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Resumen — En el campo industrial las maquinas de tipo rotativo son ampliamente usadas, y la falla mas fre-
cuente ocurre en los rodamientos. Entre las causas raices de fallas en elementos rodantes se encuentra la vibra-
cion producida por el des balance y des alineamiento. Otras consecuencias de la vibracion son el aumento en los
niveles de ruido y el aumento en el consumo eléctrico del motor. Estas variables son empleadas para monitorear
y/o diagnosticar el dafio en la maquina a fin de evitar perdida de disponibilidad del equipo. En el presente ar-
ticulo se propone un modelo de regresion que permite relacionar el des balance y des alineamiento de una ma-
quina con las vibraciones en los rodamientos, el nivel de ruido y el consumo de energia eléctrica. Adicional-
mente se realiza un montaje experimental para la obtencién de los coeficientes del modelo y posterior analisis
de regresion. El modelo de regresion propuesto permite predecir el comportamiento vibro-actistico-energético
de un equipo en condiciones de falla con menores recursos computacionales que los modelos numéricos publi-
cados hasta el momento, teniendo en cuenta que ambos tipos de modelos requieren calibracion experimental.

Palabras clave — Desbalance, desalineamiento, desplazamiento de vibracion, nivel de presion sonora, corriente
inductiva eléctrica.

1. INTRODUCCION

El desalineamiento y el desbalance son las principales y mas comunes fuentes de vibracion de maquina-
ria rotativa, esta vibracion afecta sellos, engranes, rodamientos, motor, acoples, etc. [1]. En general la
mayoria de las fallas en maquinaria rotativa se presenta en los rodamientos debido a las vibraciones. Estas
fallas disminuyen la eficiencia del consumo de energia eléctrica del motor eléctrico [2]. En las maquina-
rias rotativas eléctricas las fallas en orden de importancia se presenta en: Rodamientos, estator y rotor [3].
El consumo energético de algunos agrupamientos industriales a nivel local se encuentra distribuido en
equipos: Motores eléctricos 45%; sistemas de refrigeracion 29%; compresores de aire 8.3%; sistemas de
bombeo 7.8%; ventiladores 5.8% e iluminacion 2.9% [4], es decir, la mayoria del consumo eléctrico se
debe al motor eléctrico. Debido a que en estos las principales fallas ocurren en los rodamientos, y la causa
raiz es el desalineamiento y desbalance, estas ultimas fallas se convierten en las principales causa de la
disminucion de eficiencia eléctrica.

Hay métodos completamente empiricos que caracterizan el desempeiio de maquinas con falla no especi-
fica, en el que criterio de intervencion de la maquina es la perdida de eficiencia a fin de evitar la pérdida
de disponibilidad [2]. Las variables: vibracion, sonido y consumo eléctrico son medidas y entonces em-
pleadas para monitorear y diagnosticar maquinas rotativas pero el uso de una u otra, implica ventajas y
desventajas. Las mayores ventajas del uso del monitoreo predictivo de vibracion son: La confiabilidad y
estandarizacion y sus mayores desventajas son: El costo, intrusividad, y sensores sujetos a fallas; por otra
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parte la medicion de sonidos es de facil uso y no intrusivo, pero debe estar protegido del ruido de fondo
[5]. La medicion de los parametros del motor como base para la medicion de eficiencia es un método
exacto aunque intrusivo [6]. Se puede emplear técnicas de diagndstico de maquinas eléctrica, en general
los métodos de diagndstico son: El flujo; monitoreo de la corriente del estator MCSA (motor currentspec-
tral analysis); monitorear la potencia en las terminales; monitorear el voltaje del eje. De los métodos
mencionados los mas eficientes y aplicados de forma no intrusiva es el monitoreo de flujo y el de corrien-
te de estator, este tltimo es el mejor de ambos, pero el analisis de espectro lo hace complejo. Los modelos
acusticos para predecir tedrico-experimentalmente ruidos a bajas frecuencias en funcion de parametros
mecanicos en general, calculan la presion acustica en el campo exterior lejano partiendo de la superficie
vibrante, de esta manera se predicen el sonido producido en claros de uniones de maquinaria reciprocante
de forma muy justa tanto cualitativa como cuantitativa [7]; o el sonido producido por el desalineamiento y
desbalance en maquinas rotativas de forma aproximada cualitativamente, mas no cuantitativamente [8]-
[9].

Otros modelos acusticos basados en el método de analisis estadistico de energia SAE (statistical energy
analysis) o el método hibrido numérico-SAE predicen respuestas vibro-acusticas de estructuras en fun-
cion de impulsos e impactos, aplica para altas y medias frecuencias pero a diferencia de los métodos de
bajas frecuencias no requiere conocer la velocidad de vibracion de la superficie vibrante [10]. El desali-
neamiento y desbalance son fallas propias de maquina rotativas que producen vibraciones y sonidos de
baja frecuencia [9], por lo anterior el método SAE no es apropiado, pero un método alternativo requiere
un modelo para predecir la vibracion del sistema. Existen modelos de elementos finitos FE (finite ele-
ment) que predicen las vibraciones producidas por desalineamiento y desbalance en sistemas rotativos
conformados por ejes de multiples discos y multiples rodamientos, estas predicciones tedrico-
experimentales son justas cualitativa y cuantitativamente siempre que el modelo se complemente experi-
mentalmente [1]. En cuanto a la correlacion teérica-experimental de parametros eléctricos del motor en
funciéon de los mecanicos, la potencia y el par se pueden modelar mediante un circuito equivalente del
motor de induccion. Este método proporciona resultados exactos, pero es muy intrusivo ya que requiere
experimentacion sin carga, para medir parametros que complementen el modelo teérico [11].

