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INTRODUCCION

El avance tecnolégico, trae consigo el desarrollo de maquinas que hacen
mucho mas eficiente los procesos, muchas de estas maquinas cuentan con
componentes giratorios tales como rotores. Asi mismo, es evidente que toda
maquina se deteriora progresivamente con el transcurso del tiempo y sus
componentes, tal como el mencionado anteriormente, no estd exento de sufrir
algun dano, este fendbmeno esta casi siempre acompafado de un incremento en
las vibraciones. Por tanto, el control y analisis de vibraciones han probado ser
un indicador muy preciso y confiable del estado de las maquinas.

El presente trabajo de graduacion, surge de la vision de abordar uno de
los principales fallos producidos en componentes giratorios, el cual es el
desbalance. Para intervenir de manera inmediata a este fallo, es necesario tener
claro muchos aspectos relacionados al tema; de ahi que, en el primer capitulo,
se abordara un marco referencial del balanceo dinamico, en el que se integraran
las bases tedricas, parametros, normativas y criterios que el personal técnico

debe saber antes de realizar el balanceo de rotores.

Posteriormente en el segundo capitulo, se planteara el disefio de un banco
didactico de balanceo dindmico para rotores de equipos de mediana potencia. Se
detallaran los célculos y los resultados obtenidos de la manera mas breve y
concisa posible.

Finalmente, en el tercer capitulo, se hara una propuesta de
instrumentacion para medicion de datos, con el fin de evaluar el desbalance que

poseen los diferentes rotores a analizar.

A pesar de que el proyecto sera a nivel didactico, éste puede servir como
referencia para ser llevado a la construccién por cualquier empresa o institucién
interesada, o el desarrollo de futuros proyectos dentro de la universidad.



1. TEORIA DEL BALANCEO

En este primer capitulo, se podrd conocer de primera mano, la
terminologia a manejar en el desarrollo de este trabajo, un aspecto de vital
importancia para comprender con relativa facilidad la informacién presentada en

capitulos posteriores.

1.1 TERMINOLOGIA EN EL BALANCEO

1.1.1 BALANCEO

Se define el balanceo como la accion en donde se corrige el eje de inercia
del rotor haciendo que coincida con su eje de rotacion provocando que el giro sea
conceéntrico, evitando con ello los momentos dinamicos que generan excesivas

vibraciones. (Organizacion Internacional de Normalizacion, ISO 1925, 2001)

1.1.2 RESONANCIA

Cuando w; = w, , es decir, cuando la frecuencia forzada impuesta a un
sistema es igual a la frecuencia natural de dicho sistema, la amplitud de la
vibracién forzada se vuelve infinita. Se dice que la fuerza aplicada o el movimiento

aplicado por el apoyo esta en resonancia con el sistema dado. (ISO 1925, 2001)

1.1.3 VELOCIDAD CRITICA

También llamada velocidad de resonancia, es la velocidad caracteristica
a la que se excita la resonancia de un sistema. (ISO 1940, 2003)

La ISO 1940 2003 recomienda que:



e “Para resonancia, ver ISO 2041:1990, 2.72. También ver
1ISO2041:1990, 2.80 para frecuencia natural no amortiguada”.

e “La evaluacion de una velocidad critica/resonante dependera del
parametro de medicion usado, como el desplazamiento, la
velocidad y la aceleracion”.

e “En el contexto del balanceo, una velocidad critica / velocidad
resonante se relaciona con el componente de vibracion de una vez

por revolucion”.

1.1.4 ROTOR

Es un cuerpo capaz de rotar en torno a su centro geométrico,
generalmente esta provisto de un eje, el que se sostiene por medio de descansos.
(1SO 1925, 2001)

A) ROTOR RIGIDO

Son los rotores que normalmente giran a velocidades por debajo de la
primera velocidad critica. Por lo general este tipo de rotores gira en el orden del
80% de la primera velocidad critica. (ISO 1940, 2003)

Normalmente la mayor parte de los rotores industriales son rigidos, en
especial los de motores eléctricos, bombas, entre otros que giran entre 500, 1000,
1500 RPM. A diferencia de los ventiladores los cuales son fronterizos a las
velocidades criticas, pues su estructura caracterizada por su esbeltez y liviandad

les da una relacién ancho diametro y volumen peso, sugerentemente alta.
B) ROTOR FLEXIBLE

Son aquellos cuya velocidad de giro esta por sobre la primera velocidad
critica, lo cual significa que (Barra, 2006):



o En arranques y paros se pasa necesariamente por una velocidad
critica, la que debe ser reconocida para evitar permanecer en este
rango.

o Al pasar por la velocidad critica se produce un cambio en el modo de
vibrar y forma del eje del rotor. Por ende, la fase de la frecuencia
fundamental cambia.

En general muchos rotores de ventiladores, y turbo-maquinaria son

flexibles si giran entre 1000-1200 rpm los primeros y 1500 rpm las segundas.

C) ROTOR DELGADO

Es aquel rotor cuyo diametro es mucho mayor en relaciéon a su largo
(discos). En general se considera un rotor delgado cuando el largo no supera en
un tercio al diametro. (ISO 1925, 2001)

1.1.5 VELOCIDAD DE BALANCEO

Es la velocidad a la cual se realiza el balanceo del rotor. La que debe

semejarse a la velocidad de trabajo. (ISO 1925, 2001)

1.1.6 DESBALANCE

Condicion que existe en un rotor cuando se imparte fuerza de vibracion o

movimiento a sus cojinetes como resultado de fuerzas centrifugas.

Cabe destacar que toda pieza rotatoria debe ser disefada con un
desbalance propio admisible (desbalance residual), el que debe permitir al equipo
trabajar dentro de ciertos estandares de vibracién, segun lo recomienda la
normativa ISO 10816 en su versidén 2009, actualmente vigente. (ISO 1925, 2001)



1.1.7 VECTOR DE DESBALANCE

Es un vector cuya magnitud es la masa que produce el desbalance,
conocido como cantidad de desbalance y su direccidén es el angulo donde esta
ubicada dicha masa, medido respecto a las coordenadas de un plano de medicidn
determinado. (ISO 1925, 2001)

1.1.8 CANTIDAD DE DESBALANCE

Es una medida cuantitativa del desbalance de un rotor (referida a cualquier
plano de medicidn) sin considerar la posicion angular. Es obtenida del producto
de la masa desbalanceada por la distancia de su centro de gravedad al centro de
rotacion. Se expresa en unidades de masa por distancia, generalmente gr-mm.

(1SO 1925, 2001)

1.1.9 MASA DE DESBALANCE

Es aquella que se considera localizada en un radio y angulo determinado,
perteneciente a uno o mas planos perpendiculares al eje de rotacién del rotor, de
modo que el producto de ésta por su aceleracion centrifuga entrega como
resultado la fuerza de desbalance del sistema. (ISO 1925, 2001)

1.1.10 FUERZA DE DESBALANCE RESULTANTE

Es la sumatoria vectorial de las fuerzas centrifugas del sistema, producto
de todas las masas desbalanceadas pertenecientes al rotor. (ISO 1925, 2001)



1.1.11 MOMENTO RESULTANTE DEBIDO AL DESBALANCE

Es el momento debido a la fuerza resultante del sistema, en relacién a un
punto de referencia en un plano que contenga el centro de gravedad y el eje de
giro del rotor. (ISO 1925, 2001)

1.1.12 DESBALANCE DINAMICO

Condicién en la que el eje principal de inercia tiene cualquier posicion con
respecto al eje de rotacién del rotor. Para mas detalle ver Fig. 1-5. En casos
especiales, puede ser paralelo o cruzarse con el eje del rotor. (ISO 1925, 2001)

La medida cuantitativa del desbalance dinamico puede estar dada por dos
vectores de desbalance complementarios en dos planos especificados
(perpendiculares al eje del rotor) que representan completamente el desbalance
total del rotor en un estado constante (rigido). (ISO 1925, 2001)

1.1.13 ANGULO DE FASE

Es el angulo medido por el sensor de vibracién, desde el instante en que
una marca pasa por el sensor, hasta que el punto mas pesado del rotor producto
de la masa de desbalance pasa también, y se mide en sentido contrario al de
rotacion. (ISO 1925, 2001)

1.1.14 PLANOS DE MEDICION

Es un plano perpendicular al eje de giro del rotor, donde se realiza la
medicidn de las vibraciones. (ISO 1925, 2001)



1.1.15 GRADO DE CALIDAD DE BALANCEO

Es un criterio que permite un desbalance maximo en el plano de medicion.
Este grado de precision de balanceo esta establecido y comprende desde el G
0,4 mm/s hasta G 630 mm/s. segun las recomendaciones de la norma ISO 1940.
(1ISO 1925, 2001)

1.1.16 PESO DE PRUEBA

El peso de prueba tiene por objeto modificar la condicién de desbalance
existente y poder medir la respuesta del rotor bajo efectos de una fuerza
centrifuga de magnitud y direccién conocida. La respuesta que entregue el rotor
sera empleada para corregir la medicion inicial y calcular adecuadamente el
vector de correccion del desbalance. (ISO 1925, 2001)

Las féormulas para el calculo de la masa de prueba provienen de
ecuaciones desarrolladas para el balanceo de rotores de turbinas donde el rotor
pasa a través de velocidades criticas y que consideran que éste no debe producir

una fuerza equivalente alternante de 10% del peso del rotor.

1.1.17 ANGULO DE DESBALANCE

Dentro de un sistema de coordenadas polares fijo en un plano
perpendicular al eje de rotacién y girando con el rotor, el angulo de desbalance
se define como el angulo polar en el cual una masa desbalanceada es localizada.
(1ISO 1925, 2001)



1.1.18 ANGULO DE CORRECCION

Con respecto al sistema radial de coordenadas fijas en el rotor, es el

angulo en que la masa del rotor debe ser ajustada o corregida. (ISO 1925, 2001)

1.1.19 FRECUENCIA NATURAL

Si se deja que un sistema vibre por si mismo después de una perturbacién
inicial, la frecuencia a la cual oscila sin la accién de fuerzas externa se conoce

como frecuencia natural. Como se vera mas adelante, por lo comun, un sistema

([ l) [{g i)

vibratorio que tiene “n” grados de libertad tendra “n” frecuencias naturales de

vibracion distintas. (ISO 1925, 2001)

1.1.20 AMORTIGUAMIENTO

La disminucién de la amplitud causada por fuerzas disipadoras se
denomina amortiguamiento, y el movimiento correspondiente se llama oscilacién
amortiguada. Un ejemplo muy sencillo es una campana que oscila se deja de
impulsar, tarde o temprano las fuerzas amortiguadoras (resistencia del aire y

friccion en el punto de suspension) haran que deje de oscilar. (ISO 1925, 2001)

1.2 CAUSAS DEL DESBALANCE DE ROTORES.

Se debe tener en cuenta que el desbalance de un rotor es causante de
vibraciones, pero a su vez el problema de desbalance lo causan ciertas
circunstancias que van desde la fabricacion del rotor hasta su operacién misma.
Por tanto, se presentan algunas de las causas del desbalance de rotores, a
continuacién (Gunter, 2009):



» Porosidad

» No uniformidad de la densidad del material

» Tolerancias de ajustes de la maquina

» Ganancia o pérdida de material durante la operacion (Desgaste)

» Acciones de mantenimiento, con cambio de rodamientos, o limpieza

« Cambio de tornillos

+ Maquinado

« Problemas relacionados con la operacién de la maquina, por ejemplo,
cavitacion de la bomba.

« Acoples

» Flexion permanente del rotor

+ Excentricidad

« Deformaciones térmicas del rotor

« Desbalance magnético

« Cualquier caso que afecte la distribucion de masa rotacional.

1.3 CLASIFICACION DEL DESBALANCE

Segun la Organizacién Internacional de Normalizacién ISO 1925 2001, los

desbalances se clasifican segun la distribucion de masas desbalanceadas en:

1.3.1 DESBALANCE ESTATICO

“Es la condicién de desequilibrio en la que el eje principal de inercia
(ubicado en el centro de gravedad del rotor) es paralelo al eje de rotacién” (ISO
1925, 2001), como se muestra en la Fig. 1-1.
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Dado que la unica fuerza que actua es la gravedad, el lado pesado
buscara permanecer hacia abajo. Para equilibrar se puede agregar o extraer un
peso de correccidn, con lo que el rotor estara balanceado cuando deje de girar
sobre las guias en cualquier posicidbn que se coloque. Es el Unico tipo de
desbalance que puede resolverse haciendo correcciones de peso en un solo
plano de referencia. (Ecorli, 2013)

— _  Centro de gravedad

—— —— Eje de rotacion

Fig. 1.1: Desbalance Estatico. Fuente: (Barra, 2006)

1.3.2 DESBALANCE PAR.

“Se produce cuando el eje principal de inercia intercepta al eje de rotacion
en el centro de gravedad” (Organizacidn Internacional de Normalizacién, ISO
1925, 2001), como se muestra en la Fig. 1-2. “El desbalance par es una condicion
creada por un punto pesado en cada extremo de un rotor, pero en lados opuestos
de la linea central. No puede detectarse colocando el rotor sobre las guias, ya
que solo se manifiesta con la rotacion y debe ser eliminado efectuando
correcciones en dos planos” (Ecorli, 2013).

Masa
Desbalanceada

.

~ Centro de

“~._ gravedad

~ Eje de
g rotacion

e

- Eje principal

de inercia

Masa
Desbalanceada

Fig. 1.2: Desbalance par. Fuente: (Barra, 2006)
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1.3.3 DESBALANCE CUASI-ESTATICO.

Es la condicién en la cual el eje principal de inercia intercepta al eje de
rotacion en un punto que no es el centro de gravedad” (ISO 1925, 2001), como

se muestra en la fig. 1-3.

Este tipo de desbalanceo es una combinacion de los dos anteriores y en
el cual el desequilibrio estatico se encuentra en el mismo plano que el par, plano
que contiene al eje de giro. (Ecorli, 2013)

Fig. 1.3: Desbalance Cuasi-estatico. Fuente: (Fox, 1980)

Esta es una situacibn muy comuan en rotores en voladizo, como se muestra
en la Fig. 1-4. Muchas técnicas de balanceo de rotores en voladizo apuntan a
corregir solamente el balanceo en un plano, obteniendo en muchas ocasiones
buenos resultados, pero los 6ptimos se obtendran balanceando en dos planos,
pero separando las componentes estaticas del par.

