hidrodindmica, y
supongamos por ejemplo, que ocurre un incremento en la temperatura del lubricante, con

lo cual baja la viscosidad p, y por consiguiente % bajard también, nétese que el coeficiente
de friccion f disminuye al igual que la generacion de calor; con esto desciende la

temperatura del lubricante; podemos concluir que la zona hidrodindmica es una
lubricacion estable, por que las variaciones se corrigen por si solas#.

En la lubricacién limite, una disminuciéon de la viscosidad produce un aumento en la
friccion f, y la temperatura con este, que reduce més la viscosidad y por lo tanto habra
contacto directo. En consecuencia la zona de la izquierda representara lubricaciéon
inestable.

Figura 18.7 Lubricacién hidrodindmica Stribeck

Coeficiente s
A Lubricacién
de friccion § .
limite L,
Lubricacién
\ mixta
\
Elareainicial “
de contacto \ Aceite viscoso
dependede \ ‘\ ) .
las superficies \\‘ Aceite fluido
y del lubricante \ B
A Espesor de pelicula
@
Espesor l
de pelicula‘
T Viscocidad x velocidad de giro

O O

Fuente: Adaptada de LARA, Forero Diego Andres. PRIETO, Galvis Jaime Eduardo y RAMIREZ
Mancipe Andrea Lizeth, et al. seminario de investigacion en lubricacion hidrodinamica de cojinetes.

Trabajo de grado. Universidad Industrial de Santander. Facultad de fisicomecanicas.. Bucaramanga,
2012 Pags. 488. : s.n. Pdgs. 101

40 B ] HAMROCK. Fundamental of fluid film lubrication, 1994
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184 ACERCA DE LA ESTABILIDAD DE SISTEMAS
ROTODINAMICOS CON INTERACCION DEL CONTACTO
ROTOR-ESTATOR

En sistemas de las maquinas donde el rotor gira dentro de un limitado espacio apoyado
por cojinetes, el contacto entre el rotor y sus alrededores pueden resultar en una constante
vibracion acoplada del rotor y el estator. Cuando la respuesta a la vibracién es impulsada
principalmente por las fuerzas de friccién, la estabilidad rotodinamica llega a ser un tema
serio. Por esta razén y debido a que en esas circunstancias el rotor tendrd contacto con el
estator, se producird roce y friccién. En esta seccién se analizara, el giro de precesion
sincrono de avance y retroceso. Primero se define una geometria, y se calculan
principalmente tres ecuaciones que dardn como resultado una forma matematica
encontrar en qué casos se presentan dicho giros, y en qué condiciones se presentard
contacto, al igual que las velocidades de rotacién del rotor que generan inestabilidades.
Como ultima parte se presenta la demostracion matemdtica que representa las
inestabilidades, por el método de Lyapunov. Por razén es de simplicidad en este libro
resumen. Los procedimiento matematicos de lo anteriormente tratado no se abordan, pero
puede encontrase en el libro extenso en la secciéon 12.4.2.1.

Figura 18.8 masa acoplada en un modelo de rotor y estator

contact plane rotor

m compliant
interface

k g |:| c
§ ¢|Cs inertial frame
7

77777777777 777777

ks
777777777777, 7777777777777/

Fuente: Adaptado de MATTHEW O. T., COLE. On stability of rotordynamic systems with. Department
of Mechanical Engineering, Chiang Mai University : Chiang Mai, Tahiland, 2008.. Pdgs. 3355

De esta configuracion surgen las ecuaciones para el rotor y el estator, aqui lo unico que
une a las dos ecuaciones de movimiento es la fuerza de interaccion p.

mz, + bz, + kz, = p + De'®t Ec.18.15
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Tipicamente, La fuerza de perturbacién girando sincrénicamente D representaria un
desbalance del rotor, caso en el cual se podria configurar D = mew?, donde e es la
excentricidad maésica del rotor, La ecuaciéon de movimiento para este estator es:

mgZs + bsZg + kszg = —p Ec.18.16

Figura 18.9 Geometria de la interaccion del rotor-estator mostrando 2 tipos de modelo de contacto
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Fuente: MATTHEW O. T.,, COLE. On stability of rotordynamic systems with. Department of
Mechanical Engineering, Chiang Mai University : Chiang Mai, Tahiland, 2008.. Pdgs. 3355Pigs. 3356

De estas ecuaciones y con la anterior geometria se obtienen las siguientes tres ecuaciones.
Aqui, Q(w) es la respuesta del rotor sin contacto y g(w) es la frecuencia dependiente de la
receptancia polar para el sistema rotor estator combinado. Para el sistema mostrado en la
Figura 18.8

1 1 D
g(w) = k + ibw — mw? + ks + ibsw — mew?’ Q) = k + ibw — mw? Ec.18.17
. 1+itané
A [10] — _ -
(g(w) + /k)Pe +c=Qw), 1= T+ in Ec.18.18

Determinadas esta ecuaciones se busca determinar cuando sucede cada efecdo de giros.
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18.4.1.1 Giro con avance sincronico con frotacion

P —cos( + @) £ /cos2( + @) + (Q/c)? — 1 1
= s Y=2(gw)+74/ Ec. 18.19
c |g(w) +/1/k| ( k)

(g +4,) <=*/,-9 Ec. 18.20

Figura 18.10 Zonas de frecuencia para potencial interaccion del rotor-estator

|
1k -1k mg(w)
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Fuente: Adaptado de MATTHEW O. T., COLE. On stability of rotordynamic systems with. Department
of Mechanical Engineering, Chiang Mai University : Chiang Mai, Tahiland, 2008.Pdgs. 3355 Pdgs.

3358

18.4.1.2 Friccion seca de retroceso de giro

(g(—ﬂ) +4/ k)Pe"Q’ +c=0 Ec.18.21

Z (g(—ﬂ)* + ’1*/,() =-m+0 Ec.18.22
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Figura 18.11 Existencia de potenciales inestabilidades de giro por retroceso.

4 Img(w)
—1/kz —1Ux
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Ak
g(Q2) corresponding to

backward whirl solution

Fuente: Adaptado de MATTHEW O. T., COLE. On stability of rotordynamic systems with. Department
of Mechanical Engineering, Chiang Mai University : Chiang Mai, Tahiland, 2008..Pdgs. 3359

Las anteriores graficas definen, las zonas de inestabilidad de contacto rotor estaror y las
condiciones necesarias para que cada posible efecto pueda presentarse.

EL documento extenso presenta una tltima parte donde se modela matematicamente un
sarta de perforacion con valores propios del sistema mecanico real. Por otra parte se
analizas distintos perfiles de friccion, a la vez que se calculan las ecuaciones que gobiernan
el movimiento, y por medio de diagrama de retrato se analizan regiosnes de
inestabilidades que dan origen a las vibraciones torsionales.

18.5 DISCUSION DEL CAPITULO

e Debido a las no linealidades de la friccion se tiene potenciales problemas de no
linealidades por efecto de esto fenomeno, por tal razén es un problema que debe
ser atendido debido a su potencial destructivo y exitador de vibraciones torsionales
con y sin el efecto adherir-deslizar, asi como el giro de precesion sincrono de
avance y retroceso.

e El efecto adherir deslizar es una de las principales causas de la generacion de las
vibraciones torsionales, y se demuestra graficamente el efecto de diferentes
amortiguamientos viscosos.

e Modelos que utilizan perfiles como la friccion de Coulomb son utilizados en
conjunto al efecto Stribeck, al igual que el amortiguamiento viscoso y positivo,
como se pudo observar en el perfil de friccion Humped.

e Modelos alternativos para la friccion muestran su eficiencia de simulacion en
comparacion con metodos de suavizado convencionales.
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CAPITULO VIBRACION TORSIONAL EN
1 9 SISTEMAS ENGRANADOS

19.1 MODELOS MATEMATICOS

Uno de los mas notables estudios en el campo de las artes de modelado vibracional
realizado por Ozgiiven y Houser [62] y, aunque se publicado en 1988 sigue siendo
considerado como el punto de partida de cualquier investigacién sobre la dindmica de
engranajes. En cuanto a los numerosos modelos de equipos desarrollados en las tres
décadas anteriores a la publicacién, el documento divide los modelos en 5 categorias que
se indican a continuacioén, aunque algunos modelos se pueden colocar dentro de un
namero de categorias.

1. Modelos de Factor dinamico simple: Se utiliza para determinar las férmulas de
esfuerzos de raiz de engranajes a través de métodos empiricos y semi-empiricos y
modelos dindmicos para la determinacién del factor de dinamico.

2. Modelos con dientes flexibles: La flexibilidad del cuerpo de engranaje, ejes,
rodamientos no son tomados en cuenta y la rigidez del diente es considerada como
la tinica reserva de energia, que por lo general se reduce a un solo grado de
libertad de modelo masa-resorte. Puede ser desarrollado para determinar el factor
dinamico.

3. Modelos para la dindmica de engranaje: Incluye otros elementos (ejes, etc.) la
flexibilidad torsional de ejes es importante a lo largo con la flexibilidad transversal
de los rodamientos. Tradicionalmente la contribucién de flexibilidad (compliance)
del diente se introduce a través de la variable en el tiempo de la rigidez de engrane.

4. Modelos Dinamicos Rotor-Engranaje: se toman la vibraciéon de ejes transversales
en dos direcciones perpendiculares, en las cuales se permite la rotacién, es decir el
centro del eje se mueve junto con el rodamiento a la velocidad media de rotacion.
La vibracion torsional comtnmente se considero al igual que el modelo dinamico
incluye la vibraciéon debido a la flexibilidad durante el tiempo que cambia la
rigidez del engrane.
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5. Modelos para vibracion de torsion: la flexibilidad de dientes de engranaje no se
toma en cuenta y el modelo de torsién se obtiene mediante el uso de ejes flexibles
conectados a engranajes rigidos.

19.1.1 Caracteristicas de un Sistema Engrando

Un sistema de transmisiéon engranado consiste en una serie de masas rotativas (engranes)
que trasmiten potencia entre los ejes. La determinacién de las caracteristicas de la
vibracion torsional de tal sistema se simplifica considerablemente si el sistema real se
sustituye por un sistema dindmicamente equivalente donde todos los ejes y ruedas
dentadas se sustituyen por un eje que gira a una velocidad media [24].

Las unidades que incorporan engranajes pueden ser divididos, desde el punto de vista de
la vibracién torsional, en dos clases principales [63]:

e Sistemas no ramificados, los cuales no engrana con mas de un engrane en otro
equipo. Tal sistema se reduce facilmente a un sistema dindmico equivalente que
consta de un arbol que lleva rotores en varios puntos de su longitud.

e Sistemas ramificados en los que al menos uno de los engranajes engrana a la vez
con al menos dos engranajes adicionales. Un sistema de este tipo no puede ser
representada por un solo eje.

Figura 19.1 Sistemas equivalentes
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O Rotor4
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otor 3 .
& T ,8 I3
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Rotor la Rotor2e Rotor 7a
a) Sistema no ramificado b) Sistema ramificado

Fuente: adaptada de TUPLIN, W. A. Torsional Vibration - Elementary Theory and Design Calculations. .
Jhon Wiley & Sons, Inc. New York. 1934.p.49
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La Figura 19.1(a) muestra el sistema equivalente para tres rotores en donde los dos pares
de engranajes del sistema real son sustituidos por un solo momento de inercia montado
sobre un solo eje que jira a la velocidad del eje principal, la Figura 19.1(b) ilustra el
diagrama de una transmisiéon en la cual el engrane A engrana con B y C donde la
relaciones de velocidad respectivamente son R; y Rz, de igual manera para el engranaje D
esta unido al engranaje E y F donde Rs y R4 son sus respectivas relaciones de velocidad.

19.1.2 Sistema de una Etapa de Dos Engranes

Una sola etapa de una transmisiéon de engranajes se muestra en la Figura 7.2, al lado
izquierdo se muestra la transmision real, y al lado derecho el esquema simplificado.

Figura 19.2 Representacion grafica de una sola etapa de transmision por engranajes

Fuente: Adaptada de FARSHIDIANFAR, Anoshirvan; et al.Frequency response calculation of non-
linear torsional vibration in gear systems.En:Journal of Multi-body Dynamics2008, vol. 222, no 1

Las ecuaciones que gobiernen el movimiento podrian ser Ec. 19.1,Ec. 19.2:

1,6, +K(6,-6,)+C(6,-6,) =T, Ec.19.1

1,6, - K(6,-6,)-C(6,-6,) =T, Ec.19.2

donde &, y 6,son los desplazamientos angular absolutos de las ruedas dentadas, las dos
ecuaciones anteriores se pueden simplificar a una sola usando la coordenada de

desplazamiento relativo angular 0 =6, —6, [64] inercia efectiva torsional :
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1°2

=— 7 Ec.19.3
(I,+1,) ‘

ecuacioén general de movimiento :

5+%5+$5=Fm+Zij sin(jo,t +¢,) Ec. 19.4

j=1

el término F =T, /I se denomina el torque medio efectivo, y F, =T / I, eslaamplitud

efectiva para el armonico j-esimo del torque pulsante.

19.1.3 Sistema Equivalente No ramificado

Para analizar un sistema real de varias ramificaciones, usualmente lo primero es cambiar
el sistema a un equivalente sistema. Considerando los dos ejes como uno solo, las
expresiones seguidamente presentadas no tienen en cuenta ninguna no linealidad del

sistema.

Relacion de velocidades

N-2_%
o 0

Ec. 19.5

La relacion existente el sistema real y el equivalente se presentan en la siguiente tabla:

Tabla 19.1 Expresiones de sistema real y equivalente

Energia Real Equivalente

L% + 3 1y + 1 1309 + 1 150, L1 +1 160 +1 15000
Cinética | 2 192 *3lb@n” +31amp" +5 10w, 2 1 > > 12e
|2e:N2|2, IG:Ib+N2|a

2 2 2 \p2
5 Kaebie” +5 Kagbae :%(K1+N K2)91

Potencial % K1(912 +% K2922 ,
Kie =K1, Kge =N7Kj

Fuente: Los autores
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19.1.4 Sistema Equivalente Ramificado

El sistema dinamico equivalente puede ser representado como se muestra en la parte baja
de la Figura 19.1(b), tomando el eje 1 como eje de referencia, el momento de inercia
equivalente de los tres engranes A, B, y c los cuales constituyen un solo rotor, asi:

lgy = 14+ Rl5 + Rl Ec. 19.6
l,, =R’l, Ec.19.7
I, = R, Ec.19.8
oy =R 1o+ Rl + R | Ec.19.9
l,. = R,°RS71, Ec. 19.10
l;, =R,’RI; Ec.19.11

19.1.5 Fuerzas Sobre El Engranaje
En la Figura 7.2 muestra la fuerza sobre un diente. De acuerdo a la ISO 6336, el esfuerzo
cortante debido a las fuerzas laterales no se toma en cuenta cuando se determina la

capacidad de carga del engranaje. Una fractura de fatiga flexion de raiz del diente
usualmente comienza en la tangente de 30° de la raiz.

19.1.5.1 Esfuerzo de flexion en el diente

El esfuerzo de flexion del diente es calculado como sigue de acuerdo a la norma ISO 6336,

Fi
m,b

Op = YFYSYEYﬁKAKVKFﬁKFLZ Ec.19.12
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Figura 19.3 Esfuerzo de flexion en la base de un diente

Bending stress oy, T

Fuente: BOZCA, Mehmet. Torsional vibration model based optimization of gearbox geometric design
parameters to reduce rattle noise in an automotive transmission. . Mechanism and Machine Theory.
2010, vol. 45, no 11, p1586

19.1.5.2 Esfuerzo de contacto en el diente

Fo u+

1
b el /KAKVKHBKHO, Ec.19.13

Donde F; es la carga nominal tangencial, b es el ancho de cara, m,, es el modulo normal,
los factores geométricos y de disefio pueden ser consultados de los catdlogos de los

GH=

fabricantes.

Figura 19.4 Esfuerzo de contacto en flanco de un diente

Fuente: BOZCA, Mehmet. Torsional vibration model based optimization of gearbox geometric design
parameters to reduce rattle noise in an automotive transmission. . Mechanism and Machine Theory. 2010,
vol. 45, no 11, p1587
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19.1.6 Rigidez Torsional Equivalente de un Sistema
Engranado

El célculo solo puede dar valores aproximados, porque el punto de contacto, la direcciéon
de aplicacion de la fuerza y del nimero de dientes en contacto, varia durante la rotacién
[10].

19.1.6.1 Engranes Rectos:

s 12(hY
Z==21_112303lo
P EL[B) { 0

_h
h-h,

_&(14_ h_pJ} + —hp
h Ec.19.14
h 2h GLB[]-_ZEI] c

19.1.6.2 Tornillo sin fin (Worm wheels)

@) ) - () )
K - K,s KHS - p - P[ Ey E; ]2 T Ty Ec.19.15

S total 5+ >
1-07 1-07

19.1.6.3 Engranaje helicoidal

1 _8 91+1] 1
Kstotal Pt LE1 EZ

= . Ec. 19.16
cosy ¢

19.1.7 Rigidez Torsional Individual

] Wang [65] a fin de comprender la rigidez torsional de engrane de dos ruedas dentadas,
dijo que la variacién de la rigidez torsional individual de cada uno de los engranajes en el
ciclo de engrane tiene que ser estudiada, sin embargo al predecir la rigidez torsional
individual para uno de los engranajes en el engrane es un procedimiento bastante
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complejo, debido a la no linealidad del contacto. La posiciéon real de contacto es
usualmente desconocida hasta cuando la soluciéon para ambos engranajes es completada.

19.2 PROBLEMAS EN LOS SISTEMAS ENGRANADOS

Los modelos de sistemas torsionales de engranajes comunmente sor realizados
independientes de los errores y fallos de sus elementes, pero a menudo se hace necesario
un modelo de excitacion impulsada por desplazamiento. Uno de los mds importantes ejemplos
para esto, son los errores en la geometria y otros casos como desalineamiento de rotores
acoplados.

Engrane con error

N,@, + Ny = (4, 43) Ec.19.17

La mayoria de los fallos en transmisiones dentadas tienen su origen en problemas de
excentricidad, montaje deficiente en el arbol, desalineamiento de la propia transmisién,
oscilaciones torsionales, desgaste, grietas, picaduras y la fractura de los dientes [66],
martilleo de del diente.

19.3 RESPUESTA TORSIONAL NO LINEAL

Farshidianfar [64] se centra en la vibracion torsional no-lineal de un sistema de engranaje
de transmision de una sola etapa. Cuatro métodos diferentes se presentan para la solucién
de la ecuaciéon de movimiento, el método de Discretizacion, el método de perturbacion, el
método de Ritz, y el tiempo de integracion gradual El modelo se muestra junto con la
funcion no lineal en la Figura 19.6. Las ecuaciones que gobiernan el movimiento sin tener
en cuenta inicialmente el retroceso de los engranes se describen en seccién anteriores
Sistema de una Etapa de Dos Engranes, en las ecuaciones propuesta en esta seccién no se
tuvo en cuenta la fuerza de restitucion del diente. Cornell*! propuso una ecuacion para
esta fuerza, la cual incluye la reaccién de desplazamiento angular relativo y los efectos de
error de transmisién Ec. 19.18:

I:res = KM (fs (5) - fe (5)) Ec. 19.18

4 Cornell, R. W.Compliance and stress sensitivity of spur gear teeth.En:Trans. ASME. 1981.Vol. 103.
p447-459. citado por [64]
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donde K,, eslarigidez de la ruedas dentadas, f,(J) es la funcion de error de transmision
periédica no lineal y f,(0) es una funcion lineal paso a paso esta es la mayor fuerza de
no linealidad en el sistema, en la practica la funcién fs (5) es como se muestra en la

Figura19.5.

Figura 19.5 Esquema de la funcion no lineal fs (5)

<]

Y

Fuente: Ref FARSHIDIANFAR, Anoshirvan.et al. Frequency response calculation of non-linear torsional
vibration in gear systems.En:Journal of Multi-body Dynamics.2008.vol. 222.n0.1.p51

19.3.1 Vibracion Torsional de Sistemas Face-Gear

En esta seccién se establece un modelo dindmico estructural para vibraciéon torsional de
cajas de engranajes que contiene un engranaje conductor del tipo face-gear y toma en
cuenta la flexibilidad de los dientes y de los ejes de transmision [67].

Figura 19.6 Diagrama esquemitico y structural del face-gear

Fuente: PENG, Meng.Parametric Instability Investigation and Stability Based Design for Transmission

Systems Containing Face-gear Drives.2012.p136
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Tabla 19.2 Método para andlisis no lineal

Método Descripcion

Es un método donde se considera la no linealidad de la fuerza
restauradora, Esta considera los rangos en donde esta fuerza se puede
considerar lineal [-c0 —b], [—b b], y [b «].

La ecuacién de movimiento para una sefial excitadora sinusoidal serd
estas tres ecuaciones lineales:

. C. K K
S+—=6+—6=|F +—1—ab)+Fsmmr
Método de I I (m 1( ) R

Discretizacion [64] §>b

. C. K .

8+T8+Ta5:Fm+Ppsmwt

-b<é8<bh

. C. K K

8+T8+T8:(Pm—T(l—a)b)+Fpsinwr

-b=>8

Se aplica a problemas donde un parametro & es asociado con el término

, no-linealidad de la ecuacién diferencial. la solucién es formada por una
Método de

perturbacion [64] serie de términos del pardmetro de perturbacion &, el resultado , El

resultado hallado en los alrededores en de la soluciéon del problema

linealizado.
Aplicado ampliamente para estudios de ecuaciones diferenciales no-
Meétodo de Ritz lineales. Este método es basado en las ideas de satisfacer la ecuacién a

ciertos puntos del movimiento o satisfacer la ecuacién en el promedio.