El presente escrito tiene por objeto proponer una forma general de los modelos de regresion para corre-
lacionar el desbalance y desalineamiento de la maquina con las vibraciones en los rodamientos, el nivel
de ruido y el consumo de energia eléctrica. Se propone un modelo de regresion cuya forma especifica
parte de modelos tedricos propuestos y desarrollados en investigaciones y bibliografia relacionada con los
temas. Dado que la complejidad de estos requiere abordar el problema mediante simulacién numérica, se
opta por simplificar los modelos de tal forma que su tratamiento matematico sea lo mas simple posible, y
permita relacionar las diferentes variables de interés mediante simple modelos de regresion de efectos
lineales. Posteriormente se obtienen datos experimentales que obedecen a un disefio estadistico del expe-
rimento con su respectiva ejecucion y analisis, y se ajusta los datos a la forma especifica del modelo para
corroborar su coeficiente de correlacion, siempre verificando los debidos supuestos estadisticos, que son:
significancia de los coeficientes del modelo, significancia del modelo, e independencia del error [12].

2. MODELOS EMPLEADOS
2.1. Vibracion de sistema.

2.1.1. Rodamiento.

La fuerza del rodamiento sobre el eje se puede modelar como se observa en la Fig.1.
El rodamiento se puede modelar como un sistema masa resorte amortiguado equivalente. La ecuacion
diferencial ordinaria (ODE) del desplazamiento del rodamiento es [13]:

d? d
Mo —= Yo (1) + ¢ — Yo (£) + ko Yo (8) = o (1)

donde Y, es el desplazamiento en la direccion vertical del rodamiento, g, es la fuerza de excitacion en el
rodamiento, m, es la masa, ¢, es la amortiguacion, k, es la rigidez y ¢ es el tiempo.
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Fig. 1. Rodamiento: modelo masa resorte-amortiguador. Fig. 2. Disco desbalanceado.

La solucion de la ODE anterior cuando la funcidon de excitacion g, es una ecuacion harmonica EH, tam-
bién es una EH con amplitud igual a [13]:

1
2+b3)2
V() = ——Gote (22)
[(22-02) +4G;2)202]
q:n—(ot) = a, sin Qt + b, cos Qt (2b)

donde Y,(Q2) es la amplitud de desplazamiento del rodamiento en funcion de la velocidad angular Q de la
excitacion q,, a, y b, son las amplitudes de la EH de g,.

2.1.2. Disco Desbalanceado

La fuerza de excitacion debido a desbalance se puede cuantificar con la siguiente ecuacion arménica

EH [1]:
Dy = mye,2%cos(f2t)
py = mye, 0%sin(2t) 3)

donde m, es la masa desbalanceada ubicada a una distancia e, del eje, Q es la velocidad angular del eje
que es igual a la misma velocidad angular de la funcion de excitacion q, como se observa en la Fig. 2.

2.1.3. Acople flexible desalineado

El desalineamiento produce fuerza y momentos de reaccion en el acople, estos se observan en el dia-
grama de cuerpo libre estatico en la Fig. 3.
donde FX1, FY1, MX1, MY1, MZ1 son las fuerzas y momentos de reaccion en el lado izquierdo del aco-
ple en las direcciones X, Y y Z; FX2, FY2, MX2, MY2, MZ2 son las fuerzas de reaccion en el lado iz-
quierdo del acople en las direcciones X, Y y Z; AX1,AY]1, son las diferencias de coordenadas del lado
derecho del acople para desalineamiento paralelo; AX2,AY2, son las diferencias de coordenadas del lado
izquierdo para desalineamiento paralelo; X1, Y1, Z1, X2, Y2, Z2, 73, son las coordenadas del acople en
sus extremos izquierdo, derecho, y en su centro de masa; 0 es el angulo de desalineamiento angular:

Las ecuaciones para las fuerzas y momentos estaticos para desalineamiento paralelo y angular son [1]:

Desalineamiento paralelo

MX1 =Tqsin 6, + Ky, MX1 =Tq sin 6, — Ky,
MY1=Tqsin¢; — K, 0, MY2Z =Tqsin ¢, + K, 0,
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a. Desalineamiento paralelo b. Desalineamiento angular

Fig. 3. Diagrama de cuerpo libre estatico del acople.

FX1 = (-MY1— MY2)/Z3, FX2 = —FX1 (4a)
FY1 = (MX1+ MX2)/Z3, FY2 =FY1

Desalineamiento angular:

MX1 = 0.0, MX2 = —K,0, MY1 = 0.0
MY2 =Tqsin0, MZ1=Tq/cos@, MZ2 = -Tq
FX1=(—-MY1—-MY2)/Z3, FX2=—-FX1 (4b)

FY1=(MX1+ MX2)/Z3, FY2 =—FY1

donde T, es el torque mecanico transmitido por el motor eléctrico al sistema mecénico mediante el aco-

. . _q1Ax1 . _1Ax2 . _qAY1
ple,Ky es la constante de rigidez del acople, 6; = sin™ ——=0, =sin™' —=, ¢, =sin"'——y ¢, =

. _qAv2
sin™t—
73

Para el analisis dindmico las fuerzas a la izquierda y derecha del acople son [1]:
Q} = [FX1 sin(Qt) + FX1sin(2Qt)]i + [FY1 cos(Qt) + FY1 cos(2Qt)]f
Q% = [FX2 sin(Qt) + FX2sin(2Qt)]i + [FY2 cos(Qt) + FY2 cos(2Qt)]j %)

donde Iy j son los vectores unitarios en las direcciones X e Y respectivamente.

2.2. Presion acustica

La presion del campo lejano P(R, t) debido a la vibracion de la maquina se puede determinar por medio
de la ecuacion integral de Helmholtz que es una funcién de la superficie de presion en la superficie de la
maquina P(R,,?), la aceleracion de la superficie de la maquina w(Ro, t), la posicion de la superficie de la
maquina R,, la posicion del receptor en el campo lejano R, el tiempo ¢ y la funcidon espacial libre de
Green. [7] Las coordenadas espaciales para el analisis acustico se puede observar en la Fig. 4.