Por ejemplo, si se tiene un rotor en voladizo (ventiladores, hélices, etc.)
que ha sido balanceado en un banco y montado sobre su eje, el desbalance
residual, especialmente la componente estatica, creara una situacion de
desbalanceo cuasi estatico o par falso. Este par falso se sumara a la componente
de par residual, haciendo que el balanceo dinamico de un rotor en voladizo se
haga muy complicado. (Barra, 2006)
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Par falso
+ RO}
[ ] 1/
Centro de gravedad

Carqa estatica

Fig. 1.4: Rotor en voladizo. Fuente: (Barra, 2006)

1.3.4 DESBALANCE DINAMICO.

El desbalance dinamico es quizas el tipo mas comun de desbalance y
simplemente representa una combinacion aleatoria de desbalances estéaticos y
de par en los que el componente estatico no coincide con uno de los
componentes del par. Obteniendo, un desplazamiento en forma no paralela del

eje principal de inercia respecto al eje de giro, como se observa en la Fig. 1-5.

Masa
K Desbalanceada

.
e

Centro de gravedad
e ™ d%d\o al desbalanceo
" Eje de
T

rotacion

Centro de gravedad \

de disefio ~
s,
q -y
Inercia.

Eje principal de

Masa

Fig. 1.5: Desbalance Dinamico. Fuente: (Barra, 2006)
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1.4 NORMAS EN EL BALANCEO.

Existe una diversa gama de normas estandar y recomendaciones, para
especificar el requerimiento operacional de los rotores, entre las cuales se

destacan las siguientes:

e |SO: “International Standards for Organization”
e ANSI: “American National Standards Institute”
e BS: “BRITISH Standards”

e VDI: “German Standards Institution”

e API: “American Petroleum Institute”

e NCH: “Norma chilena”, etc.

Para el desarrollo de este documento, trabajaremos con las normas 1SO,

entre las cuales, destacamos las siguientes:

e ISO 21940-2 “VIBRACIONES MECANICAS - BALANCEO DE
ROTORES”.

En esta norma, el balanceo se explica de manera general, utilizando
términos y definiciones especificas, para ayudar a los lectores a seleccionar el
enfoque de equilibrio adecuado para su aplicacidén. Actualmente esta norma esta
vigente en su versién ISO 21940-2 publicada el 2017.

A) Parte 1: introduccion.
Esta parte de la norma, proporciona un trasfondo general de la tecnologia
de balanceo, tal como se utiliza en la serie ISO 21940, y dirige al lector a las
partes apropiadas, que incluyen vocabulario, procedimientos de balanceo y

tolerancias, asi como disefio de maquinas para balanceo.



14

Los procedimientos individuales no se incluyen aqui, ya que se pueden
encontrar en las partes correspondientes de 1ISO 21940.

B) Parte 2: vocabulario.
Esta parte de ISO 21940 define los términos sobre balanceo. Es
complemento de la ISO 2041, el cual es un vocabulario general sobre vibraciones

mecanicas, impacto y monitoreo.

e IS0 2041, “MONITOREO DE VIBRACIONES MECANICAS, GOLPES Y
CONDICIONES -VOCABULARIO”.

Define términos y expresiones exclusivos de las areas de vibracion
mecanica, impacto y monitoreo de condiciones. Actualmente esta norma esta
vigente en su version ISO 2041 publicada el 2018, esta norma sustituye a la
norma ISO 1925.

e ISO 1940 “GRADO DE CALIDAD DEL BALANCEO”.

A) Parte 1: especificacion y verificacion de tolerancias de balanceo.
Esta parte de ISO 1940 proporciona especificaciones para rotores rigidos.
Especifica:

a) Tolerancias de equilibrio
b) Numero necesario de planos de correccién
c) Métodos para verificar el desbalance residual.

También se dan recomendaciones sobre los requisitos de calidad de
balance para rotores rigidos, segun su tipo de maquinaria y velocidad maxima de
servicio. Esta parte de la Norma ISO 1940 también esta destinada a facilitar la
relacion entre el fabricante y el usuario de maquinas rotativas, estableciendo

criterios de aceptacién para la verificacion de desequilibrios residuales.
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B) Parte 2: errores de equilibrio.
Especifica lo siguiente:

« lIdentificaciébn de errores en el proceso de balanceo de
rotores rigidos

« Evaluacioén de errores

» Directrices para tener en cuenta los errores

+ La evaluacién del desbalance residual en dos planos de
correccion cualesquiera.

Cabe mencionar que esta norma actualmente ha sido derogada,
reemplazada por la norma ISO 21940-11 publicada el 2016.

o ISO 2954, “VIBRACION MECANICA DE MAQUINARIA ROTATIVA Y
ALTERNATIVA. REQUISITOS PARA INSTRUMENTOS PARA MEDIR
LA SEVERIDAD DE LA VIBRACION”.

Esta norma especifica los requisitos que es necesario que cumpla un
instrumento de medicion de la severidad de la vibracién de las maquinas, las
inexactitudes de las mediciones realizadas en la carcasa de las maquinas,
particularmente cuando se realizan mediciones repetidas para el monitoreo de

tendencias de una determinada maquina, no deben exceder un valor especifico.

Los instrumentos cubiertos por esta norma dan una indicacién o registro
directo de la velocidad de vibracién de la raiz cuadrada media (r.m.s) que se
define como una unidad de medida. Actualmente esta norma esta vigente en su
version 1ISO 2954 publicada el 2012.

e ISO 7919-3 “VIBRACION MECANICA. EVALUACION DE LA
VIBRACION DE LA MAQUINA MEDIANTE MEDICIONES EN
ROTACION. EJES”.
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Esta norma estd compuesta por varias partes, de las cuales ya fueron
anuladas por parte de la ISO 20816, solamente ISO 7919-3 en su versién 2009

sigue vigente.

La norma proporciona pautas para aplicar criterios de evaluacion de la
vibracion del eje en condiciones normales de funcionamiento, medidas en los
cojinetes de maquinas industriales acopladas o cerca de ellos. Estas pautas se
presentan en términos de vibracion de funcionamiento constante y cualquier
cambio de amplitud que pueda ocurrir en estos valores estables. Los valores
numericos especificados no estan destinados a servir como la Unica base para la
evaluaciéon de la vibracién ya que, en general, la condicién vibratoria de una
maquina se evalla considerando tanto la vibracion del eje como la vibracion

estructural asociada.

La Norma ISO 7919-3, se aplica a las maquinas industriales acopladas con
cojinetes de pelicula fluida, que tienen velocidades nominales continuas maximas
en el rango de 1000 RPM a 30000 RPM y no estan limitadas por el tamafno y la

potencia.

e ISO 20816 “MEDICION Y EVALUACION DE LAS VIBRACIONES
MECANICAS”.

Esta norma establece las pautas generales para la medicion y evaluacién
de la vibracidbn mecanica de la maquinaria, medida en partes rotativas y no
rotativas (y, en su caso, no reciprocas) de maquinas completas, como ejes o
cojinetes. Las recomendaciones para las mediciones y los criterios de evaluacion
relacionados con tipos especificos de maquinas se proporcionan en partes
adicionales de ISO 20816 a medida que estén disponibles como reemplazo de
las partes relevantes de ISO 7919 e ISO 10816. ISO / TR 19201 brinda una
descripcién general de estas y otras vibraciones de la maquinaria. Es importante

senalar que esta norma contiene 9 partes, de las cuales algunas aun estan en
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desarrollo. Actualmente esta norma esta vigente en su versién ISO 20816-1
publicada el 2016.

e ISO 10816 “VIBRACION MECANICA - EVALUACION DE MAQUINAS
POR MEDICION EN PARTES NO ROTATORIAS”.

Establece las condiciones y procedimientos generales para la medicién y
evaluaciéon de la vibracion, utilizando mediciones realizadas sobre partes no
rotativas de las maquinas. El criterio general de evaluacion se basa tanto en la
monitorizacidbn operacional como en pruebas de validacion que han sido
establecidas fundamentalmente con objeto de garantizar un funcionamiento
fiable de la maquina a largo plazo. Esta norma reemplaza a las ISO 2372 e ISO
3945, que han sido objeto de revision técnica. Este estdndar consta de cinco

partes:

A) Parte 1: Indicaciones generales.

B) Parte 2: Turbinas de vapor y generadores que superen los 50 MW con
velocidades tipicas de trabajo de 1500, 1800, 3000 y 3600 RPM.

C) Parte 3: Maquinaria industrial con potencia nominal por encima de 15
kW y velocidades entre 120 y 15000 RPM.

D) Parte 4: Conjuntos movidos por turbinas de gas excluyendo las
empleadas en aerondutica.

E) Parte 5: Conjuntos de maquinas en plantas de hidro generaciéon y
bombeo (Unicamente disponible en inglés).

1.5 TOLERANCIAS EN EL BALANCEO

1.5.1 GENERALIDADES

Las tolerancias en el balanceo se pueden determinar mediante cinco
métodos diferentes como se describen posteriormente. Los métodos estan
basados en:
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e Grados de calidad de balanceo, derivados de una larga experiencia
practica con un gran numero de rotores diferentes,
e Evaluacién experimental de los limites de desbalance admisibles,
e Fuerzas de apoyo limitadas debido al desbalance,
e Vibraciones limitadas debidas al desbalance y
e Experiencia establecida con tolerancias de balanceo

La eleccién del método debe acordarse entre el fabricante y el usuario del
rotor. Para este disefio se trabajara con el primer método aqui presentado
(Grados de calidad del balanceo).

1.5.2 REPRESENTACION DEL DESBALANCE

El desbalance en un rotor rigido se puede representar mediante
cantidades vectoriales de varias formas, como se muestra en la Fig.1.6 a) a
Fig.1.6 f). Las Fig. 1.6 a) a Fig. 1.6 ¢) muestran diferentes representaciones en
términos de desbalance resultante y par resultante de desbalance, mientras que
las Fig. 1.6 d) a Fig. 1.6 f) se expresan en términos de un desbalance dinamico
en dos planos.

NOTA 1: El vector de desbalance resultante puede estar ubicado en
cualquier plano radial (sin cambiar la cantidad y el angulo); pero el par resultante
de desbalance asociado depende de la ubicacién del vector de desbalance

resultante.

NOTA 2: El centro del desbalance es la ubicacién sobre el eje del
desbalance resultante, donde la resultante del desbalance de momento es
minima. Si el desbalance de un solo plano es suficiente (Ver el apartado 1.6.4
literal A de la norma), o cuando se hacen consideraciones en términos de

resultante / par desbalance (Ver apartado 1.6.4 literal C) es preferible la
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representacion en las Fig. 1.6 a) a 1.6 c¢). En este caso que se considere de dos

planos tipicos, la representacion en las Fig. 1.6 d) a 1.6 f) sera ventajosa.

A

a) Un vector de desbalance resultante junto
con un par de desbalance asociado en los
planos finales

c) Caso especial de a), es decir, el vector de
desbalance resultante ubicado en el centro
del desbalance CU. El desbalance de par
asociado es minimo y se encuentra en un
plano ortogonal al vector de desbalance

resultante

b) Caso especial de a), es decir, vector de
desbalance ubicado en el centro de masa CM
(desbalance estatico), junto con un desbalance
de par asociado en los planos extremos

d) Un vector de desbalance en cada uno de

los planos finales
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e) Dos componentes de desequilibrio de 90°  f) Un vector de desequilibrio en cada uno de
en cada uno de los extremos de los planos  los otros dos planos
a) Eldesbalance es 5 g-mm f) El desbalance es de 3 g-mm
b) El desbalance es de 1.41 g-mm
c) Eldesbalance es de 3.16 g-mm
d) Eldesbalance es de 2.24 g-mm
e) Eldesbalance es de 1.12 g-mm
CM es el centro de masa.
CU es el centro del desbalance.

Fig. 1.6: Representaciones de desbalance. Fuente: (ISO, 2003)

1.5.3 PLANOS DE REFERENCIA

Es preferible utilizar especialmente planos de referencia para establecer
las tolerancias de balanceo. Para estos planos, solo la magnitud de cada
desbalance residual debe permanecer por debajo del valor de tolerancia

respectivo, cualquiera que sea la posicién del angulo.

Siempre hay dos planos ideales para las tolerancias de balanceo de un
rotor rigido. En la mayoria de los casos estos planos estan cerca de los planos
de los cojinetes. Ademas, el objetivo del balanceo suele ser reducir las
vibraciones y fuerzas transmitidas a traves de los cojinetes al medio ambiente.
Para facilitar este enfoque, la primera parte de la ISO 1940 toma los planos de
apoyo A y B como planos de referencia para las tolerancias de balanceo (planos
de tolerancia).
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1.5.4 PLANOS DE CORRECCION

Es el plano perpendicular al eje de giro, donde se realizan las correcciones
correspondientes al balanceo (donde se adicionan o elimina masa para lograr el
balanceo).

Los rotores fuera de la tolerancia de balanceo necesitan correccién. Estas
correcciones de desbalance a menudo no se pueden realizar en los planos donde
se establecieron las tolerancias de balanceo, pero deben realizarse donde se

puede agregar material, eliminado o reubicado.

El numero de planos de correccidn necesarios depende de la magnitud y
distribucién del desbalance inicial. Asi como en el disefio del rotor, por ejemplo,
la forma de los planos de correccién y su ubicacién relativa a los planos de

tolerancia.

A) Rotores que necesitan un solo plano de correccion.
Para algunos rotores, solo se encuentra fuera de tolerancia el desbalance
resultante, estando en tolerancia el desbalance de momento resultante. Esto

suele ocurrir con rotores en forma de disco, siempre que:
e la distancia entre los cojinetes es suficientemente grande,
e el disco gira con una excentricidad axial suficientemente pequena, y
e el plano de correccion para el desbalance resultante se elige
correctamente.