Fuente: Los autores

19.3.2 Evaluacion de la Rigidez de diente y de engrane

La rigidez del diente es estimado considerando el diente como viga en voladizo cargado
en la punta con dimensiones promedio de dientes. a). La rigidez del diente, k;, a lo largo
de la linea de accion se calcula como:

Ecp’L

32(a, +H )3 C0SCOs

ky = Ec.19.19

El modelo que se presenta en la Figura 19.6 se rige por las siguientes ecuaciones; La
energia cinética total es:

EK =130 +3 3,00 +1 3,05 +3 3,9 Ec.19.20
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Es la energia de deformacion del sistema, debido a la flexibilidad del eje y a la
deformacién de engrane es:

_ . 2 1 . . 2 1 ce%r) 2
R, ==cy,(1) +EC2[w2(t) -y (D] +§Cm . g,(t,) Ec.19.21

N |-

19.3.3 Estabilidad Torsional en Engranajes

La estabilidad de un sistema de spur-pinion/face-gear se exploré sobre la base de las
distribuciones de inercia del sistema y las caracteristicas del eje. Los efectos de la rigidez
del eje y la amortiguacion en la estabilidad del sistema a través de todo el rango de
velocidad de operacién se calculan por la teoria de Floquet. Posteriormente, el método de
perturbaciéon predice los limites de estabilidad aproximadamente para los casos de
amortiguacion del eje y los resultados se comparan con el andlisis numérico completo por
el método de Floquet.

19.3.4 Inestabilidad Paramétrica Debido al Momento de
Inercia

La rigidez variable en el tiempo resultante de la amortiguacién de engrane desaparece
cuando la velocidad face-gear es estacionaria (2, = 0). Las frecuencias naturales del
sistema estacionario se representan, respectivamente, como las variaciones del momento
de masa de inercia de face-gear, J2, en la Figura 19.7(a) y el momento de inercia de masa
de la carga, Jo, en la Figura 19.7(b). El momento de inercia de masa del pifién, J1, se calcula
mediante el tratamiento como un cilindro sélido. Su radio es el radio de paso y la altura es
la anchura de la cara del diente.
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Figura 19.7 Sistema de frecuencias naturales VS face-gear y el momento de inercia de masa de carga:
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/
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(a) Jo=10J1 (b) 3,=100J;

System natural frequencies VS face-gear and load mass moment of inertia:
=0, h=0.05Rz, c¢f=0.5, J1=1.6x10°kg-m?, km=1.58x108N/m, ki1=3.15x10°N-m/rad,

k2=4.73x10°N-m/rad .
Fuente: PENG, Meng.Parametric Instability Investigation and Stability Based Design for Transmission
Systems Containing Face-gear Drives.2012.p144

Figura 19.8 Sisterma de face-gear inestabilidad torsional debida a face-gear y el momento de inercia de masa
de la carga y de la velocidad de rotacion:

200 200
180 180r
160 1601
140 140+
120 1201
.|21'.|1100 .]L/.Ilmg.
80 80+
60 60
40 40
20 1 20¢
100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000 100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
Face-gear rotation speed, Q, (rpm) Face-gear rotation speed, Qz (rpm)
(a) Jo=10J1 (b) J2=100J:

Face-gear system torsional instability due to face-gear and load mass moment of inertia
and rotation speed: h=0.05R;, cf=0.5, J1=1.6x10°%kg-m? km=1.58x108N/m, cm=5x10"
(sec)km, k1=3.15x10°N-m/rad, ci= 5x10%(sec)ki, k2=4.73x10°N-m/rad, co= 5x10°

b(sec)ke.

Fuente: PENG, Meng.Parametric Instability Investigation and Stability Based Design for
Transmission Systems Containing Face-gear Drives.2012.p145
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Los resultados de la inestabilidad dindamica con respecto a la cara de engranaje y el
momento de inercia de masa de la carga se muestran en las Figura 19.8 (a) y (b),
respectivamente, durante todo el rango de velocidad de rotacién. Las regiones grises se
utilizan para indicar inestabilidades basadas en el método de Floquet.

La Figura 19.7 revela que las primera y tercera frecuencias disminuyen ligeramente,
mientras que los segundos se desintegra frecuencias naturales dramaticamente cuando la
cara de engranajes o el aumento de carga de 1 a 40 veces el momento de inercia de masa
del pifién. El aumento tanto en la cara de engranajes o el momento de inercia de masa de
la carga cambia las zonas inestables hacia la zona de baja velocidad en la Figura 19.8. Esta
tendencia es el resultado del movimiento de las frecuencias naturales que se obtiene mas
cara de engranajes o momento de inercia de masa de la carga.

19.3.5 Inestabilidad Paramétrica Debido a Rigidez de Eje

A continuacioén, se exploraron los efectos de la entrada y salida de la rigidez del eje sobre
la estabilidad del sistema. Las frecuencias naturales del sistema estacionarias se muestran
en las Figura 19.9(a) y (b), respectivamente, para diversos niveles de rigidez del eje de
entrada y salida.

Figura 19.9 Frecuencias naturales del sistema Vs. Rigidez del eje

5000 v . - . + T x10° x10°
4
as 22
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2000 3t
T _ — 15
T 3000 g N 250 =
= & T g
B = =
& i & 7 =
| l
. 2000 a® ~_ ! C}E
2 1000 o= 15
ni
1000 105
05
0 0 oﬂ: 0
1 2 3 4 5 ] 7 8 9 10 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
kl (Nem/rad) x10° k, (Nem/rad) x10°

(a) Input shaft stiffness, k,=1.58x10"N-m/rad (b) Output shaft stiffness, ki=7.88x10’N-m/rad
System natural frequencies vs. shaft stiffness: Q»=0, h=0.05R2, cf=0.5,

J1=1.6x10%kg-m?, J2=91.97J1, Jo=101.17J1, kn=1.58x108N/m

Fuente: PENG, Meng. Parametric Instability Investigation and Stability Based Design for Transmission
Systems Containing Face-gear Drives.2012.p14
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La Figura 19.10 registra los resultados de estabilidad que dependen de la velocidad de
rotacién y la rigidez del eje. El aumento de la rigidez del eje aumenta las frecuencias
naturales y también aumenta el rango de velocidad de la inestabilidad, lo cual es contrario

a los efectos de la inercia.

Figura 19.10 Inestabilidad debido a la rigidez del eje y la velocidad de rotacion
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Face-gear rotation speed, Q, (rpm) Face-gear rotation speed, Q, (rpm)
(@) Input shaft stiffness, (b) Output shaft stiffness,
Cm=3x10 (sec)km, c1= 3x10°(sec) Cm=1x107 (sec)km, 2= 1x103(sec)
ki, k2=1.58x10"N-m/rad, co= 3x10%(sec)k> ka2, ki=7.88x10"N-m/rad, c1= 1x10%(sec)k:

Face-gear system torsional instability due to shaft stiffnesses and rotation speed:

h=0.05R>, cf=0.5, J1=1.6x103kg-m?, J,=91.97J1, Jo=101.17J1, kn=1.58x10°N/m

Fuente: PENG, Meng.Parametric Instability Investigation and Stability Based Design for Transmission
Systems Containing Face-gear Drives.2012.p148

19.3.6 Inestabilidad Parameétrica Debido al
Amortiguamiento de Eje

La amortiguacion de ejes de entrada y de salida es proporcional a la rigidez del eje
correspondiente en este capitulo. Los efectos de amortiguacion del eje sobre la estabilidad
del sistema se investigan primero por el método de Floquet y los resultados se muestran
en la Figura 19.11 y Figura 19.12. Posteriormente, el limite de estabilidad se prevé
aproximadamente a través de método de perturbacion, marcado por lineas negras.

El eje de entrada de amortiguacién inducida por la inestabilidad paramétrica se muestra
claramente en la Figura 19.11. El método de perturbacion predice las regiones inestables
de resonancia principales (dos veces la frecuencia natural), alrededor de 650 rpm y la
resonancia secundaria (frecuencia natural), cerca de 320 rpm, pero no para predecir la
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resonancia subarmonicas cerca de 160 rpm en la Figura 19.11(a). Ademads, todas las
predicciones sobrestiman la seguridad de la estabilidad. Sin embargo, los principales,
secundarias, subarmoénicas y la combinacién de resonancias se indican con éxito en la
Figura 19.11(b), ya que el altimo caso tiene menor rigidez de malla y la amortiguacion

para que la asuncién de la componente constante dominante de la rigidez es mas
satisfecho.

Figura 19.11 Inestabilidad paramétrica debido al amortiquamiento de eje
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Face-gear drive-system torsional instability due to input
shaft damping and rotation speed: J1=1.6x10kg-m?,
J2=91.97J1, Jo=101.17J1, h=0.05R>

Fuente: PENG, Meng.Parametric Instability Investigation and Stability Based Design for Transmission Systems
Containing Face-gear Drives.2012. p. 150

La inestabilidad paramétrica resultante de la amortiguacion de eje de salida se muestra en
la Figura 19.12. El método de perturbacion encuentra las regiones inestables de resonancia
principales en torno a 650 rpm y la resonancia secundaria cerca de 320 rpm, pero no
consigue encontrar la resonancia sub armoénica cerca de 155 rpm y la combinacién de
resonancia en torno a 570 rpm en la Figura 19.12(a), y la resonancia principal se calcula asi.
La misma situacién que en el caso de amortiguaciéon del eje de entrada, los principales,
secundarias, subarmonicas y la combinacion de resonancias se predicen éxito en la Figura
19.12(b) a pesar de algunos resultados subestiman la inestabilidad.
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Figura 19.12 Inestabilidad paramétrica debido al amortiquamiento de eje
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Fuente: PENG, Meng.Parametric Instability Investigation and Stability Based Design for Transmission
Systems Containing Face-gear Drives.2012.p151

19.4 DESALINEAMIENTO DE LOS ACOPLES DE ENGRANAJES

El desalineamiento de un acople de engrane en un sistema multi-rotor es un importante
problema en el puede causar varias falla. en el presente trabajo presenta un modelo no
lineal de la vibracion torsional acoplada a la lateral de un rotor en marcha es desarrollada
basado en Las condiciones de conexién de un acople de engrane, Anélisis tedrico mostro
que las fuerzas y momentos actuantes en el acople de engranes son debido a inicial
desalineamiento son a partir de las fuerzas de inercias del cilindro y el amortiguamiento y
el amortiguamiento inercial entre el engrane de los dientes, lo que dependen del
desalineamiento, amortiguamiento interno, velocidad de rotacién, y los pardmetros
estructurales del acople de engrane.

Analisis numérico de la sefial caracteristica de la vibracién revelan que el mdultiplos
pares enteros (1 2,3,4...) de la velocidad de rotacién se debe a la vibracién lateral, esto fue
demostrado por Dewell y Mitchell4?; este es el criterio que dice que el acople esta bajo

42 Dewell, D. L., and L. D. Mitchell. Detection of a misaligned disk coupling using spectrum analysis. En: Journal of Vibration
Acoustics Stress and Reliability in Design 1984.Vol.106.n0. 9,referenciado [68]
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desalineamiento, y que multiplos impares enteros ocurren en la vibracion torsional, y es
evidente que los multiplos entero son de la vibracién del engranaje de acoplamiento [68].

La vibracion de componentes mdaltiplos enteros no solo es causa de fallas de
desalineamiento, y que por el contrario se pueden deber a fallas tales como grietas
transversales, rose entre el rotor y el estator.

En maquinaria rotativa con desalineamiento del rotor es una importante razén que
conlleva a problemas de vibracién. Esta evaluada alrededor del 60% de las fallas causadas
por el desalineamiento. Bajo la condiciéon de desalineacion las vibraciones pueden inducir
desgaste de los rodamientos, deformaciones del eje, ect.

El acople de engranaje puede transmitir alto torque de carga al mismo tiempo que corrige
el desalineamiento es decir acomoda los elementos de engrane en la posicién y alineaciéon
correcta, como una parte de un sistema multi-rotor, acople engranaje son usados en altas
velocidades de rotacionales como compresores centrifugos en granadés procesos quimicos

19.4.1 Modelado del acople de engrane

En la figura se muestra un sistema acople engrane-rotor que puede ser separado por n-
secciéon. Hay cinco grados de libertad por seccion (&,7,5,&,6). Oxyz Es el sistema de

coordenadas fijas, donde el eje X y Y son la direccion vertical y horizontal. 0£n¢ el

sistema coordenado rotativo, el eje £ coincide con el eje axial del .

El sistema se modela como dos subsistemas, uno el cubo exterior dentado interior mente,
y el otro es el cubo interior dentado exteriormente, denotado respectivamente como ji ,

je.
Figura 19.13 Modelo y sistema coordenado de un acople de engranajes

The subsystem of gear coupling half

e

i T | £

1 > | i ﬂ B H n—1 n

— 000 — O I_I O —— OoO—O
je Lj Ji J

(a) (b)

Fuente: Li, M., and L. Yu. Analysis of the coupled lateral torsional vibration of a rotor-bearing system with a misaligned gear
coupling. En: Journal of Sound and Vibration 2001.Vol.243.n.2. p285.
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19.4.2 Energia cinética de los subsistemas

g,0 denotan los dngulos de un giro alrededor de eje & y 7 respectivamente. Entonces

en el sistema rotativo coordenado mostrado en la Figura 3.2(b), la energia cinética del

cubo interior o exterior puede ser escrito como:

EKjk=lch2+lG-a) k=6,i, Ec.19.22
2 2
V=32 +y2 =&+ + Q2 (£% +1°) + 2Q(néE - &n) Ec.19.23
G-w=J%(—£coss —Qcosesind)® + I (5 —Qsing)?
) ) 2 Ec.19.24
+J*[ ~£sin & +(Q+6)cos £¢os S |
La energia cinética EK del subsistema es obtenida asi:

19.4.3 Energia potencial del subsistema

La funcién de energia potencial U del subsistema consiste en dos partes, la primera es a
partir de la deformacion eldstica de la secciéon del rotor del acople, y la otra es por parte de
la deformacién del diente el acople fue modelado por Méarmol# con lateral y angular

coeficiente de rigidez de acople.

U=U,+U, Ec. 19.26

4 R. A. MARMOL. Spline coupling induced nonsynchronous rotor vibrations. En: Journal of
Mechanical Design, 1980.Vol.02,p 168-176.
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J

Ec. 19.27

U, esla energia potencial del cubo exterior del acople, y U, es la energia potencial del

cubo interno.

1 1 1
U. = 3 k[(€; — ‘Eje)z + (i — "h'e)zj + Eka[(éji - 5je)2 + (g5 — Bje)2] + Ekr(aﬁ - gje)z'
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19.4.4 La funcion de desplazamiento del subsistema

Expresion de Marmol# para la energia de desplazamiento del subsistema parte del
amortiguaciéon de acople, el cual es una fuente de inestabilidad. La funciéon de disipacién

de Rayleigh R en el sistema coordenado rotacional puede ser expresada asi:

~ 1 . . . . 1 . . .
R = 5 [(C5i — &je)® + (i — 113e)*] + 5Ca [0 — 05e)* + (€ji — €)1 Ec.19.29
Donde el amortiguamiento torsional es muy pequefio, por lo tanto es despreciada.

19.4.5 La ecuacion de movimiento

En el analisis numérico, a pesar de algunas condiciones tal como gran rigidez del diente es
necesaria para la ecuaciéon

rbz(eji _6'1'9,)2 = (fji _é:je)z +(77ji _77]e)2 Ec. 19.30

La Ec. 19.30 es una condicién de restriccién que deberd ser satisfecha en un normal
engrane del acople. En un sistema real de turbo maquinaria esto es facilmente satisfecho.

Por ejemplo, la rigidez K, es mayor a 1010 N/m para acoples de engranes tipo CL5

remplazando la ecuacion anterior en la ecuacion de torque y energia potencial y segin la
ecuacion de LaGrange de movimiento

d(oT) (oT ou oR
Rall A B A P () N L Ec.19.31
dt\ aq aq aq aq

donde la coordenada generalizada 0 =Se,7je:0jesEjer Uier Sjis Nji» Oji» €ji » de tal forma la

ecuacion diferencial puede ser escrita en forma matricial, esta se puede observar en el
trabajo de M,Liy L,Yu [68].

4 R. A. MARMOL. Spline coupling induced nonsynchronous rotor vibrations. En: Journal of
Mechanical Design, 1980.Vol.02,p 168-176.
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19.5 Desalineamiento y Analisis

En la figura se muestra una simple configuracién de un sistema de acoples, con dos
acoples de engrane los cuales tienen ecuaciones de restricciones del sistema son

expresadas CcOmao:

15 (0ai — 04)* = (Eai — Eae)® + (Nai — Nae)?s
18(0si — 050) = (Esi — Es0)* + (M5 — Nse)?.

Ec.19.32

El desalineamiento es inaceptable en el sistema multi-rotor. Dos tipos principales de
desalineamiento para un acople de engranajes son el paralelo y el angular mostrado en la

Figura 3.2

19.5.1 Desalineamiento paralelo

d Denota el desalineamiento paralelo, este se caracteriza por un descentramiento entre
ejes pero que cuyo eje central permanecen paralelos entre si, la Figura 3.2(a). Es necesario
hacer una traslaciéon del sistema fijo de coordenadas Ec. 19.33; Ec. 19.14, ver Figura

19.13(b),

Figura 19.14 Desalineamiento de acoples de engranajes

(a) (b)

Fuente: Li, M., and L. Yu. Analysis of the coupled lateral torsional vibration of a rotor-bearing system with a misaligned
gear coupling. En: Journal of Sound and Vibration 2001.Vol.243.n.2. p293.

Yai = Ya Ec. 19.34
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19.5.2 Desalineamiento angular

Se denota por ¢ el desalineamiento angular inicial que gira alrededor del eje horizontal
del eje axial Figura 3.2(b), es necesario la translacion del sistema fijo de coordenadas asi (
ver Figura 19.13(b)),:

@i =@y +0 Ec. 19.35

Wi =Wy Ec.19.36

Figura 19.15 Sistema acople Rotor-cojinete-engrane

Gear coupling

| Hm 3 i{_ 4____5_\‘; 6 |—|m 8
7% m (HH m
Snlid
I oL s l
1

h
| L

Fuente: Li, M., and L. Yu. Analysis of the coupled lateral torsional vibration of a rotor-bearing system with a misaligned
gear coupling. En: Journal of Sound and Vibration 2001.Vol.243.n.2. p292

19.5.3 Resultados de una integracion numeérica

M. Li [68] para su estudio uso un sistema de acople rotor-cojinete-engrane mostrado en
la figura 3. Uso para su andlisis integraciéon numérica realizando para dos rotores
simétricos los cuales ha sido apoyados a los extremos a cada lado de los dos ejes en acople
de engranes es de tipoCL5 Figura 3.2. Los autores de este trabajo concluyeron:

e Sobre la base de las condiciones de conexién de los acoplamientos, la ecuacién
restriccion ~ holonomica que describe una relaciéon intrinseca entre los
desplazamientos laterales en los y torsionales, el acople de la vibracién entre las
direcciones de torsiéon y lateral en multi-rotor sistemas con un acople del
engranaje. Por lo tanto las vibraciones en las dos direcciones no puede considerarse
en forma independiente

e El modelo no lineal acoplando la vibraciones de torsién y lateral de un sistema
multi-rotor con un acople de engranajes se desarroll6 a partir de la ecuaciéon de
LaGrange. El Analisis teérico muestran que las fuerzas y momentos que actdan
sobre el acople de engranaje debido al inicial desalineamiento de las fuerzas de

287



inercia de la parte interna y externa del acople y amortiguamiento entre los dientes
del engrane. La amplitud de la vibracién del sistema en estado estacionario esta
relacionadas con el desalineamiento, amortiguaciéon interna, la velocidad de
rotacion y los pardmetros estructurales del engranaje de acoplamiento.

El Analisis numérico para la sefial de la vibraciéon revela que maltiplos pares
enteros de la velocidad de rotacion representan las vibraciones laterales y los
multiplos enteros impares las vibraciones torsionales ocurrieron en el sistema
desalineado y multiplos, esto se evidencia en las Figura 19.16, donde corresponden
a vibracion axial, lateral, y torsional.
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Figura 19.16 Respuesta del sistema en funcion del tiempo y de la frecuencia
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Figura 19.16 Continuacién
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Figura 19.16 Continuacién
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Figure 6. Continued.

Fuente: Li, M., and L. Yu. Analysis of the coupled lateral torsional vibration of a rotor-bearing system with a misaligned
gear coupling. En: Journal of Sound and Vibration 2001.Vol.243.n.2. p298.
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19.6 DISCUSION DEL CAPITULO

Los fallos en engranes en espectros utilizando Transformada de Fourier son
facilmente enmascarados, y no se aprecian con claridad

Los mejores métodos para el andlisis de fallos de lubricaciéon y dafios en los dientes

del engranaje son: Anélisis de correlacién y transformada de Wavelet con los
cuales son facilmente apreciable los fallos en las graficas correspondientes

292



CAPITULO VIBRACION TORSIONAL
20 DEBIDO A EFECTOS ELECTRICOS

20.1 VIBRACIONES TORSIONALES DE ORIGEN ELECTRICO

La maquinaria eléctrica estd sujeta a las mds variadas y con frecuencia a las més graves
perturbaciones de torsién en comparacién con otras clases de maquinas [69]. El factor de
inestabilidad de los sistemas de generacion de energia eléctrica incrementa con el
constante desarrollo de equipos de gran escala y/o mayor potencia. Por ejemplo en
sistemas de generaciéon de energia eléctrica una gran variedad de incidentes pueden
causar oscilaciones de corrientes eléctricas en el equipo de transmisién el cual esta
conectado al generador en sus terminales. Cuando el funcionamiento del equipo turbina-
generador es normal, existe un equilibrio entre el par mecénico y el par electromagnético.
Cuando se produce un fallo en el sistema de origen eléctrico, el par electromagnético entre
el estator y el rotor cambia rdpidamente con una gran perturbaciéon. En cada caso, los
incidentes resultan en un esfuerzo de torsién oscilante aplicado al rotor del generador, que
puede estimular las oscilaciones de torsién en los ejes de la maquina y vibracién en los
diversos componentes rotativos y no rotativos. Los esfuerzos cortantes alternantes debido
a las vibraciones torsionales disminuye la vida de los ejes, e incluso produce ejes rotos [70].