La ecuaciéon mencionada se simplifica al limitar el calculo al rango audible 20-20000 Hz, al suponer
que el receptor es un punto en el campo acustico lejano y despreciar la contribucién Aero-actstica, enton-
ces la ecuacion integral de Helmholtz en el dominio de frecuencia para bajas frecuencias es:
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Fig. 4. Coordenadas geométricas para andlisis acustico.
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Donde P(R, ®) es la presion del campo lejano en el dominio de la frecuencia, p, es la densidad del me-
dio acustico, W(R,, ®) es la aceleracion de la superficie de la maquina en el dominio de la frecuencia, R,
es la posicion de las superficie de la maquina s,, ® es la frecuencia, e es el numero natural, K es la rela-
cion de frecuencia a velocidad de onda (K=w/c), ¢ es la velocidad de onda del medio actstico, img es el

numero imaginario v—1, r, es el vector posicion relativa del receptor respecto a la superficie.
2.3. Energia y potencia mecanica/eléctrica

2.3.1. Energia mecanica
La energia mecénica total del sistema es:

Etotar = Ktotat T Utotar + Heotar (7

donde K, es la energia cinética total, U ,,,; es la energia potencial de deformacién total, y Hy,.y es la
energia potencial gravitacional total del sistema.
2.3.2. Potencia mecanica

El consumo de potencia mecanica desde la perspectiva de la energia, es la variacion de la energia de
mecanica total respecto al tiempo, es decir:

d d
Prec = EEtotal = at [Ktotal + Utotar + Htotal] (®)

2.4. Potencia eléctrica

La potencia de un motor eléctrico inductivo se puede modelar mediante un circuito eléctrico equivalen-
te. [11] [11] El modelo de circuito equivalente ademas de ser complejo requiere la obtencion de parame-
tros eléctricos del motor mediante experimentacion. Un modelo mas simple de eficiencia eléctrica cons-
tante simplifica la modelacion:
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n=p ©)

Pin

donde 1 es la eficiencia del motor, P,,,; es la potencia de salida, P;;, es la potencia de entrada.

3. DESARROLLO DE MODELOS DE REGRESION.

3.1. Vibracion de sistema

El sistema que se modela y sobre el que se experimenta en el presente escrito es una combinacion de
ejes flexibles, rodamientos en sus apoyos, y discos rigidos delgados, por analogia los ejes se asemejan a
vigas flexibles y los rodamientos a sistemas masa resorte amortiguados. La ecuacion de vibracion para
vigas flexibles es una ecuacion diferencial parcial PDE de cuarto orden, la solucién analitica de esta pro-
duce una expresion en forma de serie de términos infinitos cuya complejidad dificulta el tratamiento ma-
tematico para ser abordada como un modelo de regresion. Debido a que la solucién analitica debe cumplir
con las condiciones de frontera de los desplazamientos en los rodamientos y el modelo de regresion se
debe ajustar a los datos medidos en los mismos, es conveniente deducir un modelo de regresion a partir de
esta condicion de frontera. La ODE (1) se encuentra resuelta y caracterizada para una excitacion de EH, la
funcidn resultante es una EH cuya amplitud es funcion de la velocidad de giro de la excitacion (2). En el
presente caso se introdujo en la funcion de excitacion (2b) las funciones especificas para desbalance (3) y
desalineamiento (4)-(5) a fin de obtener ecuaciones especifica de la amplitud de desplazamientos en el
caso que se presente la falla de desbalance, y desalineamiento. Esta ecuacion resultante se extiende para
el resto del dominio del sistema, y el comportamiento temporal de los desplazamientos se asume igual al
de la excitacion, es decir: Para el caso de desbalance, es harmonico a la frecuencia de giro del eje, o pri-
mer harmonico 1 Har; para el caso de desalineamiento, es periddico compuesto por harménicos a la fre-
cuencia de giro del eje lhar., el doble de la frecuencia del eje 2 Har y el triple de la frecuencia del eje 3
Har, seglin indican modelaciones y experimentos de otros autores [1, 14-15].

3.1.1. Vibracion disco desbalanceado
Se iguala ZL—O de (2b) con py de (3), se obtiene a, = m, e, 0%y b, = 0, reemplazando en (2a) se obtiene:

my e, 02

Y, = X 2 - 1 (10)
[(G2)2-02) +aG;2%0%1

mo

Aproximando (10) a una serie de potencias de Mc. Laurin con Q como variable y despreciando los tér-
minos de orden superior a 2, se propone un modelo de regresion de la forma:

mye, 02

G2)?

Y,(Q) = = C;my e, 02 (11)

k : . .
donde (m—”)2 es una constante que depende del sistema masa resorte equivalente del rodamiento y que se
()

incluye dentro de las constantes del modelo de regresion C; a determinar experimentalmente. Los resulta-
dos anteriores se pueden extrapolar a las demas componentes harmoénicas 2 Har, 3 Har; las demas direc-
ciones; y los demas rodamientos.

3.1.2. Vibracion desalineamiento

Considerando solo las fuerzas en la direccion Y para el desalineamiento paralelo, asumiendo pequefios
angulos de deformacion del acople, de la ecuacion (4a) la expresion para la fuerza en el acople es:
Desalineamiento paralelo

Tq(sin@+sin0,)+Kp(Pp1—¢p2) TQ(Ml'AXZ) p(ar-212) AY1 AY2
_ T'q(sinG;+sino; b(P1—¢P2) __ Z3 ' 73 Z3 73 ~ o} _ ~ o} _
FYl —_ 73 —_ 73 ¢1 = Sln ¢1 —_ _Z3 Py ¢2 = Sln ¢2 —_ 73 (12)
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Se iguala gl—o de (2b) con FY1 de (12) y Q} de (5) solo la componente harménica 1 Har., reemplazando

en (2a) se obtiene:
TqAX+KpAY

Y,(Q) = SAX = AX; + AX,, AY =AY, — AY, (13)

[(Eoy2-02) +agieyaze

Aproximando (13) a una serie de potencias de Mc. Laurin con Q como variable y despreciando los tér-
minos de orden superior a 2, se proponer un modelo de regresion de la forma:

k 2
Taax+kpay | (TAAXHKRAVIO?(52) ~2(;2)%)

Y,(Q) = T T Mo~ — C,Tq AX + C3AY + C,Tq AXQ? + CsAY Q2 (14)

donde (%)2 es una constante que depende del sistema masa resorte equivalente del rodamiento y que se
o

incluye dentro de las constantes del modelo de regresion a determinar experimentalmente, es decir, C,,.
Los resultados anteriores se extrapola a las demas componentes harmoénicas 2x, 3x; las demas direcciones;
y las posiciones del acople.