Si se cumplen estas condiciones, se puede investigar en cada caso
individual. Después de un solo plano el balanceo se ha realizado en un niumero
suficiente de rotores, el mayor desbalance de momento residual es determinado
y dividido por la distancia de demora, lo que produce un desbalance de par (par
de desbalances). Si, incluso en el peor de los casos, los desbalances
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encontrados de esta manera son aceptables, se puede considerar que el
balanceo en un solo plano es suficiente. Para el balanceo de un solo plano, el
rotor no necesita girar, pero, por razones de sensibilidad y precision, en la
mayoria de los casos se utilizan maquinas de balanceo rotacionales. El

desbalance resultante se puede determinar y corregir segun limites.

B) Rotores que necesitan dos planos de correccion.

Si un rotor rigido no cumple con las condiciones establecidas en A), el
momento del desbalance también debe reducirse. En la mayoria de los casos, el
desbalance resultante y el del momento resultante se ensamblan en un
desbalance dinamico: dos vectores de desequilibrio en dos planos (Ver Fig. 1.6
d)), llamados vectores de desequilibrio complementarios. Para el balanceo de
dos planos, es necesario que el rotor gire, ya que de lo contrario el desequilibrio

de momentos permanece sin ser detectado.

C) Rotores con mas de dos planos de correccion.
Aunque todos los rotores rigidos tedricamente pueden aplicarse el
balanceo en dos planos, a veces, se utilizan mas dos planos de correccién, por

ejemplo:

e en el caso de correcciones separadas del desbalance resultante y el
desbalance par, si la correccion del desbalance resultante no se realiza en
uno (o ambos) de los planos par, y
e sila correccidn se extiende a lo largo del rotor.
NOTA: En casos especiales, puede ser necesario distribuir la correccion a
lo largo del rotor debido a restricciones en el plano de correccién (p. ej.,
correccién de cigienales perforando los contrapesos), o aconsejable para

mantener la funcién y resistencia del componente.
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1.5.5 DESBALANCE RESIDUAL ADMISIBLE

Es el desbalance propio de un rotor, este surge a partir de su disefo; y
ademas debe permitir al equipo trabajar dentro de ciertos estandares de

vibracion, segun lo recomienda la normativa vigente.

En el caso simple de un rotor interior con una pequena longitud axial, para

el cual se puede ignorar el desbalance par, su estado de desbalance puede

entonces describirse como una Gnica cantidad vectorial, el desbalance U.

Para obtener un funcionamiento satisfactorio del rotor, la magnitud de este
desbalance (el desbalance residual U,.) no debe ser superior al valor permisible

Uper, €8 decir

Ures < Uper (1.1)

De manera mas general, lo mismo se aplica a cualquier tipo de rotor.
NOTA: La unidad Sl para Uy, es kilogramo metros (kg-m), pero para propositos
de balanceo, una unidad mas practica es gramos milimetros (g-mm). U, se
define como la tolerancia total en el plano del centro de masa. Para todas las

tareas de dos planos, esta tolerancia sera asignados a los planos de tolerancia.

1.5.6 GRADOS DE CALIDAD DEL BALANCEO “G”

Sobre la base de la experiencia mundial y las consideraciones de similitud,
los grados de calidad de balanceo G que se han establecido permiten una
clasificacion de los requisitos de calidad del balanceo para tipos tipicos de

maquinaria.

Los grados de calidad de balanceo “G” se designan de acuerdo con la
magnitud del producto e por 2 (desbalance residual admisible especifico por la
velocidad angular). Expresado en milimetros por segundo (mm/s). Sila magnitud
esigual a 6,3 mm/s, se designa el grado de calidad de balanceo G 6,3. Los grados
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de calidad de balanceo estan separados entre si por un factor de 2,5. Puede ser
necesaria una calificacion mas fina en algunos casos, especialmente cuando se
requiere un balanceo de alta precisidén, pero no debe ser inferior a un factor de
1,6. Los valores de ey, (idénticos a U,../m) se grafican contra la velocidad

maxima de servicio.

1.5.7 METODOS DE BALANCEO

Existen varias técnicas para balancear, ya sea dinamicamente (dos
planos) o estaticamente (un plano) un rotor, la Fig. 1.7 presenta la relacién L/D la
cual es el modelo apropiado para ser utilizado durante el ejercicio de balanceo.
Esta solo debera ser utilizada como guia, ya que en ocasiones hay que recurrir
al balanceo en dos 0 mas planos aun cuando la figura indique el empleo de un
solo plano. (Pereira)

MODELO DE BALANCEO
ROTOR RELACION L/D MULTIPLES
UN PLANO DOS PLANOS PLANOS
a’i‘%
T M arior ¢
Menor que 0,5 Hasta 1000 rpm Suanrol;T;x 1000 NO
D| C ) P
J
-
_ ) ) 150-2000 rpm Superior a 2000
Mayor que 0‘2 Y Hasta 150 rpm Superior a 70% rpm. Superior a
menor que 2 P ; -
D Vel. Critica 70% Vel. Crilica
——
_ Superior a 100 rpm .
Mayor que 2 Hasta 100 rpm y hasta el 70% Vel. Super mCrr[llll(i% Vel
D Critica :

Fig. 1.7: Modos de Balanceo. Fuente: (Pereira)

A. Métodos de balanceo en un plano (estatico)

En general, el balanceo en un plano significa que todas las masas que

generan las fuerzas inerciales estan en el mismo plano. Si un rotor estd en
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balanceo estatico, no rueda bajo la accién de la gravedad sin importar cual sea
la posicidén angular del rotor. El centro de gravedad del sistema esta en el eje 0-
0 y para ello se requiere que los momentos de las masas alrededor del eje de las

“X”y del eje de las “Y” sean cero.

YE,=0=3XWRSenf =0 (1.2)
XE,=0=ZWRCos8=0 (1.3)
A pesar de su nombre, el balanceo estatico se aplica a objetos en
movimiento. Las fuerzas de desbalance se deben a las aceleraciones de las
masas en el sistema. El requisito para el balanceo estatico es que la suma de

todas las fuerzas en el sistema movil debe ser cero:

YF—ma=0 (1.4)
El balanceo en un plano es aplicable siempre en rotores delgados y rotores
de mayor longitud que presenten desbalanceo puramente estéatico. (Barra, 2006)

Para aplicar el balanceo en un plano debe chequearse lo siguiente:

e Elrotor es rigido
e Las amplitudes en cada rodamiento son similares.
e El angulo de fase de ambos rodamientos es similar (se acepta por similar
una diferencia de fase de no mas de 309).
En rotores en voladizo (caso especial), incluso en rotores largos, el
balanceo en un plano entrega resultados satisfactorios siempre y cuando el peso
de correccidn sea ubicado en el plano del centro de gravedad. (Barra, 2006)

> Balanceo en un plano sin medicién de fase

El método mas simple se utiliza cuando no se dispone de un instrumento
para medir fase o es imposible la medicién de este parametro. En este caso se
miden las amplitudes de las vibraciones preferiblemente a la frecuencia de

rotacion. De igual forma, sera necesario marcar en el rotor las posiciones 1, 2y
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3 a 90° entre si, conservando igual radio, tal como se ilustra en la Fig. 1.8.
(Barriga, 2009)

Fig. 1.8: Senalizacién del rotor para el balanceo en un plano sin medicion de fase.
Fuente: (Barriga, 2009)

El método consiste en realizar cuatro corridas de prueba. En la primera de
ellas se medira la amplitud de las vibraciones, V,. Para la segunda corrida de
prueba, se fijard un contrapeso de prueba, de masa conocida, My, en la posicion
1 y nuevamente se medird la amplitud de las vibraciones, V;; esta lectura sera
proporcional al efecto de la accién conjunta del desbalance original mas el
provocado por el contrapeso de prueba ubicado en la posicion 1.

En el siguiente paso, se ubicard ahora el contrapeso en la posicién 2.
Nuevamente se medira la amplitud de las vibraciones, V2, con lo que se obtiene
una lectura proporcional al efecto de la accién conjunta del desbalance original

mas el provocado por la masa de prueba en la posicidn 2.

Del tratamiento vectorial de estas magnitudes se obtiene la amplitud de
las vibraciones provocadas por el efecto unico del contrapeso de prueba, Vi, asi
como el &ngulo de posicion del desbalance original V;, con respecto al efecto del

contrapeso en la posiciéon 1.

Vp = /w (1.5)

2

@y = acos (szi) (1.6)

Vv,
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Para conocer con precisién el sentido en que ubica el desbalance original,
medido por el angulo «, con respecto a la linea horizontal; es necesario realizar
la cuarta prueba, ubicando el contrapeso en la posicion 3. Segun la lectura V; se

evidenciara el sentido en que se debe recorrer el angulo «.

Las lecturas de vibraciones debidas a problemas de desbalance guardan
igual proporcidon a las masas desbalanceadas que lo provocan, por lo que se

puede calcular la masa de correccién M. a partir de:

Vi
Mc =Mt (17)

> Método alterno de las cuatro corridas

Existe un segundo método para realizar un balance aproximado del eje,
en este segundo método también se requieren cuatro corridas tomando la senal
de vibracién sin referenciar la fase. Se emplea el valor de vibracién del sistema

en la velocidad de operacién o frecuencia. (Pereira)

Se realiza la primera corrida del equipo y se toma la sefal de la maquina
en su estado inicial (V). Con el valor obtenido se grafica una circunferencia con

radio V, como se muestra en la Fig. 1.9:

Fig. 1.9: Representacion de la vibracion inicial y ubicacion de las masas. Fuente:
(Pereira)
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Se selecciona una masa de prueba M;, se seleccionan tres puntos
equidistantes (P;, P,, P;) en los que se pondran la masa de prueba y
con los que se haran las siguientes tres corridas.
Se instala la masa de prueba en la posicién 1, se realiza la segunda
corrida obteniendo un valor de vibracion V;. Se grafica un circulo en la
posicion 1 cuyo radio es V;, Fig. 1.10.
Se instala la masa de prueba en la posicién 2 y se realiza la tercera
corrida obteniendo un valor de vibracion V,. Se grafica un circulo en la
posicién 2 cuyo radio es V,, Fig. 1.10.
Se instala la masa de prueba en la posicion 3 y se realiza la segunda
corrida obteniendo un valor de vibracion V5. Se grafica un circulo en la
posiciéon 3 cuyo radio es V3, Fig. 1.10.
Se traza un vector desde el centro del plano polar hasta la regién de
interseccion de los tres circulos (V). Dicho vector representa la masa

de correccidn necesaria para balancear el rotor.

@ V3

Fig. 1.10: Determinacién de la masa de balanceo. Fuente: (Pereira)
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e Se determina el valor de la masa de correccion utilizando la masa de
prueba y los valores de la lectura inicial de vibracion V, y el valor del vector

de correcciéon V.

M, = V‘;MT (1.8)

Ve
» Balanceo en un plano con medicion de fase

Para efectuar la medicion de vibracién con medicion de fase, es muy
frecuente emplear un instrumento dotado de una lampara estroboscopica; ésta
emite un destello por cada vuelta del motor, lo que a la vez produce la ilusién
Optica que permite observar detenida una marca de referencia. Actualmente es
comun tener instrumentos de analisis de vibraciones en las que se tiene
incorporado un sensor dptico para indicar la fase. La primera medicion se realiza
con el rotor en condiciones normales operando a la velocidad de operacion,
obteniendo la lectura original de amplitud y fase del desbalance, V;,, se marca la

fase de la vibracion obtenida, punto “a” de la Fig. 1.11. (Pereira)

0,/ W-.-

b Vi

‘rl:?

Fig. 1.11: Determinacién de la masa de balanceo. Fuente: (Pereira)

Posteriormente, se fija una masa de prueba en una posicién de referencia

en el rotor y se mide nuevamente con el eje operando a la misma velocidad



30

angular, obteniéndose la lectura de amplitud V; y en la fase correspondiente con
el punto “b” de la Fig. 1.11; esta lectura esta asociada al efecto conjunto de la
masa desbalanceada y de la masa de prueba. La diferencia entre los vectores V;
y V, es el efecto del contrapeso W;. Si el contrapeso W, es girado en sentido
contrario a las manecillas del reloj por el angulo @, el vector V; seria paralelo y
opuesto al vector V,, y si es escalado por la relacién V,/V, seria igual al

desbalance original, con lo que se balancea el disco.
B. Métodos de balanceo en dos planos (dinamico).