20.2 MAQUINAS ELECTRICAS

Los motores eléctricos y los generadores eléctricos son maquinas eléctricas. Los motores
eléctricos son mdquinas que convierten la energia eléctrica en energia mecénica rotacional.
Existen tres tipos de motores eléctricos: asincrono o de induccién, sincrono, y de corriente
continua. Todas ellas también presentan la propiedad de ser reversibles funcionando como
generadores de energia eléctrica. Los generadores eléctricos convierten la energia
rotacional en energia eléctrica.

Los motores eléctricos como médquinas rotatorias, son susceptibles de presentar los fallos
discutidos en capitulos anteriores, a los cuales habria que adicionar otros que sélo son
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caracteristicos en ellos. A continuacién se relacionan algunos de los problemas
electromecdnicos mds comunes en los motores eléctricos, que pueden ser identificados
midiendo y analizando correctamente las vibraciones en estas maquinas [71]:

e Excentricidad del estator.

e Excentricidad del rotor.

e Barras del rotor agrietadas o rotas.

e Corto circuito en el enrollado del estator.
e Deformaciones térmicas.

e Pulsos torsionales.

20.3 PAR DE TORSION EN UN MOTOR ELECTRICO

Por lo general, se dice que el par de torsiéon en un motor de induccién es una funcién de la
velocidad y que el par de torsién en una méquina sincrona depende del dngulo de carga.
Esto s6lo es correcto en condiciones de estado estacionario. Durante la operaciéon
transitoria aparecen fenémenos totalmente diferentes. En estos casos la posicion del rotor
influye en el comportamiento en el motor de induccién, y la velocidad momentdnea
también determina la operacién en la maquina sincrona [72].

El Torque total en un motor eléctrico viene determinado por la corriente que circula por
los devanados y la intensidad instantanea de campo en el entrehierro y se expresa como:

2
M:f‘i-b-dy Ec. 20.1
0

i: corriente de los devanados.
b: la intensidad instantanea de campo en el entrehierro.
dy: diferencia de angulo de la maquina.

Si la frecuencia de los campos es la misma, y en muchas ocasiones de 50Hz, dard lugar a
una frecuencia pulsante de 100Hz. En general se producen por campos no lineales
interactivos ambos de frecuencia dominante de 50Hz.
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Figura 20.1 Armonico de resonancia a 100Hz de un motor eléctrico excitado a 50Hz

= Vibracion dB [mm/s]

dB [mm/s]

1 50 100 400 800
FlH]

Fuente: Ref. [73]

Frecuencias de diagnéstico

Las Tabla 20.2 y Tabla 20.1 muestra las frecuencias de mayor importancia para el
diagnostico de los motores de induccion.

Tabla 20.1 Frecuencias de resonancia debida a desequilibrios mdsicos dependiendo del niimero de polos.

Frecuencia de Numero de polos motor
red 2 polos 4 polos 6 polos 8 polos
50Hz 50 Hz 25 Hz 12.5 Hz 6.25 Hz
60Hz 60 Hz 30 Hz 15.0 Hz 7.50 Hz

Fuente: Los autores

Tabla 20.2 Frecuencias de diagndstico

. . . 120
Velocidad sincrénica N, = sz
Frecuencia de deslizamiento F, = N, — RPM
Frecuencia de paso de polos F,=Fs-P
Frecuencia de paso de barras del rotor RBPF = B - RPM

. . Ng — N
Razo6n de deslizamiento S, = N
S
P ndmero de polos del motor
fi frecuencia de linea expresada en Hz
B nimero de barras del motor

N,,  velocidad del motor (que crece desde 0 hasta Ny durante la partida)
RPM velocidad asincrénica expresada en rpm

Fuente: Los autores
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20.4 CAUSAS DE NO LINEALIDAD ELECTROMAGNETICA

Tanto en el estator como en el rotor se pueden crear campos magnéticos no lineales como
se puede ver en la Figura 20.2. Donde aparecen las causas de formacién de componentes
arménicas que dardn lugar a pares pulsantes indeseados. La onda procedente de la
densidad lineal de corriente puede ser pura o venir afectada por distorsion. En un caso o
en otro estas ondas de corriente actuando sobre permeancias constantes o variables daran
lugar a mayores o menores distorsiones, salvo la parte no distorsionada actuando sobre la
parte permeancia constante, que dara lugar al campo principal en el estator del motor y a
su analogo de reaccién en rotor. Uno de los factores mds importantes es la excentricidad
retérica que esta clasificada como permeancia fluctuante. Las causas més comunes de
vibracién de naturaleza electromagnética y no linealidad son:

Figura 20.2 Causas comunes de creacion de campos no lineales

ONDA PROCEDENTE DE ARMONICOSDE LA
LA DENSIDAD LINEAL DE DENSIDAD LINEAL DE
CORRIENTE CORRIENTE
LT T
A 4 a7 T T v
PERMEANCIA VARIABLE PERMEANCIA CONSTANTE
v
11 CAMPOS DE EXCENTRICIDAD ' CAMPOS DE ORDEN
[ CAMPOS DE SATURACION CAMPO SUPERIOR DEL DEVANADO
) CAMPOS DE INTERACCION PRINCIPAL ' ARMONICOS DEL PASO DE
DE RANURA. RANURA

ESTATOR
A4

ENTREHIERRO

ROTOR

Fuente: Los autores

1. Armonicos observados en estator

* Armonicos de la frecuencia de alimentacién del estator.

* Armonicos debidos a la fuerza magneto-motriz del rotor (frecuencia
dependiente de la velocidad del rotor.

*  Armonicos de la frecuencia de paso de ranura del rotor, modulados por la
fuerza magneto-motriz del estator.

296



2. Armonicos observados en el rotor.

* Armonicos de la frecuencia de deslizamiento debido a la no linealidad
magnetizadora, corrientes en el rotor no lineales, no senoidales.

*  Armonicos debidos a la fuerza magneto-motriz del estator.

* Armonicos de la frecuencia de paso de ranura (analogo al del rotor).

3. Componentes debidas a asimetrias.

*  Geométricas (excentricidad).

*  Anisotropia magnética de la chapa.

* Devanados irregulares. Algunos devanados de paso acortado dan lugar a
distorsion.

20.5 Fuentes de excitacion torsional

La excitacién resonante de un sistema torsional puede ser causado por diferentes sucesos
entre ellos:

1. Impacto
- Unimpacto siempre sucede en las operaciones de encendido y apagado.

2. Excitacion por una funcién de barrido (sweep function)
- Una funcién de excitaciéon de barrido es la situacién mas problematica, ya que se
ejecuta continuamente a través de una amplia gama de frecuencias.

3. Excitacion del sistema con frecuencias de resonancia o armoénicos
Fuentes de armoénicos

¢ La naturaleza distribuida del devanado del estator produce un mmf que contiene
armonicos espaciales, tal como lo hace en un generador o motor sincrénico.

e La naturaleza distribuida de las corrientes del rotor también produce una onda
mmf del rotor que contiene armonicos.

e El posicionamiento en el estator (o rotor) produce una variaciéon de la

permeabilidad en la frecuencia de paso de ranura, que, cuando acttia sobre mmf,
produce otra serie de armoénicos de flujo.
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¢ Dependiendo del niimero de ranuras del rotor en comparacién con el nimero de
ranuras del estator, una pulsacién del flujo principal puede ocurrir debido a que
la permeabilidad media del entrehierro fluctia debido a que el rotor se mueve
con relacién al estator, y la alineacion de los dientes del rotor y del estator varia.

Comnsecuencias de los armonicos

e Las interacciones entre las diversas fuentes armoénicas pueden producir esfuerzos
de torsién constantes que suben y bajan con la velocidad, a veces acelerando el
eje, y a veces frenando el eje

e Grandes transitorios tanto en el torque como en la velocidad se producen
inmediatamente después de la puesta en marcha debido a la excitacion del
sistema oscilatorio.

e Durante el periodo previo proceso, grandes vibraciones pueden ocurrir debido a
la amortiguacién negativos de las bobinas del rotor.

¢ Normalmente esta vibracion es suficientemente baja por lo que no representa una
amenaza. Sin embargo, pueden excitar frecuencias de resonancias cercanas al
duplo de la frecuencia de linea (2x) o producir vibraciones importantes en
maquinas donde se exijan niveles de vibraciones suficientemente bajos, tal es el
caso de maquinas herramienta de alta precision.

e Se requiere un gran nivel de atencién en la etapa de disefio para vibraciones
torsionales para evitar problemas operativos de eventos de la red eléctrica que
producen torques pulsantes en el rotor del generador y el estator.

Figura 20.3 Funcion de barrido (swepp function) y excitacion resultante

(1) m, (1)
+10 4

£
~10 4 i i
Fuente: HANTEL, P. y Otros,. machines, Analysis of parametric excited vibrations of drive shafts
caused by induction. En: MECHANIKA. 2008, no 4, p. 48-53.
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Tabla 20.3 Fuentes de excitacion torsional en mdquinas eléctricas

Cargas no lineales

Los generadores utilizados en la industria de energia eléctrica estan disefiados
fundamentalmente para alimentar cargas lineales. Sin embargo, cuando el tipo de carga es
predominantemente no lineal, sistemas de generacién deben cumplir con ciertos requisitos
que permitan operar en condiciones estables y sin estar expuestos a vibraciones, a un
calentamiento y torques torsionales excesivos, que pueden hacerlos exceder sus limites de
funcionamiento admisibles. Esencialmente, una carga no lineal produce una distorsién de
forma de onda de voltaje en los terminales del generador

Corrientes pulsantes

Las corrientes pulsantes es un fenémeno que se presenta en los sets de equipos motor-
compresor, debido al movimiento vibratorio del rotor del motor eléctrico. Las corrientes
pulsantes se superponen sobre las corrientes de estado estacionario Segin NEMA la
pulsacién de corriente se define como el cociente de la diferencia entre el méximo y minimo
de la amplitud de corriente y 1.421 veces la nominal del motor a plena carga (rms).
Inax = Imin

V2

Corriente de pulsaciéon =

Vibraciones por deslizamiento

En los motores de induccién la velocidad de giro del rotor es siempre menor a la velocidad de
giro del campo magnético del estator y la corriente del rotor es inducido desde el estator. Esto
quiere decir que las RPM siempre seran inferiores a la velocidad sincrona. Por ejemplo, un
motor de induccién de cuatro polos opera a una velocidad aproximada de 1760 rpm en lugar
de a 1800 rpm. A esta diferencia de frecuencias se le denomina frecuencia de deslizamiento.

Rotura de barras en el rotor

Si una barra de rotor tiene mas resistencia que las otras, debido a grietas o roturas, habra
menos corriente inducida en ella cuando esta alineada con los polos y esto producird un poco
menos de torque en este punto del ciclo de deslizamiento; de esa manera, el torque sera
modulado a la frecuencia de deslizamiento multiplicada por dos veces el ntimero de polos.
Debido a este fallo mecédnico se produce un desbalance eléctrico en el motor, que a la vez
genera niveles de vibraciones suficientemente altos a la primera y segunda arménicas de la
velocidad de rotacion.

Inestabilidad por excentricidad rotor-estator

Si el espacio de aire no esta uniforme, las fuerzas en el rotor no son balanceadas y esto resulta
en una alta vibracién inducida magnéticamente. La atracciéon magnética es inversamente
proporcional al cuadrado de la distancia entre el estator y el rotor, y por eso, una pequefia
excentricidad causard una vibracién relativamente importante. Los problemas de
excentricidad pueden dividirse en dos grupos que son excentricidad estatica y dinamica

Accionador eléctrico de frecuencia variable

Un wvariable-frequency drive (VFD) controla la velocidad y el torque del motor. Lo hace
mediante la variaciéon de la frecuencia y amplitud de la onda de corriente alterna que esta
siendo entregada a la armadura del motor. Los accionamientos eléctricos de alta velocidad
son cada vez mas comunes para grandes compresores, bombas, ventiladores, procesos,
tuberias y aplicaciones de banco de pruebas.

299




Tabla 20.3 (Continuacion)

Estimulo continuo de bajo nivel

Ciertas condiciones de la red eléctrica pueden causar un estimulo torsional relativamente
bajo, pero continuamente actuando en el rotor del generador (causada, por ejemplo, por
lineas de transmisién no transpuestas y/o cargas desequilibradas). Comtinmente en estas
condiciones, la frecuencia dominante en el que el rotor del generador estimula el sistema de
rotor/eje del conjunto turbina-generador es al doble de la frecuencia del sistema de
transmision eléctrica.

Resonancia sub-sincronica

Existe la posibilidad de inestabilidad torsional en maquinas que estdn conectadas a redes
eléctricas que tienen lineas de condensadores de compensacién en serie para reducir las
pérdidas de transmisién de energia [denominada resonancia subsincrona (SSR)]. La Resonancia
sub-sincrona es un fenémeno que surge como resultado de la interaccién entre la linea de
transmisiéon de compensacién y el eje de la turbina-generador.

Deformaciones térmicas

El rotor, también es susceptible de sufrir deformaciones debido a la concentracién de altas
temperaturas en él, cuyo origen radica en el aislamiento deficiente de varias ldminas
contiguas en zonas del propio rotor pudiendo provocar roces eventuales de éste con el
estator. Este problema trae consigo un efecto de "retroalimentacién" ya que a pesar de que al
inicio las deformaciones en el rotor son muy pequefias, éstas hacen que se generen fuerzas
electromagnéticas desbalanceadas lo cual a la vez genera mayor incremento en la
temperatura haciendo més severas las deformaciones de rotor.

Excitacion de vibraciones debido a corrientes armonicas

Las corrientes armonicas inducen componentes sinusoidales de torque que se superponen al
componente constante del par motor eléctrico. Estas corrientes armoénicas circulan en el
estator de la maquina, produciendo una rotacién m.m.f , con una frecuencia diferente que la
fundamental. En caso de un m.m.f. producido por una secuencia armoénica negativa, se
obtiene un m.m.f. opuesto al sentido de giro. Armoénicos de secuencia positivos o negativos
produce una frecuencia del torque de un orden por delante o detrds del orden de la fuente de
armonica

Efecto de la variacién de voltaje

El desequilibrio de voltaje se produce cuando la linea RMS de voltajes en un sistema poli-fase
son desiguales. Los voltajes son rara vez perfectamente equilibrados entre fases, pero cuando
este desequilibrio llega a ser excesivo, y puede crear problemas para los motores. Muchos de
los nuevos motores de induccién ahora son mas sensibles al desequilibrio que los antiguos
disefios, y ademads, variadores de velocidad ajustables pueden ser incluso mas vulnerables
que los motores estandares®.

Fuente: Los autores

45 P. Hofmann and P. Pillay, “Derating of Induction Motors Operating with a Combination of Unbalanced Voltages and
Over- or Undervoltages”, IEEE Transactions on Energy Conversion, vol 17, No. 4, Dec 2002 , pp 485-491.

300



20.6 PERTURBACIONES TRANSITORIAS Y RESPUESTA DE LA
VIBRACION

Estas oscilaciones transitorias producen torques oscilantes en el rotor, que por lo general,
incluyen un cambio de paso en el torque (impulso) y componentes del torque de
frecuencias discretas en el primer y/o segundo arménico de la frecuencia de generacién de

energia eléctrica (60 Hz) con niveles generalmente bajos en los armoénicos més altos.

Tabla 20.4 Perturbaciones transitorias

Torque de entrehierro (Air-gap Torque)

Es el par de torsién aplicado al rotor de un

generador (denominado Torque de entrehierro) :?1.5 | COMPONENTE
después de un incidente de conmutacion de linea | 5 |,/ 60Hz
. ey . . . S I COMPONENTE NIVELDE
de transmision simulado. Es evidente el cambio en | £ 10171 | BAIAFRECUENCIA ESTADO
. (N /
el paso del par motor en el tiempo cero con un §05 " J ESTABLE
o e e . o LI A
valor inicial que decae lentamente en magnitud a | * s
la frecuencia de la salida de potencia media de la PE— S v 2

turbina-generador en relacién con el sistema de TIEMPO (Seg)
energia (alrededor de 1,5 Hz en este ejemplo).

Respuesta al amortiguamiento

A raiz de las perturbaciones transitorias en la red eléctrica a la 06
que estd conectado el generador, o de fallos eléctricos del
generador en sus terminales o dentro de la maquina, La
respuesta mecanica de torsién por ejemplo en un conjunto 0
turbina-generador, generalmente, es multimodal con una tasa
de decaimiento de la amplitud lenta debido a la amortiguacion

|
ligera. ~06- 1segundo K
Fenémenos de Reclosure y Reclearance
2 . . Clearance
Un fenémeno de respuesta transitoria se da con el uso de Falla Reclosure
. . . Reclearance
algunas formas de recierre (reclosing) de alta velocidad Vo v

(HSR#*) de interruptores de circuito de linea de transmisién a
raiz de fallas eléctricas en la red. Estas fallas de linea de
transmisiéon pueden resultar de transitorios eléctricos ya sean
temporales o permanentes que se pueden producir durante las
tormentas.

TORQUE ELECTRICO (p.u)

Tiempo (seg)

46 High-Speed Reclosing System. http:/ /store.gedigitalenergy.com/faq/Documents/750_760/ GER-3224.pdf
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Tabla 20.4 (Continuacién)

Mal-sincronizacién de la mdquina

La sincronizacién de un conjunto turbina-generador a la red de
transmisiéon durante la secuencia de arranque resulta en una
perturbacion torsional a la maquina a menos de que se haga
perfectamente. La mal sincronizacién produce principalmente
impulsos torsionales y componentes de torque a 60 Hz.
Comunmente se utiliza equipamiento para sincronizar
automaticamente un generador haciendo coincidir la
diferencia del dangulo de fase entre el generador y la tensién
del sistema para minimizar la perturbacion.

3r/4

n/2

/4

Angulo de rotor (rad)

Tiempo (s)

Pulsos torsionales (procesos de arranque y parada)

En los motores eléctricos siempre estan presentes en mayor o 2
menor medida los pulsos torsionales debido a que el campo 1
magnético rotatorio energiza a los polos del estator. Cuando
los motores eléctricos de induccién se inician directamente on-
line generan un torque pulsante considerable. Se han hecho
mediciones de torques en el eje de hasta 25 veces el torque
nominal de la maquina durante el cambio de un punto de
operacién a otro como revocacién de la velocidad o situaciones wshose
de interrupcién o apagado de la maquina. Tiempo (seg)

Torque (Ibf-in)

Efecto de fallas de conmutacién

Debido afallade
Debido aclearing conmutacion

o
@

la falla de conmutacién (cf) es un fenémeno en el que la
transferencia de corriente desde la vélvula off-going a la
valvula on-going no es acertada para un convertidor de
tiristor. para un sistema hvdc, es uno de los eventos graves y j "L‘

se han hecho varios esfuerzos para entender este fenémeno. se ] IN M. Ml: )
muestra que la razén basica para los fallos de conmutacién es I I oo
que el angulo de extincién durante la perturbacién del sistema Zj ™

es demasiado pequeﬁo. 68 69 7 71 72 73 74 75 716 77 78
tiempo (seg)

o
Y

Debido afallade
linea

IS}
IS

EM torque (pu)

o

Vibraciones de torsion debido a cortocircuito

En un corto circuito existe una elevacion de la corriente, en
algunos casos puede elevarse unas 32 veces, se reporta que
para una maquina 3000RPM-8800KVA, la corriente maxima de
cortocircuito es de aproximadamente 10-20 veces mayor que a
plena carga. La corriente disminuye rapidamente, pero el valor
de estado estacionario se alcanza después de varios segundos.
Un cortocircuito en los terminales de un generador moderno se
produce durante un periodo muy corto, casi 0,2 segundos y se
elimina mediante controles automaticos.

Fuente: Los autores
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20.7  ANALISIS POR ALTA FRECUENCIA

Altos armoénicos de la velocidad de rotaciéon se presentan tipicamente en donde las
frecuencias caracteristicas son un multiplo entero de la velocidad de rotaciéon de la
maquina, por ejemplo, en el caso de cajas de cambios, compresores y turbinas, donde se
produce la vibracién en multiplos del ntimero de dientes, cuchillas, I6bulos, etc.

Contenido de frecuencia fija (es decir, componentes o resonancias estructurales) en
espectros obtenidos de equipos rotativos se puede enmascarar por las fuertes fuentes de
armonicos (orden) de la velocidad de marcha del eje. La relacion de los componentes de
frecuencia fija a los componentes de orden puede ser superior a 60 dB, dificultando la
interpretacion de resonancias en los espectros.

Figura 20.4 Vibraciones torsionales de turbo-mdquina de alta velocidad

. Ww VMH \
_5 1 1 1 1 1 1 1

0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
Frequency (Hz)

Con un codificador de engranaje y el método de medicion de intervalo de tiempo Digital.

Fuente: RESOR, R. Brian y Otros,. Natural frequency identification in torsional vibration with high
level order content. En: 22nd International Modal Analysis Conference, Dearborn, Michigan, USA. 2004.

