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Resumen 

El desbalance en ejes es una de las fuentes más comunes para la aparición de vibraciones en 

maquinaria rotativa y que a su vez genera una serie de impactos negativos que van desde la 

afectación a sus rodamientos hasta fallas catastróficas en la mismas. El trabajo de 

investigación tiene como objetivo el diseño, con el uso de la herramienta CAD SolidWorks, de 

un soporte que permita el balanceo dinámico de ejes de motores eléctricos mediante el 

cálculo de la posición angular y magnitud del desbalance, para velocidades estables de 

rotación. El soporte está conformado por dos bases, que permiten el movimiento en tres 

grados de libertad, para el apoyo de los ejes y acondicionadas para la recolección de datos de 

aceleración, mediante acelerómetros y de velocidad de giro a través de un sensor 

fotoeléctrico. Los datos son recolectados por medio de una tarjeta de adquisición de datos y 

son procesados a través de Python para determinar el vector de desbalance del eje. 
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Introducción 

En la industria actual, ya sea en el ámbito nacional o internacional, uno de los 

principales problemas con los cuales los ingenieros debemos solucionar está relacionado al 

desbalance de ejes en movimiento en las diferentes maquinas rotativas. 

El desbalance puede ser detectado de manera temprana o cuando se produce la falla 

de la máquina lo cual origina un impacto en la disponibilidad, mantenibilidad y confiabilidad 

de los equipos. 

Ante estos eventos que se desencadenan en daños reparables o irreparables es que 

nuestro grupo de trabajo de investigación ha decidido en profundizar y poder identificar la 

causa raíz de los eventos no deseados, mediante un mecanismo que nos permita determinar 

el desbalance de ejes en equipos rotativos. 

Es así que partimos en el estudio de la teoría de desbalance e identificamos que en la 

práctica los ejes en los diversos equipos rotativos presentan un desbalance dinámico. 

Para poder visibilizar el problema y poder implementar las acciones correctivas es que 

como punto de partida nos basamos en el diseño de una base que permita poder evaluar el 

desbalance en los tres grados de libertad que comúnmente encontramos en los equipos 

rotativos. 

Mediante el uso del software SolidWorks (CAD) pudimos diseñar el soporte buscado. 

El software nos permitió tener una visión integral de la base para poder proceder a la 

construcción de la misma con trabajos metalmecánicos de precisión. Una vez terminada la 

base, y en función a la teoría evaluada construimos otra base similar con un enfoque más claro 

del problema por resolver. 

Al contar con las bases de soporte para cualquier tipo de eje cilíndrico proseguimos 

con el trabajo de la adquisición de la data, para lo cual la teoría de desbalance dinámico nos 

brindó la información que se requeriría para poder obtener la data que era de importancia 

adquirir para poder analizar el desbalance en un eje en rotación. Para esto la selección de los 

acelerómetros que debíamos usar fue el segundo reto a superar y luego de una profunda 

evaluación identificamos que los acelerómetros para poder adquirir la información de interés 

eran aquellos de baja impedancia. Así mismo, para enriquecer la data a adquirir y contar con 
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más información para poder procesar las ecuaciones de desbalance adicionamos un 

tacómetro a nuestro sistema. 

El problema iba convergiendo hacia la resolución de las ecuaciones de desbalance 

dinámico en función de la data adquirida para lo cual usamos una tarjeta NI 6210 y la 

resolución del estado del desbalance del eje rotativo mediante el uso del lenguaje de 

programación en Python. 

Las curvas obtenidas de todo el proceso nos permitieron analizar con un alto grado de 

precisión si el eje se encontraba desbalanceado y nos permitía identificar las acciones 

correctivas para poder proceder al balanceo del mismo. 

 

 

 



 

 

Capítulo 1  

Introducción a las vibraciones 

1.1 Historia del estudio de las vibraciones 

Con la aparición de los primeros instrumentos musicales surgió también el interés por 

el estudio de las vibraciones. Desde ese entonces músicos, filósofos y estudiosos han buscado 

reglas para la producción del sonido y las han utilizado para el mejoramiento de los 

instrumentos musicales, estas reglas han sido transmitidas de generación en generación. 

En el transcurso del tiempo, estos estudiosos han profundizado los estudios y el análisis 

de las vibraciones. Es así, como Galileo Galilei, se convierte en uno de los pioneros mediante 

sus investigaciones relacionadas con el comportamiento de un péndulo simple, el cual fue una 

investigación basada en la observación de los movimientos de vaivén de una lámpara en una 

iglesia de Pisa. Continuó el matemático francés, Mario Mersenne (1588-1648), quién elaboró 

el primer informe sobre las vibraciones de cuerdas, las cuales fueron publicadas en su libro 

Harmonie universelle (Armonía universal - 1636). Robert Hooke (1635-1703), continuó el 

trabajo y llevo a cabo experimentos para encontrar la relación entre el tono y la frecuencia de 

vibración de una cuerda. Sin embargo, fue Joseph Sauveur (1653-1716) quien realizó una 

investigación más profunda de estos experimentos y acuñó la palabra “acústica” para la 

ciencia del sonido. 

Es en Francia e Inglaterra, Joseph Sauveur (1653-1716) y John Wallis (1616-1703) 

observaron, de forma aislada, el fenómeno de las formas de modo, observando que una 

cuerda tensa que vibra puede no tener movimiento en ciertos puntos, y un movimiento 

violento en puntos intermedios. En 1713, Brook Taylor (1685-1731), matemático inglés, halló 

la solución teórica (dinámica) del problema de la cuerda vibratoria, y a su vez presentó el 

famoso teorema de Taylor sobre una serie infinita.  Este procedimiento fue perfeccionado con 

la introducción de derivadas parciales en las ecuaciones de movimiento por Daniel Bernoulli 

(1700- 1782), Jean D’Alembert (1717-1783) y Leonard Euler (1707-1783). La posibilidad de que 

una cuerda vibre con varios de sus armónicos presentes al mismo tiempo (si el desplazamiento 

de cualquier punto en cualquier instante es igual a la suma algebraica de los desplazamientos 

de cada armónico) se comprobó con las ecuaciones dinámicas de Daniel Bernoulli en sus 

memorias, publicadas por la Academia Berlinesa en 1755. 
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Es así como Joseph Lagrange (1736-1813) presentó la solución analítica de la cuerda 

vibratoria en 1759 en su publicación en la Academia de Turín. Lagrange consideró que la 

cuerda estaba compuesta por una infinidad de partículas de masa idéntica equidistantes, y 

determinó la existencia de varias frecuencias independientes iguales a la cantidad de 

partículas de masa. Cuando se permitió que la cantidad de partículas fuera infinita se encontró 

que las frecuencias resultantes eran las mismas que las frecuencias armónicas de la cuerda 

tensa. El método de establecer la ecuación diferencial del movimiento de una cuerda (llamada 

ecuación de onda), presentado en la mayoría de los libros actuales sobre teoría de la vibración, 

lo desarrolló por primera vez D’Alembert en sus memorias publicadas por la Academia de 

Berlín en 1750.  

Frahm, propuso la implementación el absorbedor de vibración dinámica en 1909, el 

cual estaba conformada por un sistema de resorte y masa secundario para eliminar las 

vibraciones del sistema principal. Entre los estudiosos modernos de la teoría de vibraciones 

tenemos a Aurel Stodola (1859-1943) cuyo aporte está basado en el estudio de vibración de 

vigas, placas y membranas. Stephen Timoshenko (1878-1972), elaboró un estudio de vibración 

de vigas, conocida como teoría de Timoshenko, o teoría de vigas gruesas producto del análisis 

realizado a los efectos de deformación producida por inercia y cortante rotatorios. 

En base a los estudios realizados se ha podido concluir que los principales problemas 

de mecánica, como es el caso de vibraciones, son no lineales. Esto se contrapone a que, para 

efectos de análisis rápidos, considerarlos como lineales es una opción, la cual no aplica para 

todo. Es así como para sistemas no lineales se pueden identificar fenómenos que son 

teóricamente imposibles de resolver en sistemas lineales. El soporte teórico para vibraciones 

no lineales inició con los estudios de Poincaré y Lyapunov. Poincaré, en 1982 elaboró el 

método de perturbación para brindar una solución aproximada a problemas de mecánica 

celestial no lineales. Paralelamente, Lyapunov estableció las bases de la teoría de estabilidad 

moderna, que es usada para todo tipo de sistemas dinámicos. En 1920, con los estudios 

realizados por Duffing y Van Der Pol se presentaron las primeras soluciones definidas a la 

teoría de vibraciones no lineales. Finalmente, estudiosos como Minorsky y Stoker se han 

dedicado a recopilar los resultados más resaltantes de los estudios con vibraciones no lineales.  

Las aplicaciones de vibración no lineal no contemplaban el efecto de la perturbación, siendo 

Nayfeh quien investigó la teoría de la perturbación. 

Factores externos como movimientos sísmicos, vientos, transporte sobre vehículos de 

ruedas o el ruido producido por turbina o motores, presentan características que impactan en 

el estudio de las vibraciones. Producto de esto fue necesario adicionar conceptos y métodos 

de análisis de vibración para los efectos externos. Desde que en 1905 Einstein consideró el 

movimiento browniano, como un tipo de vibración aleatoria, ninguna aplicación fue 

investigada hasta 1930. La introducción de la función de correlación por Taylor en 1920, y la 

densidad espectral por Wiener y Khinchin a inicios de1930, permitieron el avance de esta 
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teoría. Lin y Rice, a mediados de la década de 1940, establecieron la aplicación de vibraciones 

aleatorias a problemas prácticos de ingeniería. Los estudios de vibración, incluso los de 

sistemas complejos, fueron elaborados con modelos brutos, con sólo unos cuantos grados de 

libertad. Con la llegada de las computadoras de alta velocidad a partir de 1950 se hizo posible 

tratar sistemas complejos y generar soluciones aproximadas, con métodos de solución clásicos 

y la evaluación numérica de ciertos términos que pueden expresarse en forma cerrada. El 

desarrollo del método de elementos finitos permitió que los ingenieros utilicen computadoras 

para el análisis de vibración numéricamente detallada de sistemas mecánicos, vehiculares y 

estructurales que despliegan miles de grados de libertad. (Rao, 2012)1 

Las vibraciones aparecen en diversas situaciones y considerando el actual uso de 

máquinas y estructuras, sería casi imposible listarlas. A maneo de ejemplo, existen vibraciones 

cuando nos transportamos en cualquier medio, también existen en el uso máquinas 

herramientas incluso en los generados en los alabes de una turbina al girar a varios miles de 

revoluciones por minuto o en los servicios de construcción, en el generador en martillos 

neumáticos o los que surgen durante movimientos sísmicos. 