3.2. Presion acustica y nivel de presion acustica

3.2.1. Presion acustica

Para encontrar una expresion simplificada de la ecuacion (6), es necesario definir los componentes que
la conforman, reemplazarlos en (6) y desarrollar la ecuacion. La Fig. 5. Presenta la posicion del elemento
diferencial de area ds, respecto receptor:

Donde 1 es la posicion angular de elemento diferencial respecto al eje axial, ¢ es el angulo que forma R
respecto plano X-Z, y es el angulo de proyeccion R en X-Z, respecto eje Z. De lo anterior, las expresiones
para las componentes de la ecuacion (6) son:
azy}
dt2’

dzxg
dt2’

w(Ro,t) = X! cosl+ YVisinl, X} = Yi= vE = ||vZ]| sin(Qt + 9%), X§ = || X5 || cos(Qt + 99)
R, = (X} +rcosDi+ (Y +rsin)j + (ZHk,R =

IR|I[(cos ¢ siny)i + (sin¢)j + (cos ¢ cos)k]ds, = r dldz, 1, = ||R — R, || (15)
donde X y Y/} son los desplazamientos de vibraciones del sistema en las direcciones X e Y, en las dife-

rentes ubicacionesi en la direccion Z, es decir, a lo largo del eje,”YOi || esta dado por (11) para desbalance,
y/o (14) para desalineamiento y de forma analoga para la direccion X, es decir, se generaliza (11) y (14)

Fig. 5. Posicion elemento diferencial de area ds0 del eje (sistema vibrante) respecto al receptor acustico.
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para la totalidad del sistema pero con diferentes coeficientes de regresién C: para cada ubicacién i , y 9¢
es el angulo de fase para cada ubicacion i.

Para simplificar el tratamiento matematico a fin de llegar a un modelo de regresion simple, se toma en
cuenta solo la vibracion en el eje Y, y desarrolla la ecuacion (6) para un receptor acustico fijo ubicado
verticalmente sobre un rodamiento ubicado en el origen de coordenadas, es decir,t = 90°, { = 0°,
¢=90° X, =0,Z =0, con angulo de fase cero, 9' = 0, frecuencia acustica igual a frecuencia de excita-
cion de la falla w = Q. De las simplificaciones anteriores aplicadas a (15), expresando las ecuaciones
resultantes en el dominio de la frecuencia usando la transformada de Fourier considerando solo la fre-
cuencia Q, sustituyendo en (6), la ecuacion de diferencia de presion AP para un elemento As,, es:

2 _ illoi _ illoi
AP(Q) ~ Pod [COS n||vg]| Qi +isin m||vs | Qi ] (16)
c c

Asq 4T

Aproximando (16) a una serie de potencias de Mc. Laurin con € como variable hasta un polinomio de
orden 5 (esto permite incluir las variables asociadas a la falla) se obtiene:
Para desbalance

ArP(Q) ~ PoQ? | CipomyenQ®

Asy 41 + 4c (17a)
Para desalineamiento
AP(Q) _ p, 02
As, = 4n
+ PS5 (1‘[((.'4 Tq AX+CsAY) | m3(C, Tq A)3(+C3AY)3) n P03 (C; Tq AX+C3AY) 4T Po*(Cz TQZAX’szAY)Z (17b)
41T Cc 6Cc 4c 8c

La presion acustica total en el receptor fijo es igual a la sumatoria de presiones actstica AP' generada
por el i esimo elemento de area constante As; = rAl'Az*' sobre la superficie vibrante, es decir:

P(Q) = XL, AP{(Q) As} (18)

donde AP!/As} esta dada por (17a) para desbalance, o por (17b) para desalineamiento, donde nuevamente
las constantes de regresion se pueden desarrollar y agrupar en nuevas constantes de regresion C}, depen-
dientes de la ubicacion sobre el sistema vibrante.

3.2.2. Nivel de presion acustica

El nivel de presion acustica Lp en una ubicacion fija se obtiene calculando el logaritmo natural del co-
ciente de (18) entre la presion de referencia P,, es decir, Lp = In (@), aplicando propiedades de los

logaritmos,

Lp(Q) = ln(P (Q)) — In(P,), aproximando el primer término a una serie de potencias de Taylor con Q
como variable, Q, como frecuencia fija alrededor de la cual se desea aproximar la funcion, hasta un poli-
nomio de orden 2, y agrupando las constantes se obtiene:

Para desbalance

2 2
L,(Q) = [(Cemueu +C7) 02+ <(C10mueu + C11)> (Cramyey, + Cy5) 0+
F (Cgmye, + Co) (Cromyey + Ci3) (Cismyey + Cy7)
(C1gmyey+Cio) (Caamyey+Ca3) 2
+ (Coomyey+Ca1) + ((C24mueu+czs)) ] + ln(C26mueu + C27) + Cas (192)

Para desalineamiento
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L (Q) — [ (Zh=i Cnezskn) (Zn=t Cn+36Kn)] 2 (Xn=iCnraakn) (XhZiCnas2Kn) | (En=t Cn+60Kn)] Q+
P (222‘1} Cn+32Kn)2 (Zz:{ Cn+4-0Kn) (Zgz‘f Cn+48Kn)2 (Zﬁ:i Cn+56Kn) (Zﬁ:i Cn+64Kn)

(ZR=CriesKy) (EhZiCnirekn) | (ZnZiCnigakn) n=4
(zn=t Cf+72Kf)2 + (Zn=1 Cntsokn) + (Zn=t Cnrsskn) + 1n(2n=1 Cn+92Kn) + Cor (196)

Ki _ po (n(C_4Tq AX+CsAY) n m3(C,Tq AX+C_3AY)3) K, _ mpo(CoaTq AX+C3AY)? Kz _ po(C,Tq AX+C3AY)
Ast "~ am c 6c3 ’ Ast 8c2 ’ Ast 4c ’
Ky _
Asf, -

donde C, = Yi_; C}, y demaés coeficientes subrayados representan los coeficientes compuesto resultantes
de combinar los coeficientes de regresion de las diferentes ubicacionesi.