El balanceo en un plano se puede utilizar para balancear rotores del tipo
de disco rigido. Si el rotor es un cuerpo rigido alargado, como se muestra en la
Fig. 1.12, el desbalance puede estar en cualquier parte a lo largo de la extension
del rotor. En este caso el rotor se puede balancear agregando pesos de balanceo
en dos planos cualesquiera. Para facilitar la operacion se suele elegir los dos
planos extremos del rotor (mostrados por medio de lineas de rayas en la Fig.
1.12). (Rao S. S., 2012)

Plano L. .~ Plano R ,~
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Fig. 1.12: Balanceo en dos planos de un rotor. Fuente: (Rao S. S., 2012)

Para ver que cualquier masa desbalanceada en el rotor puede ser
reemplazada por dos masas desbalanceadas equivalentes (dos planos
cualesquiera) considere un rotor con una masa desbalanceada m a una distancia
/3 del extremo derecho, como se muestra en la Fig. 1.13(a). Cuando el rotor gira
a una velocidad de w, la fuerza provocada por el desbalance sera F = mw?R,

donde R es el radio del rotor. La masa desbalanceada m puede ser reemplazada
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por dos masas m, y m,, localizadas en los extremos del rotor, como se muestra

en la Fig. 1.13(b). Las fuerzas ejercidas en el rotor por estas masas son:

Fl = mlsz y F2 == mzsz (1 9)

Para la equivalencia de fuerza en las Fig. 1.14 (a) y (b), tenemos:

mw?R = m;w?R+m,w?R 0 m= my+m, (1.10)

Para la equivalencia de momentos en los dos casos, consideramos los

momentos con respecto al extremo derecho, de modo que:

ma)zRé = myw?RI o m=3m; (1.11)
(a)
F = me’R
)
T'—g—’%
A ®
R H1 E
w
- 1 >
(b)
F, = mlmzR F,= mzwlR
A A
H‘II. .Hi'z
st o
w
l

Fig. 1.13: Representacion de una masa. Fuente: (Rao S. S., 2012)
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La ecuacion 1.10 y la 1.11 resultan m; = m/3 y m, = 2m/3. Por lo tanto,
cualquier masa desbalanceada puede ser reemplazada por dos masas
desbalanceadas equivalentes en los planos extremos del rotor. Ahora
consideramos el procedimiento de balanceo en dos planos por medio de un
analizador de vibracién. En la Fig. 1.14, el desbalance total en el rotor es
reemplazado por dos pesos desbalanceados U; y Uy en los planos izquierdo y
derecho, respectivamente. A la velocidad de operacion « del rotor, la fase y

amplitud de vibracién debido al desbalance original se miden en los dos cojinetes

“A”y “B”, y los resultados se registran como los vectores V, y V;. La magnitud del
vector de vibracion se considera como la amplitud de vibracién, mientras que la
direccion del vector se considera como el valor negativo del angulo observado

bajo la luz estroboscépica respecto de la linea de referencia del estator. Los

vectores medidos V, y V, se expresan como:

Vi =4, U, + Agg Up (1.12)

Vg =Ap, U, +Agr Uy (1.13)

Agregamos pesos de prueba conocidos y tomamos medidas para obtener

informacion sobre las masas desbalanceadas. Primero agregamos un peso

conocido W, en el plano izquierdo a una posicién angular conocida y se mide el
desplazamiento y fase de vibracion en los dos cojinetes, mientras el rotor gira a

una velocidad “V”. Indicamos estas vibraciones medidas como vectores que:

Via=A0 (UL + W)+ A Ux  (1.14)

Vg =Ag, (U, +W,) + 45, Uz (1.15)

Restando las ecuaciones 1.12 y 1.13 de la ecuacion 1.14 y 1.15

respectivamente, y resolviendo, obtenemos:
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Plano izquierdo | Plano derecho

Fig. 1.14: Balanceo en dos planos. Fuente: (Rao S. S., 2012)

Luego eliminamos W, y agregamos un peso conocido Wy en el plano
derecho en una posicion angular conocida y medimos las vibraciones resultantes

mientras el rotor gira a una velocidad w. Las vibraciones medidas se pueden
indicar como vectores:

V') =4 (Ug +Wg) + 44, U, (1.18)

V'g = Apg (Ug + Wg) + 45, U, (1.19)

Como antes, restamos las ecuaciones para encontrar:

Una vez que se conocen los vectores 4;; se resuelven las ecuaciones,

para hallar los vectores de desbalance U, y Ug:

7 A‘TBRVA—I‘TARVB
ABRrAAL—AALABR
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7 _ ApLVa—-AaLVB
R = —

(1.23)

ABLAAR—AALABR

Ahora se puede balancear el rotor agregando pesos de balanceo iguales
y opuestos en cada plano. Los pesos de balanceo en los planos izquierdo y
derecho se indican vectorialmente como B, = —U, y Bz = —Ux. Se ve que el
procedimiento de balanceo en dos planos es una extension directa del
procedimiento de balanceo en un plano. Aunque los rotores de alta velocidad se
balancean durante su fabricacion, en general se hace necesario volverlos a
balancear en el campo debido a desbalances leves presentados por cedencia,
operacion a alta temperatura, etc.

1.6  ANALISIS DE VIBRACIONES EN MAQUINAS ROTATORIAS

1.6.1 LA VIBRACION MECANICA

Es el movimiento oscilatorio (de un lado hacia el otro) de una maquina, de
una estructura, o de una parte de ellas, alrededor de su posicion original de

reposo (o de equilibrio). (P., 2001)

Una forma sencilla de ilustrar una vibracion mecanica y su medicién con
un transductor de vibraciones. El transductor de vibraciones esta rigidamente
unido a la superficie externa del cojinete de la maquina, y por lo tanto, se mueve
de la misma forma que el, “t” mide el movimiento de este elemento. Si la superficie
del cojinete se mueve o vibra hacia arriba o hacia abajo significa que ella o su
union a la base es elastica (para permitir estos movimientos). Esta elasticidad se
representa esquematicamente, o se modela, por un resorte como se indica en la

Fig. 1.15. (P., 2001)
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Desplazamiento maximo Superior
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Posicién de reposo

z Desplazamiento maximo Inferior
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Fig. 1.15: Movimiento vibratorio del cojinete de una maquina. Fuente: (P., 2001)

M T

Forces - Mobility = Vibration

1.6.2 COMPONENTES DE UN SISTEMA VIBRATORIO

Por lo comun, un sistema vibratorio incluye un medio para almacenar
energia potencial (resorte o elasticidad), un medio para conservar energia
cinética (masa o inercia) y un medio por el cual la energia se pierde gradualmente
(amortiguador). La vibracion de un sistema implica la transformacion de su
energia potencial en energia cinética y de ésta en energia potencial, de manera
alterna. La siguiente Fig. 1.16 muestra un sistema vibratorio con todos sus

componentes:

g
2
=)
g

Fig. 1.16: Componentes de un sistema vibratorio. Fuente: Elaboracién propia.
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Si el sistema se amortigua, una parte de su energia se disipa en cada ciclo
de vibracion y se le debe reemplazar por una fuente externa para que se

mantenga un estado de vibracién estable.

1.6.3 GRADOS DE LIBERTAD DE UN SISTEMA VIBRATORIO

El minimo de coordenadas independientes requerido para determinar por
completo todas las partes de un sistema en cualquier instante de tiempo define
la cantidad de grados de libertad de un sistema. Por ejemplo, el péndulo simple
que se muestra en la Fig. 1.17, representa un sistema de un solo grado de

libertad. (Rao S. S., 2012)

Posicion

de referencia __ _ (1 —cos @)

mg

Fig. 1.17: Sistema vibratorio de un grado de libertad. Fuente: (Rao S. S., 2012)

Las coordenadas necesarias para describir el movimiento de un sistema
constituyen un conjunto de coordenadas generalizadas. Estas se suelen indicar
como: q1, g2, ... y pueden representarse como coordenadas cartesianas y/o no

cartesiana. (Rao S. S., 2012)
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1.6.4 MOVIMIENTO OSCILATORIO

Uno de los movimientos peridédicos mas importantes que han sido
observados en la naturaleza es el movimiento oscilatorio. Una forma de definir
este movimiento es: como la familia de trayectorias que ocurren en un sistema
conservativo alrededor de un punto de equilibrio estable. Cada miembro de esta
familia se llama oscilacion. Explicando mas ampliamente esta definicion; un
sistema mecanico es conservativo si preserva la energia, y sus puntos de
equilibrio son aquellos en los cuales la fuerza neta actuante es igual a cero. Estos
puntos son estables si pequefios cambios en las condiciones iniciales del
movimiento dan origen a fuerzas que impiden que el sistema se aleje del punto
de equilibrio y que lo obligan a moverse alrededor de éste. Asi pues, un cuerpo
que tiene un movimiento periddico se caracteriza por una posicion de equilibrio
estable; cuando se le aleja de esa posicidn y se suelta, entra en accidén una fuerza
o torca para volverlo al equilibrio. Sin embargo, para cuando llega ahi, ya ha
adquirido cierta energia cinética que le permite continuar su movimiento hasta
detenerse del otro lado, de donde sera impulsado nuevamente hacia su posicion

de equilibrio. (Martha Alvarez-Ramirez, 2013)

Si el sistema tiene un grado de libertad entonces las oscilaciones seran
periddicas. En términos de la energia potencial, los puntos de equilibrio estables
son los minimos locales de la funcion potencial, y el movimiento oscilatorio tiene

lugar en un entorno a este minimo. (Martha Alvarez-Ramirez, 2013)
A. Movimiento arménico

El movimiento oscilatorio puede repetirse con regularidad, como en el caso

de un péndulo simple, o desplegar una irregularidad considerable, como en el
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caso del movimiento de la tierra en un sismo. El tipo mas simple de movimiento

periddico es el movimiento arménico.

Un movimiento armédnico simple es el que describe una particula sometida
a una fuerza restauradora proporcional a su desplazamiento. Se genera entonces
un movimiento perioddico, es decir que se repite cada cierto intervalo de tiempo.
No todos los movimientos periddicos son armonicos. Para que lo sean, la fuerza

restauradora debe ser proporcional al desplazamiento.

El movimiento impartido a la masa m por el mecanismo de yugo escocés
que se muestra en la Fig. 1.18 es un ejemplo de movimiento armonico simple. En
este sistema, una manivela de radio “A” gira alrededor del punto “O”. (Rao S. S.,

Movimiento armoénico, 2012)
PO
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Fig. 1.18: Mecanismo de yugo escoses. Fuente: (Rao S. S., Movimiento arménico,
2012)



39

El otro extremo de la manivela, “P”, se desliza en una barra ranurada, la
cual se mueve con un movimiento de vaivén en la guia vertical “R”. Cuando la
manivela gira a una velocidad angular "w", el extremo “S” del eslabén ranurado
y por consiguiente la masa “m” del sistema de resorte y masa, se desplazan de

sus posiciones medias una distancia “x” (en el tiempo t) dada por:
X =Asend = Asenwt (1.24)

La velocidad de la masa “m” en el instante “t’ la da:

& = WA coswt (1.25)
dt

Y la aceleracion:

X _ _w A senwt = —wx (1.26)
dt2 )

Se ve que la aceleracion es directamente proporcional al desplazamiento.
Una vibracién como esa, con la aceleracion proporcional al desplazamiento y
dirigida hacia la posicion media, se conoce como movimiento arménico simple.
El movimiento dado por X = A coswt es otro ejemplo de movimiento armédnico

simple. (Rao S. S., Movimiento arménico, 2012)

1.6.5 FACTORES CONSIDERADOS EN EL ROTOR
DESBALANCEADO

A. Vibracion forzada

Si un sistema se somete a una fuerza externa (a menudo, una fuerza
repetitiva), la vibracion resultante se conoce como vibracion forzada. La
oscilacion que aparece en maquinas como motores Diesel es un ejemplo de

vibracién forzada. (Lépez, 2019)
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Se dice que un sistema mecéanico o estructural experimenta vibracion
forzada, siempre que se suministra energia externa al sistema durante la
vibracion. La energia externa se puede suministrar ya sea mediante una fuerza
aplicada o por una excitacion de desplazamiento impuesta. La fuerza aplicada o
la excitacién de desplazamiento pueden ser armdnica, no armonica, periddica,

no periédica, o aleatoria.

Las fuerzas no periddicas incluyen fuerzas como una fuerza constante
aplicada de repente (llamada fuerza gradual), una fuerza que crece linealmente
(lamada fuerza rampa) y una fuerza que varia exponencialmente. Una funcién
forzada no periédica puede actuar con una duracién corta, larga o infinita. Una
funcion forzada o excitaciéon de corta duracién comparada con el periodo natural
del sistema se llama choque. Ejemplos de funciones forzadas generales son el
movimiento impartido por una leva, la fuerza aplicada a la cimentacién de una
prensa de forja, el movimiento de un automovil cuando pasa por un bache y la
vibracién del suelo de una estructura de edificio durante un sismo. (Rao S. S.,

Vibraciones en condiciones forzadas, 2012)
B. Amortiguamiento

Aunque el amortiguamiento se omite para simplificar el analisis, sobre todo
al determinar las frecuencias naturales, la mayoria de los sistemas poseen
amortiguamiento hasta un cierto grado. La presencia de amortiguamiento es Util
en muchos casos. En sistemas como amortiguadores de automoéviles y muchos
instrumentos de medicion de vibracion, se debe introducir amortiguamiento para
satisfacer los requerimientos funcionales.

Si el sistema experimenta vibracion forzada, su respuesta o amplitud de

vibracion tiende a incrementarse cerca de la resonancia si no hay
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amortiguamiento. La presencia de amortiguamiento siempre limita la amplitud de
vibraciéon. Si se conoce la frecuencia forzada, puede ser posible evitar la
resonancia cambiando la frecuencia natural del sistema. Sin embargo, quiza se
requiera que el sistema o maquina opere dentro de varios rangos de velocidad,
como en el caso de un motor eléctrico de velocidad variable o un motor de
combustion interna. Tal vez no se pueda evitar la resonancia en todas las
condiciones de operacién. En tales casos, se puede introducir amortiguamiento
en el sistema para controlar su respuesta, utilizando materiales estructurales de
alto amortiguamiento interno, como hierro colado o materiales laminados o

emparedados.

C. Amplitud
Al desplazamiento maximo de un cuerpo vibratorio a partir de su posicion

de equilibrio se le llama amplitud de vibracién. (Singuiresu, 2012)

Una maquina con una amplitud grande de la vibracién es una que
experimenta movimientos vibratorios grandes, rapidos o fuertes. A mayor
amplitud, mayor movimiento o estrés es experimentado por la maquina, y una

mayor tendencia a que la maquina se dafie.

La amplitud de la vibraciéon es asi una indicacion de la severidad de la

vibracién. En general, la severidad o la amplitud de la vibracién se relacionan a:

(a) El tamano del movimiento vibratorio
(b) La velocidad del movimiento

(c) La fuerza asociada con el movimiento

En la mayoria de las situaciones es la amplitud de la velocidad o la
velocidad de una maquina que da la informacién mas util sobre la condicién de

la maquina. (Dickert, 2019)
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D. Transmisibilidad

Las fuerzas vibratorias generadas por las maquinas rotatorias son a
menudo inevitables; sin embargo, su efecto en un sistema dinamico puede
reducirse sustancialmente mediante resortes diseflados apropiadamente,
llamados aisladores. La vibracidn que se origina en la maquina se transmite al
piso a través del resorte. En consecuencia, el piso esta sujeto a una vibracién
forzada en la que la funcién de excitaciébn es la fuerza del resorte que
peridbdicamente cambia de direccidn Kx = KX senwt. a su vez la vibracion del

piso provoca perturbaciones en otras maquinas. (Santiago, 2000)

La maxima fuerza transmitida a través de los resortes durante un ciclo de
vibracion es F,,, = KX. Es posible disefar los resortes tales que F;, sea cercana
a cero, caso en el cual se dice que la maquina vibratoria esté aislada.