Las vibraciones aparecen en mayor o menor medida en toda máquina rotatorias por 

efecto del desbalance del rotor. En algunos motores, como los de combustión, el desequilibrio 

es inherente a su funcionamiento (Avello, 2014)2 

1.2 Vibración 

Es un movimiento oscilatorio que aparece, por lo general, en los sistemas mecánicos 

sometidos a la acción de fuerzas variables con el tiempo. Se puede distinguir entre vibración, 

que conlleva variación de energía potencial elástica, como en la Figura 1, y oscilación, que 

conlleva esa variación, como en el péndulo de la Figura 2. Puesto que ambos se rigen por 

ecuaciones similares, es frecuente estudiarlos juntos sin considerar la diferencia conceptual 

entre ambos (Avello, 2014)3 

Figura 1  

Sistema vibratorio 

 

 
1 RAO, SINGIRESU S. Vibraciones mecánicas. Quinta edición. PEARSON EDUCACIÓN, México, 2012. ISBN: 978-
607-32-0952-6 
2 ALEJO, AVELLO. Teoría de máquinas. Segunda edición. TECNUN – UNIVERSIDAD DE NAVARRA, 2014. ISBN: 978-
84-8081-250-4 
3 ALEJO, AVELLO. Teoría de máquinas. Segunda edición. TECNUN – UNIVERSIDAD DE NAVARRA, 2014. ISBN: 978-
84-8081-250-4 
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Figura 2  

Sistema oscilatorio 

 

En su forma más simple, es la oscilación o el movimiento repetitivo de un objeto 

alrededor de una posición de equilibrio, siendo ésta, a la que llegará cuando la fuerza que 

actúa sobre él sea cero. A esta vibración se le denomina vibración de cuerpo entero, que 

significa que todas las partes del cuerpo se mueven juntas en la misma dirección en cualquier 

momento. 

El movimiento vibratorio de un cuerpo entero se puede describir completamente 

como una combinación de movimientos individuales de 6 tipos diferentes. Esos son 

traslaciones en las tres direcciones ortogonales x, y, y z, y rotaciones alrededor de los ejes x, 

y, y z. Cualquier movimiento complejo del cuerpo entero se podrá descomponer en una 

combinación de esos seis movimientos. Un cuerpo cualquier con esos movimientos, se dice 

que posee seis grados de libertad. Si a un objeto cualquiera, se le limitan los movimientos en 

todas las direcciones, excepto en una, se dice que ese objeto posee un único grado de libertad.  

Supongamos que a un objeto se le impide el movimiento en cualquiera dirección 

excepto una. Tal es el caso de un péndulo, como el de un reloj, que sólo se puede mover en 

un plano o un ascensor que se mueve verticalmente de arriba a abajo y que por ello se 

denominan sistemas con un grado de libertad. La vibración de un objeto es causada por una 

fuerza de excitación. Esta fuerza se puede aplicar externamente al objeto o puede tener su 

origen adentro del objeto (White, 2010)4 

En forma general las vibraciones se clasifican en vibraciones libres y vibraciones 

forzadas. Las primeras son originadas y mantenidas por fuerzas elásticas o las gravitatorias y 

las segundas son producidas por fuerzas periódicas aplicadas exteriormente. Las vibraciones 

libres y forzadas se dividen a su vez en amortiguadas y sin amortiguamiento. Cuando las 

fuerzas que se oponen a la fuerza recuperadora son despreciables se dice que la vibración es 

sin amortiguamiento. Cuando las fuerzas como el rozamiento del tipo viscoso no son 

despreciables se denomina vibración con amortiguamiento. Tener en cuenta, que en todo 

sistema real están presentes fuerzas disipativas, como el rozamiento, que tienden a extinguir 

la vibración. Sin embargo, en muchos sistemas la pérdida de energía debido al rozamiento es 

 
4 WHITE, GLEN. Introducción al análisis de vibraciones. AZIMA DLI. Massachusetts. 2010.  www.AzimaDLI.com 
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tan pequeña que a menudo pueden ser despreciables resultando entonces una vibración libre 

(Vásquez García, 2010)5 

1.3 Vibraciones libres 

Es aquella resultante de un sistema que vibra por sí mismo después de una 

perturbación inicial sin fuerzas externas actuando sobre dicho sistema (Rao, 2012).6 

1.3.1 Vibraciones libres no amortiguadas (Vásquez García, 2010)7 

Al considerar una partícula suspendida a un resorte de rigidez k y de masa m, ideal, 

como lo graficado en la Figura 3 y de movimiento vertical, la vibración será de un solo grado 

de libertad. En equilibrio estático, las fuerzas que actúan sobre ella serán la fuerza elástica 

Fe = kstδst y el peso, W = mgW. 

Cuando al diagrama de cuerpo libre se aplican estas ecuaciones de equilibrios, se 

obtiene: 

∑Fx = 0 

mg − kδst = 0 
Ec. 1 

Si m se mueve, un desplazamiento xm de menor medida que δst, desde la posición de 

equilibrio y sólo soltándose, es decir con velocidad inicial nula, esta partícula se trasladará 

verticalmente de arriba hacia abajo próximo a la posición de equilibrio generándose una 

vibración libre. 

Si consideremos a la partícula de masa m en una posición aleatoria x tomada desde 

una posición de equilibrio como se grafica en la Figura 4, podemos determinar las ecuaciones 

que rigen la vibración. 

 
5 VÁSQUEZ GARCÍA, OPTACIANO. Física General II. Vibraciones Mecánicas. Universidad Nacional Santiago 
Antúnez de Mayolo. 2010. 
6 RAO, SINGIRESU S. Vibraciones mecánicas. Quinta edición. PEARSON EDUCACIÓN, México, 2012. ISBN: 978-
607-32-0952-6 
7 VÁSQUEZ GARCÍA, OPTACIANO. Física General II. Vibraciones Mecánicas. Universidad Nacional Santiago 
Antúnez de Mayolo. 2010 
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Figura 3  

Diagrama de cuerpo libre en equilibrio estático de la partícula de masa m 

 

Figura 4  

Diagrama de cuerpo libre en movimiento de la partícula de masa m 

 

Considerando el diagrama de cuerpo libre en movimiento, la ecuación de movimiento 

de la masa será: 

∑Fx = max 

mg − k(δst + x) = mẍ 
Ec. 2 

Reemplazando la ecuación Ec. 1 en la ecuación Ec. 2, tenemos 

mẍ + kx = 0 Ec. 3 

El movimiento determinado en la ecuación Ec.3 es conocido como movimiento 

armónico simple, cuya característica principal es que la aceleración es en sentido opuesto 

proporcional y al desplazamiento. La ecuación Ec.3, puede especificarse de la siguiente 

manera:
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ẍ + ωnx = 0 Ec. 4 

ωn es la pulsación natural o frecuencia natural circular y se puede representar como: 

ωn = √
k

m
 Ec. 5 

La solución de la ecuación diferencial lineal de segundo orden con coeficientes 

constantes dada por la ecuación Ec. 4 es de la forma: 

x = Asen (ωnt) + Bsen (ωnt) Ec. 6 

Siendo A y B constantes y función de las condiciones iniciales. 

Por ello eventualmente se e escribe la ecuación Ec. 6 de la siguiente forma: 

x = xmsen (ωnt + φ) Ec. 7 

La velocidad y la aceleración puede expresarse como: 

v = ẋ = xmωncos (ωnt + φ) 

a = x = −xmωn
2sen (ωnt + φ) 

Ec. 8 

Ec. 9 

La gráfica de x en función del tiempo t permitirá apreciar que la masa m oscila 

alrededor de su posición de equilibrio. Donde xm es la amplitud de la vibración, y el ángulo φ, 

es el ángulo de fase. En la Figura 5, 𝜏 es el período de la vibración, tiempo que tarda un ciclo. 

τ =
2π

ωn
= 2π√

m

k
 Ec. 10 

La frecuencia natural de vibración que representa el número de ciclos descritos por 

unidad de tiempo está dada por: 

f =
1

τ
=

1

2π
√

k

m
 Ec. 11 

Figura 5  

Desplazamiento en función del tiempo en oscilaciones libres 
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1.3.2 Vibraciones libres amortiguadas (Vásquez García, 2010)8 

Un sistema es amortiguado cuando tienen elementos que permiten disipar energía. 

Los amortiguamientos pueden ser de distintas clases: amortiguamiento viscoso, el 

experimentado por cuerpos que se mueven a velocidad moderada dentro de fluidos; 

amortiguamiento de Coulomb, el generado por el movimiento relativo de superficies secas; y 

el amortiguamiento estructural, producido por la fricción interna del material elástico. 

Amortiguador viscoso lineal: 

Este surge en sistemas mecánicos empleados para regular vibraciones y se encuentra 

de manera natural cuando sistemas mecánicos vibran dentro de un medio fluido. En la Figura 

6 se muestra una representación del mismo. Este amortiguador está compuesto por un pistón 

que se desliza dentro de un cilindro que tiene en su interior, un fluido viscoso. Cuando el 

émbolo se mueve en oposición al fluido, debe atravesar por pequeños orificios del émbolo tal 

y como se muestra en la Figura 6. 

Figura 6  

Representación de un amortiguador 

 

En los amortiguadores lineales, la fuerza de fricción por el amortiguamiento es 

directamente proporcional a la velocidad lineal donde la constante de proporcionalidad es 

denominada coeficiente de amortiguamiento (c) y es expresada de la siguiente manera. 

FV = cẋ Ec. 12 

Vibraciones libres con amortiguamiento viscoso: 

En la Figura 7 se muestra un sistema masa-resorte-amortiguador. 

 
8 VÁSQUEZ GARCÍA, OPTACIANO. Física General II. Vibraciones Mecánicas. Universidad Nacional Santiago 
Antúnez de Mayolo. 2010. 
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Figura 7  

Diagrama de cuerpo libre de una partícula de masa m con amortiguamiento 

 

Aplicando la segunda ley de Newton al sistema se obtiene: 

∑Fx = mẋ 

mg − k(dst + x) − cẋ = mẍ 
Ec. 13 

En equilibrio estático, mg=kδst , por tanto la ecuación Ec.13 se escribe: 

mẋ + cẋ + k = 0 Ec. 14 

La ecuación anterior, es una ecuación diferencial homogénea de segundo orden con 

coeficientes constantes cuya solución es de la forma mostrada en la ecuación Ec.15.: 

x = Aelt Ec. 15 

Sustituyendo la ecuación Ec. 15 y sus derivadas, en la ecuación Ec. 14 se obtiene la 

ecuación característica expresada por 

ml2 + cl + k = 0 Ec. 16 

Cuya solución es: 

l1,2 =
−c ± √c2 − 4mk

2m
 Ec. 17 

La solución de la ecuación puede escribirse de la siguiente manera: 



30 
 

 

x = Bel1,t + Cel2,t Ec. 18 

Donde las constantes B y C son determinadas en función de las condiciones iníciales, a 

diferencia de λ1 y λ2 que se determinan en la ecuación característica. El comportamiento del 

sistema depende de la cantidad subradical, pudiendo ser positiva, nula o negativa. 

1.4 Vibraciones forzadas 

Es la vibración que surge en un sistema sometido a una fuerza externa repetitiva. Por 

ejemplo, las oscilaciones que surgen en motores de combustión (Rao, 2012)9 

1.4.1 Vibraciones forzadas sin amortiguamiento (Vásquez García,2010)10 

Los principios que rigen este tipo de vibración pueden utilizarse para el estudio de las 

fuerzas que generan vibración en diversos tipos de máquinas y estructuras. 

Fuerza armónica de excitación. El sistema mostrado en la Figura 8, nos da un modelo 

de un sistema masa-resorte sometido a una fuerza de carácter armónico dada por F=F0 

sen(ωt), donde F0 es la amplitud de la vibración armónica y ω es la frecuencia de la vibración 

armónica. 

Figura 8 

 a) Bloque sometido a una fuerza periódica externa, (b) DCL y cinético 

 

Utilizando las ecuaciones de movimiento según el eje x, resulta: 

∑Fx = max 

F0senωt − kx = mẍ 
mẍ + kx = F0senωt 

Ec. 19 

La ecuación diferencial Ec. 19 es de segundo orden no homogénea con coeficientes 

constantes por lo que su solución está compuesta por: a) una solución complementaria; y b) 

una solución particular.