Las vibraciones torsionales pueden medirse por cualquiera de los métodos de
procesamiento en base analégica o digital. Independientemente del método de
procesamiento, el contenido de la orden de alto nivel puede estar presente en cualquiera
como se ven en la Figura 20.4. Resor y otros [74], proporcionan una metodologia para
contrarrestar este fenémeno.
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20.7.1 Modelo de motor de induccion

Widdle y otros [75], investigan las vibraciones torsionales de alta frecuencia de un motor
de induccién de 50 hp aproximadamente hasta 30 KHz, y determina experimentalmente
que las vibraciones torsionales, debido a los armoénicos de la conmutacion de
accionamiento del motor, contribuyen significativamente a la oscilacién torsional del eje
de salida. Esta investigacion fue motivada por el hecho de que las oscilaciones de alta
frecuencia son transmitidas a través del eje de salida.

Figura 20.5 Respuestas Medidas y previstas de la conexion de
hardware para una frecuencia fundamental de 20 Hz y £=0.015

10-2

104

10-6

N Measured
10-8
) Compliant
10-10

1012 <+—Rigid |

Angular Displacement, rad Hz

10-14
108 104 105

Frequency, Hz

Fuente: WIDDLE JR, D. R,, KROUSGRILL JR, M. C., y SUDHOFF, D. S. An induction motor model
for high-frequency torsional vibration analysis.. En: Journal of sound and vibration. 2006, vol. 290, no
3, p. 865-881.

20.8 DISCUSION DEL CAPITULO

® La maquinaria eléctrica esta sujeta a las mas variadas y a menudo a las mas graves

perturbaciones de torsién en comparacién con otras clases de maquinas.

El factor de inestabilidad de los sistemas de generaciéon de energia eléctrica se
incrementa con el constante desarrollo de equipos de gran escala y/o mayor
potencia.

Cuando se produce un fallo en el sistema de origen eléctrico, el par
electromagnético entre el estator y el rotor cambia rapidamente con una gran
perturbacion.
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En el espectro de un andlisis vibracional los picos caracteristicos de fallos son
multiplos de la frecuencia de linea y de la frecuencia de deslizamiento de la
maquina.
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CAPITULO NO-LINEALIDAD E
INESTABILIDAD DE LA
21 VIBRACION TORSIONAL EN
MAQUINARIA RECIPROCANTE

21.1 NO-LINEALIDAD DE LA VIBRACION TORSIONAL EN
MAQUINARIA RECIPROCANTE

Investigaciones hechas por By B. Porter [76] fue uno de los primeros en afirmar que
las vibraciones de gran amplitud en sistemas reciprocantes ocurrian como resultado
de una excitacion producto de la inercia variable, uso para tal fin un variante del
método Kryloff y Bogoliuboff usado en afios anteriores a 1965. Mucho tiempo
después en 1994 Hesterman [77] tuvo en cuenta la variacién de la inercia como un
factor importante para el modelado de maquinas reciprocantes (motores y bombas),
haciendo un estudio receptance mostrando que la frecuencia natural torsional varia
segin la posicion angular, demostré su técnica por resultados obtenidos de una
investigacion experimental. En un trabajo posterior, Hesterman 1995 [77] indico los
efectos de la inercia variable, diciendo que la mayor componente se presenta dos
veces por revolucion como efecto del ciclo del motor, de ahi el término "inercia
secundaria". E Brusa 1997 [78] estudia los sistemas de inercia variable para respuestas
libre y excitada de mecanismo del cigtiefial haciendo una linealizacién del analisis,
mostro un conjunto de ecuaciones diferenciales lineales. D ] Drew 1999 [79] hace un
estudio para verificar la teoria de inercia secundaria, usando para tal fin un
servomotor de AC para excitar los efectos en la torsiéon de la inercia variable.

Metallidis 2003 [80] propone una dindmica de una maquina multi-cilindro teniendo
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en cuenta ademads de la variaciéon de inercia, los momentos motores y resistivos
como una funcién del movimiento del cigtiefial, conduciendo a ecuaciones
fuertemente no lineales, comparando modelos lineales y no lineales con el propésito
de mostrar los efectos de los pardmetros del sistema en sus dindmicas, también
presento algunos resultado relacionando la vibracién torsional y los fallaos de
disparo (misfire). Pielorz Amalia 2003 [81] investigan la deformacién con inercia
variable de un sistema torsional multi-masas. A S, comprobando que se puede
simplificar aun sistema de masas discreto-continuo. Méndez 2008 [82] soluciond las
ecuaciones de movimiento para un sistemas de motor Diesel con amortiguamiento
elastico y viscoso ensamblado al cigiiefial, utilizando matrices y convuluciéon
integral, concluyendo que la metodologia de calculo presentada puede ser aplicada a
varios tipos de motores de combustion interna, en linea o en Vee de 2 o 4 tiempos,
teniendo en cuenta un correcto tiempo de ignicién y secuencia de encendido. En el
2011 GAO Haopeng después de modelar un sistema multi-masas, como resultado de
su trabajo encontr6 una zona de velocidad critica como resultado de la inercia
variable. Estudios reciente en maquinas reciprocantes se usa como método preferido
de solucion los FEM, como los estudios de sistemas de compresion reciprocantes de
Vasillaq Kacani 2012 [83], en donde se concluyo que el célculo con métodos clasicos
de la rigidez torsional para estos sistemas puede diferir en 100% o maés. Otros como
HUANG Ying busco mejorar la dindmica no lineal y confirmar los parametros no
lineales, usando para la soluciéon el método de los eigenvectores. El tener en cuenta
las sefiales de presiéon obtenidas en el cilindro es de gran importancia en el
mantenimiento de sistemas modernos, Feilong Liu [84] propone un modelo simple y
préctico basado en el modelo de estimacién para la estimacién de la presion a partir

de las fluctuaciones de la velocidad.

Las fallas de maquinas reciprocantes son unos de los mayores factores que afectan la
confiabilidad y el servicio de vida de los motores. Los modelos lineales de masas
concentradas son usualmente utilizados para modelar la dindmica de éstos, pero que

se revela movidos errores en la simulacién de estos [85].
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Muchas investigaciones que tratan con el fendmeno de vibraciones torsional en
cigiiefales consideran inercias constante, y no tienen en cuenta sus efectos. En este
capitulo se tendran en cuenta los efectos de la variaciéon de inercia, del namero de
cilindros, del amortiguamiento, etc. En aspectos como la resonancia secundaria,

torque resultante.

Para generar modelos mas adecuados la gran mayoria de los autores se basan en el
modelo de energia cinética instantdnea resultante [85] [86] [83] [84] [85] [87] entre

otros; las ecuaciones a si obtenidas presentan una notable no linealidad [80].

Las inestabilidades en maquinas reciprocantes son todas aquellas alteraciones
constantes o frecuentes en las condiciones caracteristicas del fenémeno vibratorio

torsional; las fuentes mas comunes de este tipo de vibraciones son [88]:

e Variacién de la presion del gas en el cilindro, la cual puede ser estimada por
mediciones de amplitudes en la caja de cojinete principal del cigtiefial.
e Fallos en la ignicion del combustible dentro de los cilindros.

e Fuerzas inerciales de un mecanismo de manivela.

Una adecuada sefial precisa de la presion del cilindro es requisito previo para

muchos procesos de sistemas de lazo cerrado en:

e Torque-on-demand (TOD)¥. Algoritmo de control motor.
e Onboard real-time (ORT), diagnostico de combustién.
e Control de la chispa de encendido de cada cilindro.

e Air-fuel, balance interés cilindros.

La fiabilidad y el coste de los sensores de presion para cilindros es el impulsor para

que se utilicen técnicas de estimacién, para obtener indirectamente el valor de la

47Control Trac, traccion a las cuatro ruedas es el nombre de marca de un seleccionador automatico de torque en las
cuatro ruedas, este sistema fue ofrecido por Ford motors Company. BorgWarner disefiador de este sistema lo llama
torque on demand(TOD). Este fue el primer sistema automatico que usara software de control y no sistemas
planetarios o cénicos de engranajes.
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presion del cilindro. Estos métodos tienen el potencial de entregar datos de

razonable precisién y sin costos extra de hardware. [84].

21.1.1 Modelo dinamico de ciguenal de un motor

El moldeamiento exacto de su comportamiento dindmico requiere un modelo
distribuido continuo que pueda tener un infinito nimero de grados de libertad, el
cual es impractico usar cuando se necesita soluciones rapidas. Por esto se simplifica
a un nuamero finito de elementos. Feilong Liu [84] presenta un completo modelo de 7
grados de libertad de un cigtiefial de 4 cilindros.

Tabla 21.1 Modelo de 7 grados de libertad de un motor de 4 cilindros

Parametros de modelo | Descripciéon

momentos de inercia denota las 7 masas del modelo
J, al J, son las inercias de cada cilindro

'JO J 5 J, es la inercia total de amortiguado
J; es el volante de inercia

J, el momento de inercia de la transmisiéon

k Rigidez torsional de la seccion de eje que une las masas
6,...0, posicion angular de cada una de las masas
Crel es la friccion relativa entre la dos adyacentes inercias
Cabs es la friccion absoluta ente la inercia
T aT, son los torque de excitacién de cada uno de los cilindros
Tload torque que se opone al torque de los cilindros ( carga )

Fuente: Los autores

La Figura 21.1 muestra el esquema del modelo, mostrando cada uno de sus
pardmetros. teniendo encuentra los torque de cada cilindro, torque de gas, torque de
friccién y torque de masas, este tltimo es debido al movimiento reciprocante el cual
depende del angulo de la manivela, la ecuacion matricial que establece el
comportamiento dindmico, puede ser expresada como Ec. 19.14.

+Tioaa T T, Ec. 21.1

fric mass

JO+CO+KO=T +T
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donde 0,9, 6 son los vectores referidos a la posiciones angulares de cada una de las

la inercias. J, K y C son matrices simétricas referidas a la inercia , rigidez y

amortiguacion respectivamente los términos después del igual son los vectores de
los torques de cada uno de los cilindros.

Figura 21.1 Modelo dindamico simplificado del cigiierial

Tl T2 T3 T4
l l l T load
0, 5.6, 4 x .x B.x @K
K | LA 4 T K
v al : ]
L]JO’ 'uli"u[ B3 4 ; — J‘F
T S S L H T Coreld
Crell C_rell | C_rel C_rell C_rel
C_abs_ C_abs__ C_abs_ C_abs_

Fuente: FEILONG, Liu.et al. Experimental study en engine dynamics model based In-Cylinder
pressure estimation. En:SAE international. Abril 2012

Feilong, Liu.et al [84] ademas propone ecuaciones para estimar el torque total como
una funcién de la posicién angular y de la velocidad angular Ec. 19.14 muestra la
directa conexién entre el cambio instantdneo de velocidad del cigiienal y el torque
total actuando en el cigtiefial

1 N A
> {(6’%) _(een_l) }:Ttota,(an)xAH Ec.21.2
0,=6,+n-A0 neZ>0 Ec.21.3

Ademas presenta una ecuacién para estimar el torque aportado por las masas del
motor al torque total

2

- x . . - E
T:II{IS&_.f'ﬂ”(g’ 959) = _(mpi.m)u + mA) dx d - 9- - (mpi.\'mn + m/!‘ (%J 0 - mBr-g )

1040 214
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21.1.2 Interpolacion de la presion alrededor de TDC

La sefial de presion en el cilindro es de gran importancia para los sistemas de
mantenimiento de motores modernos. Esta informacién es implementada para
mejorar el control y el diagnostico de los procesos de combustién, a fin de satisfacer
las estrictas normas de emisiones, mejorar la fiabilidad y estabilidad de los
vehiculos. Feilong Liu [84], presenta un experimental estudio y propone un una
practica solucién para la estimacion de la presiéon en el cilindro a partir de
fluctuaciones de velocidad usando la ecuacién de Wiebe Ec. 19.14 y una function de
interpolacién Ec. 21.5 .

I:)int (9) = I:)comp X [1_ f (0)] + Pexp x f (9) Ec. 215

m+1
f(9) ﬂ—exp{—ax(t:‘)j ] Ec.21.6

Las posible diferencia de la curva interpolaciéon pueden deberse a considera la
liberacién de calor del combustible es constante, para sistemas con proceso de doble
inyeccion de combustible, se debe tener encuentra la liberacion de calor Ec. 21.7

dp dv
vor o ia.p2Y
dQ, a0 " as do, Fe.21.7

do A-1 do

21.1.3 Estimacion del error de presion en el sistema

La estimacién precisa del resultado de la presion en el cilindro es evaluada al
calcular los siguientes errores Figura 7.2.

Figura 21.2 Error absuluto

e Presion absoluta %
o IMEP(%)
. 2. (0 Error ds—pres
e Valor pico de presioén(%) en so ads-p
posicion (CAD)

:iiw
N&Z P

med.i

Fuente: Los autores
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21.2 INESTABILIDAD

Tabla 21.2 Efectos de inercia variable

TORSIONAL

No-Linealidades Y Sus
Efectos

Descripcion

Efectos de inercia variable

o El principal efecto es la resonancia secundaria,
esta se estimula por una frecuencia cercana a
n-2 la  frecuencia  natural torsional,
presentando respuesta en los rdenesn n-2y

N+2 del espectro.

adicional rigidez puede ser ignorada.
e amplia las zonas de velocidades criticas.
o afecta la friccion pistén cilindro.

e Introduce torques adicionales de excitacion:
o torque adicional de amortiguamiento

e torque adicional de inercia variable

Definiciones

Resonancia secundaria:

la resonancia secundaria es el resultado de la
relacién no lineal entre ciertas frecuencias en un
sistema reciprocante, dependiendo de la frecuencia
natural y de su sensibilidad a la variacién de la
inercia del motor. La velocidad del motor y las
frecuencias componentes de la variacion de inercia.
@,y = @, /N—2

Efecto del numero de cilindro

El aumentar el niimero de cilindros de un motor de
combustion interna no siempre significa un
incremento en el &ngulo de torsién causado por las
fuerzas de inercia, en un motor de cuatro cilindros
presentan las mayores amplitudes de la vibraciones
de torsion y las minimas ocurren en motores de un
solo cilindro; los motores de 3 y 6 cilindros oscilan
con la misma frecuencia, al igual que motores 2 y 4
cilindros [88]

Efecto de amortiguamiento

e para un motor de un solo cilindro se apreciar
que existen dos rangos de velocidades criticas.

¢ Cuando se aumenta el factor de
amortiguamiento ¢ el rango de inestabilidad se
vuelve maés estrecho
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Fuente: Los autores

Tabla 21.2 Continuacion

Efectos de las fallas de
combustion

disminucién de la velocidad de giro sistema
rigido analizado.

la velocidad depende de la distribucién de los
fallos de disparo, es decir, en que cilindros
sucede la falla.

la velocidad de giro del volante de inercia en los
modelos rigidos es ligeramente mayor que en el
modelo flexible.

una falla de ignicién (misfire) del 50% la presién
promedio efectiva disminuida su valor a la
mitad.

Efectos del tiempo de
ignicion

Retrasos en el tiempo de ignicion refuerza la
fase de pos-combustion.

incrementa de la cantidad de combustible.
retrasa la etapa de compresion.

incremento en la inestabilidad del motor.
incremento en perdida de calor.

fluctuaciéon del torque.

También podria suceder una inadecuada etapa
de compresioén antes de la ignicién, entonces la
temperatura inicial de ignicion asi como la
presién sera relativamente mas baja.

la aparicion excesivamente temprana del pico de
presion en el cilindro, haciendo que la etapa de
compresion sea incorrecta [89]

Efectos de la friccion en f

diferencias de la frecuencia natural.
afecta el torque experimentado por el bloque M,

Discrepancia de predicciones a bajas
velocidades.

incrementa el segundo orden de la frecuencia del
momento del bloque del motor M, .

implicacién para la respuesta no-lineal torsional
de un motor reciprocante.

Fuente: Los autores
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21.2.1 Vibracion torsional de un embrague

El embrague toma la energia del volante de inercia y la trasmite a la trasmision;
Durante el acoplamiento del embrague en la superficie de friccion el torque
generado por esta actia como una fuerza de anclaje para la transmisién. Una parte
de la energia transmitida es transformada en otra forma por los efectos positivos de
amortiguacion, pero si por alguna razén la amortiguaciéon se hace negativa, una
parte de la energia trasmitida por el embrague podria inducir a auto excitaciéon de
vibracién torsional del vehiculo. En la regién de la friccion de Coulomb, el torque de
friccion M, puede ser definido asi:

M, =2F, -R=2uF -R Ec.21.8

La ecuacion Ec. 21.8 nos dice que el momento de friccion depende de la fuerza

normal de contacto F, y de coeficiente de friccion 4, F, esla fuerza de friccién en

la superficie del embrague, R es el radio medio de la superficie del embrague
definida por Wilson y Herscovici como. La ecuacién general de movimiento de un
vehiculo durante el patinaje del embrague es Ec. 21.10:

2 Re3—Ri3
R=-| 5—5 Ec. 21.9

3lR°-R
. |: de (U)}

mX+| c+ X+kx=0 Ec. 21.10

do
2 2
X(t) =C, exp —%+ j —%} +C, exp —%+ (ﬁj —%} Ec. 21.11
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Tabla 21.3 Consecuencias de los valores de amortiquamiento de un vehiculo

Amortiguamiento Descripcion
ct dF; (v) <0 La solucién se bifurca dependiendo del signo del radical de la
do ecuacion Ec. 21.11
2
ct dF, (v) > £ La solucién de la ecuacién Ec. 21.11 tiene un movimiento divergente
do m , dirigiéndose a la inestabilidad del sistema
2
ct dF, (v) < k La solucién de ecuacion Ec. 21.11 tiene una divergencia y por lo
do m tanto puede surgir un sistema inestable

Fuente: Los autores

21.3 DISCUSION DEL CAPITULO

e El fenémeno cuando la amplitud en el orden de velocidad critica aumenta, al
incrementar la variacién de inercia se le conoce como resonancia secundaria,
esto es més notorio en motores con grandes inercias reciprocantes.

e La resonancia secundaria en el orden de velocidad critica n es excitada
debido a que el sistema funciona a la velocidad de rotaciéon del orden n-2 o
n+2.

e La variacion de inercia presenta franjas verticales rectangulares de
inestabilidad en un diagrama de Campbell.

e El método de interpolacién propuesto es una opcién interesante para estimar
la presién por medio de fluctuaciones de velocidad.
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CAPITULO | g ANCOS DE EXPERIMETACION
2 2 PARA EL ANALISIS DE LA
VIBRACION TORSIONAL

22.1 GENERALIDADES DE LOS BANCOS

En las secciones previas, se analizaron diferentes aspectos de los fendmenos que
pueden dar lugar a vibraciones torsionales, al igual que el modelamiento basico de la
misma, métodos utilizados para modelar este tipo de vibraciones cuando se toman
en cuenta, los efectos del amortiguamiento, las no linealidades, desbalances mésicos,
amortiguamiento, la friccion, entre otras, ademads de dispositivos y técnicas para la
medicién, monitoreo, y pruebas para las mismas, como fue incluido en los capitulos

previos a este.

Todo esto conlleva a que en este dltimo capitulo, se pueda llegar a buscar la
validacién de los modelos propuestos con respecto a las mediciones tomadas en
bancos de pruebas de diferentes formas, para asi, reflexionar acerca de la
importancia de esta investigacién, la cual refiere a la recoleccion de los datos

dispuestos alrededor del mundo, y acoplarlos en un documento.

Ademads de permitir un guia de un modelo propuesto de un banco para la medicién

de vibraciones torsionales, idea que se desprende de esta investigacion.
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22.2  VIBRACIONES TORSIONALES INDUCIDAS POR LA
FRICCION EN UN SISTEMA SARTA DE
PERFORACION

Figura 22.1 Caracteristicas que busca esta configuracion.

CONFIGURACION EXPERIMENTAL
DE UNA SARTA DE PERFORACION

Vibraciones torsionales
con y sin stick-slip.

—> Setiene —>

l 1’ A través de desconexion
del disco superior del

—> | inferior, y hallando valores
por medio de
experimentacion.

Utiliza un modelo de
friccion a trozos

Los pardmetros del
modelo son estimados.

A 4

El comportamiento del sistema es| s ‘ Numéricamente |
analizado en el estado estable, por
medio de diagramas de bifurcaciones| —> | gxperimentalmente |
numeéricos.

Fuente: Los autores

22.2.1 Configuracion de una sarta de perforacion

22.2.1.1 Configuracién experimental.

La configuracion experimental de la sarta de perforacion es mostrada en la Figura
22.2. La entrada de voltaje desde el computador la cual es entre —5V y 5V, se
alimenta al motor DC a través de un amplificador de potencia. El motor DC, el cual
representa el motor de accionamiento de una sarta de una plataforma real de
perforacién, es conectado mediante una caja de trasmision mecanica al disco
superior de acero (El cual representa la mesa rotativa de la plataforma de
perforacion). El disco superior e inferior son conectados a través una sarta de baja
rigidez de acero. La sarta de perforacion y el disco de bronce representan la sarta de
perforacion y el ensamble del fondo en la plataforma de perforaciéon real y el freno
adicionado representa la fuerza de friccion entre el bit y la roca. El material en

contacto del freno es hule o goma. Las posiciones angulares del disco superior e
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inferior son medidas utilizando encoders incrementales. Las velocidades angulares
de ambos discos son obtenidos por diferenciacion numérica de las posiciones
angulares y filtrando las sefales resultantes utilizando un filtro pasa bajo. En la
Figura 22.2 asi como mas adelante del texto, 8, , 8, son las posiciones angulares de
los discos superior e inferior respectivamente, T, es el torque por friccién presente
en el motor y en los rodamientos en el disco superior y Ty, representa el torque por
friccién en el disco inferior el cual es causado por la friccion en el disco inferior y el

freno y por la fricciéon en los rodamientos.