Ya que X esta dada por la ecuacion:

FoM

X = (%)_wz (1.27)
Donde:
M= winz (1.28)
La fuerza transmitida del resorte es:
Fyr = KX = —2— (1.29)
1_(w_n)

La maquina estara fija rigidamente a su base, por tanto, la fuerza
transmitida al piso seria F,, sin embargo, con resortes suaves se puede hacer el

denominador de la ecuacion tan grande que la fuerza transmitida F;,, se aproxime



43

a cero. La relacion de la fuerza F,,. con respecto a la fuerza F, con anclaje rigido

sin resortes se llama transmisibilidad TR. (Santiago, 2000)

1.7 MONITOREO DEL DESBALANCE MEDIANTE ANALISIS DE
VIBRACIONES.

Todo rotor posee un desbalanceo residual; la aplicacion de una técnica
matematica y de un equipo de medicidn para reducir al desbalanceo a sus mas
bajos limites de vibracién, muchas veces resulta inapropiado y muy costoso,
debido a eso surgen normas que satisfacen los requerimientos para asegurar el

buen funcionamiento de estos elementos.

Estas normas consideran elementos esenciales que habran de tomarse en
cuenta antes de seleccionar los criterios de aceptacion del desbalanceo residual,

algunas de estas consideraciones son:

e Geometria propia del elemento rotatorio,
e Velocidad de giro,
e Masa inercial del elemento,
e Planos de correccion.
En este caso se mostrara los limites de error (tolerancias) que aplican para
rotores rigidos, por lo cual se tomara como referencia la norma: ISO 10816-3
(Vibracion Mecanica. Evaluacion de la vibracion de maquinas en base a su

medicidén en partes no—rotatorias de ella).

Este estandar limita la severidad vibratoria para evitar grandes esfuerzos
de los elementos de la maquina. La severidad vibratoria para este efecto queda

cuantificada por el mayor valor r.m.s del desplazamiento vibratorio, la velocidad
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vibratoria y la aceleracion vibratoria respectivamente, medida en las cajas de sus

descansos.

Esta norma limita la severidad vibratoria para evitar sobrecargas
dinamicas en los descansos hidrodinamicos que pueden fatigar el metal blando
de ellos. La severidad vibratoria para este efecto queda cuantificada por el

desplazamiento vibratorio maximo medido directamente al eje. (Ortiz, 2013)

1.7.1 CLASIFICACION DE LAS MAQUINAS.

De acuerdo a la norma ISO 10816-3 las maquinas deben clasificarse por

los siguientes parametros para evaluar el valor de vibracién

. Tipo de maquina.
. Potencia nominal o altura del eje a la base.
. Flexibilidad del sistema de soporte.

a) Clasificacion de acuerdo al Tipo de Maquina, Potencia nominal o

Altura del Eje a la Base.

Las significativas diferencias en el disefio, en el tipo de maquina, en los
descansos o en las estructuras y soportes son razones por lo que se requiere
separar las maquinas en diferentes grupos. Las maquinas de estos 4 grupos
pueden tener ejes horizontales, verticales o inclinados y pueden ser montadas en

soportes rigidos o flexibles.

Grupo 1: Maquinas grandes con potencia nominal sobre 300 KW; maquinas

eléctricas con altura de eje H = 315 mm. Estas maquinas normalmente tienen
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descansos deslizantes. El rango de velocidades de operacion nominales es

relativamente ancho y va desde 120 RPM a 15000 RPM.

Grupo 2: Maquinas de tamano mediano con potencia sobre 15 KW hasta 300
KW; maquinas eléctricas con altura de eje 160 mm < H < 315 mm. Estas
maquinas normalmente tienen descansos de rodamientos y velocidades de

operacién sobre 600 r/min.

Grupo 3: Bombas con impulsores de varias paletas o alabes y con maquina
conductora separada (flujo centrifugo, mixto o axial) con potencia sobre 15 KW.

Las maquinas de este grupo pueden tener descansos deslizantes o rodamientos.

Grupo 4: Bombas con impulsores multi-aspas y motor integrado (flujo centrifugo,
mixto y axial) con potencia sobre 15 KW. Las maquinas de este grupo

mayoritariamente tienen descansos deslizantes o rodamientos.
Notas:

e La altura del eje H de una maquina es definida en ISO 496 como la
distancia, medida en la maquina sin instalar, entre la linea del centro del
eje y el plano base de la maquina misma.

e La altura del eje de una maquina sin patas de apoyo o una maquina con
patas levantadas (o en reborde) o cualquier maquina vertical, debe ser
tomada como la altura del eje de una maquina en la misma carcasa, pero
del tipo con patas montado con el eje horizontal. Cuando la carcasa no

es conocida, deberia usarse la mitad del diametro de la maquina.

b) Clasificacion de acuerdo a la Flexibilidad del Soporte

Los soportes se clasifican en 2 grupos:
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. Soportes rigidos
. Soportes flexibles
Si la frecuencia natural mas baja del sistema maquina y soporte en la
direccion de la medicion es mas alto que su principal frecuencia de excitacion (La
componente de mayor valor en el espectro) que en la mayoria de los casos es la
frecuencia de rotacién, por al menos 25%, entonces el sistema de soporte es
considerado como soporte rigido. Todos los otros sistemas de soporte son

considerados soportes flexibles.

1.7.2 EVALUACION.

La ISO 10816 — 1 proporciona una descripcion general de los dos criterios
de evaluacién usados para evaluar la severidad de la vibracién en varias clases
de maquinas. Un criterio considera la magnitud de la vibracién global medida; y
el segundo criterio considera los cambios en la magnitud, independiente de si

aumentan o disminuyen.

A. CRITERIO I: MAGNITUD DE LA VIBRACION.

Este criterio estd basado en definir los limites para la magnitud de la
vibracién en relacion a las cargas dindmicas aceptables en los descansos y a la
transmision de vibraciones aceptables al ambiente a través de la estructura
soporte y el cimiento. La maxima magnitud de vibracibn medida en cada
descanso o pedestal es evaluada comparandola con los valores dados en las
diferentes zonas de evaluacién para la clase de soporte. Las zonas de

evaluacién han sido establecidas de la experiencia.
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ZONAS DE EVALUACION

Las siguientes zonas de evaluacidén estdn definidas para permitir una

evaluacion cualitativa de la vibracién de una maquina dada y provee guias sobre

las posibles acciones a tomar.

1.

Zona A. La vibracién de las maquinas nuevas puestas en servicio esta,
dentro de esta zona.

Zona B. Maquinas con vibracién dentro de esta zona son normalmente
consideradas aceptables para operacion a largo plazo sin restriccion.
Zona C. Maquinas con vibracion dentro de esta zona son normalmente
consideradas insatisfactorias para operacion continua a largo plazo.
Generalmente la maquina puede ser operada por un periodo limitado de
tiempo en esta condicién hasta que llegue una oportunidad apropiada
para su reparacion.

Zona D. Los valores de vibracion dentro de esta zona son considerados

de una severidad suficiente como para causar dafno a la maquina.

Los valores numéricos asignados a los limites entre las diferentes zonas
no estan entendidos para servir como especificaciones de aceptacion de
maquinas, esto debe estar sujeto a un acuerdo entre el fabricante de la
maquina y el comprador. Sin embargo, estos valores entregan guias para
asegurar que se eviten fallas catastroficas. En ciertos casos, puede haber
caracteristicas especificas asociadas con una maquina particular que
requiera usar diferentes valores de la zona limite (mas alto o mas bajo).
En tales casos, es normalmente necesario que el fabricante de la maquina
expliqgue las razones de esto y, en particular, para confirmar que la

maquina no sufrira darno al operarla con valores de vibracién mas altos.
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e VALORES LIMITES ENTRE LAS ZONAS DE EVALUACION.
Los valores para los limites de las zonas de evaluacion que estan dadas
en la Fig. 1.19 corresponden a los maximos valores globales de la velocidad y
desplazamiento para mediciones tomadas por los sensores en ubicacidon
horizontal y vertical. Por tanto, cuando se usan estas tablas, debe usarse el

mayor valor medido.

B. CRITERIO II: CAMBIO EN LA MAGNITUD DE LA VIBRACION.

Este criterio proporciona una evaluacion del cambio en la magnitud de la
vibracién a partir de un valor de referencia previamente establecido. Puede
ocurrir un cambio significativo en la magnitud de la vibracion global, que requiere
alguna accion a tomar aun cuando la zona C del Criterio | no ha sido alcanzada.
Tales cambios pueden ser instantaneos o progresivos en el tiempo y pueden
indicar dafo incipiente o alguna otra irregularidad. El criterio |l esta especificado
en base al cambio en la magnitud de la vibracién r.m.s que ocurre bajo

condiciones de operacién en estado estacionario.

Cuando el Criterio Il es aplicado, las mediciones de vibracién que son
comparadas deberdn ser tomadas en la misma ubicacion y orientacién del
transductor y bajo las mismas condiciones de operacidén de la maquina, aunque
no siempre se puede hacer esto debido a las condiciones de operacion, pero lo
recomendable es que sea lo mas parecido a las condiciones anteriores. Deberia
investigarse cambios significativos en las magnitudes normales de la vibracién,

sin importar su valor, de manera que se pueda evitar una situacion peligrosa.

Cuando se produce un aumento o disminucién en la magnitud de la
vibracién mayor al 25% del valor mas alto de la zona B, como se define en la

Figura 1.19 dichos cambios deben considerarse significativos, particularmente si
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son repentinos. Deberia entonces realizarse un diagnéstico para averiguar la

razén del cambio y determinar qué acciones futuras son apropiadas.

Nota: El 25% del valor es proporcionado como una guia para un cambio
significativo en la magnitud de vibracién, pero otros valores pueden ser usados
basados en la experiencia con una maquina especifica, por ejemplo, una
desviacion mas grande puede permitirse para algunos equipos, en el listado de
equipos que se encuentran en monitoreo continuo, existen varios equipos que
histéricamente han vibrado mas de lo permitido por norma es por eso que se

ocuparan algunos criterios para poder definir niveles de alarmas.

o LIMITES OPERACIONALES.
Para operaciones a largo plazo, es practica comun establecer limites

operacionales para la vibracién.
Estos limites toman las formas de alarmas y paradas.

Alarma: Proporciona una advertencia que un valor definido de vibracion ha sido
alcanzado o un cambio significante ha ocurrido, por lo que puede ser necesaria
una reparacion de la maquina. En general, si ocurre una situacién de alarma, la
operacién puede continuar por un periodo mientras se realizan las
investigaciones para identificar la razén para el cambio en la vibracién y definir

cualquier accién de mantencion correctiva.

Paradas: Especifica la magnitud de la vibracién para la cual continuar operando
puede causar dafio. Si se excede el valor de parada, se deben tomar acciones

inmediatas para reducir la vibracion o deberia detenerse la maquina.

Se recomienda que el valor de la alarma sea configurado sobre la linea

base en una cantidad igual al 25% del limite superior para la zona B. Sin
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embargo, donde no esté establecida una linea base (por ejemplo, con una
maquina nueva) la configuracién inicial del valor de alarma deberia basarse sea
en la experiencia con otras maquinas similares o en relacién con valores de
aceptacion acordados. Después de un periodo de tiempo, se podra establecer
un valor para la linea base en estado estacionario y la configuracién del valor

alarma deberia ajustarse en concordancia.

1.7.3 LIMITES DE LAS ZONAS DE EVALUACION

Segun las normas se ha encontrado que la velocidad de la vibracién es
suficiente para caracterizar los valores de vibracion en los limites de las zonas de
evaluacion para un amplio rango de tipos de maquinas y velocidades de
operacion de la maquina. La principal magnitud de evaluacion es, por lo tanto, el
valor r.m.s. de la velocidad de la vibracion global.

Los limites se aplican a los valores r.m.s de la velocidad y desplazamiento
de la vibracién en el rango de frecuencia de 10 Hz a 1000 Hz o para las maquinas

con velocidades de rotacion bajo 600 RPM desde 2 Hz a 1000 Hz.
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Fig. 1.19: Desbalance Dindmico. Fuente: ISO 10816, Vibracidbn mecanica.
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2. DISENO DEL EQUIPO.

2.1 ANTECEDENTES

Hay méas de cien afos de historia del desarrollo de balanceo de la
maquinaria. Siemens de Alemania invento el Dinamo en 1866. Cuatro afios mas
adelante, el canadiense Henry Martinson aplico la patente de la tecnologia de
balanceo, comenzando el balanceo en la industria. Usualmente se utilizaba la
velocidad de giro del sistema en que se presenta la resonancia para alcanzar la

maxima amplitud de vibracién.

Con el desarrollo de la tecnologia en electrénica y la teoria de balanceo
de rotores rigidos, se adopta la técnica de medicidn electrdnica en la mayoria de
equipos hasta después de 1950. La maquinaria de balanceo con separaciéon de
planos elimina de manera eficiente la interaccion entre el lado derecho e izquierdo
de la pieza de trabajo a balancear. La aparicién de la maquinaria de balanceo en
base a los cojinetes rigidos puede reconocerse como un salto en el desarrollo del
balanceo hasta los afos 70s. Esta elimina la frecuente inconveniencia de los
ajustes dinamicos de la tradicional maquina de balanceo sobre soportes blandos,
siendo este un marco de referencia permanente para el balanceo de maquinaria,

adoptando como norma el balanceo dinamico.