 
9 RAO, SINGIRESU S. Vibraciones mecánicas. Quinta edición. PEARSON EDUCACIÓN, México, 2012. ISBN: 978-
607-32-0952-6 
10 VÁSQUEZ GARCÍA, OPTACIANO. Física General II. Vibraciones Mecánicas. Universidad Nacional Santiago 
Antúnez de Mayolo. 2010. 



31 
 

 

La solución complementaria se calcula haciendo cero el segundo término de la 

ecuación Ec. 19, y resolviendo la ecuación homogénea, es decir: 

mx + kx = 0 Ec. 20 

La solución de esta ecuación es de la forma 

x = xmsen (ωnt + φ) Ec. 21 

Cuando movimiento es periódico, la solución particular puede expresarse como 

xm = Bsenωt Ec. 22 

Determinando la segunda derivada con respecto al tiempo de la ecuación Ec. 22 y 

remplazando en la ecuación Ec. 19 da por resultado: 

−Bmω2senωtx + k(bsenωt) = F0senωt Ec. 23 

Despejando el valor de la constante B resulta: 

B =

F0
m⁄

k
m − ω2

=

F0
k⁄

1 − (
ω
ωn

)2
 Ec. 24 

Remplazando la ecuación Ec. 24 en Ec. 23, resulta: 

xp =

F0
k⁄

1 − (
ω
ωn

)2
senωt Ec. 25 

La solución general será: 

x = xCxp = Asen(ωnt + φ) =

F0
k⁄

1 − (
ω
ωn

)2
senωt Ec. 26 

En la ecuación Ec. 26 se observa que la oscilación total está conformada por una 

vibración libre de frecuencia ωn, Figura 9.a), y una vibración forzada originada por una fuerza 

exterior Figura 9. b). Por ello es que la vibración libre se extingue quedando la vibración 

permanente o particular como se muestra en la Figura 9.c). 
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Figura 9  

a) vibración libre, (b) vibración permanente y (c) Superposición de ambas 

 

En la ecuación Ec. 25 se aprecia que la amplitud de la vibración particular depende de 

una relación entre las frecuencias forzada y natural. Donde el factor de amplificación es 

cociente entre la amplitud de la vibración estable y la deflexión estática. 

MF =
(xp)max

Fo ⁄ k
=

1

1 − (
ω
ωn

)2
 Ec. 27 

En esta ecuación se aprecia que la resonancia surge, cuando dos frecuencias son 

aproximadamente iguales, es decir: 
ω

ωn
= 1. Este fenómeno es indeseable en las vibraciones 

de elementos estructurales, ya que producen esfuerzos internos que pueden desencadenar 

en el colapso de la estructura o falla catastrófica. 

Desplazamiento excitador periódico: 

Las vibraciones forzadas pueden generarse también a partir de la excitación periódica 

de la cimentación en un sistema o máquina. El modelo mostrado en la Figura 10, detalla la 

vibración periódica de un bloque, qué es originada por el movimiento armónico: δ0 sinωt. 

Figura 10  

Vibración forzada debido a un desplazamiento periódico 

 

En la Figura 11 se muestra el Diagrama de Cuerpo Libre y cinético. En este caso la 

coordenada x se mide a partir del punto de desplazamiento cero del soporte es decir cuando 
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el radio vector OA coincide con OB. Por lo tanto, el desplazamiento general del resorte será 

(x − δ0 sinωt) 

Figura 11  

Diagrama cinético y de cuerpo libre 

 

Aplicando la ecuación de movimiento según la dirección horizontal se tiene: 

 

∑Fx = max 

F0senωt − kx = mẍ 
mẍ + kx = F0senωt 

Ec. 28 

1.4.2 Vibración libre con amortiguamiento viscoso 

Con vibraciones de un solo grado de libertad y con amortiguamiento viscoso, se puede 

establecer que la energía es disipada por el amortiguador y que la amplitud se reduce con el 

tiempo. Además, si agregamos una fuente externa de energía, podremos mantener las 

oscilaciones con una amplitud constante. Para determinar las ecuaciones que gobiernan este 

movimiento consideremos un sistema masa, resorte y amortiguador sometido a una fuerza 

periódica externa P = P0senΩ, tal como se muestra en la Figura 12. 

Figura 12  

a) Sistema mecánico forzado, (b) Diagrama de cuerpo libre 
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Si al diagrama previo, se le aplica la segunda ley de Newton, tenemos: 

∑Fx = max 

P0senωt − kx − cẋ = mẍ 

mẍ + cẋ + kx = P0senΩt 

Ec. 29 

La ecuación Ec.29 es diferencial lineal, de segundo orden, no homogénea y con 

coeficientes constantes. Por tanto, para resolverla se suma una solución complementaria y 

una solución particular. La primera satisface a la ecuación homogénea y la segunda será una 

función cualquiera que pueda satisfacer la ecuación diferencial. Entonces la solución total 

puede escribirse como 

x(t) = xc(t) + xp(t) Ec. 30 

La solución particular, irá menguando según el valor del coeficiente de 

amortiguamiento. Por otro lado, la solución particular o permanente o es la que se mantiene, 

siendo esta de carácter armónico y puede expresarse como. 

xp = xmsen(Ωt − ) Ec. 31 

Reemplazando la ecuación Ec. 31 en la ecuación Ec. 30 resulta 

mΩ2xmsen(Ωt − φ) + cΩxm cos(Ωt − φ) + kxmsen(Ωt − φ) = P0senΩt Ec. 32 

Haciendo sucesivamente (Ωt-φ) igual a cero y π/2 resulta 

cΩxm = P0senΩt Ec. 33 

(k − mΩ2)xm = P0cosφ Ec. 34 

Elevando al cuadrado ambos miembros de las dos ecuaciones anteriores y sumándoles 

resulta 

[(k − mΩ2)2 + (cΩ)2]x2
m = P0

2 Ec. 35 

De la ecuación Ec. 35, se obtiene la amplitud, la misma que está dada por 

xm =
P0

√(k − mΩ2)2 + (cΩ)2
 Ec. 36 

El desfase puede obtenerse dividiendo las ecuaciones Ec.33 y Ec.34 

tgφ =
cΩ

k − mΩ2
 Ec. 37 

De esta manera, la solución particular puede expresarse como 
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x =
P0

√(k − mΩ2)2 + (cΩ)2
sen(Ωt − φ) Ec. 38 

Pero la frecuencia natural está dada por, ωn=k/m, y el valor del coeficiente crítico de 

amortiguamiento es Ccr=2mωn, el factor de amplificación será 

MF =
xm

P0
k⁄

=
1

√[1 − (Ω ωn
⁄ )2]

2
+ [2(c ccr⁄ )(Ω ωn

⁄ )]
2
 

Ec. 39 

 

tgφ =
2(c ccr⁄ )(Ω/ωn)

1 − (Ω/ωn)2
 Ec. 40 

En la Figura 13, se muestra el factor de amplificación en función de las frecuencias para 

distintos valores de la razón de amortiguamiento. Se puede apreciar que conforme se va 

disminuyendo la razón de amortiguamiento, la amplitud de la vibración crece. La resonancia 

se generará cuando la razón de amortiguamiento tiende a cero y las frecuencias son 

aproximadamente iguales. 

Figura 13  

Relación entre el factor de amplificación y la razón de frecuencias 

 

1.5 Frecuencia natural 

Es la frecuencia con la cual un sistema oscila sin la acción de fuerzas externas cuando 

se permite que vibre por sí solo después de una perturbación inicial. Un sistema vibratorio con 

n grados de libertad, tendrá n frecuencias naturales de vibración distinta (Rao, 2012)11 

 
11 RAO, SINGIRESU S. Vibraciones mecánicas. Quinta edición. PEARSON EDUCACIÓN, México, 2012. ISBN: 978-
607-32-0952-6 
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1.6 Resonancia 

Ocurre cuando la frecuencia de excitación externa coincide con una de las frecuencias 

naturales del sistema (Rao, 2012).12 

1.7 Desbalanceo 

Para nuestro proyecto, llevaremos a cabo la identificación de la magnitud del 

desbalance en ejes rotativos. Para esto hemos considerado como escenario de análisis un 

rotor de masa M, el cual es homogéneo, y cuenta con un radio R, simétrico con respecto a su 

eje de rotación y que atravesará el punto O, como se muestra en la Figura 14. Como parte del 

estudio adicionaremos a este rotor una masa m [gr], la cual será de menor peso en 

comparación con el rotor y la posicionaremos a una distancia r [mm], del centro O. Esto nos 

va a permitir observar, que el rotor se encuentre desbalanceado, producto de la fuerza 

centrífuga generada cuando la masa m adicionada en el rotor gira con velocidad angular ω 

[rad/seg]. Esta fuerza estará expresada por la siguiente fórmula: (Ercoli & La Marfa, 2002)13 

F⃗ = mω2r  

Figura 14  

Rotor desbalanceado 

 

Esto nos muestra que si bien, la magnitud de la fuerza es función de la velocidad 

instantánea, esta no puede ser considerada como una variable definitoria cuando se realiza la 

identificación del estado de equilibrio dinámico de este elemento. De esta forma podemos 

concluir que la magnitud de desbalance se representa mediante la fórmula: 

U⃗⃗ = mr  [gr.mm] 

Cuya unidad de medida U=mr es independiente del tiempo. 

 
12 RAO, SINGIRESU S. Vibraciones mecánicas. Quinta edición. PEARSON EDUCACIÓN, México, 2012. ISBN: 978-
607-32-0952-6 
13 ERCOLI, LIBERTO; LA MARFA, SALVADOR. Teoría y Práctica del Balanceo de Rotores Industriales. ALSINA, 
Argentina, 2002. 
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Para realizar el análisis y evaluación de casos prácticos, utilizaremos como parámetro 

de identificación de la cantidad de desbalance, una cantidad que estará relacionada a la masa 

del rotor M en lugar de m. Esto nos permitirá llevar a cabo una ecuación de igualdad entre la 

fuerza centrífuga 𝐹⃗⃗  que se origina considerando que el rotor balanceado girará con una 

excentricidad del centro de masa respecto del centro de rotación como se muestra en la Figura 

15. 

En estos casos, es posible apreciar que se presenta un desbalance específico, por 

unidad de masa, del rotor y este constituye un parámetro de gran utilidad para poder obtener 

una línea de base de referencia y comparación, teniendo en cuenta que en la práctica los 

efectos de desbalanceo dependen de la masa M del rotor (Ercoli & La Marfa, 2002, pág. 13)14 

Figura 15  

Rotor descentrado; O es el centro de masas y O´ es el centro de giro 

 

1.7.1 Desbalance estático 

Desbalance producido cuando el eje principal de inercia se encuentra desplazado de 

forma paralela al eje de rotación, como se observa en la Figura 16. 

Figura 16  

Desbalance estático 

 

 
14 ERCOLI, LIBERTO; LA MARFA, SALVADOR. Teoría y Práctica del Balanceo de Rotores Industriales. ALSINA, 
Argentina, 2002. 
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En la figura anterior se muestra un rotor que está balanceado perfectamente, con un 

desbalance producto de un peso añadido. 