22.2.1.2 Modelo de la configuracion de la sarta experimental

La configuracion de la sarta de perforacién es un sistema electro mecénico y puede
ser descrito por:

]uéu + k(6 — 6)) + Tfu(éu) = ku Ec.22.1

Ji6; — ke (6, — 6,) + T, (6,) = 0 o
Donde u es la entrada de voltaje para el amplificador del motor, J, yJ; son
momentos de inercia de los discos superior e inferior respecto al centro de masa,
respectivamente, kg es la rigidez torsional y k,, es la constante del motor. En la Ec.
22.1 los torques por friccién Tys y T;r son modelados por.

Tu(éu)sgn(éu) for 6, #0,

Tfu(‘g“)e{[—ru<o>.n(0)] for 6, =0,

Ec. 22.2
T,(6,)sgn(8,) for 6, # 0,

Ts (6 i
nl Z)E{[—TI(O),TI(O)] for 6,=0,

Los cuales representan el conjunto de valores de las leyes de friccién, Las funciones
no lineales T, (8,) ¥ T;(8,) representan los torques por friccién presentes en los discos
superior e inferior para velocidades angulares diferentes de cero y para esas
funciones no lineales se mantiene:

Lo cual significa que los torques por el fenémeno de friccién enla Ec. 22.2 disipan.
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Figura 22.2 Configuracion de una sarta experimental para el estudio de inestabilidades.

N\ 7
TI,,, § é Disce

—

Sarta

Disco

Fuente: MIHAJLOVIC, et al. Nenad. Analysis of friction-induced limit cycling in an experimental
drill-string system. Journal of dynamic systems, measurement, and control,. 2004, vol. 126, no 4,
Pdgs. 2

22.2.2 Conclusiones del banco de la configuracion
experimental de una sarta de perforacion

En este documento el modelo dindmico de la configuraciéon es introducido, los
pardmetros de la configuracion son estimados y el comportamiento del estado
estable de la configuracién de la sarta de perforaciéon son analizados con el fin de
investigar la causa de las vibraciones torsionales en la configuracién, cuando el freno
es utilizado en el disco inferior, vibraciones torsionales con y sin el fenémeno de
adherir-deslizar son observados en estado estable. Las vibraciones torsionales por
adherir-deslizar en un sistema de sarta de perforacion pueden ser predecidas
utilizando un modelo de friccion estatica con el efecto Stribeck [90] [91] [2].
Adicionalmente, vibraciones sin el fenémeno adherir-deslizar no pueden ser
modelados utilizando el mismo modelo de friccién. Por otra parte, un modelo de
friccion discontinuo humped es utilizado.

La diferencia entre el modelo de friccion humped y el modelo de friccién con solo el
efecto Stribeck es que para pequenas velocidades angulares el modelo de fricciéon
propuesto tiene amortiguamiento positivo. Con tal modelo las vibraciones
torsionales observadas en la configuraciéon experimental, tanto con o sin el fenémeno
de adherir-deslizar, son exitosamente predecidas. Como un resultado del anélisis en
el estado estable, un diagrama de bifurcaciéon, con entrada de voltaje constante u,
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como un parametro de bifurcacién es presentado. Adicionalmente una comparaciéon
entre los diagramas de bifurcaciéon tanto numérico como experimental ilustra la
calidad predictiva del modelo propuesto.

Figura 22.3 Diagrama de bifurcacion simulado y experimental (Circulos) de la configuracion

T T ™ T T T T

18— simulations b
O experiments

s]

01 [rad/

Uc[V]

Fuente: Adaptado de MIHAJLOVIC, et al. Nenad. Analysis of friction-induced limit cycling in an
experimental drill-string system. Journal of dynamic systems, measurement, and control,. 2004, vol.
126, no 4, p. 709-720. Pdgs 6

22.3 BANCO PARA VIBRACION TORSIONAL CLASICO

La vibracién torsional es una oscilacién de una posicién angular respecto a una linea
central (de Silva, 2000). Es causada por fuerzas de torque oscilatorias, La vibraciéon
torsional generalmente no es evidente externamente, excepto en el caso de los
engranajes, donde se produce un ruido incrementado. Asi, un problema serio de
torsiéon no puede ser reconocido hasta que ocurre una falla catastréfica, tal como la
fractura del eje. Por esto es importante cuidar las frecuencias criticas de torsion.

Para la mediciéon se emplea una galga extensiométrica (strain gauge) por su alta
sensibilidad a la deformacion y un equipo de telemetria similar al empleado en la

industrial.
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22.3.1 Montaje experimental de vibracion torsional

El banco de prueba disefiado para el estudio de la vibracién torsional, el cual consta
de un eje de acero al cual se le fijo una galga de deformacién que registra la medicién
de la vibracion torsional, con la siguiente descripciéon: CEA-06-250US-350, factor de
ganancia (GF) de 2.08 + 1.0%. El voltaje de salida del transductor del puente de
Wheatstone es registrado por el equipo de telemetria.

Figura 22.4 Montaje experimental para analisis de vibracion torsional

{

‘Barra de prueba

o

' x Galga
& Extensiométrica

Fuente: TORRES, Jorge, RODRfGUEZ, Gustavo, y DfAZ, Sergio. Caracterizacién de un banco
de pruebas para la ensefianza de vibraciones mecanicas. En: Ciencia e Ingenieria, 2008, vol. 29,
no 3, Pigs. 287

Uno de los problemas claros en la medicion de vibraciones torsionales es que es
independiente en cada sistema, se debe realizar una calibraciéon para cada sistema a

analizar.

Se nota que el banco permite realizar vibraciones con y sin amortiguador viscoso (el
tanque de aceite dispuesto permite esto dltimo). Los resultados del software se
muestran en la Figura 22.5. Si la rotacion de la masa inercial sobre el eje de la barra

“ l”

de prueba es 6, G es el médulo de corte, es la longitud de la barra, se tiene de la

teoria de torsion de ejes circulares, de las ecuaciones calculadas en el capitulo 3:
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Figura 22.5 Registro de la galga en el tiempo obtenido por el software
L5 T T T T

I
Seiial Original
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T
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t [seg]
Fuente: TORRES, Jorge, RODRIGUEZ, Gustavo, y DIAZ, Sergio. Caracterizacién de un banco

de pruebas para la ensefianza de vibraciones mecanicas. En: Ciencia e Ingenieria, 2008, vol. 29,
no 3, Pigs. 288

Para la respuesta con amortiguador se emplea un aceite 20W — 50 por su alta
viscosidad. La Figura 22.6 muestra el espectro de frecuencia aplicando la FFT del

montaje libre-libre, la diferencia porcentual es de 1.67% al comparar los resultados
experimentales con los teéricos.

Figura 22.6 Espectro de frecuencia para vibracion torsional

02 . T T T ' : :
===+~ Espectro Experimenta

2 — Espectro Tedrico
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Fuente: TORRES, Jorge, RODRIGUEZ, Gustavo, y DIAZ, Sergio. Caracterizaciéon de un banco

de pruebas para la ensefianza de vibraciones mecanicas. En: Ciencia e Ingenieria, 2008, vol. 29,
no 3, Pdgs. 288
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22.4 BANCO PARA LA ESTIMACION DE LA RIGIDEZ
TORSIONAL Y EL MOMENTO DE INERCIA POLAR
BASADO EN EL PENDULO DE TORSION CLASICO.

Esta configuracién clasica del péndulo torsional busca establecer una relacion para
determinar la constante de rigidez torsional, asi como las frecuencias naturales de
torsién, en esta seccién es necesario incluir esta disposicién, para introducir, algunos

bancos comerciales, que utilizan este principio.

Las pruebas se hacen por medio de la medicién T, que es el periodo de oscilacién del
péndulo sin las masas adheridas como se ve en la parte izquierda de la Figura 22.7, y
enseguida una vez adicionadas las dos masas inerciales al péndulo, calcular
nuevamente el periodo de oscilacién denominado T;, los momentos polares de
inercia del péndulo con y sin pesas son denominados I; e I, respectivamente.
Utilizando el teorema de Steiner de los ejes paralelos se obtiene:

Figura 22.7 Configuracion del péndulo de torsion bdsico.

> — !
a4

i D4 D-¥

S | Y

_—

Fuente: Fuente: AGUILAR, Visquez Eric, diseiio conceptual y alternativas de solucion del banco
de medicion para investigar las propiedades eldsticas de los materiales Capitulo Ill, Universidad las
americas p. 3

m

Esta configuracién clasica del péndulo torsional busca establecer una relacion para
determinar la constante de rigidez torsional, asi como las frecuencias naturales de
torsion, en esta seccién es necesario incluir esta disposicién, para introducir, algunos
bancos comerciales, que utilizan este principio.

Las pruebas se hacen por medio de la medicién T, que es el periodo de oscilacion del
péndulo sin las masas adheridas como se ve en la parte izquierda de la Figura 22.7, y
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enseguida una vez adicionadas las dos masas inerciales al péndulo, calcular
nuevamente el periodo de oscilacién denominado T;, los momentos polares de
inercia del péndulo con y sin pesas son denominados I; e I, respectivamente.
Utilizando el teorema de Steiner de los ejes paralelos se obtiene:

I=1,+2I Ec. 22.3
LL=m <%r2 + D2> Ec.22.4
Ty = 2m %O Ec. 225

i I, + 21,
O LA ’ Ec.22.6
”\/; Tk

La ecuacion Ec. 22.3 y Ec. 22.4 me dan como resultado un sistema de dos ecuaciones
dos incégnitas sencillas, que me permite dejar todo en funcién de los periodos de
oscilacion que son facilmente medibles. Al relacionar estas dos ecuaciones se obtiene:

I = T—°2(2+2D2) Ec.22.7
0 — TZ _ T02 r m . Ll
Iy
k =4n?— Ec.22.8
TO

Las anteriores ecuaciones son solo funciones de los periodos de oscilacién torsional
asi como de la geometria y de la masa, los cuales son datos conocidos, Primero Es
calculado el momento de inercia I.

Las oscilaciones angulares pueden ser observadas por medio de alguna de las
técnicas de medicion explicadas previamente, en este tipo de configuracion, suelen
utilizarse galgas extensiométricas. [92]
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22.1 PENDULO TORSIONAL COMERCIALES G.U.N.T
TM163

El modelo ofrece la oportunidad de estudiar vibraciones por torsién en varas de
torsion. Se compone de un bastidor de base, de aluminio, montado a pared. Su placa
portadora dispone de un sélido mandril de sujeciéon con ayuda del cual pueden
tijarse varas de torsion. El disco, respecto., anillo de masa puede igualmente fijarse a
la vara de torsién con un mandril de sujecién. De esta forma puede ajustarse sin mas
dificultades la longitud efectiva. [5]

Figura 22.8 Modelo fisico del Aparato péndulo torsional para mediciones de vibracion TM 163

e [
«

)

|

Fuente: Producto péndulo G.U.N.T TM-163 [Online] :(citad; 13 Octubre.2013) <Fuente:
httpy/fwww.gunt.de/static/s3621_3.php?pl=Ep2=EpN=#>

Determinacion de la duraciéon de la oscilacién de torsion en funcién a:
e longitud del hilo de torsién
e didmetro del hilo de torsién
e masa rotativa y su forma

22.2 APARATO DE PARA VIBRACIONES TORSIONALES
G.U.N.T TM-140

Este equipo de ensayo tiene la finalidad de hacer entender mediante experimentos
sugestivos la torsién y vibraciones de torsion. También se han previsto igualmente
ensayos demostrativos y précticos.
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Elemento central del ensayo es una barra de torsion. En la misma pueden fijarse con
ayuda de mandriles de sujecion discos de masa con diferentes valores de inercia. De
esta forma es posible construir un sistema de vibraciones por torsién de hasta tres
masas. Con una unidad excitadora eléctricamente alimentada desde la unidad de
mando pueden forzarse vibraciones sobre las mismas.

Un amortiguador regulable permite influir sobre éstas. Generadores de dngulos de
giro en los mandriles de sujecién suministran como sefial eléctrica la amplitud de las
vibraciones.

La unidad de mando procesa estas sefiales y las pone a disposicién a fines de
indicacién; p. €j., con el software LabVIEW para la adquisicién de datos o con un
osciloscopio bicanal apropiado de laboratorio. [93]

Los ensayos que pueden llevarse a cabo en esta configuracion de banco son:

e Determinacion de la resistencia a la torsiéon de una barra de acero

e Determinacién de los pares de inercia de masas

e Comportamiento de la extincién de la oscilaciéon de vibraciones por torsion

e Determinacioén de la amortiguacién en vibraciones por torsion

e Vibraciones por torsion forzadas, resonancia

e Sistema de vibraciones por torsién con varias masas, vibrador por torsiéon de
dos masas, vibrador por torsion de tres masas

Figura 22.9 Aparato de vibraciones torsionales G.U.N.T 140
1 2 3 4 5 6

rl o

. e e
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1 barra de torsidn, 2 disco de masa, 3 mandril de sujecidn, 4 unidad de rodamiento, 5 registrador del Angulo de giro, 6 unidad
excitador, 7 unidad de mando,

Fuente: Producto G.UN.T TM-140 [Online] :(citado 13 Octubre.2013) <Fuente:
httpy/fwww.gunt.de/static/s3695_3.php?p1=Ep2=EpN=#>
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22.3 BANCO DE VIBRACION TORSIONAL ROTOR CON
ABSOLVEDOR DE VIBRACION PENDULO
CENTRIFUGO

Figura 22.10 Disposicion del banco de pruebas del absolvedor de VT con péndulo

Bearing
Pendulum
—y E
| Rotor
e v |

s Spring

Especificaciones
Rotor: J=0.005 Kgm?, R,=0.08 m

Bearing

Universal joint
Resorte:K=7.0 Nm/rad

Péndulo equivalente con Masas concentradas
Motor Rji=0.0201 m, mj=0.625 Kg.

Fuente: ISHIDA, Yukio, et al. Nonlinear analysis and experiments on torsional vibration of a rotor
with a centrifugal pendulum vibration absorber. Journal of System Design and Dynamics. , 2008, vol.
2,no 3, p. 715-726.

Las pruebas realizadas en el banco, son mediantes el uso de diferentes masas, en
diferentes ensayos para luego comparar su eficiencia de uno respecto a los otros.

e Rotor con un péndulo
e Rotor con dos péndulos (masa totall.25 Kg)
e con cuatro péndulos (masa total 2.5 kg)

22.3.1 Conclusiones

las caracteristicas dindmicas y los efectos de CPVA para la respuesta de la
frecuencia son estudiados teéricamente, numéricamente y experimentalmente,
dado que la frecuencia natural del CPVA cambio en proporciéon a la velocidad
angular del rotor, lo que mueve el punto de resonancia y como resultado , CPVA
pueden suprimir la vibracion torsional en todo el rango de velocidades. Debido a la
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no linealidad del péndulo, una resonancia armoénica con grandes amplitudes, un
inestable rango en la cercania de la mayor velocidad critica, y resonancia stper
arménica de la segundo y tercer orden ocurrieron, esta vibracién secundaria
inducida puede ser eliminada por una combinacién de péndulos con diferentes
dimensiones, asi como usar topes para restringir las amplitudes del péndulo.

22.1 BANCO PARA MEDICIONES DE VIBRACIONES
TORSIONALES LIBRES Y AMORTIGUADAS.

El juego de ensayo contiene tres barras de torsion distintas y dos discos de masa
también diferentes. Un amortiguador de aceite permite atenuar las amplitudes. Los
componentes se montan facilmente y con exactitud en las ranuras del perfil del
bastidor del sistema para vibraciones TM 150 o TM 155. Las pruebas que pueden

realizarse en el banco son:

e Frecuencia de resonancia de vibraciones torsionales.
e Efecto de larigidez a la torsion, la masa giratoria y la amortiguacion.

Figura 22.11 Banco de vibraciones libres y amortiguadas TM-150.02

= = =~

Fuente: Producto G.U.N.T TM-150,02 T~150:b2 [line] :(citado 13 Octubre.2013) <Fuente:
httpy/fwww.gunt.de/static/s4434_3.php?pl=Ep2=EpN=#>
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22.2 SISTEMA DE MONITOREO DE VIBRACIONES
TORSIONALES DEL LABORATORIO DE
VIBRACIONES MECANICAS DE LA UIS.

El laboratorio de vibraciones mecénicas de la universidad industrial de Santander
cuenta con un banco para el estudio de las vibraciones torsionales, Desarrollado por
(URIBE A, y otros 1995 [3]) esté a sido sometido a varias modificaciones. El modelo
basico de dicho banco se mantiene actualmente, aunque el sistema de monitoreo del
banco de pruebas fue modificado por (MORA, C. Leonel. 2004), quien presenta un
nuevo sistema para mediciéon de las vibraciones torsionales, a través de encoders
Opticos, acondicionamiento electrénico de sefial, modulo de adquisicion de datos,
entre otros dispositivos necesarios para la medicién y monitoreo. En la Figura 22.12
se muestra la disposicion grafica del banco dispuesto para pruebas. Una descripcion

detallada de la configuracién implantada para monitoreo sobre el banco del
laboratorio se puede encontrar en [31].

Figura 22.12 Esquema general de conexion del prototipo.

MOTOR
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Fuente: Adaptado de [31] y [3]
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El esquema general de conexién del prototipo se presenta. Desde la fuente de
alimentacién del motor se lleva la sefial de la salida SENAL MOTOR a uno de los
canales del osciloscopio o Fluke para determinar el valor del voltaje continuo de
alimentacion y de la salida SENAL ALTERNA se lleva la sefial al frecuencimetro y
al otro canal del osciloscopio para determinar la frecuencia y la amplitud de la sefial
alterna la cual acttia como excitacién torsional.

El motor es alimentado mediante unos bornes colocados en la parte posterior de la
fuente de excitacion. Seguidamente se debe conectar la caja electrénica como se
indica més adelante.

Bajo esta configuracion dada en [31] al finalizar las pruebas, se pudo concluir varias
implicaciones, y se agregaron algunas observaciones:

22.2.1 Conclusiones del banco de pruebas

Se comprobé que el sensado sin contacto no es de ningtin modo facil de medir,
debido a que la vibracién torsional no esta en direcciéon del radio del eje pero si en
direccion tangencial que es completamente diferente de la vibracién transversal.

Se desarrollo un sistema digital de monitoreo de la vibracién torsional el cual se basé
en el método de alineacion de tiempo, mostrando una medicién mas confiable y
precisa.

Se comprobd que al hacer las mediciones con base en un punto de referencia (sensor
1), activados mediante una sefial exterior de disparo se obtienen datos mas reales del
comportamiento torsional del eje, con lo cual se asegura que los datos sean
adquiridos en la misma posicién angular del eje cada vez que el trigger envié una
sefial (pulso) al sistema.

El sistema de monitoreo desarrollado crea un ambiente de medicion més amigable lo
que facilita su utilizacién por parte de estudiantes y profesores convirtiéndose en un
soporte basico en la ensehanza de las vibraciones torsionales.
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22.2.2 RECOMENDACIONES PARA EL BANCO DE
VIBRACIONES TORSIONALES

Se debe tener en cuenta que a la hora de conectar los sensores, los cables no entren
en contacto con los cables eléctricos, ya que generan ruido eléctrico en la sefial y por
ende se obtiene una sefial errada y defectuosa.

Los sensores deben estar perfectamente alineados para que la sefal sea lo mas ideal
posible. Y presentar un desfase de 180°, para una mejor visualizacién del efecto de
vibracion torsional eliminando los efectos de la vibracién lateral.

Después de la adquisicion de la sefial se tiene que hacer un proceso de
normalizacién de la sefial, para luego tener un buen analisis de los pulsos de ambas
sefiales.

Fue necesario encapsular la tarjeta dentro de una caja metalica para aislarla de
posibles problemas de ruido electromagnético y evitar ambientes contaminantes del
laboratorio de vibraciones mecanicas producidos por los motores en general. Por lo
cual se debe asegurar en lo posible que la caja electrénica no se coloque cerca de
dispositivos que puedan generar dicho ruido porque se pueden presentar errores en
la medicién

Es importante seguir investigando mas sobre la rama de vibracién torsional ya que
ahora se cuenta con una herramienta util para su medicién.

El sistema cuenta con dispositivos de expansiéon que hacen que en el futuro se pueda
mejorar su aplicacion.

22.1 BANCO PARA DIAGNOSTICO Y EVALUACION DE LA
VIBRACION TORSIONAL POR RUEDAS DENTADAS
EN SISTEMAS DE TRENES DE TRANSMISION
MECANICA

Un RTS simulada a escala reducida ha sido desarrollado incluyendo dos conjuntos
de motores de polos de induccién de 1.2kW 220 —V /380 —V 50 Hz, y dos cajas de
transmisién de dos etapas con una relaciéon de transmisién de 1:3.77 cada una. Los
diferentes ntimeros de dientes son N; = 21, N, = 31, N3 = 38 y N, = 97 para tanto la
tracciéon de los motores frontal y posterior. Figura 22.13, las frecuencias f,1, fr2 ¥ fr3
representan las frecuencias de rotacion en las etapas de entrada, intermedia y a la
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salida de cada caja de transmisién, respectivamente. En la caja de transmisioén a la
salida, dos frenos magnéticamente controlables estdn conectados al eje con el fin de
simular la interaccion de los engranes del tren de transmisién. Estos frenos
magnéticos son controlados en lazo cerrado por dos controladores PID digitales que
son capaces de aplicar dos torques diferentes en cada extremo del eje.

El variador de velocidad es capaz de controlar la velocidad del rotor del motor de
induccién en lazo cerrado mediante un encoder 6ptico montado sobre el eje.

Figura 22.13 banco de pruebas de vibracion torsional por efecto de dientes dariados y superficie
desgastada

=¥ ‘g >
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w— — G drive
.
ne:.’