En los 80s, los transductores piezoeléctricos brindaron otra revolucién al
balanceo de maquinaria. La maquina de balanceo adopto dicha tecnologia que
basicamente reemplaza a la maquina de balanceo de soportes flexibles la cual
era inutil para la operacion a altas velocidades. Después de los afos 90s, la
maquina balanceadora de soportes suaves se aplicé ampliamente en algunos
campos especiales acompanada de los avances en circuitos integrados vy
computadoras de nueva tecnologia.
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En el presente, la maquina de balanceo entrara en una nueva era con la
aplicacién de la tecnologia de microcomputadoras. El balanceo de maquinaria
mejorara en mucho las prestaciones de la operacién de la maquinaria industrial,
trayendo beneficios en muchas industrias tales como la generacién de
electricidad, herramienta eléctrica, manufactura de mecanismo, ventiladores,
motores, textil, aparatos electrodomésticos, metalurgia, aeronautica, y muchos

7

mas.

La primera patente de una maquina balanceadora fue en el afio de 1870,
fabricada por Henry Martinson en Canadd, cuatro afos después del desarrollo
del Dinamo por Siemens. Esta maquina consistia de un cilindro acoplado a un
eje cardan, cuyo cilindro a balancear giraba sobre dos rodamientos suspendidos
en resortes. El balanceo consistia en colocar contrapesos en un solo plano, hasta
que la amplitud de oscilacidén de los resortes se reducia en forma considerable.

Esta maquina nace con la necesidad de eliminar vibraciones en cuerpos y
partes giratorias, es por esto que a principios de siglo se desarrollan nuevas
técnicas de balanceo.

Cerca del final de ese siglo, Akimoff (USA) y Stodola (Suiza), intentaron
desarrollar la tecnologia de Martinson y aplicarla al uso industrial, sin embargo,
es hasta 1907 cuando aparece la primera patente de una maquina balanceadora
en dos planos, disefiada por el Dr. Franz Lawaczek, la cual es modificada y
construida por Carl Schenck para aplicaciones industriales de la cual tuvo los

derechos en 1915.

La importancia del balanceo dinamico se incrementa a medida que se
desarrollan nuevos equipos, donde los componentes giratorios son parte esencial
del funcionamiento tales como: turbinas, generadores, motores eléctricos,

motores de combustion interna, bombas centrifugas, compresores, etc.

En la actualidad la tecnologia sobre balanceo cuenta con sistemas
electronicos de medicidon que proveen de gran sensibilidad en la captacién de
vibraciones y localizacion de planos de compensacién. Todo esto aunado a
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estandares y calidades de balanceo basadas en normas internacionales, segun
los diferentes tipos de cuerpo giratorios y el trabajo que esto realizan. (Gunter,
2009)

2.1.1 MAQUINAS DE BALANCEO DINAMICO.

La maquina usualmente consta de dos pedestales, con suspension y
baleros en la parte superior. La unidad que se va a ensayar se coloca sobre los
baleros y se hace rotar ya sea mediante una banda, aire, o un motor. Conforme
la pieza se encuentra rotando la vibracion en la suspensién es detectada
mediante sensores y esta informacidn es usada para determinar la cantidad de
desbalance en la parte mediante los datos de amplitud y fase, la maquina puede
determinar la cantidad y la posicion para agregar masa para balancear la parte.

Existen dos tipos principales de maquinas de balanceo, de rodamientos
rigidos y de rodamientos suaves. La diferencia entre ellas, sin embargo, es en la

suspensién y no en los baleros.

En la maquina de rodamientos duros, el balanceo se realiza a una
frecuencia menor que la frecuencia de resonancia de la suspensién. En una
maquina de rodamientos suaves, el balanceo se realiza a una frecuencia mas

alta que la frecuencia de resonancia de la suspension.
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Fig. 2.1 Rotor rigido montado en una bancada de rodamientos suaves. Fuente: (Enrique
S. Gutiérrez Wing, 2010)
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La Fig. 2.1 muestra un diagrama de un montaje tipico para balanceo en
bancadas de rodamientos suaves. El rotor estd montado en dos soportes flexibles
que le permiten desplazarse sélo en direccion vertical. Cada soporte puede
modelarse como un sistema de un grado de libertad que contribuye a la masa, la
rigidez y el amortiguamiento del sistema rotor-soportes. El sistema tiene dos
grados de libertad

Los dos tipos de maquinas tienen varias ventajas y desventajas. Una
maquina de rodamientos duros es generalmente mas flexible y puede manejar
piezas con gran variedad de pesos, debido a que las maquinas de rodamientos
duros miden fuerzas centrifugas y requieren calibracion solo una vez. Solo 5
dimensiones geométricas son necesarias para alimentar a la unidad de medicién
y la maquina esta lista para ser ocupada. Por esta razon; esta maquina trabaja
muy bien en volumenes de produccion de bajo y mediano trabajo y en talleres de

reparacién de maquinaria rotativa.

Una maquina de soportes suaves no es tan flexible con respecto a la
cantidad de peso del rotor que se va a balancear. La preparacién de una maquina
de rodamientos suaves para rotores individuales consume muchisimo mas
tiempo, debido a que es necesario que se calibre para cada parte individual. Es
muy apta para altos volumenes de produccidn y para tareas de balanceo de muy
alta precision.

Tanto las maquinas de soporte duros y blandos pueden ser automatizadas
para remover peso automaticamente con un taladro o una fresadora, pero las
maquinas de rodamientos rigidos son mas robustas y rentables. Los principios
de ambas maquinas pueden ser integrados en una linea de produccion y
cargadas mediante un brazo robdético requiriendo muy poco control humano.
(Gunter, 2009)
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2.1.2 OTROS TIPOS DE MAQUINAS DE BALANCEO.

Maquinas de balanceo estatico.

Difieren de las maquinas de balanceo de soportes rigidos y suaves en que
la parte no necesita rotar para tomar mediciones. En lugar de que el rotor
descanse sobre chumaceras o rodamientos, el rotor se coloca de forma vertical
sobre su centro geométrico punto una vez colocado en reposo, cualquier
movimiento de la pieza fuera de su centro geométrico es detectado por dos
sensores perpendiculares colocados bajo la mesa y se reconoce como
desbalance. Las balanceadoras estaticas son en ocasiones utilizadas para
balancear piezas cuyo diametro es mucho mayor que su longitud, tales como los
ventiladores o hélices. La ventaja de usar una maquina de balanceo estatico es
la velocidad y precio. Sin embargo, este tipo de maquinas solo puede hacer

correcciones en un solo plano, asi que la precision es limitada. (Gunter, 2009)

La Fig. 2.2 ilustra un banco de balanceo estatico de un rotor delgado.

Fig. 2.2 Banco de balanceo estatico. Fuente: (A. Krisisnm, 1936)
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Balanceo de hojas.

Esta maquina intenta balancear parte de un ensamble, para que de esta
forma la correccion sea minima a la hora de balancear el ensamble. La maquina
de balanceo de hojas (Fig. 2.3) se utiliza en parte de ventiladores, hélices, y
turbinas. En una balanceadora de hojas, cada hoja a balancear es pesada y su

peso se introduce en el software de balanceo propio de la maquina.

Entonces agrupa las hojas e intenta encontrar el arreglo de las hojas con

la menor cantidad de desbalance. (Gunter, 2009).

Ejes de
Balanceo

Fig. 2.3 Banco de balanceo de hojas. Fuente: (Dorado, s.f.)

Maquina de balanceo portatil.

Son utilizadas para balancear partes que no pueden quitarse del rotor y
colocarse en una maquina balanceadora, usualmente son partes que se
encuentran en operacion tales como turbinas, bombas, y motores. Las maquinas
de balanceo portatil vienen con sensores de desplazamiento, como son
acelerometros y foto celdas, los cuales estan montados en los pedestales o
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enclaustrados cerca de las partes rotativas. Un ejemplo de ello es el instrumento
gue se muestra en la Fig. 2.4.

Basados en la vibracion detectada, estos equipos calculan el desbalance
de la parte. En muchas ocasiones estos dispositivos contienen un analizador de
espectro asi que las condiciones de las partes se monitorean sin necesidad de
foto celdas y pueden analizar vibracién de partes no rotativas. (Gunter, 2009)

Fig. 2.4 Analizador de vibraciones Fluke 810. Fuente: (Ibérica, 2010)

2.2 SELECCION DE PROTOTIPO.

En este proyecto se pretende disefiar una maquina para balanceo
dinamico de rotores de rodamientos suaves, dado que presenta mayor precision
en el balanceo y se adapta correctamente al objetivo didactico del equipo.
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A continuacién, en la Fig. 2.5, se muestra el disefio de la maquina para
balanceo dindmico en un plano de conjunto identificando cada una de las partes

que se estaran disefiando a lo largo de este capitulo.

@ ® 6 ORCICHRO

Fig. 2.5: Prototipo de maquina de balanceo seleccionado. Fuente: Elaboracién propia.
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Tabla 2-1: Lista de elementos de prototipo de maquina de balanceo.

# PLANO |# DE PIEZA NOMBRE DE PIEZA MATERIAL CANTIDAD
Placa base de ensamble superior de sistema de
4/18 1 suspension Acero AISI 1006 2
5/18 2 Placa de soporte para rodamientos sostenedores Acero AISI 1006 4
6/18 3 Soporte inferior de rodamiento axial Acero AISI 1006 2
7/18 4 Elemento pendulo del sistema de supension Acero AISI 1006 4
Tubo central de ensamble inferior de sistema de
8/18 5 suspension Acero AISI 1006 2
9/18 Elemento inferior para acople de péndulos Acero AISI 1006 2
10/18 7 Placa de soporte de sistema des suspension completo Acero AISI 1006 2
11/18 8 Elemento de soporte de péndulo Acero AISI 1006 4
12/18 9 Soporte susperior de rodamiento axial Acero AISI 1006 2
Soporte lateral de sujecion de ensamble superior del
13/18 10 sistema de suspension Acero AISI 1006 4
Placa lateral de sujecién de ensamble superior del
14/18 11 sistema de suspension Acero AISI 1006 4
N/A 12 Placa deslizante de torre de soporte del equipo Acero A-36 8
N/A 13 Placa de sujecién de las torrres Acero A-36 2
Elemento inferior deslizante soldado a torre de
15/18 14 soporte del equipo Acero A-36 8
16/18 15 Torre de soporte de equipo de balanceo Acero A-36 2
N/A 16 Poleas para banda plana Acero AISI 1020 3
17/18 17 Polea motriz del sistema de suspensién Acero AISI 1020 1
18/18 18 Estructura base del sistema de poleas Acero A-36 1
18A/18 19 Estructura base de todo el sistema de suspension Acero A-36 1
Carcasa 112M de
18B/18 20 MOTOR 7.5 HP hierro Gris 1
N/A 21 Banda plana Poliamida A-3 1
N/A 22 Manija tipo volante Acero inoxidable 304 4
N/A 23 Rotor de prueba 1

Para visualizar y comprender de mejor manera el ensamble de la maquina,

se recomienda ver un video, al cual se puede acceder mediante el siguiente

codigo QR:

&];
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2.3 VARIABLES DEL DISENO

En la Tabla 2-2, se presentan las variables que se consideraron para
realizar el disefio propuesto; sin embargo, es de vital importancia entender la
procedencia de dichas variables, para asi, poder aplicar este procedimiento en

otros casos en los que se requiera modificar este modelo.

e Grado de desbalance: Para este caso, se delimitara a utilizar el
grado “G 6.3”, este se ha seleccionado en base a una investigacion
minuciosa de la existencia de maquinas con rotores similares.

e Masa del rotor: Es el intervalo de masa del rodete a balancear.
Esta se obtuvo de considerar el peso promedio de las maquinas
que poseen rotores en la industria a nivel nacional y atendiendo al
objetivo didactico de dicho disefo.

e Velocidad de operacion: Es el intervalo de velocidad de rotacion
del rotor para ejecutar el balanceo, en la cual se tiene como limitante
el porcentaje de trasmisibilidad que nos indica la velocidad de
rotacibn minima que se mostrara mas adelante.

e Diametro de los apoyos del rotor: Este depende del
espaciamiento entre los rodamientos que sostendran al eje del
rotor, los cuales deben tener un angulo minimo de contacto de 15°
y un angulo maximo de contacto de 60°, lo cual permitird una
fijacion adecuada del rodete al momento de realizar el balanceo.

o Diametro del rotor: Segun consideraciones y criterios de disefo,
el diametro del rotor es dependiente de la longitud del mismo y de
los planos correccién.

¢ Longitud del rotor: Como se menciond en la explicacion anterior,
la longitud y diametro del rotor son dependientes entre ellos.
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Tabla 2-2: Variables de diseno.

Variables Valores
Grado de desbalance (mm/s) G6.3
Masa del rotor maxima (kg) 300
Velocidad de operacién (RPM) 435 -1800
Diametro de los apoyos del rotor (mm) 19- 101
Diametro maximo de rotor (mm) 1000
Longitud del rotor (mm) 1500

2.4CALCULO DE LA FUERZA CENTRIFUGA CRITICA.

Para el disefio de la maquina de balanceo es necesario considerar la
accién de la fuerza centrifuga critica cuando el rotor estd desbalanceado, puesto
que esta fuerza sera considerada en el diseio de las dimensiones de la
suspension y los elementos. Esta fuerza centrifuga es alternante y origina
momento por la rotaciéon del rotor y es obtenida considerando los siguientes

pasos:

e Primero se seleccion6 el grado de balanceo segun clasificacion G6.3, en
base a la norma ISO 1940-1, esto es considerando la gama de rotores que
se pretende atender acorde con la capacidad de la maquina.