Considerando que la única fuerza que actúa en este caso es la gravedad, este tipo de 

desbalance puede ser detectado al colocar el rotor sobre un par de soportes o guías paralelas. 

De esta manera, el lado del rotor donde se encuentre el mayor peso buscará permanecer hacia 

abajo.  

Para corregir este desbalance se procederá a equilibrar sobre un único plano 

(transversal al eje de rotación) (Ercoli & La Marfa, 2002, pág. 16)15 mediante el cual se puede 

agregar (o extraer, según corresponda) un peso de corrección, de manera que el rotor se 

encontrará balanceado estáticamente cuando deje de girar sobre las guías en cualquier 

posición que se coloque sobre las mismas. 

De manera similar cuando un rotor tiene un centroide S a una distancia ℇ e del centro 

de gravedad G, la fuerza centrífuga o fuerza de desbalance es que actúa sobre el eje: 

F = mεΩ2 [N] Ec. 41 

La cantidad U=mε se llama desbalance y ℇ es la excentricidad. En principio, la dirección 

de la excentricidad puede conocerse colocando el rotor sobre cojinetes que se mueven 

suavemente (casi sin fricción), porque el rotor se vuelve estacionario con el centro de 

gravedad G debajo del centroide S, como se puede apreciar en la Figura 17. 

Figura 17  

Dirección de Excentricidad 

 

En otras palabras, no es necesario girar el rotor para identificar el desbalance 

(Matsushita, Tanaka, Kanki, Kobayashi, & Keogh, 2017)16 

 
15 ERCOLI, LIBERTO; LA MARFA, SALVADOR. Teoría y Práctica del Balanceo de Rotores Industriales. ALSINA, 
Argentina, 2002. 
16 MATSUSHITA, OSAMI; TANAKA, MASATO; KANKI, HIROSHI; KOBAYASHI, MASAO; KEOGH, PATRICK. Vibrations 
of Rotating Machinery. SPRINGER, Japan, 2017. 
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1.7.2 Desbalance Dinámico 

Este tipo de desbalance se presenta cuando el eje de rotación y el eje principal de 

inercia son alabeados (no poseen ningún tipo de contacto). La Figura 18, muestra 

gráficamente este tipo de desbalance, el cual es el que se presenta en los casos reales. 

Figura 18  

Desbalanceo dinámico 

 

En la anterior figura se presenta un desplazamiento en forma no paralela al eje 

principal de inercia con referencia al eje de giro. 

Este tipo de desbalance se puede corregir para rotores rígidos efectuando 

acondicionamientos en dos planos. Mientras que para el caso de rotores flexibles (que 

cambian su forma con la velocidad de giro), se hace necesario corregir en varios planos según 

sea la forma modal en relación con la velocidad de trabajo (Ercoli & La Marfa, 2002, pág. 22)17 

De manera similar en la Figura 19 se puede apreciar la fuerza de reacción traslacional 

en el rodamiento causada por el desbalance. Esta es una fuerza alterna que cambia la 

dirección a medida que gira el rotor. 

Figura 19  

Diagrama de fuerza traslacional causada por el desbalance 

 

 
17 ERCOLI, LIBERTO; LA MARFA, SALVADOR. Teoría y Práctica del Balanceo de Rotores Industriales. ALSINA, 
Argentina, 2002. 
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En el caso en donde un rotor giratorio tiene un centroide S que coincide con el centro 

de gravedad G y con el eje principal de inercia, que pasa por el centro de gravedad, está 

inclinado en un ángulo s con respecto al eje de rotación como se muestra en la Figura 20, el 

momento actúa sobre el eje.  

M = (IP − Id)τΩ
2 [Nm] Ec. 42 

Figura 20  

Rotor con centro de gravedad inclinado 

 

Este momento puede ser detectado no simplemente colocando el rotor en 

rodamientos, sino haciéndolo girar. 

La Figura 21 muestra la fuerza de reacción alterna en los cojinetes generada por la 

rotación del rotor (Matsushita, Tanaka, Kanki, Kobayashi, & Keogh, 2017, págs. 106-107)18 

Figura 21  

Diagrama de fuerzas en cojinetes por la rotación 

 
18 MATSUSHITA, OSAMI; TANAKA, MASATO; KANKI, HIROSHI; KOBAYASHI, MASAO; KEOGH, PATRICK. Vibrations 
of Rotating Machinery. SPRINGER, Japan, 2017. 
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1.8 Norma ISO 10816 

Esta norma define las consideraciones necesarias para llevar a cabo la medición y 

evaluación de la vibración, en base a las mediciones efectuadas en partes no rotativas de los 

equipos. El criterio de evaluación está basado en monitorización operacional como en pruebas 

de validación que son requeridas para poder garantizar un funcionamiento confiable de los 

equipos. 

 

 



 
 

 

 

 

 



 

 

Capítulo 2  

Modelado y construcción 

2.1 Soporte del eje para balanceo 

En la Figura 22 se muestra el soporte del eje para el balanceo dinámico. El sistema de 

apoyo tiene tres grados de libertad. El primero es que permite el libre giro del eje mediante 

sus dos rodamientos de apoyo A y B a lo largo del eje Y. El segundo permite la rotación a lo 

largo del eje Z por medio del rodamiento E y el tercero permite la rotación a lo largo del eje X 

utilizando los rodamientos C y D. El sistema cuenta también con placas de topes para que los 

movimientos no se salgan de rango. De todas formas, en el sistema dinámico de balanceo 

siempre se empieza con velocidades bajas del eje para observar cómo se desempeña el 

sistema. 

Figura 22  

Modelo en 3D del soporte de eje a balancear 
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Figura 23  

Vista frontal del modelo en 3D del soporte de eje a balancear 

 

Figura 24  

Vista superior del modelo en 3D del soporte de eje a balancear 

 

Figura 25  

Vista de sección del modelo en 3D del soporte de eje a balancear 
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Figura 26  

Vista frontal del modelo en 3D del soporte de eje a balancear 

 

2.2 Planos del soporte de eje para balanceo 

A continuación, se detallan las medidas y especificaciones de las piezas utilizadas en el 

diseño de las bases. 

Figura 27  

Despiece del soporte de eje para balanceo 
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Figura 28  

Cotas y especificaciones del soporte de eje a balancear, Piezas 3, 4 y 6 
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Figura 29  

Cotas y especificaciones del soporte de eje a balancear, Pieza 5 y accesorios 
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2.3 Construcción de soportes de ejes para balanceo dinámico 

Figura 30  

Torno CNC durante fabricación de piezas 

 

Figura 31  

Panel de torno CNC 

 

Figura 32  

Torno CNC durante fabricación de piezas 
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Figura 33  

Torno CNC durante fabricación de piezas 

 

Figura 34  

Evaluación de uso impresora 3D para prototipo 

 

Figura 35  

Construcción de pines de sujeción de rodamiento 
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Figura 36  

Construcción de platinas para soporte de ejes 

 

Figura 37  

Perforación de platina para pines de sujeción 
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Figura 38  

Fabricación de pines reguladores 

 

Figura 39  

Soldadura de soporte de ejes 

 

Figura 40  

Acoplamiento de pines con rodamientos 
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Figura 41  

Montaje de rodamientos sobre platinas de soporte 

 

Figura 42  

Soportes de ejes terminados 

 

 

 



 

 

Capítulo 3  

Soporte digital de embebidos 

3.1 Acelerómetros19 

Un acelerómetro, como el mostrado en la Figura 43, es un dispositivo que mide la 

vibración o la aceleración del movimiento de una estructura. La fuerza generada por la 

vibración o el cambio en el movimiento (aceleración) hace que la masa "comprima" el material 

piezoeléctrico, generando una carga eléctrica que es proporcional a la fuerza ejercida sobre 

él. El hecho de que la carga sea proporcional a la fuerza y que la masa sea constante hace que 

la carga también sea proporcional a la aceleración. 

Figura 43  

Acelerómetro piezoeléctrico de cuarzo 

 

Nota. Tomado de Wikipedia 

Existen dos tipos de acelerómetros piezoeléctricos. 

Acelerómetro de salida de carga de alta impedancia: Está compuesto por un cristal 

piezoeléctrico que genera una carga eléctrica conectada directamente a los instrumentos de 

medición. La salida de carga requiere instalaciones e instrumentos especiales. Este tipo de 

 
19 https://mx.omega.com/prodinfo/acelerometro.html 
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acelerómetros son utilizados para aplicaciones de altas temperaturas (>120° C) en las que no 

es recomendable utilizar modelos de acelerómetros de baja impedancia. 

Acelerómetro de salida de carga de baja impedancia: Está compuesto por un 

acelerómetro de carga en su extremo delantero, un microcircuito integrado y un transistor de 

efecto de campo (FET), que realiza la conversión de la carga en una tensión de baja impedancia 

que puede interactuar con instrumentos estándar. Estos acelerómetros son utilizados en 

diversas industrias. 

Los acelerómetros Piezolectric ICP, modelo 603C01 de IMI Sensors, que han sido 

empleados en nuestro Proyecto de Investigación son de baja impedancia. 

Los sensores ICP® requieren una fuente de alimentación de corriente constante para 

un funcionamiento adecuado. Un sistema de detección típico incluye un sensor ICP®, un cable 

común de dos conductores y una fuente de alimentación de corriente constante básica (como 

se muestra en la Figura 44). 

Figura 44  

Sistema de Detección típico 

 

El acondicionador de señal consiste en una fuente bien regulada de 18 a 30 V CC 

(alimentada por batería), un diodo regulador de corriente (o un circuito de corriente constante 

equivalente) y un condensador para desacoplar (eliminar el voltaje de polarización) la señal. 

Excepto en modelos especiales, los sensores ICP® estándar requieren un mínimo de 2 

mA para una operación adecuada.20 

3.1.1 Especificaciones de los acelerómetros 

Rango dinámico: intervalo de amplitud que puede medir el acelerómetro y que está 

definido por el sensor a usar, evitando que la señal de salida se distorsione o recorte. 

Normalmente se especifica en unidades de constante gravitacional "g".

 
20 IMI SENSORS. 603-Series, 6 channel sensor kit Installation and Operating Manual. Manual 21354 Rev E ECN 
50523. 
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g: denominada aceleración de la gravedad terrestre, con un valor de 9.81 m/s2 (o 32.2 

ft/s2, o 386 in/s2). 

Rango de frecuencia: en un rango de frecuencia limitado, entre 10 Hz y 1000 Hz, se 

concentra la energía de vibración de los sistemas; sin embargo, las medidas suelen llegar hasta 

unos 10 kHz debido a la presencia de otros componentes de vibración. 

Límite de alta frecuencia: es la frecuencia en la que la salida supera la desviación de 

salida predeterminada. Está en función de la resonancia mecánica del acelerómetro. 

Corte de baja frecuencia: frecuencia a partir de la cual la salida es inferior a la precisión 

predeterminada. Si bien, la salida no se "corta", la sensibilidad disminuye a menores 

frecuencias. 

Ruido: se suele presentar en el cable de conexión, así como en los circuitos de 

amplificación. El nivel de ruido se presenta en unidades de constante gravitacional "g", es 

decir, 0,0025 g en un rango de 2-25 000 Hz.  

Frecuencia de resonancia: cuando la sensibilidad de un acelerómetro es mayor cerca 

de su extremo de alta frecuencia. A altas frecuencias, la salida no es un valor real de la 

vibración en el punto de medición. 