3.3. [Energia y potencia mecanica/eléctrica

Se emplea solo Y} de (15) para obtener la energia: cinética, potencial de deformacion y potencial gravi-
tacional, posteriormente se suma y deriva respecto al tiempo de acuerdo con (8) para obtener la potencia
mecanica. Solo se considera la direccion Y para facilitar el tratamiento matematico.

3.3.1. Energia mecanica

El sistema estd conformado por n segmentos de eje uniformes, de longitud L, densidad p, area A, Mo-
mento de inercia I. El sistema también esta conformado por m discos rigidos y delgados D, de masa my,
Momento de inercia Ip. Los ejes y discos giran a velocidades angulares €;, Qp respectivamente, se mue-
ven a velocidades lineales Z—i, Vp respectivamente. La ecuacidon general de energia cinética, y posterior
ay
ot

simplificacion empleando (15), ( ).= (Vp): ,£2,= Qp se presenta a continuacion:
l

Ln1 ar\? 1 1 1
Krotar = Ky + Kq = [Zn fo "= Pndn (_) dz + EZm Mpm VDZm] + [EZn Iin Qin + EZm Ipm 'Q'lz)m] =

2 ot
(20 212 ([ V119:c0S(@))” + 2 Bom M Vi | + [ B Jun 0 + 250 Ip Q3| = €502 +
Coo(||¥E||2c0s () (20)
Donde K, Ky son la energia cinética rotatoria y lineal del sistema. _
La ecuacion general de energia de deformacion, con esfuerzos gl = %, Ty = w,

;o 0%yE | yirt-avi4vitt . . . . .
tos ML = 672" = % (aproximacion de diferencias finitas de segundo orden) es [16]:
Utotar = ondV =
1/ 2 2 2 v 102 2 2 —
f [E (ax + o0y + O'Z) -7 (crxay + 0,0, + O'xO'Z) t5 (Txy + 1y, + sz)] dxdydz =
vhtioyi+yi1 2
1 Y 1

2 2,9,2y\ 2 .
[\ | +35(FE22) |dxdy dz = CiooTa? + Cuon(¥illsinae))” @1y

donde I', J* son los momentos de inercia y polar respectivamente en la posicion i.
La ecuacion general de energia potencial gravitacional es: [16]

L : i .
Heotar = X [y PnAng Yedz + S Mppm gV = Cio||Yd ||sin(Qe) (22)

3.3.2. Potencia mecanica

Sustituyendo (20)-(22) en (8), desarrollando, transformando el resultado al dominio de la frecuencia
con la transformada de Fourier, considerando solo la frecuencia Q, se propone el siguiente modelo de
regresion general:
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Prec = ClO3||ch||'Q (23)

3.3.3. Potencia eléctrica

La potencia mecanica (23), es igual a la potencia de salida del motor eléctrico, es decir, Pyee = Py la
cual esta relacionada con la eficiencia y la potencia eléctrica de entrada al motor (9). Despejando la po-
tencia de salida de la ecuacion (9), se obtiene.

Prmec
Pi = T (24)

El motor inductivo mantiene el voltaje constante, a medida que el sistema mecanico demanda mas po-
tencia, la potencia eléctrica de entrada se incrementa, incrementando el consumo de corriente eléctrica. La
potencia de entrada del motor eléctrico trifasico en funcion del voltaje de la faseV; la corriente de fase Iy,

factor de potencia cos(a) es: [11]
Pin = \/§Vf[f (25)

Despejando I¢ de (25), reemplazando (23) en (24) y sustituyendo el resultado en la ecuacion I¢ se ob-
tiene:

I = Cyoq|YE|2 (26)

Donde la constante del modelo C;y, incluye todos los parametros eléctricos que se asumen constantes,
y las ecuaciones especificas por tipo de falla son:
Para desbalance.

If = Closmueuﬂ3 (27)
Para desalineamiento.

Ir = Ci96 Tq AXQ + C1o7AYQ + Crog Tq AXQ3 + Cy0AY Q3 (28)

4. EXPERIMENTACION

4.1. Configuracion experimental.

La Fig. 6 resume la configuracion del sistema, de la instrumentacion, ubicacion de los sensores e ins-
trumentos de medicion. Las figuras estan seguidas por Tablal en la que se resume los rangos y resolucio-
nes de los instrumentos:

4.2. Analisis de resultados

En cuanto al analisis estadistico de los resultados de vibracion, sonido, y energia, se evalta cuatro as-
pectos: La significancia estadistica de los modelos en las respuestas (ANOVA del modelo), la significan-
cia de los coeficientes de los modelos con la respuesta (ANOVA de los coeficientes de regresion del mo-
delo), el coeficiente de correlacion del modelo con la respuesta, y la independencia de error (Durbin Wat-
son). Debido a que para cada variable de respuesta se extrajeron gran cantidad de rasgos (por ejemplo:
componente harmonica, valores rms, pico, maximos, minimos, promedios, respuesta dependiente de la
fase eléctrica, o puesto/ posicion de medicion, entre muchos otros rasgos) los resultados se presentan en
funcioén de los coeficientes de correlacion, porcentajes de poblacion de modelos por variable, y porcentaje
de confiabilidad de pruebas.

4.2.1. Desbalance

En la Fig. 7 se encuentran los factores experimentales con sus respectivos niveles:
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Codigo ubicacion 0 DISCOS
i i 2v K\
acelerometro Puesto Direccion ﬁ OR ACOPLE
1v 1 vertical o y
2V 2 vertical <
2H 2 horizontal RODAMENTOS
3v 3 vertical | ‘
3H 3 horizontal

b. Posicion acelerometros

Fig. 6. Configuracion del sistema e instrumentacion.

Para la vibracion los resultados se extrajeron del espectro de frecuencia del desplazamiento, el interés
se centrd en las amplitudes del dominio de la frecuencia en el 1 Har, 2 Har. y 3 Har, se eligi6 inicialmente
acople flexible helicoidal.