Tabla 2-3: Grado de calidad de balanceo. (Organizacién Internacional de Normalizacion,
ISO 1940, 2003)

Tipos de maquinaria: Ejemplos generales Grado de
P g jempios g Magnitud
calidad de
€per - 2 MM/S
balanceo
Turbinas de gas para aeronaves G6.3 6.3

Centrifugas (separadores, decantadores)
Motores eléctricos y generadores (de al menos
80 mm de altura de eje), de maximo
Velocidades de hasta 950 RPM
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Motores eléctricos con alturas de eje inferiores a
80 mm

Ventiladores

Engranajes

Maquinaria, general

Herramientas de maquina
Maquinas de papel

Maquinas para plantas de proceso
Zapatillas

Turbocompresores

Turbinas de agua

e Seleccionando el grado de desbalance, se calcula el desbalance
permisible del sistema, para ello hay dos formas de hacerlo, una de ellas
es: grafica, utilizando la grafica (Organizacién Internacional de
Normalizacién, ISO 1940, 2003) o de forma analitica utilizando la ecuacién

que la misma norma brinda, en este caso se optd por la forma analitica:

(eper * “’) *m

Uper = 1000 (2.1)

U,er: €s el valor numérico del desbalance residual, expresada en gramos por
milimetros (g*mm);

eper * : €8 el valor numérico de la calidad del grado de balanceo seleccionado,

expresado en milimetros por segundo (mm/s);
m: es el valor numérico de la masa del rotor, expresada en kilogramos (kg)

w: es el valor numérico de la velocidad angular maxima de servicio, expresada

en radianes por segundo (rad/s)

Entonces aplicando la ecuacién anterior se obtiene el desbalance residual:

(eper * ) xm

U

her = 1000 *
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(6.3) * 300

21
1800 = 0

U.

her = 1000

Uper = 10026.76141 g + mm

Debido a que la tolerancia de desbalanceo es para rotores rigidos en dos
planos de correccion, se recomienda tomar medio valor para cada plano.
(Organizacién Internacional de Normalizacién, ISO 1940, 2003), por lo
cual:

Uper

Uper por piano = % de planos (2.2)

_10026.76141 g * mm
Uperpor plano 2

= 5013.380707 g * mm

perpor plano

El desbalance residual puede ser un grave problema si no se tiene un
criterio del valor permitido para una maquina en especifico; en este diseno
se plantea una condicion desfavorable en cuanto a este valor y se decide

aplicar un factor de 20 veces el valor de Up,, basados en la

por plano
recomendacion del manual de choque y vibraciones de Harris publicado
en 1993 y descrito en la bibliografia de este trabajo, todo esto con el objeto
de disenar todos los elementos bajo la condicidén de desbalance severo o
critico (Harris, Cyril M., 1993):

*fe (2.3)

=U
PeT severo PeT por plano

Uper, . = 5013.380707 x 20

Upersevem =100267.6141 g * mm

Para calcular la fuerza centrifuga critica se utilizara la siguiente ecuacion.
(Organizacién Internacional de Normalizacién, ISO 1940, 2003):
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Fomax = Upersevero * wmaxz (2.4)
100267.6141 2T )
Femex = T600+ 1000 * (1890 * 50

Fomax = 3562.566067 N
Fopmax ~ 3.56 kKN

2.5 SISTEMAS DE SUSPENSION PARA MAQUINAS DE BALANCEO

La parte fundamental del banco de balanceo lo constituye el sistema de
suspension y la funcion principal de este es la de amplificar el efecto de las
fuerzas no balanceadas para facilitar el estudio de los movimientos oscilatorios

de los cuerpos y fuerzas de inercia asociadas con ellos.

2.5.1 CARACTERISTICAS DE LOS SISTEMAS DE SUSPENSION.

Tal como se mencion6é en el apartado 2.1, existen dos sistemas de
suspension frecuentemente utilizados, los cuales tienen como diferencia la
frecuencia en la que se realiza el procedimiento de balanceo respecto a la

frecuencia critica, como se muestra en la Fig. 2.6:
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Fig. 2.6: Gréficas del factor de amortiguamiento respecto al factor de Amplitud vs
Frecuencia. (Beer Johnston, un décimo edicion).

A) El sistema de suspension tipo flejes.

Fig. 2.7: Sistema de suspension tipo flejes. Fuente: (BURGOS ALCONZ, 2019)

La suspension tipo flejes (como se muestra en la Fig. 2.7) estd conformado
mediante uso de dos resortes planos paralelos cuya frecuencia natural se
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determina considerandolos como una viga empotrada fija en un extremo vy
empotrado movil en el otro mediante el siguiente modelo matematico. (Sanchez,
2000):

1 12« E * [

fn:ﬁ* —p*A*L4 (2.5)

En esta configuracion, el sistema del rotor es estaticamente determinado
y aplican las reglas usuales de la estatica. Midiendo las fuerzas en los
rodamientos, estas pueden ser referidas a cualquiera de los otros planos
mediante un calculo geométrico. Por lo tanto, la maquina estara
permanentemente ajustada dentro de su capacidad y su intervalo de velocidades,
pero los controles del panel necesariamente seran preajustados de acuerdo a la
geometria del rotor y la localizacién relativa de la medicion y de los planos de

correccion.

Una maquina balanceadora de soportes rigidos (tipo flejes) tendra el
intervalo de operacién por abajo de su frecuencia natural, tal como se muestra

en la Fig. 2.8:
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Fig. 2.8: Gréfica amplitud vs Frecuencia de un sistema de suspensién tipo flejes.
Fuente: (Sanchez, 2000)
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La frecuencia natural de un sistema de suspensiéon rigido tipo de
elementos rodantes, muestra que el peso de la pieza de trabajo a ser balanceada

afecta la frecuencia natural del sistema. (Sanchez, 2000)

B) El sistema de suspension de tipo péndulo

Fig. 2.9: Suspension tipo péndulo. Fuente: Elaboracién propia.

La suspensién tipo péndulo (como se muestra en la Fig. 2.9) esta
conformada por cuatro barras articuladas cuya frecuencia natural viene dada

mediante la formula del péndulo simple. (Sanchez, 2000)

1 g
fn_%* 0 (2.6)

En la maquina moderna de cojinetes suaves (suspensién tipo péndulo), el
uso de técnicas modernas de disefio y materiales ligeros permite que la masa
parasita de los elementos moviles sea minimizada para incrementar la
sensibilidad.

Una maquina balanceadora de soportes suaves tendra el intervalo de
operacién por arriba de su frecuencia natural, tal como se muestra en la Fig. 2.10:



68

200

e}

|_

=Z

w

S

= 150

N

<C

|

o

@ 100

a INTERVALO DE

L ,

@) OPERACION DE

o 50

= BALANCEO

-

o

E O N—

< FRECUENCIA
——— FRECUENCIA NATURAL ANGULO DE FASE

Fig. 2.10: Grafico Amplitud vs Frecuencia de un sistema de suspension tipo péndulo.
Fuente: (Sanchez, 2000)

La frecuencia natural de un sistema de suspension suave tipo péndulo,
muestra que el peso de la pieza de trabajo a ser balanceada no afecta la
frecuencia natural del sistema.

Analizando la ecuacién que define la frecuencia natural del sistema de
suspension tipo flejes, se observa que la frecuencia natural depende de las
propiedades geométricas del fleje y del modo de oscilacién, por lo que la
frecuencia natural del sistema no es unica y ademas la rigidez de la suspension
que viene dado por el médulo de Young y el momento de inercia, también varia
si se varian la seccién transversal del fleje.

Por tanto, se tendria que iterar en funcion de la transmisibilidad, masa del
sistema, velocidad angular y propiedades geométricas del fleje, asi como
satisfacer los esfuerzos permisibles, rigidez y el factor de seguridad de éste.

De igual modo analizando la ecuacién que define la frecuencia natural del
sistema de suspension tipo péndulo, vemos que la frecuencia natural es solo
funcion de la longitud del péndulo, esto quiere decir que su seccion transversal
se puede seleccionar de forma que pueda ser capaz de soportar una amplia
gama de pesos sin que afecte la frecuencia natural del sistema para una longitud
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dada. Se puede ver que a medida que la longitud aumenta, la frecuencia natural
disminuye. (Sanchez, 2000)

2.5.2 SELECCION DEL SISTEMA DE SUSPENSION PARA LA MAQUINA
DE BALANCEO.

Para este caso particular el banco de balanceo dinamico a disefar,
operara con rotores rigidos, estos trabajaran por arriba de la frecuencia natural
del sistema de suspensidn; ademas, al ser un banco de balanceo que cubra un
amplio rango de pesos de rotores a balancear, es conveniente que el peso de
este, no afecte la frecuencia natural de sistema de suspension, por ultimo, el uso
de técnicas modernas de diseno y materiales ligeros permite que la masa de los
elementos médviles sea minimizada incrementando de esta manera la sensibilidad
al medir el efecto de las fuerzas no balanceadas facilitando de esta manera el

estudio de los movimientos oscilatorios de los cuerpos y fuerzas de inercia.

Por tanto, se concluye que la seleccion del sistema de suspension sera del
tipo péndulo, para el banco de balanceo dinamico de rotores.

2.5.3 CALCULO DE LONGITUD DE PENDULO PARA SISTEMA DE
SUSPENSION.

Una relacion de trasmisibilidad pequefna permite que una vez balanceado
el rotor la fuerza transmitida al bastidor también sea lo minimo posible. Ademas,
una transmisibilidad pequefa permite también que la senal de vibracién
predominante sea solo la que proviene del desbalance del rotor y eso significa
que los errores del filtrado de las otras armbnicas que componen la vibracién se

reduzcan, logrando asi mejores estimaciones de los pesos de balanceo.

TR (2.7)
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De la ecuacidn de trasmisibilidad se sustituye la velocidad angular en que
sucede la frecuencia natural (w,) y recordando que la frecuencia del sistema
balanceador se encuentra por debajo de la frecuencia del balanceo aplicado,

queda lo siguiente:

Uy

TR =

Se establece para el sistema una frecuencia natural fundamental: con
wy, = 50 RPM; por tanto:

g g 9.81
wp= [T 2 l=—7= 5 = 0.3578m
l On” (50 212
[l =357.8mm

Esta longitud cumple con los requisitos, pero no es éptima para un disefio,

entonces se vuelve a ensayar con w,, = 95 RPM; por tanto:

g g 9.81
wp= [T 2 l=—7= > = 0.09912m
l On” (95« £1?

l~100mm =~ 10 cm

Es importante sefalar que para concluir sobre la longitud del elemento
péndulo se deben cumplir con los requisitos minimos, asi mismo dicha longitud
debera ser compacta, por tanto, una longitud de 35 cm no cumple con este
criterio, por lo que mejor se optara por elegir una longitud de 10 cm especificada

en el segundo calculo.

Otro parametro importante a tener en cuenta en el disefio es la
transmisibilidad del sistema de suspension, para lo cual, en base al analisis de
aislamiento de la vibracién (Rao, Singiresu S., 2011), se adopta el criterio de una

transmisibilidad maxima del 5%; el procedimiento matematico es el siguiente:
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2.5.4 Ejemplo de calculo de trasmisibilidad

Sustituyendo la w,, = 95 RPM y con una w = 800 RPM; en la ecuaciéon de

transmisibilidad:

* 100 = 1.4303%

Si variamos la velocidad de la rotacién del rotor desbalanceado se obtiene
en la Tabla 2-4:

Tabla 2-4: Porcentajes de trasmisibilidad

TRANSMISIBILIDAD

RPM Variables TR%
200 29.14%
250 16.88%
300 11.14%
400 5.98%
500 3.75%
800 1.43%
900 1.13%

1000 0.91%
1200 0.63%
1400 0.46%
1800 0.28%

De la tabla anterior se obtiene el valor de velocidad para el sistema de
balanceo de 435 RPM cumpliendo con el criterio de 5% de trasmisibilidad. Con
ello se determina que nuestro sistema seria utilizado para balanceos desde los
435 RPM hasta los 1800 RPM con un peso maximo del mismo de 300 kg.
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2.6 DISENO DE SISTEMA DE SUSPENSION.

En este apartado se seleccionara y disefaran los diferentes componentes
del sistema de suspension. Cabe aclarar que los calculos de éste, seran mas
exhaustivos, por lo cual, se hara uso del software de disefio: SolidWorks; en el
cual se analizara por separado el efecto de la carga estatica debida al peso del
rotor y la carga alternante debida a la fuerza critica de desbalance, determinada
en el apartado 2.4.

Criterio para seleccion del factor de seguridad:

Dado que la maquina sera sometida a vibraciones forzadas y las cargas
que generan dichas vibraciones son moderadas, se recomienda en base a
criterios de disefio adoptar un factor de seguridad entre 1.2 y 1.25, sin embargo,
en los calculos posteriores se utilizara un factor de seguridad mas conservador
el cual seraigual a 1.0.

En la etapa final de cada célculo de los elementos, el lector podra constatar
que el factor de seguridad real una vez definido el material, ser& mucho mayor,
el cual nos garantiza la seguridad del equipo.

2.6.1 ANALISIS DE RODAMIENTOS SOSTENEDORES

Fig. 2.11: Rodamientos sostenedores. Fuente: Elaboracion propia.
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Se procede a realizar la sustitucion en las ecuaciones (Mott, 2006):

1
Lig *n* 60>E

€ =V * (Froase + Froan) * (0 289)
En donde:
Factor de rotacién: V=12

Carga estatica:

Fig. 2.12: DCL de las lineas de contacto. Fuente: Elaboracion propia.

En donde: Froa1 = Froaz = FRrodst

Realizando sumatoria de fuerzas en el eje “y” positivo hacia arriba y

despejando:

w
Froast = SSind (2.9)

En este caso el angulo maximo al que se va a evaluar es a 60°, ya que es
el angulo maximo de contacto que tendra el eje del rodete.

Evaluando:
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_300%9.81
Rodst = 5 4 sin(60)

=1699.1418 N =~ 1700 N

Carga alternante:

Fig. 2.13: DCL de las fuerzas alternantes en contacto. Fuente: Elaboracion propia.

En donde:
FRroa1 = Frodz = Frodp
Y a simple inspeccion:
Froap = Fp Y Fp = Fomax
Sustituyendo:
Froap = 3562.56 N

La vida de diseno en horas del rodamiento tabla 11.4 (Budynas R. G.,
2018):

L1y = 11,000 horas
La velocidad en rpm del eje es:

n = 1800 rpm
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Factor de vida del cojinete:
k=3

Sustituyendo en la ecuacion de carga dinamica:

1
11,000 * 1800 =* 60>§

C = 1.2 (1700 + 3562.56) * ( 06
C=66872.3N

Buscando en catéalogo (SKF, 2022) se tienen que, las dimensiones del
rodamiento escogido son:

Serie de rodamiento: NUP 308 ECML 18
Dext = 90 mm
Dinte = 40 mm

b =23 mm

2.6.2 ANALISIS DE PLACA PORTA RODAMIENTOS SOSTENEDORES.

Fig. 2.14: Placa porta rodamientos sostenedores (Pieza N° 2 de ensamble). Fuente:
Elaboracion propia.
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Analisis de fatiga:
Carga estatica

Mediante el software de SolidWorks se analizdé la pieza mostrada
anteriormente, obteniéndose el valor de esfuerzo de Von Mises para carga

estatica los resultados de la simulacién son:
Condiciones de carga:

e Se considera el efecto de la gravedad

e Se distribuye el peso del rodete trasmitido por los rodamientos hacia la
placa con un angulo de 60° respecto de la horizontal con un valor de:

1700
Fy=—5—=850N

von Mises (N/mmA2 (MPa))

3.976

l 3.653

333

.