Sensibilidad: es la primera característica que se debe tener en cuenta al momento de 

llevar a cabo la selección de un acelerómetro. La condición idónea es contar con un nivel de 

salida alto. Así mismo, se debe tener presente que una alta sensibilidad está relacionada con 

un elemento piezoeléctrico grande.  

En condiciones normales, la sensibilidad no representa un problema, ya que se pueden 

utilizar preamplificadores. 

Sensibilidad de temperatura: medición de la salida de tensión por cada grado de 

temperatura. Los sensores normalmente cuentan con un sistema de compensación de 

temperatura, de manera que los cambios en la salida se mantengan dentro de los límites 

establecidos para una determinada variación de la temperatura. 

Rango de temperatura: está limitado por el microcircuito electrónico que convierte la 

carga en una salida de baja impedancia. El rango se encuentra entre -50°C a 120°C. 

3.1.2 Elección de un acelerómetro 

A continuación, se presentan las interrogantes que se deben tomar en cuenta para la 

selección de un acelerómetro: 

• ¿Qué amplitud de vibración es necesario monitorizar? 

• ¿En qué rango de frecuencia es necesario monitorizar? 

• ¿Cuál es el rango de temperatura que tiene el sistema? 
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• ¿Cuál es el tamaño y la forma de la muestra que es necesario monitorizar? 

• ¿El sistema se encuentra expuesto a campos electromagnéticos? 

• ¿La zona en donde se encuentra el sistema está expuesta a un alto nivel de 

ruido? 

• ¿El acelerómetro se encuentra sobre una superficie aterrada? 

• ¿El sistema se encuentra expuesto a un ambiente corrosivo? 

• ¿El sistema se encuentra en un área que requiera el uso de instrumentos 

intrínsecamente seguros o a prueba de explosión? 

• ¿El sistema se encuentra expuesto a un ambiente húmedo o al agua en la zona 

de instalación? 

3.1.3 Otras consideraciones en la elección de un acelerómetro 

Se debe tener en cuenta que la masa del acelerómetro deberá ser mucho menor que 

la masa del sistema que vamos a monitorizar. 

El rango dinámico del acelerómetro deberá ser mayor que el rango de amplitud de 

vibraciones que se espera obtener. 

3.1.4 Especificaciones de los acelerómetros empleados 

Teniendo en consideración las dimensiones del eje que podrá ser soportado en las 

bases diseñadas, las condiciones ambientales donde se realizarán las pruebas y considerando 

que no se requieren instrumentos intrínsecamente seguros, se detallan las especificaciones 

de los acelerómetros seleccionados: 
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Figura 45  

Especificaciones de acelerómetro ICP modelo 603C0121 

 

3.2 Tacómetro 

El tacómetro es un instrumento de medición usado para elementos rotatorios, el cual 

se utiliza para medir la cantidad de giros de un elemento. La unidad de medida de este 

instrumento son revoluciones por minuto (RPM),  

En nuestro caso será reemplazado por un sensor fotoeléctrico que marcará un pulso 

cada vez que se dé una revolución de esta forma con el tiempo que pasa entre dos puntos se 

puede calcular la velocidad de giro del eje. 

Figura 46  

Sensor foto eléctrico QS30LDL, World-Beam®, Difuso, 800mm, NPN/PNP, 10-30V 

  

 
21 IMI SENSORS. 603-Series, 6 channel sensor kit Installation and Operating Manual. Manual 21354 Rev E ECN 
50523. PLANO Rev H ECN 25657 
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3.3 National Instruments USB 6210 

Esta tarjeta USB de Entrada/Salida Digital Multifunción, 16 entradas analógicas de 16 

Bits y 250 kS/s, 4 entradas digitales, 4 salidas digitales. La tarjeta USB 6210 es un dispositivo 

DAQ multifunción. Esta ofrece entradas analógicas, entradas digitales, salidas digitales y dos 

contadores de 32 bits. El dispositivo proporciona un amplificador integrado diseñado para 

configuraciones rápidas a altas velocidades de escaneado. También cuenta con la tecnología 

NI Signal Streaming que permite la transferencia de datos bidireccional a alta velocidad 

parecida a DMA a través del bus USB. El dispositivo es ideal para aplicaciones de prueba, 

control y diseño, entre ellas, registro de datos portátil, monitoreo de campo, OEM embebidas, 

adquisición de datos y aplicación académica. 

El USB 6210 tiene una cubierta mecánica ligera y es energizado por bus para ofrecer 

fácil portabilidad. El controlador NI DAQmx y la utilidad de configuración incluidos simplifican 

la configuración y las medidas. 

Figura 47  

Tarjeta de adquisición de datos NI USB 6210 

 

Nota. Tomado de National Instruments Corp. 
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Figura 48  

Diagrama de pines de la tarjeta NI USB 6210 

 

Nota. Tomado de National Instruments Corp. 
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3.4 Conexionado de la sección electrónica del sistema de balanceo 

Figura 49  

Acelerómetros 

 

Figura 50  

Tarjeta de Adquisición de Datos 

 

Figura 51  

Ensamble de componentes 
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Figura 52  

Pruebas de conexionado y configuración 

 

Figura 53  

Interfaz de tarjeta de adquisición de datos con monitor 

 

Figura 54  

Ventana Hanning 
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Figura 55  

Gráfico de frecuencia 

 

3.5 Programación en Python22 

Python es un lenguaje de programación utilizado de manera masiva en aplicaciones 

web, desarrollo de software, Ciencia de Datos y Machine Learning (ML). Los profesionales 

usan Python porque su eficiencia y facilidad de aprendizaje y la versatilidad de poder 

ejecutarse en diversas plataformas. Python llega a ser gratuito y se integra de gran forma a 

todos los tipos de sistemas, aumentando la velocidad del desarrollo. 

Figura 56  

Código en Python 

 

 

 
22 https://aws.amazon.com/es/what-is/python/ 
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Las razones para el uso de Python se pueden sintetizar en: 

• Su semejanza al idioma inglés permite que los desarrolladores pueden 

entender de manera sencilla los programas en Python. 

• Python permite que los desarrolladores sean más productivos, puesto que se 

puede escribir un programa con menos líneas de código si se compara otros lenguajes. 

• Python cuenta con una biblioteca estándar que contiene una gran cantidad de 

códigos reutilizables, por lo que no se tiene que escribir el código desde cero. 

• Los desarrolladores pueden utilizar Python fácilmente con otros lenguajes de 

programación conocidos, como Java, C y C++. 

• La comunidad activa de Python incluye millones de desarrolladores alrededor 

del mundo que prestan su apoyo. Si se presenta un problema, puede obtener soporte rápido 

de la comunidad. 

• Hay muchos recursos útiles disponibles en Internet para el aprendizaje de 

Python. Encontrándose con facilidad videos, tutoriales, documentación y guías para 

desarrolladores. 

• Python se puede trasladar a través de diferentes sistemas operativos de 

computadora, como Windows, macOS, Linux y Unix. 

El lenguaje Python se aplica a varios casos de uso en el desarrollo de aplicaciones, 

incluidos los ejemplos que se mencionan a continuación. 

3.5.1 Programación del lado del servidor (Desarrollo Back-End) 

La programación de funciones complejas de back-end son utilizados en los sitios web 

para mostrar información a un usuario, por ejemplo, los sitios web que interactúan con bases 

de datos, como una búsqueda en Google, para lograr establecer una comunicación con los 

sitios web involucrados en la búsqueda y la protección de los datos cuando estos son enviados 

a través de la red.  

Python es un lenguaje de programación orientado a objetos, que permite escribir el 

código del lado del servidor y que, a su vez cuenta con una gran cantidad de bibliotecas con 

código pre-escrito que permiten crear funciones simples y complejas de lado del servidor. Para 

ello, se utilizan distintos marcos de Python, ya que proporciona herramientas para crear 

aplicaciones web. Tal es el caso, de que se pueden crear aplicaciones web esqueleto en 

cuestión de segundos dado que no se inicia desde cero, además, sin depender de 

herramientas de prueba externas, pueden evaluarse por medio de las herramientas de prueba 

del marco. 
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3.5.2 Automatización mediante scripting 

Python es un lenguaje de scripting que permite automatizar actividades que 

normalmente son desarrolladas por las personas, actividades como: 

• Cambio de nombre de cantidades de archivos de manera simultánea. 

• Conversión de un tipo de archivo a otro. 

• Eliminación de textos y palabras duplicadas en un archivo de texto. 

• Descarga de contenido. 

• En matemáticas, ejecutar diversas operaciones básicas. 

• Enviar contenido por correo electrónico. 

• Analizar, a nivel básico, archivos de registros. 

• Identificación de errores en archivos. 

• Ejecutar tareas de Ciencia de Datos 

• Ejecutar tares de Machine Learning. 

La Ciencia de Datos está definida como la extracción de conocimientos a partir de los 

datos, mientras que Machine Learning (ML) está definida como el estado de enseñanza que 

se brinda a las computadoras con el objetivo que estas aprendan automáticamente de los 

datos y que puedan realizar predicciones precisas. Python permite realizar tareas distintas 

tareas relacionadas: 

• Corrección y limpieza de datos no correctos, denominada como limpieza de 

datos. 

• Extracción y selección de características de datos. 

• A partir de datos, realizar búsquedas estadísticas. 

• Visualización de datos a través de gráficas. 

Los investigadores de datos emplean las bibliotecas de Machine Learning de Python 

para entrenar modelos de ML y crear clasificadores que permitan un ordenamiento de datos. 

Actualmente, se vienen usando clasificadores basados en Python para ejecutar la clasificación 

de imágenes, textos, tráficos de red; reconocimiento facial y de voz. 

3.5.3 Desarrollo de software 

El lenguaje de programación Python, es comúnmente usado para ejecutar diversas 

tareas de desarrollo de software y aplicaciones, tal es el caso de: 

• Creación automática de software. 

• Administración de proyectos 
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• Seguimiento de errores en el código. 

• Desarrollo de prototipos de software. 

• Desarrollo de aplicaciones de escritorio con las bibliotecas de interfaz gráfica 

de usuario (GUI). 

• Creación de videojuegos 

• Automatización de las pruebas de software. 

La prueba de software es el proceso de verificación de resultados reales mediante la 

coincidencia con los resultados esperados del software, garantizando que no tenga de errores.  

Los responsables dichas pruebas utilizan la programación en Python para escribir casos 

para diversos escenarios de prueba.  

Como se mencionó anteriormente, se usa también para ejecutar los scripts de prueba 

de manera automática. Estas herramientas son conocidas como herramientas de integración 

e implementación continuas (CI/CD). Los responsables de las pruebas del software utilizan 

herramientas CI/CD, para llevar a cabo la automatización de las pruebas. La herramienta de 

CI/CD ejecuta automáticamente los scripts e informa los resultados de las pruebas cada vez 

que se realizan nuevos cambios de código. 

3.6 Diagrama de funcionamiento del sistema 

A continuación, se muestra el diagrama de funcionamiento electrónico del sistema de 

balanceo tal y como se muestra en la Figura 57. 
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Figura 57  

Diagrama de funcionamiento del sistema electrónico 

 

Figura 58  

Evaluación de desbalance 
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3.7 Ecuaciones del balanceo dinámico 

3.7.1 Desbalance (Heinz Perez, 2009)23 

Se conoce como desbalance a la distribución anormal de masas en un rotor, que, en 

condición de operación, produce niveles severos de vibración. 