Magnetic

Magnetic *
brake
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rear motor

Fuente: HENAO, H., Kia, S. H., & Capolino,. Torsional-vibration assessment and gear-fault
diagnosis in railway traction system. Industrial Electronics,G. (2011). IEEE Transactions on,
58(5), 1707-1717.p.1710

22.1.1 VIBRACION TORSIONAL VERSUS OSCILACION DEL
TORQUE MECANICO

Tal como se mencioné anteriormente, la causa de las vibraciones en las cajas de
transmisioén se debe principalmente al error de perfil de diente, la excentricidad de
las ruedas y la variacion rigidez de las mismas.

Estas fuentes de excitacion dan lugar a la rotacion de entrada y de salida y
oscilaciones de frecuencia rueda y rueda relacionadas en la vibracién y en el torque.
Dos acelerémetros se han utilizado para analizar estas vibraciones, uno en la etapa
de entrada y otro en la etapa de salida de la caja de engranajes

332



22.2 BANCO DE PRUEBA SISTEMA EJE-HELICE CON
RODAMIENTOS

Pardmetros de respuesta lateral (mediante un acelerémetro) y las vibraciones
torsionales (mediante el uso de dispositivos de galgas extensiométricas fijado en tres
lugares diferentes) se obtienen mediante el andlisis modal software LMS. Los
resultados experimentales se utilizan para validar los resultados numéricos
obtenidos utilizando los elementos isoperimétricas tridimensionales disponibles en
el programa ANSYS FEM.

22.2.1 Especificaciones del banco de pruebas

* Eje:longitud 1220 mm y didmetro de 16 mm

* Dos rodamientos: montados con accesorios de engrase e insertos de
rodamiento de ranura profunda tipo 5967k81

* Dos tornillos: para fijar el eje a los rodamientos

El eje se fija por un extremo al marco del banco en el soporte 1, y es constante a lo
largo del soporte 2 para terminar en un extremo en voladizo donde esta la hélice. El
eje se poya en dos rodamientos de bolas que se atornillan a los soportes de marco del

banco.
Figura 22.14 componentes del banco
Soporte prueba vy || Soporte prueba vy
Acoples conecta el eje || rodamiento 1 rodamiento 2
del motor para la
b b -
subsecuentes prue as> Bastidor @ /
otor | . O T
| bz / :]] A 15 cm
LSS S S S S S S S
| |~_ §0 ca —h 97 e »! 4 cm -+
|+ 230 em »

Fuente: TLAISI, A. Akinturk, A. S. J. Swamidas & M. R. Haddara. Crack Detection in Shaft
Using Lateral and Torsional Vibration Measurements and Analyses A. Faculty of Engineering and
Applied Science, Memorial University of Newfoundland, . St. John’s, Canada 2012
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Figura 22.15 Disposicion del banco para deteccion de fisuras en rotores.

Convertidor Soporte de pruebay Sistema de Lab. de
A/D rodamiento 2 adquisicién de datos prueba
\ [ ' LMS
| ‘ Eje rotor. Brazo para aplicacién de
Soporte de pruebay . torque de impacto

rodamiento 1 |

Fuente: TLAISI, A. Akinturk, A. S. J. Swamidas & M. R. Haddara. Crack Detection in Shaft
Using Lateral and Torsional Vibration Measurements and Analyses A. Faculty of Engineering and
Applied Science, Memorial University of Newfoundland, . St. John’s, Canada 2012

Figura 22.16 Corte con cierra para simular la grieta.

Soporte de Corte de sierra
rodamiento 2 (Grieta)

Fuente: LAISI, A. Akinturk, A. S.J. Swamidas & M. R. Haddara. Crack Detection in Shaft Using
Lateral and Torsional Vibration Measurements and Analyses A. Faculty of Engineering and Applied
Science, Memorial University of Newfoundland, . St. John’s, Canada 2012

Se hacen cortes de sierra (0,65 cm de ancho) de diferentes relaciones de profundidad
(0-70%) a una distancia de 2 cm del soporte 2. El corte de sierra (se hace
manualmente) se muestra en la Figura 22.2 tenia un final de muesca plana y se hizo
por una sierra con dentado endurecido con cuchilla de corte 0,65 mm de espesor. [7]
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22.2.2 Montaje experimental para medir vibraciones de
torsion del eje de rotacion.

Tres galgas extensiométricas se fijaron en tres lugares, uno colocado cerca del
soporte de cojinete 1, el segundo en la mitad de los apoyos, y el dltimo situado cerca
de la hélice como se muestra en la Figura 22.14. Un brazo de aluminio, que se
muestra en la Figura 22.17 fue utilizado para aplicar diferentes magnitudes de
esfuerzo de torsion de impacto en varias partes del eje.

Figura 22.17 Disposicion para monitoreo de VT

: v Brazo de aluminio para aplicacion Sistema de
Galga extensiométrica ‘ del torque de impacto Adquisicién de datos
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YT € v 5
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Q e -3 E -
8 g > 8 o 8

Fuente: LAISI, A. Akinturk, A. S. J. Swamidas & M. R. Haddara. Crack Detection in Shaft
Using Lateral and Torsional Vibration Measurements and Analyses A. Faculty of Engineering and
Applied Science, Memorial University of Newfoundland, . St. John’s, Canada 2012

22.2.3 Modelado del eje soporte rodamiento

El eje fue apoyado sobre dos rodamientos apoyados por dos soportes de acero fijos;
los soportes de acero fijos eran soldados a la placa base de acero grande como se
muestra en la figura. La placa base de acero fue fijada a la mesa final.

El modelo de rodamiento utilizado para el presente estudio fue el brida montada

McMaster-Carr rodamiento (5967 k 81) se muestra en la figura (McMaster-Carr,
2011) .
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Figura 22.18 Banco en ANSYS piezas.
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Fuente: LAISI, A. Akinturk, A. S.J. Swamidas & M. R. Haddara. Crack Detection in Shaft Using

Lateral and Torsional Vibration Measurements and Analyses A. Faculty of Engineering and
Applied Science, Memorial University of Newfoundland, . St. John's, Canada 2012

22.3 MEDICION Y EQUIPOS

Anteriormente se introdujeron las generalidades y principios de funcionamiento de
los diferentes métodos para la medicién de las vibraciones torsionales.

En esta seccién del capitulo 16, se introducird hacia la obtencién de los valores
tomados por medio de estos instrumentos de medicion como son las galgas
extensiométricas, encoders incrementales (por ser el método de mayor utilizacién en
la industria en comparacién con los encoders absolutos), sensores laser Doppler,
entre otros, a la vez se introducird hacia la adquisicién de datos, por medio de
tarjetas para este propoésito proporcionadas por la industria.

Ademas, se explicara como llevar estos datos a un computador dispuesto con

software especializado. En este apartado se explican los diferentes sistemas de
medicion una forma mas detallada se encuentra en el libro extenso
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22.3.1 SISTEMAS CON TRANSDUCTORES DE SENAL
PORTADORA

Si en un sistema a analizar estan presentes engranajes, estos ofrecen una fuente ideal
de sefal portadora, la cual facilita la mediciéon de vibracién torsional.

La sefial portadora debe ser generada ya sea mediante un transductor magnético o
sensor de proximidad instalado cerca de los dientes de un determinado engranaje
(Figura 22.19), desde donde se genera esta sefial.

La frecuencia predominante en la sefial portadora es la frecuencia del paso de los
dientes del engranaje.

Figura 22.19 Seifial portadora para medicién de vibracion torsional.

I rs
ey - 4 a v

W I,

[ Ve

Fuente: Adaptado de URIBE, y FONQUE, A. D. Vibracién Torsional. Sistema de medicién y
experimentacion.. En: Tesis de Grado. Universidad Industrial de Santander. Bu caramanga,
1995, 169 p. Pags. 40

Mediante la demodulaciéon de la amplitud o de la frecuencia de la sefial se puede
obtener las caracteristicas de la vibracién torsional, suministrando las frecuencias de
interés, las cuales son mucho mas bajas que la frecuencia de la sefial portadora.
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Figura 22.20 Sintesis de los sistemas analizados por sefial portadora.

Ya que la vibracion torsional es simplemente una variacién ciclica de la

Sistemas
velocidad del eje, esta produce una variacién en la frecuencia de la sefial
> de .~ portadora. Una clase de sistemas de instrumentacién utiliza la modulacién
frecuencia de la frecuencia de esta sefial para producir una sefial andloga con una
2:1 modulada. amplitud DC, proporcional a la velocidad. instantér}ea d.ell ejey .en la que su
=z componente AC corresponde a la velocidad de vibracién torsional la cual
ﬁ puede ser integrada para obtener el desplazamiento de la vibracion.
P
38
=z < . - .
o & . Se instala un transductor magnético que capte el paso de los dientes de
=2 0 Sistemas de i . i ;
O A un engranaje se produce una sefial con amplitud y frecuencia modulada
=) |<£ —— amplitud — por la velocidad instantdnea del engranaje. Un proceso electrénico
s g modulada. cono.ado clomo detecaon. de evolver?te pgfede se.r usado para producir un
w e voltaje andlogo a la velocidad de la vibracién torsional
[a)
<
> Este sistema se apoya en el uso de un transductor que produce
E una sefial portadora de frecuencia modulada, junto con el uso de
g un analizador de espectro con capacidad de expansidon sobre

cualquier frecuencia central (zoom). Si se parte de la premisa que
cualquier sistema de instrumentacién debe tener un analizador
de espectro con capacidad de zoom, este sistema seria el mas
simple y menos costoso, ya que solo necesitaria el transductor y
—> los engranajes para producir una sefial portadora de frecuencia

|| Sistemas de bandas

laterales modulada. El principio de operacién es el siguiente: La forma mas
simple de representar una sefial portadora de frecuencia
modulada es:

Viey = Vocos 2mft + Bsin2mft)

Fuente: Los autores

En un sensor de proximidad se genera un voltaje de salida proporcional a la
distancia existente entre el sensor y el diente; la amplitud de la sefial portadora no es
modulada por la vibracién torsional, solo la frecuencia de paso de los dientes es
modulada. En un transductor magnético la sefial es doblemente modulada (en
amplitud y frecuencia) ya que el transductor produce un voltaje proporcional a la
velocidad instantanea del diente del engranaje. Las ventajas de un sensor magnético
consisten en que estos no requieren fuente de poder externa, su sefial de salida es
generalmente limpia y con bajos niveles de ruido y ademds producen una sefial
fuerte la cual a menudo no requiere de amplificaciéon. Una sefial portadora de
frecuencia modulada puede también ser generada 6pticamente mediante un encoder
y un sensor 6ptico o fotocelda.
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22.3.2 TECNICAS DE MEDICION DE VIBRACION

TORSIONAL.

En esta seccion se presentan las diferentes formas para ejecutar las mediciones de la
vibracion torsional, una definicién mas completa puede encontrarse en el capitulo 16
del libro anexo, en donde se define mas detalladamente cada una de estas formas, a
continuacién un resumen de los temas tratados se presenta.

Tabla 22.1 Tipos de sistemas de medicion

SISTEMA DE
MEDICION

DEFINICION

MEDICION POR
INTERVALOS DE
TIEMPO

Cuando no se dispone de engranajes o ruedas dentadas para
producir una sefal portadora mediante transductores
magnéticos u otros, es posible utilizar una cinta reflectiva con
franjas blancas y negras alternadas, que se enrolla en el eje de la
maquina y que puede ser colocada en cualquier parte del eje
del sistema mecanico; ademads un transductor 6ptico para
generar una sefal portadora de forma cuadrada.

La base del sistema de medicion de intervalos de tiempo
consiste en la medicién de la duracién en tiempo de cada pulso
cuadrado de la senal portadora.

MEDICION SIN
CONTACTO

El sensado sin contacto no es de ningtn modo facil, en el efecto
de Doppler Cruzado, el movimiento en direccién tangencial de
la superficie del eje puede ser captado por un sistema de laser.
La técnica sin contacto es un método practico para medir la
vibracién torsional, mediante un transductor de sensado
remoto que se instala en el pedestal de la maquina.

MEDICION POR
SATURACION DE
PULSOS

Una de las técnicas mas simples consiste en colocar marcas en
el eje 0 en un volante asociado y detectarlas usando sensores
magneto -eléctricos u 6pticos, capaces de producir un pulso
siempre que la marca pase por su proximidad. Los pulsos
iniciales generados por las marcas pueden tener formas
complicadas, sus formas se requieren para un extenso
procesamiento de la sefal.

MEDICION POR
ALINEACION DE
TIEMPO

Este método también utiliza las sefiales generadas desde los
transductores sin contacto, pero apartindose del componente
de vibracién torsional de las sefiales del procesamiento digital
de sefial. Cuando un eje rota, estd en un estado de vibracién
torsional estable, su movimiento angular seria tedricamente:
o(z,t) =w+ A(Z)sin(wt + 9(2))

Donde, w denota la frecuencia angular de rotacion del eje, w,
es la frecuencia angular de la vibracién torsional; A y 6
representa la amplitud y la fase inicial de la vibracién torsional
respectivamente; z indica la localizacién de los puntos de
medicién a lo largo de la direccion axial del eje.
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La velocidad de la superficie del eje puede ser medida
cronometrando la duracién del paso alternado de la cinta de
opacos y transparentes en la superficie del eje. S6lo se detecta
los componentes de velocidad perpendicular al sensor. Mas
alla, las fluctuaciones de esta medicién de velocidad podrian
ser causadas por movimiento del centro del eje o por
fluctuaciones angulares sobre el centro. Si sélo se usa un

MEDICION sensor, no es posible distinguir entre estos tipos de

MEDIANTE movimiento. Por consiguiente, hay ecuaciones qué traducen
SENSADO OPTICO. | el cronometraje de pulsos con informacién de dos sensores
dentro de las estimaciones del movimiento translacional del
centro del eje y el movimiento rotatorio superpuesto en él. El
tiempo que toma una franja opaca y una transparente
consecutiva en pasar por el sensor es medido usando una sefial
de reloj digital de alta velocidad y contando cuantos pulsos del
reloj ocurren por los pasos de opacos y transparentes del
sensor (encoder).

Fuente: Los autores.

22.3.3 COMO REALIZAR UNA MEDICION CON UNA
GALGA EXTENSIOMETRICA

Anteriormente, se explicaron diferentes formas para medir la vibraciéon torsional,
entre estas, se incluyo la medicién por medio de galgas extensiométricas, y las
diferentes configuraciones que deberia tener dichas galgas para medir este tipo de
vibracién, utilizando la disposicién de puente de Wheatstone. En este capitulo se
implementa por medio de un modulo de adquisicion de datos de la empresa
National Instruments, y se explicara con algo de detalle, las conexiones que deben
realizarse, para lograr la medicion via a un computador, dispuesto para tal tarea.

La mayoria de la soluciones para mediciones con galgas extensiométricas proveen
opciones para configuraciones de cuarto, medio y puente completo (en el caso de las
mediciones sobre ejes para medir deformaciones por vibracion torsional se utiliza el
puente completo). Considere como ejemplo un sistema NI CompactDAQ con un
moédulo de puente de 4 canales simultdneos NI 9237). En este capitulo se presenta
informacién sobre las conexiones, que deben realizar con un modulo de la empresa
National Instruments. Una especificaciéon de como adquirir datos a través de este
método de medicién, se encuentra en el libro anexo.
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22.3.4 COMO MEDIR UN CODIFICADOR O ENCODER

Para realizar las medidas de un codificador, se necesita un componente electrénico
béasico llamado contador. Basado en sus diversas entradas, un contador béasico emite
un valor que representa el nimero de flancos (transiciones de nivel bajo a nivel alto
en la forma de onda) contados. La mayoria de contadores tienen tres entradas
relevantes - la puerta (gate), la fuente (source) y arriba/abajo (up/down). El
contador cuenta los eventos registrados en la entrada de la fuente (source) vy,
dependiendo del estado de la linea ‘up/down’, incrementa o decrementa el
contador. En esta secciéon se maneja informacion acerca de los elementos que
componen el lazo de medicién con encoder, ademds al igual que las galgas
mencionadas anteriormente se ve la forma de conexién a un modulo de adquisiciéon
de datos, y la sintonizacién 1X, 2X, y 4X.

22.4 DIAGNOSTICO

En esta seccion una compilacion bastante completa se presenta, para ejercer
diagnostico. A lo largo del libro se ha establecido los fenémenos que contribuyen a la
dindmica de la vibracién torsional tanto para madaquinas rotativas como
reciprocantes, a continuaciéon se presenta un procedimiento paso a paso
generalizado para el analices torsional de cualquier sistema, que permite obtener
informacién inicial y determinar previamente los niveles permisibles de torque y
deformacién angular en cada elemento del sistema y que luego de una comparacién
mediante la adquisicion de datos de vibracién de la mdquina real permite
diagnosticar el estado de esta [94] [95] [96] : En este espacio, se resumiran los pasos,
pero una descripciéon completa de cada uno se encuentra en el libro completo, en la
seccion diagnostico, del capitulo 16.

1. Generar el modelo de pardmetros agrupados.
2. Determinar formas modales y las frecuencias naturales no amortiguadas.

3. Verificar los resultados del andlisis no amortiguado utilizando cdlculos
manuales.

4. Generar un Diagrama de Campbell.
5. Determine todos los puntos de interferencia del diagrama Campbell.

6. Utilizar técnicas de inspeccion para eliminar puntos de interferencia.
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7. Determinar magnitudes de esfuerzo de torsion de excitacion.

8. Realizar el andlisis de estado estacionario preliminar de vibraciones
forzadas.

9. Realizar un andlisis riguroso de estado estacionario de vibraciones
forzadas.

10. Realizar andlisis preliminares de vibracion forzada transitoria.
11. Realizar andlisis rigurosos transitoria vibracion forzada.

12. Implementar modificaciones para eliminar problemas de interferencia.
13. Analizar el nuevo sistema resultante desde los cambios del paso 12.

Se ve que los pasos del uno al cinco implican la identificaciéon de los puntos de
interferencia de la maquina. Los pasos restantes son luego utilizados para despreciar
puntos, uno por uno, hasta que no haya ninguno restante. Cuando se alcanza este
punto, el sistema es viable. Y finalmente, se puede encontrar, una serie de tablas que
nos muestras diferentes aspecto en fallos de maquinas como son: Fuentes de excitacion
y frecuencias, Casos relevantes para varias maquinas eléctricas, Casos relevantes para varias
maquinas eléctricas, entre otras, que son abordados en el libro anexo al final del
capitulo 16.

22.5 DISCUSION DEL CAPITULO

e Se realizo una muestra de como monitorear las vibraciones torsionales en
diferentes bancos asi como las pruebas que pueden realizarse en los mismos.

e Se entregaron las disposiciones para lograr tales mediciones, ademas de
complementar el proceso de adquisicion de datos, para integrarlo con
técnicas de medicién mostradas.

e Se realizo una discusién acerca de las diferentes configuraciones de los
bancos, con la finalidad de plantear una disposicion mas compleja de un
banco de vibraciones torsionales, el cual debe ser desarrollado en diferentes
trabajos futuros.
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Resumen—Este articulo presenta la verificacion de
las frecuencias naturales torsionales, como resultado
del andlisis modal de un sistema mecanico,
utilizando Workbench ANSYS 14 y comparandolo
con el método de Holzer. El sistema consta de un
motor acoplado a un volante de inercia por medio de
un acople rigido, el cual se ha simplificado en un
sistema equivalente torsional de discos de inercia y
secciones de eje flexible torsional.

indice de Términos— Ansys 14, modos de

vibracion torsional, método de Holzer, sistema
equivalente, Workbench.
Nomenclatura
n Ntmeros de discos
j Disco
0; Deformacion angular disco j
Ji Inercia del disco j
K;_;  Coeficiente de rigidez entre disco j y disco anterior
T,  Torque resultante externo
w Velocidad angular
1 Inercia del disco 1
J2 Inercia del disco 2
J3 Inercia del disco 3
K Coeficiente de rigidez entre disco 2 y disco 1
K,  Coeficiente de rigidez entre disco 3 y disco 2
6, Deformacion angular disco 1
0,  Deformacién angular disco 2
03 Deformacién angular disco 3
Ty Torque en el disco 1
T, Torque en el disco 2
T3 Torque resultante externo
F, Frecuencia

1. SISTEMA SIMPLIFICADO
El sistema real se debe simplificar a un sistema
equivalente de masas de inercia y secciones de eje,
los cuales deben de representar los valores de
inercia del motor, acople, volante, y la rigidez
torsional de cada eje. El sistema equivalente se
muestra en la Figura 2.

Figura 2. Sistema equivalente

w L, w L, w
1 D, — D, Dy |

N EJE 1 A EJE 2 5
I— z X 2
Q dl Q dg 2

I. INTRODUCCION

Este documento busca verificar los resultados
entregados por un andlisis modal realizado por
Workbench ANSYS 14 el cual se compara con los
resultados obtenidos al usar el método de Holzer
para un sistema mecdnico que se describira
posteriormente.

Se mostrara el proceso de equivalencia del sistema
real y su modelado en Ansys14.

Il. DESCRIPCION DEL PROBLEMA

El sistema mecénico analizado consta de un motor
que estd conectado a un volante de inercia por
medio de un acople rigido Figura 1, el sistema es
usado en un elevador de carga.

Los momentos de inercia para el motor, acople y el
volante, y los valores de rigidez del eje se muestran
en la Tabla 1.