Para el sonido los analisis se basaron principalmente en los promedios respecto al tiempo de grabacion
(30 segundos a 1 minuto después de alcanzar el estado estacionario de la falla) de los niveles de presion
acustica: picos (pk, peak), maximos (max) y minimos (min), también se analizaron los niveles de presion
promedios (avg, average), en las frecuencias de 1/3 octavas mas cercanos a los armoénicos 1x, 2x y 3x. Se
midid presion actstica en 1/3 de bandas de octavas, con ponderacion de la frecuencia tipo Flat y pondera-
cion de tiempo F'y guardar registros cada 1 s

Se realizo un experimento 2° factorial con punto central 1 replica (18 experimentos), también aplica pa-
ra el experimento sonoro. El resumen de lo mas relevante del analisis de resultados para todos los puestos
es el siguiente:

vi = Cymye, 0 + Ciigmyey @+ Cyymyey + Cryy (29)

En general para las vibraciones las amplitudes aumentan con la distancia y/o masa desbalance segun se
observa en la Fig. 8. El 80% de los modelos (29) tienen correlaciones con los datos mayores al 70%, y de
ese porcentaje el 75% tiene correlacion mayor al 90%. Se observa que es necesario incluir en el modelo
(11) otras componentes, segun (29), pero es predominante (11) y se corrobora en la Fig. 8.a con en el
comportamiento no lineal.
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Tabla 1. Resumen especificaciones instrumentacion

Instrumento Obietivo Rango Resolucion Incertidumbre
Alineador optico medir alineacion entre 0,001mm(1
e - (360 grados) ’ ( 0,02%
Optalign Plus ejes grado)
caratula/pernos longitud
. /p. medir alineacion banco | 8,9 grados (1 mill) . 0,5 mill
desalinemiento perno
Variables Balanza digital medir masa des balance 3 kg 0,0002 kg 0,001 kg
de
dir dist. iad
entrada Pie de rey e e 230 mm 0,05mm 0,0025 mm
balance
dir frecuenci
indicador variador R R ‘enma 0-84 hz 0,1 hz --
operacién
Tacometro Optico medir velocidad de eje | 0,5-100000 rpm 0,1-1 rpm 0,05%+1dig
Acelerometro CTC medir a.celefacmn de s0g 100 mV/g 1
AC102 1-A vibracion
Modulo de adquisicion y .
. - Adquisicion y
procesamiento de senal s o 80g 100 mV/g 1%
) procesamiento de senal
VibraSpec
. Sonometro y microfono | medir presion acustica 143 dB 0,1 dB 2ds
Variables
de salida . i 5-600 Vrms (5- | 0,01V rms 0,5%+2dig rms
medir voltaje . . it
933 Vpico) (0,01 V pico) (2%+3dig pico)
Analizador de red Fluke . . 1-1000 A rms(1- 0,01Arms 0,5%+2dig rms
medir corriente . . ..
418 2000 A pico) (0,01Apico) (2%+4adig pico)
0-600KW prom(0-
medir potencia g . ( 0,1wW 1%+adig
2000kWpico)

Simbolo Descripclon Valor (mm)
Do radio Interior 50.80
D=1 radlo exterior 68,78
Nivel codifiado | Frecuencis | Masikg) |Distancis|m)
1 &0 Q02 £ 88802
0 F 001 5,088-02

Fig.7. Factores y niveles experimentales desbalanceo.

35
30
25 ¢
20
15 |
10 |

Desplaz. (1X 10-6m)

Desplaz. 1 Har. en

=m

20 40

Frecucencia (Hz)

60

1V vs Frecuencia

—4—Exp sin desb
W Exp condesh

A Mod. Regr.

80

Desplaz.{(1X 10-6 m)

Desplaz. 1 Har. a 60 Hz vs €u dis.desb

= Wb W
o 0 00000 0o

0 0,02

a | xX

0,04 0,06

@u dis. desb. (m)

X

*1V
m2v
A2H

v
¥ 3H

0,08

® 1V Mod. Reg.

a.1X vs Frecuencia

b.1X a frecuencia constante 60Hz vs distancia desbalance

Fig. 8. Graficos de amplitudes de desplazamiento de vibracion en el 1 puesto 1V.

Lp = C14mueu QO+ Clgmueu + ng

(30)

En general para el experimento sonoro los niveles aumentan con el desbalance y con la frecuencia se-
gun se observa en la Fig. 9.a. y 9.b., y los modelos basados en (30) que los relacionan tienen correlacion




L. Lopez et al. / Revista Iberoamericana de Ingenieria Mecdnica 18(2), 35-53 (2014)

Lp prom Vs Frecuencia
120
110

Frecuencia (Hz)

-~ 100
g
‘E 90 —==—Lp pk
£ 80 l l + Lppk mreg.
o
= 70 B Lpmax

60 A Lpmin

50

0 20 40 60 80

Lp prom (dB)

Lp prom a 60 Hz Vs €u dis desb

110

105 /

100
95 ‘ l l === Lp pk m.reg.
90 + Lppk
a5 B Lpmax
20 A Lpmin
0 0,02 0,04 0,06 0,08
€u dis desb (m)

a) Lp promedio vs Frecuencia

b) Lp promedio a 60Hz vs distancia desbalance

Lp avg a 60 Hz (dB) vs Frecuencia (Hz)
100 |
90 |
80 |
70 | mOokg*m
60  1,36e-3kg*m
50
40
S2RANSRCBELE5853838
c. Espectro a 60 Hz
Fig. 9. Niveles de presion sonora, desbalance.
I corriente Vs frecuencia
1,36
1,34
E 132
g' 13 —#—sin desbal
< 1,28 \
E 126 —B—0,025kg
S 1,24 \ =—0,02 kg
I \I 0,01 kg
1,2
0 20 40 60 80
Frecuencia (Hz)

Fig. 10. Iy Amperios rms vs Frecuencia, desbalance
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promedio superior al 90%. Los picos en el espectro que mas resaltan, son los cercanos a las frecuencias 1
Har. y 2 Har. en la Fig. 9.c, se observa que el modelo (30) se puede derivar del (19a). Respecto a la ener-
gia eléctrica se realizo la prueba para acople rigido y flexible. Con el acople flexible la falla no es signifi-
cativa estadisticamente en los parametros eléctricos. Para acople rigido se obtiene significancia estadistica
de los parametros eléctricos en funcion de la falla. A pesar de los elevados coeficientes de correlacion de
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Nivel codificado | Frecuencia(Hz) |Ax desalineamiento(mill)