El desbalance se puede comprender como la situación donde el eje de inercia del rotor 

no coincide con el eje de rotación, lo que ocasiona que el giro no sea concéntrico produciendo, 

por lo tanto, la descompensación de masas que al girar con determinada aceleración dan 

como resultado fuerzas excitadoras radiales y/o momentos dinámicos que por consiguiente 

producen vibraciones (Joshi, 2000).24 

La línea de rotación está definida como el eje alrededor del cual el rotor está en 

capacidad de girar si no está restringido por las chumaceras o rodamientos, llamado también 

eje principal de inercia. 

La línea del centro geométrico está definida como la línea del centro físico del rotor. 

Cuando las dos líneas de centro llegan a coincidir, entonces el rotor estará balanceado o en el 

estado de balance. Por lo contrario, cuando las líneas se encuentran separadas, el rotor se 

encontrará desbalanceado. 

La línea del centro geométrico está establecida como la línea del centro físico del rotor. 

Cuando las dos líneas de centro coinciden, entonces el rotor se estará balanceado o en el 

estado de balance. Por lo contrario, cuando las líneas se encuentran separadas, el rotor estará 

desbalanceado.  

El desbalance total se podría indicar que cambia tanto en su posición angular como en 

posición por todo el eje del rotor. 

Figura 59  

Distribución de desbalance 

 

 
23 HEINZ PEREZ HELMUT. Análisis de balanceo de máquinas en tándem conectados con al menos un cople y 
validación experimental. Instituto Politécnico Nacional. México 2009. 
24 G.A. JOSHI and C.C. CHEN. Vibration Condition and Energy Loss Monitoring. Vibration Institute. Vol.17. N° 20. 
St. Louis. USA. June 2000. 



68 
 

 

El desbalance puede ser inherente o producto de diversas causas (Palomino, 2003)25 

(Saavedra, 1988)26 , entre las cuales se encuentran:  

• Distorsión debido a presión o temperatura de operación. 

• Desgaste de componentes rotativos de los equipos. 

• Acumulación de materiales indeseados en el sistema. 

• Elementos / componentes excéntricos. 

• Elementos / componentes doblados o rotos. 

• Ensamblaje defectuoso de componentes. 

• Factor de corrosión. 

• Asimetría en los componentes internos rotativos de las máquinas - equipos, 

productos de forjado, carga, maquinado, dilataciones no homogéneas o fundición. 

• Por soldadura, debido a la no homogeneidad del trabajo efectuado (aporte de 

soldadura). 

• Factor de erosión debido al fluido de trabajo. 

En realidad, son muchos más factores que contribuyen a la condición de desbalance 

del equipo, como problemas de calidad en la fabricación de material como porosidades, 

sopladuras, etc. 

Asimismo, muchos problemas como, maquinados excéntricos, deformidades del 

vaciado y ensamblajes inadecuados, cambios bruscos en la temperatura de operación, 

esfuerzos rotacionales indeseados o cambios en el flujo de trabajo, ocurren durante el proceso 

de fabricación y otros durante la vida útil del equipo. 

Positivamente, en muchos casos las correcciones por excentricidad pueden 

compensarse por medio del balanceo, pero hay que comprender que el balanceo dinámico no 

puede reemplazar los excesos o errores que se cometan por malos maquinados o mala 

operación de los equipos. 

Cuando durante la fabricación, se consideran métodos adecuados para certificar que 

los procesos sean los correctos, se asegurará que los ejes coincidan, por lo que estar que sea 

ensamblado, estará por lo tanto balanceado.  

Si durante el proceso de fabricación, las tolerancias no fueron respetadas se producen 

también desbalances; incluso si un eje y el rotor estuvieron bien balanceados. La adición de 

cuñas puede incrementar los problemas. 

 
25 E. PALOMINO Y A. SANCHEZ. Consumo Energético vs. Mantenimiento. Taller de Mantenimiento en la Industria. 
Mantenerg 2003. La Habana – Cuba. Julio 2003. 
26 P. SAAVEDRA. Análisis de vibraciones en Máquinas Rotatorias. Universidad de Concepción. Chile 1998. 
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Existen especificaciones para las tolerancias establecidos en diversas normas, tal es el 

caso de API, ISO, ANSI y otros, no obstante, el no seguir sus recomendaciones generarán en 

un determinado nivel de balanceo. 

Figura 60  

Líneas de centro del ensamble excéntricas 

 

Otros factores pueden favorecer a la condición de desbalance de un rotor, como 

excesivos huelgos, distorsiones, corrosión y depósitos de materiales, especialmente en los 

sistemas que han tenido cierto tiempo operando. Estos pueden llevar a la falla de los ejes, 

como es el caso de los depósitos, pues su masa adicional ocasionará un desbalance apreciable. 

Especialmente en componentes rotativos, como bombas, ventiladores, compresores y 

similares. La limpieza y mantenimientos rutinarios minimizarán estos efectos. 

Incluso, la diferencia entre rotores (flexibles y rígidos), puede generar desbalance. 

3.7.2 Tipos de desbalance (Heinz Perez, 2009)27 

Desbalance estático: 

Es cuando el eje principal de masa es desplazado paralelamente al eje geométrico del 

rotor. El eje principal pasa a través del centro de gravedad si la distribución de masa es 

homogénea. Si un eje está reposando sobre dos soportes delgados y nivelados, este tenderá 

a girar hasta que la masa o punto pesado se ubique en la parte inferior. Esto quiere decir que 

este desbalance opera aún sin que el rotor se encuentre en estado de rotación; a este 

fenómeno se le llama desbalance estático. Éste ocasiona que el centro de masa cambie su 

posición fuera del centro geométrico, el cual al girar ocasiona que el rotor oscile paralelo a su 

eje de rotación cuando el rotor se encuentra operando (Saavedra, 1988).28 

El desbalance estático puede ser corregido en el plano del centro de gravedad, 

retirando material de la masa o punto pesado o agregando material en el lado opuesto de 

 
27 HEINZ PEREZ HELMUT. Análisis de balanceo de máquinas en tándem conectados con al menos un cople y 
validación experimental. Instituto Politécnico Nacional. México 2009. 
28 P. SAAVEDRA. Análisis de vibraciones en Máquinas Rotatorias. Universidad de Concepción. Chile 1998. 
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dicho punto. Este método, aplicado a un determinado plano de corrección ocurre 

principalmente en rotores con forma de disco. 

Figura 61  

Esquema de desbalance estático 

 

Desbalance de par: 

Se da cuando el eje principal de inercia intercepta al eje de rotación en el centro de 

gravedad del rotor.  

Por ejemplo, ambos desbalances son de la misma magnitud, pero ubicados a 180°, este 

desbalance no puede ser reconocida por el método anterior por que el rotor no adopta una 

sola posición de reposo.  

Cuando el rotor despliega un movimiento de inclinación de un extremo hacia otro, 

alternadamente alrededor de su eje vertical Debido a estos dos desbalances se produce un 

momento, por ello se llama desbalance de par (Saavedra, 1988).29 

Para corregir este desbalance, se requiere de un momento opuesto para poder 

corregir, esto quiere decir dos masas de balanceo iguales a 180°. 

Figura 62  

Esquema de desbalance de par 

 

 
29 P. SAAVEDRA. Análisis de vibraciones en Máquinas Rotatorias. Universidad de Concepción. Chile 1998. 
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Desbalance dinámico: 

Es cuando el eje principal de inercia no intercepta al eje de rotación.  

En rotores reales, los desbalances no son de solo un tipo, sino que se pueden identificar 

un número infinito de desbalances distribuidos aleatoriamente a lo largo de todo el eje de 

rotación, pero que pueden ser reemplazados por dos desbalances resultantes en dos planos 

arbitrarios, con posiciones angulares y magnitudes diferentes. Dado que sólo puede ser 

determinada íntegramente por medio de rotación, se le llama desbalance dinámico. Esto 

puede ser analizada mediante la descomposición en un desbalance de par y un desbalance 

estático. 

Para corregir el desbalance dinámico son necesarios dos planos de corrección. 

Figura 63  

Esquema de desbalance dinámico 

 

Varias combinaciones de desbalance dinámico 

Actualmente, se puede definir el desbalance dinámico como cualquier combinación de 

desbalances resuelto para tener al menos dos planos de balanceo. (Saavedra, 1988)30 

Las distintas combinaciones de desbalance crean desbalance dinámico.  

Es importante entender qué a un desbalance estático, puede también llamársele 

desbalance dinámico.  El desbalance estático se genera cuando el rotor giraba por efecto de 

la fuerza de gravedad a la posición en que su parte más pesada apuntaba hacia el suelo, 

entonces para entender el desbalance especialmente para el análisis vibracional, es 

conveniente no visualizar el método usado para remover el desbalance estático, si no 

entenderlo como un equilibrio de fuerzas en fase. 

 
30 P. SAAVEDRA. Análisis de vibraciones en Máquinas Rotatorias” Universidad de Concepción. Chile 1998. 
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Figura 64  

Desbalance estático en un rotor uniforme 

 

El desbalance estático en el plano del centro de gravedad se puede descomponer en 

dos planos de medición, proporcionales al peso del rotor en cada extremo. De esta manera, 

las dos fuerzas o pesos no serán iguales. Por ejemplo, si asumimos que un rotor tiene un peso 

total de cuatro unidades, con su masa distribuida de tal forma que el rodamiento de la parte 

izquierda soporta tres unidades y el rodamiento del lado derecho soporta una unidad. 

Figura 65  

Desbalance estático en rotor no uniforme 

 

Para mantener la condición de desbalance estático “puro” (sin el desbalance de par 

presente) en cada plano de medición adyacente a los rodamientos, una fuerza de desbalance 

de ¾ partes de la fuerza original que generaba el desbalance estático puro se ubicará a través 

del plano de medición de la izquierda. La fuerza de desbalance en el plano de medición de la 

derecha será de ¼ parte con respecto a la fuerza original de desbalance estático puro. 

3.7.3 Fuerzas de desbalance de par (Heinz Perez,2009)31 

Para el caso de un rotor que se encuentra dinámicamente fuera de balance, se asume 

que las fuerzas de desbalance se han balanceado en sentido contrario. Una vez sin desbalance 

estático, las fuerzas residuales en cada plano se encontrarán opuestas 180° una respecto a la 

 
31 HEINZ PEREZ HELMUT. Análisis de balanceo de máquinas en tándem conectados con al menos un cople y 
validación experimental. Instituto Politécnico Nacional. México 2009. 
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otra y con la misma magnitud. A esto se le conoce como desbalance de par. El siguiente gráfico 

muestra que el par de fuerzas, se encuentran claramente balanceadas estáticamente. 

Figura 66  

Desbalance de par 

 

Dado que el desbalance de par implica siempre dos fuerzas iguales, opuestas 180° una 

de la otra, la magnitud de este par no sólo depende de la magnitud de cada fuerza, sino 

también de la distancia existente entre las fuerzas comprometidas. Asumiendo la misma 

fuerza en cada plano, mientras más corta sea la distancia entre las fuerzas, entonces será más 

pequeño el desbalance en el rotor. Mientras más grande sea la distancia entre las fuerzas, por 

consiguiente, más grande será el desbalance. 

3.7.4 Efectos del desbalance (Heinz Perez, 2009)32 

En una máquina con su rotor desbalanceado se pueden presentar problemas tales 

como:  

• Vibraciones que se transmiten a otros equipos que se encuentran en el mismo 

plano de trabajo. 