Tabla 1. Datos del problema

Datos valores Unidades
1 2 kg-m?2
]2 0,8 kg-m2
Js 3 kg-m?2
Ku 80 kN-m/rad
Ko 60 kN-m/rad

Figura 1. Sistema mecanico real

Volante
Motor 2
K Acople K2
M ] O
E————i—-—%- el —7
o] O O

El motor, acople, volante, es representado por el
disco de inercia A , B, C respectivamente, los
valores respectivos de su rigidez y momento de
inercia se observan en la Tabla 2. Con el objetivo de
ser modelado en ANSYS se debe encontrar valores
geométricos para este sistema, por ello se supone
como material equivalente el acero con densidad de

P =7860 kg/m®, médulo de Young E=206.84

GPa, relacion de Poisson v =0.3. Las ecuaciones
utilizadas para hallar el sistema equivalente se
muestran a continuacion:

Madulo de corte
E

G=——
2(1+0v) @

Segundo momento de inercia seccion circular
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(disco).
| = zD* )
32
Momento polar de inercia de masa (disco de inercia).
-7-w-D*
J=p-I _praol (3)
P 32
Rigidez de seccion de eje circular
G-I
K=—— @)
L

El eje del motor y del volante de inercia Figural
son iguales d=0.05 m, con este valor se encuentra la
longitud equivalente de las dos secciones de eje. Para
encontrar los didmetros de los discos de inercia se
supone que el espesor de estos es de w=0.06 m; al
sustituir los valores dados en la descripcion del
problema en las ecuaciones pertinentes, se obtienen
todos los datos geométricos equivalentes necesarios
para el modelado en ANSY'S, ests se muestran en la
Tabla 2.

Tabla 2. Valores geométricos del sistema simplificado

Elemento Diametro [m] w[m] L[m]
Disco 1 0,424 0,0800 -
Disco 2 0,337 0,0800 ---
Disco 3 0,470 0,0800

ejel 0,050 0,610
eje 2 0,050 0,814

IV. ANALISIS MODAL EN WORKBENCH
ANSYS14
Se mostrara el modelado del sistema simplificado en
la interfaz de ANSYS 14, el proceso de andlisis
modal de este sistema, el mallado y las
configuraciones para la solucion de los modos de
vibracidn torsional.

A. Modelado

El primer paso para el andlisis modal de vibracion
torsional es el modelado para ello se crea un
proyecto en Workbench Ansys 14, luego se abrird y
se creara un sistema independiente, arrastrando de la
caja de herramientas (Toolbox/Analysis
Systems/modal) el elemento correspondiente al
analisis modal, ver Figura 3. En este se agregan las
propiedades del material equivalente (Engineering
Data).

Figura 3. Toolbox y Modal
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Al configurar el material hay que regresarse
y crear una nueva geometria (Geometry/New
Geometry); al abrirse DesingModeler se modela el
sistema de acuerdo con los valores mostrados en la

Tabla 2, el resultado se ve en la Figura 4.

Figura 4. Modelo equivalente
(o} A: Modal - DesignModeler -

File Creste Concept Tools View Help
AHE @ select |y - | B R @
SR EEQOE] e |2

W~ W~ g fiv fv A fim A ¥

X¥Plane v 3| Sketch2 -

[EE|Parameters

[REdtrude @BRevolve @ Sweep & Skin/Loft

B Thin/Surface @ Blend » & Chamfer 45 Point

<} Generate

Tree Outline & Graphics q

/@l A: Modal ~
B3 XYPlane
[ 3= ZXPlane

3= VZPlane
i [B Btrude2
-y b Planed
i [ Bxtrude3
-y b Planes
i [ Extruded
-y o Planes
- [ Extrudes
.o Plane?
b B e g

3 - - -

< >

_Sketching Modeling
Details View L
[ |_Model View | Print Preview
@ Ready

No Selection Centir 0 ||

B. Modelo Ansys
Aqui se presentara las configuraciones necesarias
para solucionar los modos de vibracion torsional
para el sistema propuesto, los cuales son mallados,
restricciones y nimero de modos.
Para realizar las tareas mencionadas se tienen que
crear el modelo para ello (ver Figura 3) se edita el
modelo (Model/Edit), al abrirse Modal-Mechanical
se configura la malla y las restricciones como se
muestra en la Figura 5.

Figura 5. Ediciéon Modelo
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C. Resultado ANSYS 14

Aqui se presentan los resultados obtenidos, los
cuales se muestran en la Figura 6 para la primera
forma modal y la Figura 7 para la segunda forma
modal, los wvalores de sus correspondientes
frecuencias naturales de torsién son respectivamente
26.473Hz y 71.75 Hz.

Figura 6. Primer modo de vibracién torsional 26.473
Hz
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Figura 7. Segundo modo de vibracion torsional 71.75
Hz
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V. METODO DE HOLZER

El método consiste en calcular las frecuencias
naturales y formas modales de sistemas torsionales
suponiendo una frecuencia y una amplitud unitaria
en un extremo del sistema, calculando
progresivamente el torque y el desplazamiento
angular hasta llegar al otro extremo. Las frecuencias
con las que se calculan los torques y los
desplazamientos angulares mientras que sean
compatibles con las condiciones de frontera (torque
cero si el extremo es libre y desplazamiento cero si
el extremo esta empotrado) serdn las frecuencias
naturales del sistema.

La expresion general para deformaciones angulares
para un sistema torsional de n discos con j=1,2,..., n
se muestra a continuacion:

Al
_W Zi:lJiei

01 = Hj—l

®)

El torque resultante en el extremo para n discos se
expresa como:

n
T, = Z‘]iwzei

i=1

(6)

A. Aplicacién método de Holzer.

Para calcular las frecuencias naturales de torsiéon a
través del método se utiliz6 como herramienta el
software EES (Engineering Equation Solver) por la
facilidad de iteracion, como primer paso se hizo un
planteamiento de las ecuaciones de las expresiones
generales para el sistema planteado (seccion 1) de
deformaciones angulares y el torque resultante como
se muestra a continuacion Figura 8:

Figura 8. Ecuaciones y constantes en EES
DATOS DE INERCIAS Y CONSTANTES DE RIGIDEZ

Jp = 2
J, = 08
Js = 3
Ky = 80000
K, = 60000

07 = 1
2
e_e—W-J 0
2 1 K, 1 1
2
w
03 = 02 — — (J1 - 01+ Jp2 - 02)
K2
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TORQUES DE LOS DISCOS

2

Ty = w™ - J1 - 01
2
T, = T+ w™ - Jp - 02
_ 2
Tz = T+ w” - J3 - 03
FRECUENCIA
E _ w
" o2.n

Se asume un rango de valores de frecuencias en EES
donde se puede observar en la Figura 9 que hay dos
modos de vibracion, esto se debe a que se encuentra
dos valores de frecuencias en los cuales T3 se hace
cero (condicion de frontera si el extremo es libre),
estos puntos son las frecuencias naturales de torsién
del sistema ver Tabla 3 que estan aproximadamente
alrededor de 24,64y 72,4 Hz.

En la Figura 10 se observa los respectivos modos de
vibracion a esas frecuencias naturales encontradas y
en la Figura 11 como varia el torque resultante con
respecto a la frecuencia asumida.

Figura 9. Iteraciones valores de frecuencia EES

Tabla 3. Frecuencias naturales del sistema torsional

F.[Hz] | T,[Nm] | g[rad] | 6,[rad] | 6,[rad]
26,64 0 1 0,299 -0,7463
72,4 0 1 -4,173 0,4438

Figura 10. Modos de Vibraciéon Torsional Holzer

05 =—0,75

s hd 611 0; =044
- i T3 0, =1—4,17
120 [Hz] [N-m] Y

Run 1 0 0

Run 2 10 19296

Run 3 20 36926

Run 4 30 45737

Run & 40 -319239

Run 6 50 -T55287

Run 7 60 | -1052E+06

Run & 70 -433068

Run 9 80 | 2 A93E+06

Run 10 a0 1,062E+07

Run 11 100 | 2 719E+07

Run 12 110 5 B15E+07

Run 13 120 1,110E+08

VI. RESULTADO Forma ANSYS14 HOLZER  Error

Al comparar los resultados obtenidos por solucién modal [Hz] [Hz] %
ANSYS 14y método_de Holzer, se evidencia que Primera 26,473 26,64 0,63
los dos valores obtenidos son bastante cercanos,
con una diferencia 0.63 % para la primera forma Segunda 71,75 72,4 0,90

modal y un 0.9% para la segunda forma modal, se
puede observar en la Tabla 4.

Tabla 4. Comparacién de los resultados

Figura 11.Frecuencias Naturales del Sistema
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VIl. CONCLUSIONES

En la Tabla 4 se evidencia que los valores
obtenidos por método de Holzer y el modelado
equivalente en ANSYS son muy cercanos el uno
del otro presentando pequefios porcentajes de
error.

En la figural0 muestra las dos formas modales
para este sistema los cuales son acordes con las
mostradas por el anélisis modal de Ansys

Se concluye que las restricciones utilizadas en el
modelo de ANSYS son apropiadas para el calculo
de las frecuencias naturales torsionales para este
tipo de equivalencia de un sistema. Mostrando asi
gue el método propuesto en el articulo para hallar
un sistema equivalente es apropiado para este tipo
de sistemas mecanicos.
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ANEXO B

NI 9403
Médulo Bidireccional de E/S Digital de la Serie C de 32 Canales, 5 V/TTL

*  Mddulo de E/S digital de 32 canales para NI CompactDAQ o CompactRIO
»  E/S digital tipo sinking/sourcing de 5 V/TTL

*  Bidireccional, configurable por linea

»  Aislamiento transitorio de 1000 Virms, proteccién de sobrevoltaje de £30 V
*  Operacién intercambiable en vivo (hot-swappable)

» Rango de operacién de -40a 70 °C

Informacion General

El 9403 de National Instruments es un moédulo bidireccional de entrada/salida digital de 32 canales a 7 ps para cualquier chasis NI CompactDAQ o
CompactRIO. Usted puede configurar la direccién de cada linea en el NI 9403 para entrada o salida. Cada canal es compatible con sefiales de S V/TTL y
ofrece aislamiento transitorio de 1,000 Vrms entre los canales de E/S y el plano trasero. EI NI 9403 también tiene proteccion de sobrevoltaje de 230 Vy
puede soportar salida de corriente de hasta 2 mA por canal.

Al usarse con un chasis NI CompactDAQ, el NI 9403 se puede usar (nk como un médulo de da/salida digital estética (temporizado por
software). Comenzando con DAQmx 9.3, el NI 9403 puede ser usado en tareas con bifer para una sola direccion (ya sea entrada o salida). Debido a la
transferencia serial de datos, estos médulos no pueden ser usados para fales de porizacion y disp! Con el NI 9403 en un chasis
CompactRIO, usted puede usar LabVIEW FPGA para programar el NI 9403 para impl ok Aemporizads personalizados, generacion de
pulso y mucho mas.

EI NI 9923 (u otro de D-Sub de 37 pines) se requiere para con el médulo NI 9403.
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NI 9205

Madulo de Entrada Analégica de 32 Canales +200 mV a +10 V, 16 Bits, 250
kS/s

»  Coneclividad de terminal de resorte o D-Sub

*  Rasolucidn da 16 bits, rango de muestres acumulado de 250 kS/s

* Rango de operacién de 40 a 70 *C

= Certificados de callbracidn trazable expadidos por el NIST

» 32 entradas analdgicas de una sola terminal o 16 diferenciales

*» Rangos de entrada programables de +200 mV, £1V, 5 Vy 210V

*  Operacidn intercambiable en vivo; proteccién de sobrevoltaje; alslamiento

Informacion General

El Ml 9205 de Mational Instruments cuenta con 32 entradas analbgices de una sola terminal y 16 diferenciales, resolucidn de 16 bits y méxima welocidad
de muestreo de 250 kS/s. Cada canal Ml 9205 tiene rangos da entrada programables de £200 mV, +1 V, £5V y £10 V. Para protegerse contra sefiales
transitorigs, el médulo NI 9205 incluye hasts 60 V de proteccion contra scbrevoltajes entre canales de entrada y comdan (COM). Ademsds, este mddulo
incluye doble bamera de sislamiento de canal a tiema para seguridad, inmunidad a ruido y alio rEngo de voltaje en modo comin. Esté disefiado para
proteccitn de sobrevoltaje transitorio de 1,000 Vims.

Hay dos opciones de conector para el NI 8205; un conector de terminal de resorte de 36 posiciones para conectivided directs o wn conector D-5ub de 37
posiciones. Para procurar |8 liberacitn de tension y profecciin de alto voltaje a la terminal de 36 posiciones del MI 8205, se recomienda el accesonio M|
9940 de libarecidn de tensitn.

El Ml 9205 con opcidn D-Sub tiene un conecior D-Sub esténdar en la industria de 37 posiciones gue brinda una opecidn de cableado de bajo cosio 8 una
variedad de accesorics de Ml o de tercaros. Algunos vendedores ofrecen fabricacidn personalizads de cable D-Sub y pusden proporcionar cables con
pin-out que safisfaga las necesidedes de su aplicacidn. El Ml 9933 (u otro conector de D-Sub de 3T pines) se requiere pera usarse con el Ml 9205 con
D-5ub. El NI 9833 incluye un conector de terminal de tomillo con liberecitn de tensidn esl como un conector D-Sub pera crear ceble personalizados.

386



ANEXO C

SELECCION DE UN ACOPLE TORSIONAL

Los procedimientos de seleccion de un acople torsional dependen en gran medida de las
sugerencias indicadas por cada tipo o modelo de una casa fabricante.

Cuando un acople es dimensionado y seleccionado correctamente, amortiguara
eficazmente las vibraciones y sintonizara las frecuencias criticas fuera del rango de
operacion de los sistemas. Sin embargo, para asegurarse de que el acoplamiento va a hacer
su trabajo como es debido, la seleccién debe ser verificada con un analisis de vibraciones
de torsion del sistema. La seleccion indebida del acople frecuentemente conduce a falla del
acoplamiento o dafios al sistema.

Antes de comenzar el procedimiento de seleccién, debera disponerse como minimo de la
informacion siguiente. Si parte de la misma no se halla disponible, la seleccién sera
solamente preliminar. Un mayor aporte de informacién siempre servird de ayuda para
una selecciéon correcta (por ejemplo, longitud del eje, espacio envolvente, masa maxima
permitida, etc.)

e Potencia a manejar (kw) - P

e Torque nominal a transmitir [la alternativa a la potencia es el par (N-m) - T]

e Coeficiente de seguridad - Torque nominal del acoplamiento

e Velocidad de funcionamiento (rpm) - N

e Distancia entre los extremos de los ejes - DBSE

e Didmetros de los ejes correspondientes a las maquinas conductora y conducida -
D1y D2

e Rigidez - Desalineaciones - Diferencias
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Figura 21. Diagrama de flujo seleccién de un acoplamiento torsional

Irregularidad
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de seguridad transmitir
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seleccionar
Seleccionarel
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(SF) apropiado
delatabla
\ 4

Desalineaciones 3 Preseleccion del
Diferencias acoplamiento

N

Dimensiones de los
extremos de ejes
Espacio ocupado

Entorno — Temperatura
Agentesexternos

Y

Determinacion del acople -
seleccionadade una gama de
acoplamientos de un catalogo

de una casa fabricante

Fuente: Los autores

23.1 PARAMETROS DE SELECCION

23.1.1Par nominal a transmitir

El par nominal es el factor principal de dimensionamiento de los acoplamientos de los ejes
y de las maquinas directamente conectadas a ellos.

El par nominal a transmitir es funcién de la potencia nominal a transmitir y de la
velocidad de rotacion.

C () = 7160 x P (caballos)
N (N° de rev./min.)
Ec.9
_ 9735xP (kilowatios)
C ) = — 5 de rev/min)
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La velocidad de rotacion expresada en Rev./min es la que tiene la maquina motriz y debe ser
inferior a la velocidad maxima del acoplamiento.

» Coeficiente de seguridad

En la determinacién del par nominal del acoplamiento, hay que tener en cuenta:

e Las irregularidades del par debidas a los diferentes tipos de maquinas motrices y
receptoras (K1),

e Las frecuencias de arranque (K2),

e Elntimero de horas de funcionamiento por dia (K3).

El producto K de estos 3 coeficientes K1, K2, K3, se denomina coeficiente de seguridad o
factor de carga

Par nominal del acoplamiento = Par nominal a transmitir x coeficiente de seguridad. Hay
que evitar un coeficiente de seguridad excesivo porque podria seleccionarse un
acoplamiento sobredimensionado y demasiado rigido.

> Rigideces - Desalineaciones - Diferencias

Un acoplamiento elédstico tiene siempre, en graduacion diferente segin el tipo,
estructura y dimensionamiento, posibilidades de deformacién segtn cuatro modos: axial,
radial, conico y torsional, para cada uno de los cuales se define una rigidez. Estas rigideces
condicionan las reacciones del acoplamiento cuando se le impone las diferentes
deformaciones posibles.

Resulta evidente que un acoplamiento admite tanto mejor los efectos de alineaciones
cuanto mayor sea su flexibilidad (por tanto, mas pequena su rigidez). Con acoplamientos
elasticos, las "alineaciones" no son operaciones arduas, de alta precisién, como en el caso
de acoplamientos rigidos.

Por supuesto, las reacciones elasticas del acoplamiento, que repercuten sobre los ejes y los
paliers*, son proporcionales a las amplitudes de las desalineaciones impuestas.

48 Los palieres son los ejes a través de los cuales se transmite el movimiento desde el diferencial a
las ruedas motrices. http:/ /es.wikipedia.org/wiki/Palier
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Tabla 2 Formas de Rigidez

Rigitie; ;?ar:ioml Rigidezradial Rigidezaxial Rigidez cénica

le—

|

Fy
[ Ca Ca
a
_ _Esfuerzoradial _ Fy Ke= Esfuerzoaxial _ Fx| K _Par dedesalineac. _ C=

Ky = Pardetorsién _ Cq
Angulo detorsién  Q Diferancia radial Y Deformacion X Desalineacion a
correspondiente axial correspondiente angular

Expressado enmXN/radian [Expressado en mXkN/radian Expressado en daN/mm Expressado en mkN/radian

Ky

Fuente: Los autores

» Dimensiones - Espacio ocupado

Al elegir el acoplamiento hay que tener en cuenta:

e Las dimensiones (didmetro y longitud) de los extremos de los ejes en donde se
aplicaran los manguitos del acoplamiento,

e El espacio disponible (didmetro y longitud) para el acoplamiento entre las
maquinas.

» Entorno - Temperatura - Agentes externos

El caucho natural, elegido en razén de sus buenas cualidades dindmicas para la mayor
parte de nuestros acoplamientos estandar:

e Soporta muy bien el entorno de trabajo de la mayor parte de las maquinas,
e No resulta afectado por vertidos accidentales de aceite o de gasolina,
e Soporta, con facilidad, temperaturas de hasta 70°C.

Una temperatura permanente mds elevada conduciria a una disminucién progresiva
de las cualidades del caucho y por tanto, seria necesario considerar mezclas especiales.

Algunos acoplamientos eldsticos pueden fabricarse con diversos tipos de mezclas
especiales capaces de soportar temperaturas superiores a lo normal y permitir un
buen comportamiento de los mismos en ambientes especiales: contacto
prolongado con hidrocarburos, acidos, bases, atmoésferas cargadas de gases agresivos
(ozono, cloro ...).
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23.1.2Coeficientes de seguridad

» Coeficiente K1 = Maquina motriz/ maquina receptora

Tabla 3. Valores coeficientes K1

MAaquina motriz

Maquina receptora

Ejemplos de maquinas receptoras

Motor Maq. de
electr. pistén
y 4a6 |1a3
cilind.|cilind.
turbina
1 1,2 1,4 (1) *Eje de reenvio *Generador de alumbrado °Linea de ejes
Marcha regular *Bombas centrifugas *Ventilador centrifugo ...
Inercia muy pequefia
1,2 1,4 1,7 (2] *Agitador de liquidos *Cinta transportadora *Ascensor
Marcha *Mdaquinas herramientas rotativas para madera y metales
irregular Inercia *Méaquinas textiles ligeras *Plegadoras *Bombas de
pequeiia engranajes
*Bombas de paletas ‘Ventiladores ...
1,4 1,7 2 (3] *Agitador de liquidos cargados *Compresor rotativo
Marcha irregular ‘Transportadora de rodillossDesmenuzadoras *Hornos
Inercia media rotativos
*Mdaquinas para maderas (desbastadora, sierra de cinta ...)
*M4quinas para imprimir ‘Mezclador ‘Montacargas
*Punzonadora
*Bomba centrifuga para liquidos cargados ...
1,7 2 2,4 (4] *Hormigonera *Molino de percusién *Molino de bolas
Marcha irregular *Compresor de pistén con volante de inercia
Inercia media ‘Transportador de cadena
De golpes *Grua *Laminador de metales ligeros ‘Maquinas de molino
medios harinero
sMartillo pilén “Telar ‘Bomba de pistén con volante de
inercia
*Cepilladora de metales *‘Tornos elevadores ‘Ventiladores
de mina ...
2 2,4 2,8 (5) *Molino de martillos *Calandra (de caucho, textil ...)
Marcha irregular *Compresor de pistén con pequefio volante de inercia
Inercia importante «Desfibradora de madera *Excavadora *Laminador
De golpes *Bomba de pistén con pequefio volante de inercia *Prensa
importantes forjadora
*Prensa para fabricacién de papel ‘Tamiz vibrante ...
2,4 2,8 3,3 6, *Compresor de pistén sin volante de inercia *Triturador
- *Generador de soldadura
Marcha irregular *Laminador pesado
Inercia muy p ;
importante De golpes *Prensa de mam- ppsterla ] )
muy importantes *Bomba de pistén sin volante de inercia ...