1 2 0 MOTOR %E% o

2 4 30 H 3
3 35 L)
4 45 57
5 60 -
Fig. 11. Niveles experimentales, desalineamiento paralelo acople rigido.
Desplaz. 2 Har. en 3H vs Frecuencia Desplaz. 3 Har. en 3H vs Frecuencia
3 0,7
25 06
- —o—0 mil 3
‘E 2 b 03 ——0 mill
S —=—30 mill g )
x = 0,4 ——30 mill
s 1,5 e 42 mill S 03 ——42 mill
T 1 Jp— %ol ——=57 mill
a a” =0 mill replica
0,5 —=0 mill 0,1 ]
replica =857 mill Mod. Reg.
0 ~@—0mil 0
0 20 40 60 80 Mod. Reg. 0 20 40 60 80
Frecuencia (Hz) Frecuencia (Hz)
a. 2 Har, puesto 3H Vs Frecuencia b. 3 Har. Puesto 3H Vs Frecuencia

Fig.12. Vibracion desplazamiento, desalineamiento paralelo.

los modelos, en la Fig. 10 no se observa diferencias marcadas entre los consumos para la falla y sin falla,
la prueba de independencia de error tiene una confiabilidad del 90% que es inferior a lo observado en los
modelos de vibraciones y de niveles de presion sonora. El modelo de corriente probado es de la forma:

Iy = Ci13mye Q + Crpamyey + €150 + G (1)

El modelo (31) es de menor orden que (27) pero al igual que este, tiene un efecto elevado de la interac-
cion de los factores velocidad y desbalance, las diferencias de pardmetros eléctricos son mas notables a
niveles intermedios de la falla y la velocidad segiin se observa en la Fig. 10.

4.2.2. Desalineamiento paralelo

Se realizd experimento con acople flexible y acople rigido. El acople flexible absorbe la vibraciones
ocasionadas por el desalineamiento por lo tanto el desalineamiento no es significativo estadisticamente en
los niveles de presion sonora y los parametros eléctricos. El desalineamiento en acople rigido es significa-
tivo en la variacion de niveles de presion sonora y parametros eléctricos. En la Fig. 11 se encuentran los
niveles experimentales para acople rigido.

Se realiz6 un experimento con 2 factores, frecuencia y desalineamiento (mills, milésimas de pulgada), 5
y 4 niveles respectivamente, 1 replica para un total de 40 experimentos, aplica para el experimento de
sonido y parametros eléctricos. El resumen de lo mas relevante del analisis de resultados para todos los
puestos esta en la Fig. 12.

vl = C4Q% + CAX Q4 C115Q (32)
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Lp pk Vs Frecuencia Lp (dB) avg a 45 Hz Vs Frecuencia (Hz)

100,00
98,00

96,00 . 70
94,00 =——0 mill

9200 =830 mill
90,00 ‘ o
88,00 =42 mill o
86,00 ——57 mill 55 o
84,00 _
82,00 57 mill replica 0
80,00 ~—42 mill Mod. Reg.
0 20 40 60 80
40

Frecuencia (Hz]
( ) 125 16 20 25 315 40 50 63 80 100 125 160 200

Lp pk (dB)

w

b
o

Lppk vs Frecuencia b. Espectro Lpavg a 45 Hz

Fig. 13. Nivel de presion sonora desalineamiento paralelo.

I corriente Vs Frecuencia

1,42
141
w
E 14
% 1,39 ——0 mill
51,38
- ——30 mill
£ 1,37
=136 e 42 miill
§ 1,35 =57 mill
T 134 =0 mill replica

1,33

0 20 40 60 80
Frecuencia (Hz)

Fig. 14. I; Amperios rms vs frecuencia, desalineamiento paralelo.

Respecto a la vibracion el 70% de los modelos (32) extraidos de (14) tienen correlacion con los datos
entre el 70 al 90%, aproximadamente el 50% el desalineamiento no es significativo en las vibraciones
corresponden a las amplitudes en el 1 Har, 90% de confiabilidad en la prueba de independencia del error,
al constatar la Fig. 12, se aprecia comportamientos muy aleatorios y dispersos.

L, = Cug O+ Co9AX + CysAXQ + Cyy (33)

Los niveles de presion sonora son significativamente dependientes de la frecuencia y el desalineamien-
to, el modelo (33) extraido de (19b) se correlaciona con los datos en porcentajes mayores 90%, y hay un
incremento notable de los niveles a las frecuencias de operacion es decir en el 1 Har. Segun se observa en
Fig. 13.

If = C106 AXQ + C107Q + C108 AX + Cllﬁ (34)

Respecto a la corriente eléctrica, los coeficientes de correlacion de los modelos (34) deducidos a partir
de (28) son elevados, en la Fig. 14 se observa diferencias marcadas a altas frecuencias respecto al consu-
mo de corriente, la prueba de independencia de error tiene una confiabilidad del 90% que es inferior a lo
observado en los modelos de vibraciones y de niveles de presioén sonora.

4.2.3. Desalineamiento angular

Por el mismo argumento que para desalineamiento paralelo, los resultados finales presentados son de
experimento con acople rigido. Los niveles experimentales se representan en la Fig. 15.
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Nivel codificado|Frecuencia (Hz)| AX desalineamiento (mill)
1 20 0
2 24 30
MOTOR Ax
3 35 42 I
4 5 57 y
5 60 72
b - 84
Fig. 15. Niveles experimentales, des alineamiento angular acople rigido.
Desplaza. 2 Har. en 2V Vs Frecuencia Desplaza. 2 Har. en 3V Vs frecuencia
0.7 1
08 08
& os " §
o =]
5 0,4 & —t—0 mill D06 ——0 mill
Eo3 u 30 mill 5 04 ~m—30 mill
202 42 mill 2 42 mill
= _ 802
0,1 57 mill =57 mill
0 0
Q 20 40 60 80 0 20 40 60 30
Frecuencia (Hz) Frecuencia (Hz)
a.2X puesto 2V vs Frecuencia b.2X puesto 3V vs Frecuencia
Fig. 16. Vibracion desplazamiento vs frecuencia, desalineamiento angular acople rigido.
Lp pk Vs Frecuencia Lp avg (dB) a 45 Hz Vs Frecuencia (Hz)

100,00 75

95,00
—+—0mill 65

90,00 —m=42 mill 60
mOomill
84 miilll
85,00 42 mill mod. R = = &4 mill
r mill mod. Reg. 0
=42 mill replica
80,00
) 20 40 60 80 l '
40

Frecuenciia (Hz) 12,5 16 20 25 31,5 40 50 63 80 100 125 160 200

Lp pk (dB)

-
(o]

a. Lpk vs Frecuencia b. Espectro de Operacion a 45 Hz

Fig. 17. Nivel de presion sonora, desalineamiento paralelo.