• Vibraciones con mayor frecuencia del equipo.  

• Aumento escalonado del consumo de energía.  

• Excesivo desgaste de componentes internos.  

• Calentamiento de las piezas.  

• Severos daños irreversibles en las chumaceras, bujes, etc.  

• Aflojamiento de los sistemas de fijación y posterior desalineamiento 

• Daño a sistemas electrónicos y eléctricos.

 
32 HEINZ PEREZ HELMUT. Análisis de balanceo de máquinas en tándem conectados con al menos un cople y 
validación experimental. Instituto Politécnico Nacional. México 2009. 
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• Imprecisión en maquinado de partes. 

• Rozamiento / fricción indeseada entre el rotor y los componentes internos.  

• Fatiga en uniones, soldaduras, etc.  

• Daños severos en la cimentación del equipo o maquinaria. 

3.7.5 Rotores rígidos y rotores flexibles (Heinz Perez,2009)33 

Un rotor que funciona a una velocidad de rotación inferior al 70 por ciento de su 

velocidad crítica se considera un rotor rígido. La velocidad crítica es la velocidad a la que se 

produce la resonancia al excitar su frecuencia natural. El noventa por ciento o más de los 

rotores son rígidos.  Mientras que los rotores flexibles tienden a flexionarse bajo la acción de 

las fuerzas dinámicas producidas por el desbalance 

Un rotor rígido puede ser balanceado en sus dos planos extremos y permanecer en 

estado de balance cuando está en operación. Mientras que, un rotor flexible requerirá 

balanceo en múltiples planos. Si un rotor, asumiendo que es rígido, es balanceado con una 

máquina de balanceo de baja velocidad, y luego en servicio se comporta como flexible, 

entonces el resultado será desbalance y por consiguiente una alta vibración.  

Los equipos típicos, que entran en esta categoría son las turbinas de vapor y gas, 

compresores, bombas centrífugas multietapas, y rodillos de papel. Particularmente en la 

industria del papel, el uso de métodos de balanceo de rodillos que fueron satisfactorios, 

cuando los rodillos se trabajaban a bajas velocidades, no son adecuadas en la actualidad. 

Conforme los equipos viejos se volvieron lentos, se fueron instalando nuevas máquinas de alta 

velocidad, y se hizo mandatorio el balanceo de precisión de los rodillos. Las fallas al realizar el 

balanceo repercutirán en deflexiones en los rodillos, las cuales pueden afectar la calidad final 

del producto y por consiguiente pueden causar daño estructural a la máquina. El método a 

utilizar para producir un rodillo balanceado con la mínima fricción o deflexión sobre su rango 

de velocidad de operación es una técnica denominada: multiplano. La selección que se pueda 

realizar de los planos de balanceo a lo largo del rodillo es vital.  

Cuando se haya identificado y cuantificado el desbalance, la corrección es inminente y 

mandatorio. Los pesos tienen que obligatoriamente ser ya sea sustraídos o agregados del 

elemento giratorio. Esto a fin de reducir la distribución irregular de la masa tal que las 

vibraciones y las fuerzas centrifugas inducidas en las estructuras de soporte se encuentren en 

un nivel aceptable o dentro del rango. 

 

 

 
33 HEINZ PEREZ HELMUT. Análisis de balanceo de máquinas en tándem conectados con al menos un cople y 
validación experimental. Instituto Politécnico Nacional. México 2009. 
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3.7.6 Ecuaciones del movimiento de un rotor rígido (Heinz Perez, 2009)34 

Un rotor es rígido cuando su deformación elástica es despreciable en el rango de 

operación y la rigidez del soporte es comparablemente pequeña. Esto puede ser mostrado de 

la siguiente manera: 

Figura 67  

Sistema de rotor rígido: a) Modelo teórico, b) Fuerzas y momentos en el plano xz 

 

En muchos casos y lo recomendable es que las máquinas reales, puedan ser modeladas 

como un modelo de rotor rígido.  

Para ello se entiende que el rotor rígido a tratar está soportado por resortes 

(correctamente seleccionados) con las constantes de rigidez k1 y k2, y el amortiguamiento en 

los soportes representado por coeficientes de amortiguamiento c1y c2. 

Por otro lado, el sistema de coordenadas rectangular O − xyz posee su eje en la línea 

de centros del rotor en reposo y posee su origen en la posición del centro geométrico M de la 

sección transversal con el centro de gravedad G. 

En general, el rotor posee la excentricidad e del centro de gravedad y la inclinación τ 

del eje principal del momento de inercia del rotor. Asumiendo que el centro de gravedad G 

está ubicado a las distancias l1 y l2 a partir de los soportes inferior y superior respectivamente. 

Sabiendo que la deflexión del rotor durante su movimiento giratorio es rG⃗⃗  ⃗ (xG,yG ) y la 

inclinación del eje principal del rotor es θ⃗ 1(θ1x, θ1y). Los cambios del momentum y el 

momentum angular del rotor por unidad de tiempo son representados por la parte izquierda 

de las siguientes ecuaciones. 

 
34 HEINZ PEREZ HELMUT. Análisis de balanceo de máquinas en tándem conectados con al menos un cople y 
validación experimental. Instituto Politécnico Nacional. México 2009. 
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mẍG = −kx 
mÿG = −ky 

Ec. 43 

Iθ̈1x + Ipωθ̇1̇y = −δθx 

Iθ̈1y + Ipωθ̇1̇x = −δθy 
Ec. 44 

Producto de las fuerzas de los resortes y a las fuerzas de amortiguación en los soportes, 

una fuerza resultante F⃗ (Fx, Fy) y un momento resultante M⃗⃗⃗ (Mx, My) aparecen. 

Si procedemos a representar el momento por Mxz = (My) y Myz = (−Mx)las 

ecuaciones de movimiento quedan definidas por: 

mẍG = Fx 

mÿG = Fy 

Iθ̈1̈x + Ipωθ̇1̇y = Mxz 

Iθ̈1̈y + Ipωθ̇1̇x = Myz 

Ec. 45 

Dado que las deflexiones en los soportes superior e inferior son r1⃗⃗  ⃗(x1, y1) y r2⃗⃗  ⃗(x2, y2) 

respectivamente. Una fuerza producida por resorte (−k1x1, −k1y1) y una fuerza 

amortiguadora (−c1ẋ1, −c1ẏ1) trabajando en el soporte superior, y(−k2x2, −k2y2) y 

(−c2ẋ2, −c2ẏ2) trabajando en el soporte inferior. 

Siendo que la suma de fuerzas en el soporte superior es F1
⃗⃗⃗⃗ (F1x, F1y) y que en el inferior 

es F2
⃗⃗⃗⃗ (F2x, F2y).Obtenemos lo siguiente: 

Fx = F1x + F2x = −k1x1 − c1ẋ1 − k2x2 − c2ẋ2 

Fy = F1y + F2y = −k1y1 − c1y1̇ − k2y2 − c2ẏ2 

Mxz = l1F1x − l2F2x = −l1(k1x1 + c1x1̇) + l2(k2x2 + c2ẋ2) 

Myx = l1F1y − l2F2y = −l1(k1y1 + c1y1) + l2(k2y2 + c2ẏ2) 

Ec. 46 

Usando las siguientes relaciones: 

x1 = x + l1θx 

x2 = x − l2θx 

y1 = y + l1θy 

y2 = x − l2θy 

Ec. 47 

Se representan las ecuaciones Ec.46 por (x, y) que es la deflexión de M, y (θx, θy), que 

es la inclinación de la línea de centros. 
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Como el ángulo entre la dirección del centro de gravedad G y el eje xωt y el ángulo 

entre la dirección en el cual el eje principal se inclinan en la dirección de G es βτ . 

Entonces se tienen las siguientes relaciones: 

xG = x + e cosωt 

yG = y + sinωt 

θ1x = θx − τ cos(ωt + βτ) 

θ1y = θy − τ sin(ωt + βτ) 

Ec. 48 

Procediendo a sustituir éstas en las ecuaciones Ec.45 y utilizando las ecuaciones Ec.46 

a Ec.48, obtenemos las ecuaciones de movimiento siguientes: 

mẍ + c11ẋ + c12θ̇x + αx + γθx = meω2 cosωt 

mÿ + c11ẏ + c12θ̇y + αy + γθy = meω2 sinωt 

Iθ̈x + Ipωθ̇y + +c21ẋ + c22θ̇x + γx + δθx = (I − Ip)τω
2 cos(ωt + τ) 

Iθ̈y + Ipωθ̇x + +c21ẏ + c22θ̇y + γy + δθy = (I − Ip)τω
2 sin(ωt + τ) 

Ec. 49 

Donde: 

c11 = c1 + c2 

c12 = c21 = c1l1 − c2l2 

c22 = c1l1
2 − c2l2

2 

α = k1 + k2 

γ = k1l1 − k2l2 

δ = k1l1
2 + k2l2

2 

Ec. 50 

3.8 Interface gráfica en QT Python35 

Como se ha mencionado, Python es un lenguaje de programación de alto nivel con 

diferentes aplicaciones, desde la resolución de operaciones complejas o incluso elaboración 

de juegos de video. 

Python proporciona una serie de herramientas que permite la interpretación masiva 

de datos. Es un sistema de programación versátil y fácil aprendizaje. 

 

 

 
35 https://www.tokioschool.com/noticias/interfaz-grafica/ 
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¿Qué es una interfaz gráfica?: 

Una interfaz gráfica de usuario (GUI) es lo primero que ve el usuario y con lo que 

interactuará al acceder a una aplicación o sitio web. 

La interfaz gráfica de usuario (GUI) es lo que el usuario percibe inicialmente y que le 

permitirá la interacción con aplicaciones, máquinas, instrumentos o sitios web. Incluye una 

serie de elementos visuales como iconos, botones, gráficos y diversas formas de entrada, 

como casillas de verificación y otros.  Es la combinación de estos elementos quien condicionan 

de una manera u otra, la experiencia del usuario con esa aplicación, máquina o sitio web. 

Diseño de interfaces gráficas en Python: 

Para poder programar interfaces gráficas en Python se requieren marcos específicos 

para este sistema de programación. Existen una amplia gama de herramientas para poder 

hacerlo, incluso el instalador de Python, tiene herramientas para diseñar interfaces gráficas 

integrada, asimismo también está diseñada para potenciar la construcción de interfaces de 

usuario. 

 

 



 

 

Capítulo 4  

Pruebas de balanceo de ejes 

En el presente capítulo se propone una metodología para determinar la magnitud y 

posición angular del desbalance en un sistema rotodinámico con velocidades estables de 

rotación. Es decir, se explicarán todos los pasos matemáticos necesarios para calcular el vector 

de desbalance que nos permitirá posteriormente calcular el peso que necesita ser colocado 

para el buen funcionamiento de la máquina. 

4.1 Caso 1: Cálculo para determinar el vector de desbalanceo con Python / 

acelerómetros 

Se recolectaron 18 segundos de datos de los acelerómetros y se muestra un segundo 

de estos datos a continuación en la Tabla N° 01. 