Fuente: Los autores
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» Coeficiente K2 = Frecuencia de arranque

Tabla 4. Valores coeficientes K2

Segun maquina motriz - maquina receptora
Ver cuadro K,

NUMERO DE ARRANQUES POR HORA

Fuente: Adaptado de ACOPLES FLEXIBLES MASKA
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1 10 30 60 120
(1) 1 1,2 1,3 1,5 1,6
(23] 1 1,1 1,2 1,3 1,4
00606 1 1,05 1,1 1,2 1,2
Fuente: Los autores
» Coeficiente K3 = Numero de horas de funcionamiento diario
Tabla 5. Valores coeficientes K3
Nutmero de horas de funcionamiento diario 0-2 2-8 8-16 16 - 24
Coeficiente KS 0,9 1 1,1 1,2
Fuente: Los autores
» Factor de servicio
Tabla 6. Factores de servicio aplicaciones generales
| APLICACIONES GENERALES |
EXTRUSORAS
AGITADORES . MOLINOSA
Liquidos 1,00 Densidad constante 1,50 Amartillo 2,00
Liquidos y sdlidos 1,25 Densidad variable 2,50 A bolas 2,25
Liquidos con densidad variable 1,50 GENERADORES SOPLADORES
BOMFAS Motosoldadores 2,00 Centrifugos 1,00
Centnflugas: Carga uniforme 1,00 Metalicos 1,25
Normales 1,25 g Lébulos 1,50
Alta densidad 6 sobrecarga 1,50 gg::r';g%ﬁs O PUENTES GRU’I'\S75 !
Rotativas, a engranajes,paletas L ’
6 lobulos sransiesp L Malacate principal 2,00 Z'e'!:‘egssrc’i(:;:ADOREs
APiston: ) HORNOS correas,discos, a tornillo 1,50
Simple efecto:De 1 6 2 cilindros 2,50 D . Vibratorios 2,50
o e cemento, rotativos r
De 3 6 mas cilindros 2,00 é secadores 2,00
Doble efecto 2,50 TRITURADOR
De piedra 2,75
COMPRESORES IMPRESORA 100
Altgrnatwos: (mayor de 2,50 Prensa 1'50 VEN'I"ILADORES
;cﬂmdgos‘)‘ ! Centrifugos 1,00
enor de Metalicos 1,25
cilindrosConsultar en fabrica MAQUINAS HERRAMIENTAS Lébulos 1,50
Rotativos 1,50 gggﬂ%ras rensa 10
Centrifugos 1,25 deestampégo 2,00 ZARANDA
Rotativa 1,50
ELEVADORES e Roscados 2,50 Vibratoria 2,50
ontacargas ,
Cargade pasajeros(Consultar MEZCLADORAS
en fabrica) De tambor 1,50
Deconcreto 1,75




Tabla 7. Factores de servicio aplicaciones especificas

I APLICACIONES ESPECIFICAS I
CELULOSA Y PAPEL CERAMICA INDUSTRIAS ALIMENTICIAS
Bombas servicios, bobinadoray Prensas 2,25 BEBIDAS
desbobinadora 1,50 Extrusora 1,50 Embotelladoras, 1.00
Cilindros, desfibradoras 1,75 Molinos 2,00 envasadoras !
Calandras, cortadores, refinadores, Cortadores, moledor de 1.75
prensas, lavadores, descascadores,2,00 DRAGAS carne,mezclador de maza ’
picadores Bombas, malacates,
zarandas,guinche de maniobras 1,75 INDUSTRIA DEL AZUCAR
INDUSTRIA DEL CAUCHO Mesainclinada 1,75
Calandras 2,00 INDUSTRIA TEXTIL Molienda 2,00
Molinos 2,25 Cardas, bobinadora,secadores 1,50
Mezcladores Tambor de secado,calandras, SIDERURGICA
(Bambury),Conformadoras 220 |avadora de ropa 2/00 Eormadoras de espiras, 1.75
Bobinadora, desbobinadora '
PETROLEO Trefiladora 2,00
Filtros 1,25
Equipos de bombeo 2,00

Fuente: Adaptado de ACOPLES FLEXIBLES MASKA

» Factor de temperatura

Algunos fabricantes proveen en sus catdlogos criterios de selecciéon de sus acoples por
temperatura para cada tipo de acople se puede obtener de una gréfica un factor por
temperatura que multiplica el torque de servicio para un torque de seleccion con cierta
factor de seguridad que compense el cambio de temperatura en el acople.

Figura 22. Ejemplo del Factor de temperatura

2.0
,/
1.5 o —
St /'4/
1.0
0.5
30 50 70 90
Temp.’C

Fuente: www.lovejoy-inc.com

23.1.3
IMPORTANTE: Para motores de combustién con cuatro o mas cilindros incrementar 1,0 al
valor factor de servicio encontrado.

Una vez elegido el acoplamiento, si se manifiestan regimenes criticos perturbadores,
seria conveniente buscar un acoplamiento de caracteristicas elasticas diferentes. El
amortiguamiento corresponde a una absorcion irreversible de energia que se transforma
luego en calor. Para que el calentamiento resultante no deteriore el caucho, sobre todo si el
régimen de funcionamiento es rapido, es importante realizar la mejor alineacion posible.
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23.2 SELECCION DE ACOPLAMIENTO TORSIONAL PARA APLICACIONES DE
MOTOR DE COMBUSTION INTERNA

1. Elegir un modelo que se adapte a la disposicion de accionamiento con las
descripciones de los modelos bésicos indicados en los catdlogos.

2. Torque nominal: El Torque nominal de transmitido, a través del acoplamiento
(TLN) no debe ser mayor que el valor nominal de torque para el acoplamiento
(TKN) a cualquier temperatura de funcionamiento dado.

3. Pulsos de torque maximo: La magnitud de los impulsos de par maximo que se
producen durante el funcionamiento (Tmax) a todas las temperaturas de operaciéon
no debe exceder los valores de par méaximo del acoplamiento (TKmax). Son
impulsos transitorios de corta duracion que se derivarian de la puesta en marcha,
shock, o aceleraciéon a través de un sistema de resonancia para alcanzar la
velocidad de operacion. Por definicion, estos pulsos pueden ocurrir durante la vida
atil del acoplamiento 105 veces en una direcciéon de rotacién, o 5x10% veces de
marcha atras.

4. Determinar velocidades criticas debido a la resonancia: Seleccione la rigidez de
acoplamiento de manera que el sistema no se ejecuta a alta resonancia, o en otras
palabras, hacer que el funcionamiento normal y seguro de las velocidades en
ralenti no estdn en o cerca de las velocidades criticas. Las Velocidades Criticas
estan relacionados con la frecuencia natural del sistema y el namero de impulsos o
excitaciones generadas por revoluciéon i (orden). Para el andlisis, si es posible,
reducir la aplicacién a un sistema de 2-masas y aplicar la siguiente ecuacion:

Figura 23. Modelo simplificado de dos masas
JA JL

CTdyn

Fuente: Los autores
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60 JA + JL

nR = Crdyn e ——— Ec. 10
2n oi JA e JL
ng = Lavelocidad de resonancia del sistema (RPM)
Crayn = Larigidez torsional dinamica del acople (Nm/rad)
Ja = Elmomento de inercia masico del lado conductor (Kg-m?)

JL El momento de inercia masico del lado carga (Kg-m?)

Utilice los valores de rigidez torsional dinamica de la tabla de datos de rendimiento que se
dan en los catdlogos de los fabricantes de acoples. Los valores de los Momento de inercia
de se puede obtener a partir de los respectivos fabricantes de motores y equipos.

En general, las velocidades de operacién de estado estacionario del sistema deben ser de
1,5 a 2 veces la velocidad critica importante para una operacién segura, de baja resonancia.

5. Torque vibratorio continuo admisible. La amplitud del torque continuamente
oscilante (vibratorio) generado en el sistema (TW) no debe exceder el valor del
acoplamiento (TKW) a una frecuencia de estado estacionario en particular (RPM) y
de la temperatura. Este torque se superpone (co-existe con) la carga basica (TLN).

TKW = TW * St * Sf Ec. 11

Evaluacion del acople para torque oscilante continuo a 10

TKW = Hz
El factor de frecuencia que relaciona la frecuencia de
S¢ = funcionamiento para la evaluaciéon del acoplamiento de 10
Hz.
Frecuencia de operaciéon f (Hz) | <10 | >10
Factor de frecuencia Sy 1 | /f/10

La magnitud del torque de forma oscilante continuo (TW) es dependiente de un factor de
amplificacion (V) sobre la base de la distancia de la velocidad de funcionamiento de estado
estacionario del sistema n a la velocidad de resonancia ng:

_ 1
TN
1-(2)

Consultar si el fabricante proporciona valores para este criterio de evaluacion.

v Ec.12

6. Seleccion del acople: Ya teniendo todo los factores de seguridad necesarios se evalua el
torque nominal del acople, con la informacion de potencia y velocidad del sistema.
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Algunos fabricantes proveen un sistema de corte lineas para seleccionar el acople
adecuado como el que se muestra en la Figura 26.

Generalmente la seleccion se realiza por medio de tablas simplemente utilizando el factor
de servivio proporcionado por la Tabla 6y la Tabla 7. Por ejemplo para un sistema con 5
HP @ 55 RPM and 1.25 Service Factor:

HP @100 =5 x 1.25 x 100 / 55 = 11.36 (ver Figura 160)

Use #12 EPDM or Neoprene or #9 Hytrel with rating of 11.4 HP. (ver Figura 161)

Figura 161. Tabla de seleccion.

COUPLING RATINGS

Size EPDM Neoprene HP @ RPM '_I'orque _Stiffness Max
Sleeves Sleeves 100 1160 1750 3500 (in. Ibs.) (in. Ibs./rad) RPM

3 JEJES JN,JNS 0.1 1.1 1.7 3.3 60 229 9200
4 E.JE JES N,JN,UJNS 0.2 2.2 3.3 6.7 120 458 7600
5 E.JEJES | N,JN,JUNS 0.4 4.4 6.7 13 240 916 7600
6 E,JEJES | N,JN,JUNS 0.7 8.3 12.5 25 450 1718 6000
7 E,JE,JES N,JN,JNS 1.2 13 20 40 725 2769 5250
8 E.JE JES N, JN,JNS 1.8 20 32 63 1135 4335 4500
9 E,JE,JES N 2.9 33 50 100 1800 6875 3750
10 E,JEJES N 4.6 53 80 160 2875 10980 3600
11 E N 7.2 83 126 252 4530 17300 3600
12 E N 11.4 132 200 7200 27500 2800
13 E N 18.0 209 315 11350 43350 2400
14 E N 28.6 331 500 18000 68755 2200
16 E 75.0 870 47250 180480 1500
Size Hytrel Urethane HP @ RPM '_I'orque _Siiffness Max
Sleeves Sleeves 100 1160 1750 3500 (in. Ibs.) (in. Ibs./rad) RPM

6 H, HS 2.9 33 50 100 1800 10000 6000
7 H, HS 4.6 53 80 160 2875 20000 5250
8 H, HS 7.2 84 126 252 4530 30000 4500
9 H, HS 11.4 132 200 400 7200 47500 3750
10 H, HS U 18.0 209 315 630 11350 100000* 3600
11 H, HS U 28.6 331 500 1000 18000 125000* 3600
12 H, HS u 50.0 580 875 31500 225000 2800
13 HS 75.0 870 1312 47268 368900 2400
14 HS 115.0 1334 2013 72480 593250 2200

Fuente: SURE-FLEX® ELASTOMERIC COUPLINGS. TB WOOD’'S INCORPORATED
Chambersburg, Pennsylvania 17201
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Figura 26. Forma de seleccion de un acople

Potencia nominal Par nominal Velocidad de rotacién
a transmitir a transmitir enrpm
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| g0 IRREGULARIDADESPEQUENAS | 00X IRREGULARIDADESMEDIAS _{eo
1.000 ] Ej.: Motor eléctricoy T Ej.: Motor de explosién —-100
bomba rotativa ——gg-% equilibrado y reductor
8005 COEFICIENTE DE SEGURIDAD 1 Taoy  COEFICENTE DE SEGURIDAD 2
—500 Lo T°
600 ] 25000
500 __400 20000 L 200
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Fuente: SURE-FLEX® ELASTOMERIC COUPLINGS. TB WOOD’S INCORPORATED
Chambersburg, Pennsylvania 17201
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ANEXO D

MONITOREO DE CONDICION DE VIBRACION
TORSIONAL EN EJES CON GRIETAS

La ventaja de utilizar las frecuencias naturales de torsién para la deteccion de grietas
presentes en el eje sobre las frecuencias naturales de flexiéon en maquinaria rotativa de acciéon
directa, consiste en que:

e Con los cambios en la frecuencia natural de flexién seria dificil determinar la causa
de un eje agrietado, ya que esta se puede asociar a rozamiento de los sellos, cambios
de la rigidez en la pelicula del rodamiento debido a cambios de temperatura,
desalineamiento, etc. Sin embargo ninguno de este conjunto de fallos afecta las
frecuencias naturales torsionales. Entonces cambios en la frecuencia de vibracién
torsional implica cambios en los elementos de las maquinas, podria ser una grieta o
tal vez o desgaste del acoplamiento.

e En el modelado de elementos finitos se simplifica para analizar las frecuencias
naturales de torsién, ya que la determinaciéon de las condiciones de frontera es
complejo caracterizarlas para los modos de traslacién del rotor. 4

24.1 TECNICAS DE MEDICION

24.1.1 Primera Técnica

Un sistema para medir vibraciones torsionales de un sistema de ejes giratorios se muestra
esquematicamente en la Figura 1. La deteccién de sefial consiste en cuatro aspectos
principales, el eje de codificacién, transduccién, discretizacién de datos y demodulacion. El
eje del sistema de codificacion puede utilizar una variedad de enfoques, incluyendo un
engranaje o codificador 6ptico. Dependiendo del dispositivo de codificacién del eje un
numero de transductores puede ser viable, incluyendo sensores de fibra 6ptica con cinta

49 TRETHEWEY, Martin y GROOVER, Charles. APPLICATION OF TORSIONAL VIBRATION MEASUREMENT
TO SHAFT CRACK MONITORING IN POWER PLANTS. En: New Frontiers in Integrated Diagnostics and Prognostics.
Virginia Beach : s.n., 2001.
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reflectiva y transductores de efecto Hall. La demodulacién se puede realizar mediante un
proceso analdgico o digital. Este trabajo pone en practica el método digital llamado TIMS
(sistema de medicion intervalo tiempo). [1]

Figura 1. Instrumentacion para la medicion de vibracion torsional

iber optic cable
Photosensitive optic &
transducer

Equally spaced toothed
encoding wheel

Shaft experiencing g
=3

Angstrom resolver A/D converter
N
) S

=\

Fuente: BIERYLA, Dennis J. ;et al. Shaft Crack Monitoring via Torsional Vibration Analysis.
Part 1 - Laboratory Tests. IMAC-XXIII: Conference & Exposition on Structural Dynamics. 2005.

pp-2

torsional vibration

En primer lugar, un circuito temporizador de alta velocidad (en la gama MHZz) se utiliza para
registrar los tiempos de paso de cada linea en el dispositivo de codificacion. Los tiempos de
paso se convierten luego en la velocidad angular del eje.

El método de seguimiento de los cambios caracteristicos en las frecuencias de vibraciones
naturales de torsion estd asociado con la propagacion de las grietas en los ejes. La frecuencia
natural torsional para cada prueba se determina por un método de seleccién visual de picos.
Los espectros de vibraciones torsionales alrededor de la primera frecuencia natural de cuatro
incrementos seleccionados para los ensayos abarcan todo el rango de prueba (La
profundidad de la grieta en relacién con el didmetro del eje es a/D = 0%, 37%,52% y 64%).
La reduccién de la frecuencia natural del sistema cuando la grieta va creciendo es evidente.
Los resultados muestran que hay una disminucién gradual en la frecuencia natural del eje
con una caida de aproximadamente 2 Hz observado para una profundidad de la grieta de
a/D = 64%.

24.1.2 Segunda Técnica

Otro montaje del sistema para la medicién de vibraciones torsionales se muestra en Figura 3
donde pardametros de respuesta lateral (mediante un acelerémetro) y las vibraciones
torsionales (mediante el uso de dispositivos de galgas extensiométricas fijado en tres lugares
diferentes) se obtienen mediante el andlisis modal software LMS. Para la descripcién del
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montaje ver capitulo 16 del anexo LIBRO SEMINARIO DE INVESTIGACION DE MAQUINAS
ROTATIVAS Y RECIPROCANTES.

Figura 2. Banco de prueba vibracion torsional 1

Fuente: BIERYLA, Dennis J. ;et al. Shaft Crack Monitoring via Torsional Vibration Analysis.
Part 1 - Laboratory Tests. IMAC-XXIII: Conference & Exposition on Structural Dynamics. 2005.

pp-4

Figura 3. Banco de prueba vibracion torsional 2

LMS
Test Lab

A/D Test frame support 2
converter and bearing 2

\

Test frame support 1
and bearing 1

Data Acquisition
system

—— - .
Shaft Arm for applying

impact torque

Fuente: TLAISI, A. Akinturk, A.S.]. Swamidas & M. R. Haddara. Crack Detection in Shaft
Using Lateral and Torsional Vibration Measurements and Analyses A. . s.I. : Faculty of Engineering
and Applied Science, Memorial University of Newfoundland,, St. John’s, Canada 2012. pp. 56
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APLICACION DE LA MEDICION DE VIBRACIONES
TORSIONALES PARA MONITOREO DE EJES AGRIETADOS
EN CENTRALES ELECTRICAS

Configuracion del transductor y metodologia: el transductor utilizado para detectar las
vibraciones torsionales del eje incluye un eje codificado con rayas blancas y negras, una
sonda de infrarrojo de fibra 6ptica, un demodulador analégico y un convertidor A/d. La
aplicacion de la técnica en condiciones de laboratorio se present6 en la técnica 1. La Figura 4
muestra un diagrama esquematico del sistema transductor.

Figura 4. Diagrama esquemdtico del sistema transductor

Fiber optic cable
Fiber optic probe j A-D converter

\ Analog Demodulator

Equally spaced black and
white stripe code

Analog

— demodulator )
1 7

Fuente: TRETHEWEY, Martin y GROOVER, Charles. APPLICATION OF TORSIONAL
VIBRATION MEASUREMENT TO SHAFT CRACK MONITORING IN POWER PLANTS.
En: New Frontiers in Integrated Diagnostics and Prognostics. Virginia Beach : s.n., 2001. pp
217.

Campo de aplicacién: La metodologia fue implementada en dos maquinas de la planta de
energia, un generador de turbina de la central hidroeléctrica que ha experimentado
agrietamiento en su rotor en el redisefio de la turbina; el otro un motor en un ventilador de
tiro inducido (ID) en una planta de carbén que ha experimentado el agrietamiento del eje.

La Turbina hidraulica de la central hidroeléctrica: se compone de cinco turbinas de 3 MW
eléctricos conjuntos generadores. La planta fue construida en el afio 1910, pero recientemente
ha sido redisefiado (Ver Figura 5). La Figura 6 muestra la sonda 6ptica, tacémetro, y
colocaciéon de la cinta codificada. El motor de un ventilador de tiro inducido (ID): El
resultado ha sido una serie de fallas de los motores debido a la falla de las soldaduras. Dos de
estos motores se han instrumentado para detectar las frecuencias naturales del eje y
establecer una linea de referencia para seguimiento de los cambios que pueden ser asociadas
al fallo de la soldadura.
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Figura 5. Disefio unidad hidrdulica

Fuente: TRETHEWEY, Martin y GROOVER, Charles. APPLICATION OF
TORSIONAL VIBRATION MEASUREMENT TO SHAFT CRACK MONITORING IN
POWER PLANTS. En: New Frontiers in Integrated Diagnostics and Prognostics. Virginia
Beach : s.n., 2001. pp 218.

La instalacién de la cinta era mas dificil en el ventilador de tiro que en la unidad hidraulica,
debido al tamafio del eje y los espacios reducidos. La Figura 7 muestra la instalacion del
transductor. También se tuvo en cuenta el desalineamiento del empalme de los extremos de

la cinta que apareci6 por crecimiento térmico del eje; en algunos casos, provocando
saturacién y mal funcionamiento del demodulador analégico.

Figura 6. Instrumentacio’n
R / v

Infrared
Tachometer

Fuente: TRETHEWEY, Martin y GROOVER, Charles. APPLICATION OF TORSIONAL
VIBRATION MEASUREMENT TO SHAFT CRACK MONITORING IN POWER PLANTS. En:
New Frontiers in Integrated Diagnostics and Prognostics. Virginia Beach : s.n., 2001. pp 219.

Respuestas obtenidas: Los datos adquiridos claramente demostraron la viabilidad de la
implementaciéon de campo y establecieron las frecuencias naturales. Sin embargo, se
presentaron interferencias con las cinta en el contenido espectral.
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Figura 7. Cinta, Sonda optica de fibra e instalacion de tacometro de ventilador ID

Fiber Optic
Probe

Infrared
Tachometer

Fuente: TRETHEWEY, Martin y GROOVER, Charles. APPLICATION OF TORSIONAL
VIBRATION MEASUREMENT TO SHAFT CRACK MONITORING IN POWER PLANTS. En:
New Frontiers in Integrated Diagnostics and Prognostics. Virginia Beach : s.n., 2001. pp 220.

Esta interferencia no fue experimentada en el laboratorio debido a las diferencias
ambientales, acceso y tamarfio del eje. Se cree que este contenido espectral no se asocia a un
error de impresion de cinta o superposicion, pero si fue introducido por la instalacién.
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ANEXO E

e Libro SEMINARIO DE INVESTIGACION DE MAQUINARIA ROTATIVA Y
RECIPROCANTE (Entregado en la Escuela de Ingenieria Mecénica).
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ANEXOF
(Ver CD adjunto)

Libro SEMINARIO DE INVESTIGACION DE MAQUINARIA ROTATIVA Y
RECIPROCANTE (formato digital).
Recopilacioén de las actas.

Recopilacién de las presentaciones.
Archivos de simulaciéon en ANSYS 14.
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