Se realiz6 un experimento similar a desalineamiento paralelo, pero para sonido se emple6 los niveles de
des alineamiento 72 y 84 mil, y no se realizo 30 y 57 mil. El resumen de lo mas relevante del analisis de
resultados para todos los puestos esta representado en la Fig. 16., Fig. 17 y Fig. 18.

Respecto a la vibracion el coeficientes de correlacion de modelos promedio es del 71%, inferior a lo
observado para desbalance y desalineamiento paralelo, la prueba de independencia de error es 90% con-
fiable, y aplica en el 50 % de los casos, el 30% de los modelos implican significancia estadistica de la
vibracion con el desalineamiento y la totalidad se centra en 2 Har. y una minoria en el 3 Har. Los niveles
de presion sonora son significativamente dependientes de la frecuencia y el desalineamiento, el modelo
(33) se correlaciona con los datos en porcentajes mayores 90%, y hay un incremento notable de los nive-
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lsCorriente Vs Frecuencia

1,42
71,4
E
% 1,4 —+—0 mill
7 42 mill
—=—57 mill
=0 mill replica
20 40 60

&80
Frecuencia (Hz)

Fig. 18. Corriente eléctrica vs frecuencia, desalineamiento angular.

les en el 1 Har. Respecto al consumo eléctrico los resultados obtenidos son similares a los del desalinea-
miento paralelo.

5. ANALISIS Y DISCUSION DE RESULTADOS

La falla con comportamiento mas marcado desde el punto de vista de vibraciones y sonido es el desba-
lance, lo anterior se concluye a partir de los coeficientes de correlacion y el porcentaje de confiabilidad de
las pruebas estadisticas, y para ambos tipos de falla, los modelos de regresion apropiados son los propues-
tos para vibracion y sonido, pero en vibracion el modelo de regresion de desalineamiento aplica princi-
palmente para 2 Har y presentan menores correlaciones y mayor dispersion, mientras que el modelo de
des balance aplica para 1 Har, 2Har.y 3Har con elevadas correlaciones y menor dispersion de datos. Res-
pecto al sonido ambos modelos de desbalance y des alineamiento explican més del 90% del error (en
promedio) de los niveles de presion sonoro globales y los especificos, se observa picos elevados en las
frecuencias armoénicas, especialmente en el 1Har.y 2Har. que igualmente correlacionan adecuadamente
con el modelo propuesto. Los parametros eléctricos presentan de todos los modelos los menos marcados
por la falla, aunque presentan coeficientes elevados de correlacion, son dispersos, varian desde el 40%
hasta 90%, y también presenta la menor fiabilidad de la prueba estadistica de independencia del error
90%. Respecto a los experimentos con acoples rigidos, se cambio6 el tipo de acople para percibir cambios
significativos estadisticamente en los parametros sonoros y energéticos, se emplearon los mismos mode-
los de regresion propuestos para acople flexible, dado que las variables de entrada son las mismas para
modelos de acoples rigidos [17], se obtuvo modelos de regresion con correlacion entre 70-90% adecuados
a pesar de la no flexibilidad del acople.

6. CONCLUSION Y TRABAJOS FUTUROS

Los modelos de regresion propuestos describen apropiadamente los datos experimentales, pero la ob-
tencion experimental es un método muy especifico, que en el presente caso aplica para la maquina con la
que se desarrollaron los modelos, sin embargo los modelos y los datos sirven de base para proseguir con
la obtenciéon de un modelo tedrico que podria extrapolarse a otros sistemas diferentes que el desarrollado,
basado en los mismos modelos que se emplearon para proponer los modelos de regresion, en el que el
principal reto es el acople entre el modelo de vibraciones y el acustico, y que en el presente caso fue posi-
ble gracias a las simplificaciones que permitieron arrojar el modelo de regresion hipotético. Actualmente
se sigue trabajando en mismo problema en la Tesis de maestria y de doctorado de los Ingenieros Luis L.
Lépez y Ventura Mufioz respectivamente, en la posibilidad de modelar la falla de forma completamente
tedrica empleando modelos analiticos DTFS (Distributed Transfer Function Syntesis) para vibraciones,
métodos numéricos FE para el sonido, teoria de mecénica de solidos y teoria de maquinas eléctricas para
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modelar el consumo de energia mecanica y eléctrica. Los autores esperan pronto estar publicando mas
articulos similares en la misma linea de investigacion y presentando los avances en la misma.
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THEORICAL AND EXPERIMENTAL MODEL TO CORRELATE THE
MISALIGNMENT AND UNBALANCE OF A ROTARY MACHINE WITH THE
VIBROACUSTIC BEHAVIOR AND THE ELECTRIC ENERGY CONSUMPTION
IN A STABLE STATE

Abstract — Rotary machines are often used in the industrial field and the most frequently failure occurs in the
roll bearings. Vibration produced by the unbalance and misalignment are the main causes of rolling element
failures. Other consequences of the vibrations are the increase of noise level and the electric energy consump-
tion in the motor. These variables are used to monitor and diagnose the failure in the machine in order to pre-
vent them not to be available. Through this article we propose a regression model which allows us to relate the
unbalance and misalignment of a machine to the vibrations in the roll bearing, the noise level and the electric
energy consumption. In addition to this we perform an experimental assembly to obtain the coefficient of the
model and then the regression analysis. The regression model proposed let us predict the energy —vibroacustic
behavior of equipments exposed to fail using less technological resources than the numerical model disclosed so
far, and both require experimental calibrations.

Keywords — Unbalance, Misalignment, Vibration displacement, Sound pressure level, Induction current.

53