Tabla 1  

Data obtenida del acelerómetro 

Time DT9837-A(00).Ain 0 DT9837-A(00).Ain 1 

0 0.02346 0.015116 

0.001 0.023758 0.015748 

0.002 0.023484 0.015426 

0.003 0.024259 0.015426 

0.004 0.024116 0.015509 

0.004999 0.023806 0.015461 

0.005999 0.024188 0.015199 

0.006999 0.023782 0.015032 

0.007999 0.024033 0.015819 

0.008999 0.024712 0.01502 

0.009999 0.025105 0.016463 

0.010999 0.023568 0.015485 

0.011999 0.02352 0.015664 

0.012998 0.024831 0.016141 

0.013998 0.024867 0.015402 
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0.014998 0.023806 0.015068 

0.015998 0.023603 0.015843 

0.016998 0.024211 0.015974 

0.017998 0.024331 0.015759 

0.018998 0.02377 0.01632 

0.019998 0.023711 0.016069 

0.020998 0.024307 0.0157 

0.021997 0.025153 0.016105 

0.022997 0.024426 0.015891 

0.023997 0.024402 0.015664 

0.024997 0.024259 0.015998 

0.025997 0.024247 0.015903 

0.026997 0.023878 0.016141 

0.027997 0.024617 0.0157 

0.028997 0.024188 0.01502 

Se desarrolló un programa en Python que se muestra completo en el anexo E para 

calcular la magnitud y posición angular del desbalance. A continuación, se muestran las 

gráficas obtenidas. 

En la Figura 68 se muestran los datos graficas en Python de los datos obtenidos por los 

dos acelerómetros para verificar que las dos gráficas que se obtienen son similares y los 

equipos y sensores están funcionad correctamente. 

Figura 68  

Imagen inicial de los datos obtenidos por los acelerómetros 
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Figura 69  

Imagen inicial de los datos obtenidos por los acelerómetros ampliada 

 

En la Figura 69 se muestra una ampliación de la gráfica anterior para mostrar de mejor 

forma los datos de los dos acelerómetros. En la Figura 70 se ha convertido los valores de 

aceleración a velocidad en mm/s debido que se utilizan más estos valores al estar reflejada en 

las normas los valores máximos de vibraciones en velocidad de desplazamiento. 

Figura 70  

Conversión de los datos de aceleración a velocidad en mm/s 
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Hay que tener en cuenta que cuando los datos están en velocidad se trabaja con RMS 

que es la raíz cuadrada media y la FFT que es la transformada rápida de Fourier está 

multiplicada por 0,707. En la Figura 71 se muestra un rango de 1.8 segundos para trabajar ya 

que no es necesario trabajar con todos los puntos. Se toma un rango de datos para trabajar 

entre 3.8 y 5.6 s y se desplazan en el eje del tiempo al cero. 

Figura 71  

Rango de datos reducido 

 

Figura 72 

Ventana de Hanning 

 

Para evitar que en la FFT aparezcan frecuencias que no existen se debe usar una 

ventana Hanning para eliminarlos como se ve en la Figura 72. Esta función reduce los extremos 

para hacerlos ceros y evitar errores por una terminación brusca. 
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Figura 73  

Datos con la FFT en frecuencia 

 

Figura 74  

Gráfica de la magnitud y desfase 

 

En la Figura 73 se obtiene la gráfica en función de las frecuencias donde el pico máximo 

corresponde a la velocidad de giro del motor y en la Figura 74 se muestra la gráfica de la 

magnitud y desfase calculada por el programa. En la Figura 75 se muestra una vista ampliada 

de la gráfica de la magnitud y desfase. Con esta última gráfica ya se puede calcular el vector 

de desbalanceo. 
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Figura 75  

Gráfica de la magnitud y desfase ampliada 

 

4.2 Caso 2: Cálculo para determinar el vector de desbalanceo con Python / 

acelerómetros y tacómetros 

A continuación, se muestra en la Tabla N° 2 la data obtenida por el acelerómetro y un 

tacómetro de referencia. 

Tabla 2  

Data obtenida por el acelerómetro y el tacómetro 

Time Tach Acc 

0 -8.35723114 0.161876559 

0.00005 -8.368830681 0.057722777 

0.0001 -8.377285957 0.107206263 

0.00015 -8.386577606 -0.033779927 

0.0002 -8.394878387 -0.193700999 

0.00025 -8.40567112 0.10000433 

0.0003 -8.415811539 0.34971109 

0.00035 -8.425246239 0.166848764 

0.0004 -8.437842369 -0.110294506 

0.00045 -8.447697639 -0.197981626 

0.0005 -8.46016407 -0.019280672 

0.00055 -8.471757889 0.117544137 

0.0006 -8.483143806 0.016943621 

0.00065 -8.490383148 0.015369688 

0.0007 -8.497301102 -0.159324884 

0.00075 -8.50163269 -0.219682813 
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0.0008 -8.505993843 0.092933558 

0.00085 -8.512353897 0.287326127 

0.0009 -8.516922951 0.159730285 

0.00095 -8.524374962 -0.045679811 

0.001 -8.53071785 -0.188585714 

0.00105 -8.536414146 -0.08453925 

0.0011 -8.543462753 0.110330276 

0.00115 -8.547776222 0.107313573 

0.0012 -8.552315712 0.064221211 

0.00125 -8.558866501 -0.085171208 

0.0013 -8.565321922 -0.195787653 

0.00135 -8.571806908 -0.019554919 

0.0014 -8.578274727 0.073629037 

0.00145 -8.584421158 -0.007321171 

0.0015 -8.589607239 -0.126594245 

0.00155 -8.594727516 -0.184150085 

0.0016 -8.600168228 -0.106037736 

0.00165 -8.604558945 0.185414001 

0.0017 -8.610706329 0.229877591 

0.00175 -8.616313934 0.04401049 

0.0018 -8.618728638 -0.017909443 

0.00185 -8.620988846 -0.055779211 

0.0019 -8.622858047 -0.094650574 

0.00195 -8.625432968 -0.086315885 

0.002 -8.629740715 -0.032635249 

0.00205 -8.634980202 -0.057627387 

0.0021 -8.64130497 -0.170497417 

0.00215 -8.647036552 -0.202131078 

0.0022 -8.650839806 0.022845868 

0.00225 -8.653029442 0.187870294 

0.0023 -8.654423714 0.137599856 

0.00235 -8.655320168 0.151812941 

0.0024 -8.656755447 0.036093131 

0.00245 -8.657793999 -0.213351309 

0.0025 -8.659188271 -0.095425613 

0.00255 -8.661087036 0.102067135 

0.0026 -8.662196159 0.021665419 

0.00265 -8.661989212 -0.079483584 
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En la Figura 76 se muestran los datos graficados en un segundo y en la Figura 77 se 

muestran los datos en vista ampliada para una mejor visualización. Todos aún en el dominio 

del tiempo. 

Figura 76  

Datos en el dominio del tiempo 

 

Figura 77  

Datos en el dominio del tiempo ampliados 

 

En la Figura 78 se muestra la gráfica de los datos en el dominio de la frecuencia donde 

el mayor valor pico corresponde a la velocidad de giro de la máquina. En la Figura 79 se 

muestran los valores de frecuencia ampliados. 
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Figura 78  

Datos en frecuencia 

 

Figura 79  

Datos en frecuencia ampliada 

 

En la Figura 72 se muestra la gráfica de la magnitud y desfase de la gráfica real y la 

ajustada por métodos numéricos y del tacómetro de referencia. En la Figura 73 se muestra 

una ampliación de la gráfica anterior para calcular de forma mucho más exacta el vector de 

desbalance. 
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Figura 80  

Gráfica de magnitud y desfase 

 

Figura 81  

Gráfica de magnitud y desfase ampliada 

 

En la figura 82, se verifica que tiene un desfase de 120 Grados tal y como se verifica en 

el software comercial llamado DewesoftX donde se ingresaron los mimos datos de entrada de 

los acelerómetros y del tacómetro, solo que en este caso sale negativo porque depende de 

donde se mire. 
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Figura 82  

Gráfica de magnitud y desfase ampliada 

 

Dewesoft es una empresa que desarrolla y fabrica sistemas de adquisición de datos 

versátiles y fáciles de usar junto a las mejores herramientas que necesitan los ingenieros para 

sus pruebas y mediciones. Dewesoft desarrolla y produce orgullosamente instrumentos de 

adquisición, prueba y medición de datos que se utilizan en los laboratorios más avanzados de 

todo el mundo para desarrollar cohetes y satélites que garantizan una comunicación mundial 

rápida, nuevos y más seguros vehículos y productos que mejoran nuestra vida cotidiana. 

En la Figura 83 y Figura 84 se muestran fotos del equipo donde se aprecia el motor 

trifásico conectado a un Variac, que es un equipo eléctrico dónde mediante el uso de un 

regulador, instalado en la parte superior, se puede variar el voltaje de salida de forma manual 

esto con el objetivo que el motor no trabaje a su velocidad máxima de 3600 rpm. 
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Figura 83  

Muestra del equipo en el laboratorio de Mecánica de la Universidad de Piura 

 

Figura 84  

Acelerómetros montados en el sistema 

 

 

 



 

 

Conclusiones 

Se determinó la factibilidad de poder implementar un sistema que permita realizar el 

balanceo dinámico a bajo costo en la región norte del país. Donde con el uso de una tarjeta 

de adquisición de datos se puede balancear sin necesidad de un costoso equipo de más de 

US$ 15,000. 

El uso de un modelo matemático como identificador del desbalance, para determinar 

la magnitud y posición angular ha permitido determinar el desbalance de un eje. Para esto se 

hace necesario calcular la Transformada rápida de Fourier pasando los datos del dominio del 

tiempo al dominio de la frecuencia para quedarnos con los valores que interesan. 

Del análisis efectuado, se ha podido determinar con un alto grado de precisión el 

desbalance en ejes rotativos y las medidas correctivas propuestas para poder llevar a cabo el 

balanceo del eje. 

En función a los resultados obtenidos, se puede replicar el prototipo del sistema 

utilizado tanto para ejes de menor y mayor longitud y diámetro; de manera de contar con un 

laboratorio en la región norte que permita efectuar el balanceo dinámico de ejes para las 

diversas industrias. 

La implementación de los cálculos en un software libre como Python ha permitido 

entender el funcionamiento de los costosos programas de balanceo de máquinas. Además, en 

este programa ya viene implementadas muchas librerías que se pueden usar libremente para 

los cálculos de la FFT y diversos filtros para limpiar la señal. 

 

 

 



 

 



 

 

Recomendaciones 

Analizar con mayor profundidad la optimización de los elementos utilizados para la 

adquisición de datos como los acelerómetros, tacómetros de manera de obtener resultados 

para diferentes escenarios de desbalance. 

Trabajar una pantalla gráfica en Python por medio de la librería QT Python para un 

entorno más amigable de los resultados obtenidos. 

Realizar balanceos con distintos planos para probar la eficiencia de los algoritmos 

desarrollados y construir un banco de pruebas de balanceo que según se observó puede ser 

colocado encima del sistema de balanceo estático que tiene la Universidad de Piura en el 

Laboratorio de Mecánica. 
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Apéndices 

 

 

 



 

 

 

 

 



 

 

Apéndice A Hoja técnica del proximitor para medir velocidad del eje 
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Apéndice B Hoja técnica y especificaciones del acelerómetro 
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Apéndice C Hoja técnica de rodamiento 3214 – B - TVH 
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Apéndice D Hoja técnica de tarjeta USB de entrada/salida National Instruments USB 6210 
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Apéndice E Código en Python 
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El código para leer la tarjeta de adquisición de datos se muestra a continuación. Es 

necesario comentar que se debe instalar primero la librería NI DAQ MX. 
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Prueba de la adquisición de datos con la tarjeta USB 