- 2,686

- 2363

m 2,040

- 1718

L 1.395

- 1.073

0.750

0428

[ [onfor -

$ !: f Et;j 1 — Limite eldstico: 250.000

Fig. 2.15:Esfuerzos de Von Mises a carga estéatica en placa porta rodamientos
sostenedores. Fuente: Elaboracién propia.

Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga estatica:
0, =04 =3.976 MPa
Carga alternante

Condiciones de carga:



77

e Se considera el efecto de la gravedad
e Se distribuye la carga alternante trasmitida por los rodamientos hacia la
placa con un angulo de 60° respecto de la horizontal con un valor de:

von Mises (N/mmA2 (MPa))
8.484
7.793
L 7102
- 6411
. 5721
_ 5030
H, 4339
]

_ 2958

L 2267

1576
0885
0195
F-' — Limite elastico: 250.000

Normbre del modelo:Ensamblaje para analisis de pieza 2
Nombre de jo:Analisis de carga dinamic:

Tipo de resultado: Andlisis estatico tension nodal Tensiones1
Escala de deformacion: 1

Fig. 2.16: Esfuerzos de Von Mises a carga alternante en placa porta rodamientos
sostenedores. Fuente: Elaboracién propia.

Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga alternante:
o, =0p = 8434 MPa

Luego de haber calculado el esfuerzo producido por la carga estatica y el
esfuerzo producido por la carga alternante se procede a calcular los esfuerzos

maximos y minimos:

Omax = Ost T 0p (2.10) Omin = Ost (2.11)
Omax = 12.41 MPa Omin = 3.976 MPa

Esfuerzos medios y alternos de los obtenidos por Von Mises:

Omax + Omin Omax — Omin (2.13)

O = ; (2.12) 0q = >

o,, = 8.193 MPa 0, = 4.217 MPa
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Con estos resultados se procede a analizar los esfuerzos por fatiga. Para
este calculo se utilizara el siguiente método. (Budynas R. G., 2018):

_ka*kb*kc*kd*ke*S’n
= K

S, (2.14)

Limite de resistencia a la fatiga ',
§S'n=05%S, (2.15)
e Factor de modificacion de la condicion superficial k,
k,=ax*S," (2.16)
k, =57.7 %S, *718
e Factor de modificacién del tamano k,

Para este caso hay que utilizar un d, y este estara en el rango de entre
0.11y 2 pulg, o entre 2.79 y 51 mm.

Sustituyendo:

d, = 0.808 x J0.01905 «48.9%107°
d, = 24.7 mm
ky = 1.24 « (24.7) %17
k, = 0.85
e Factor de modificacion de la carga k.
Para carga a flexién entonces:
k,=1
e Factor de modificacion de la temperatura k,

Para ello se seleccionara una temperatura ambiente de 25 °C obteniendo
el siguiente valor de la tabla 6-4 mostrada en anexos. (Budynas R. G., 2018):
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kd =1
e Factor de confiabilidad k.,

Para ello se utilizara la tabla 6-5 mostrada en anexos. (Budynas R. G.,

2018), seleccionando un porcentaje de confiabilidad del 50%:
k, =1
e Factor de concentracion de esfuerzos ky
Para ello se utilizara la siguiente ecuacion:
kf=1+q(k,—1) (2.17)
Dado que se desconoce el material, se considera un factor de sensibilidad
de la muesca igual a 1.
k=1
Con todos los factores calculados se procede sustituir en la ecuacién del

esfuerzo a la fatiga S,:

57.7 % Sy %718 % 0.85% 1+ 1% 1 (0.5 % S,,)
Sy = il

S, = 24.52 % S,,,0*8?

Aplicando el teorema de Goodman modificado:

o, O, 1
—+—=- 2.1
S +Sut n (218)

om =8193MPa  o0,=4.217MPa S, =2452%5," MPa Sy =? MPa

Sustituyendo:

4.217 8.193 1

+ —
24.52 S, 0782 Su M

Utilizando un factor de seguridad igual a uno se obtiene un S, de:
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S, = 9.03 MPa

Se puede observar que luego de realizar el analisis de carga a la fatiga se
obtiene un valor de esfuerzo de 9.03 MPa. De acuerdo a la tabla A-20 mostrada
en anexos (Budynas R. G., 2018) se recomienda un material SAE y/o AISI nam.
1006 laminado en caliente. El material seleccionado presenta el esfuerzo ultimo
mas bajo respecto a los otros materiales que se muestran en la tabla, por tanto,

al seleccionar cualquier otro material se garantiza que el elemento no fallara.

2.6.3 DISENO DE LAS PLACAS LATERALES DE SUJECION

Fig. 2.17: Placas laterales de sujecion (Pieza N° 10 de ensamble). Fuente: Elaboracion
propia.

Anadlisis de fatiga:
Carga estatica

Mediante el software de SolidWorks se analiz6 la pieza mostrada
anteriormente, obteniéndose el valor de esfuerzo de Von Mises para carga

estatica los resultados de la simulacién son:
Condiciones de carga:

e Se considera el efecto de la gravedad
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e Se distribuye el peso del rodete trasmitido por los rodamientos hacia la

placa con un angulo de 60° respecto de la horizontal con un valor de:

won Mises [N/mm#~2 [MPa))
13.223
. 12123
_ 1022
- 8022
_ 8822
_ 772
_ 6622
_ 5522
L Az

- 33

2.2
l 11
o021

— Limite elastico: 250,000

Fig. 2.18: Esfuerzos de Von Mises a carga estatica de placas laterales de sujecion.
Fuente: Elaboracién propia.

Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga estatica:

0, =04 = 13.223 MPa

Carga alternante
Condiciones de carga:

e Se considera el efecto de la gravedad
e Se distribuye la carga alternante trasmitida por los rodamientos hacia la
placa con un angulo de 60° respecto de la horizontal con un valor de:

356 kN

Fp >— = 1780
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won Mises (N/mm~2 (MPal)
25.240
l 23139
- 21.038
- 18.937
- 16836
_ 14735
-~ 12,634
_ 10533
_ 8432

_ 6331

2,230
l 2,129
0.028

— Limite elastico: 250,000

Hombre del modelo:Ensamblaje para analisis de pieza 2
Mombre de estudio:4nalisis de carga dinamica[-Predeterminado-)
Tipo de resultado: Andlisis estitico tensidn nodal Tensiones1
Escala de deformacisn:

Fig. 2.19: Esfuerzos de Von Mises a carga alternante de placas laterales de sujecién.
Fuente: Elaboracién propia.

Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga alternante:
o, =0p = 25.240 MPa

Luego de haber calculado el esfuerzo producido por la carga estatica y el

esfuerzo producido por la carga alternante se procede a calcular los esfuerzos
maximos y minimos:

Omax = Ost T 0p Omin = Ost
Omax = 38.463 MPa Omin = 13.223 MPa

Esfuerzos medios y alternos de los obtenidos por Von Mises:
Omax T Omin Omax — Omin

om =5 Ga="" 5

o, = 25.843 MPa o, = 12.62 MPa

Con estos resultados se procede a analizar los esfuerzos por fatiga. Para
este calculo se utilizara el siguiente método. (Budynas R. G., 2018):

ka*kb*kc*kd*ke*S’n

Sp = K,
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e Limite de resistencia a la fatiga ',
S' =0.5%S,,
e Factor de modificacién de la condicion superficial k,
k,=ax Sutb
k, = 57.7 xS, 718
e Factor de modificacion del tamano k;

Para este caso hay que utilizar un d, y este estara en el rango de entre

0.11y 2 pulg, o entre 2.79 y 51 mm se calcula con la siguiente formula:

Sustituyendo:

d, = 0.808 x/0.01905 * 0.1224
d, =39.02mm
ky = 1.24 % d "%
ky = 1.24 * (39.02) %1%
k, = 0.84
e Factor de modificacion de la carga k.
Para carga a flexién entonces:

k.=1

e Factor de modificacion de la temperatura k,

Para ello se seleccionara una temperatura ambiente de 25 °C obteniendo
el siguiente valor de la tabla 6.4. (Budynas R. G., 2018):

kd=1

e Factor de confiabilidad k,
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Para ello se utilizara la tabla 6.5. (Budynas R. G., 2018) seleccionando un
porcentaje de confiabilidad del 50% obteniendo el siguiente valor:

k, =1

e Factor de concentracion de esfuerzos ky
Para ello se utilizara la siguiente ecuacion:
kp=1+4+qtk;—1)

Dado que se desconoce el material, se considera un factor de sensibilidad
de la muesca igual a 1.

kf=1

Con todos los factores calculados se procede sustituir en la ecuacién del
esfuerzo a la fatiga S,:

57.7 %Sy %718 % 0.84 % 1% 1% 1 (0.5 % S,,)
Sy = il

S, = 24.234  §,,**8
Aplicando el teorema de Goodman modificado:

Sp Sue n
Om = 25.843 MPa o0,=12.62MPa S, =24.234 * Sut0.282 MPa Sut =7 MPa

Sustituyendo:

12.62 25.843 1

+
24.234 % S, 28 Sut n

Utilizando un factor de seguridad igual a uno se obtiene un S, de:

S, = 32.13 MPa
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Al igual que en el andlisis de fatiga anterior, se calcul6 el esfuerzo ultimo
resultando este de 32.13 MPa. De acuerdo a la tabla A-20 (Budynas R. G., 2018)
se recomienda un material SAE y/o AISI nim. 1006 laminado en caliente. El
material seleccionado presenta el esfuerzo ultimo mas bajo respecto a los otros
materiales que se muestran en la tabla, por tanto, al seleccionar cualquier otro

material se garantiza que el elemento no fallara.

2.6.4 DISENO DE PILARES DE SUJECION PARA CAJA DE SOPORTE

Fig. 2.20: Pilares de sujecion y caja de soporte (Pieza N° 11 de ensamble). Fuente:
Elaboracion propia.

Analisis de fatiga:
Carga estatica

Mediante el software de SolidWorks se analiz6 la pieza mostrada
anteriormente, obteniéndose el valor de esfuerzo de Von Mises para carga

estatica los resultados de la simulacién son:
Condiciones de carga:

e Se considera el efecto de la gravedad
e Se distribuye el peso del rodete trasmitido por los rodamientos hacia la
placa con un angulo de 60° respecto de la horizontal con un valor de:
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won Mises (N/mm#”2 (MPaj)
7435
l 6818
L 6200
. 5582
_ 4965
_ 4347
L 5
L3I
L 243

_ 1876

1258
o641
0,023

— Limite elsstico: 250.000

Fig. 2.21: Esfuerzos de Von Mises a carga estéatica de pilares de sujecién. Fuente:
Elaboracion propia.

Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga estatica:
0, =0g =7.435 MPa
Carga alternante
Condiciones de carga:

e Se considera el efecto de la gravedad
e Se distribuye la carga alternante trasmitida por los rodamientos hacia la
placa con un angulo de 60° respecto de la horizontal con un valor de:

_ 3.56 kN

Fp >— = 1780
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von Mises (N/mm A2 (MPa))
16810
15411
L 14013
- 12614
- na21s
_ 9817
| 84
L 7020
L 5621

L 4222

Fig. 2.22: Esfuerzos de Von Mises a carga alternante de pilares de sujecion. Fuente:
Elaboracion propia.

Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga alternante:
o, =0p =16.810 MPa

Luego de haber calculado el esfuerzo producido por la carga estatica y el
esfuerzo producido por la carga alternante se procede a calcular los esfuerzos
maximos y minimos:

Omax = Ost + Op Omin = Ost
Omax = 24.245 MPa Omin = 7435 MPa

Esfuerzos medios y alternos de los obtenidos por Von Mises:

_ Omax T Omin Omax — Omin

Om = Oq =

2 2
om = 15.84 MPa o, = 8.405 MPa

Con estos resultados se procede a analizar los esfuerzos por fatiga. Para

este calculo se utilizara el siguiente método. (Budynas R. G., 2018):

_ka*kb*kc*kd*ke*S’n

Sn K

e Limite de resistencia a la fatiga S',,
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S =05%S,
e Factor de modificacion de la condicion superficial k,
k,=57.7 %S, 18
e Factor de modificacion del tamano k,

Para este caso hay que utilizar un d, y este estara en el rango de entre

0.11y 2 pulg, o entre 2.79 y 51 mm se calcula con la siguiente formula:

d, = 0.808 */0.01905 % 0.1143
d, =37.7mm
ky = 1.24 % d "%
ky, = 1.24 » (37.7) %17
k, = 0.841
e Factor de modificacion de la carga k.
Para carga a flexiéon entonces:
k. =1
e Factor de modificacion de la temperatura k,

Para ello se seleccionara una temperatura ambiente de 25 °C obteniendo
el siguiente valor de la tabla 6.4 mostrada en anexos. (Budynas R. G., 2018):

kd =1
e Factor de confiabilidad k,

Para ello se utilizara un porcentaje de confiabilidad del 50% obteniendo el
siguiente valor de la tabla 6.5 (Budynas R. G., 2018):

k,=1

e Factor de concentracion de esfuerzos ky
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Para ello se utilizara la siguiente ecuacion:
kf=1+qk;—1)
Dado que se desconoce el material, se considera un factor de sensibilidad
de la muesca igual a 1.
kp=1
Con todos los factores calculados se procede sustituir en la ecuacién del

esfuerzo a la fatiga S,:

5778, 71?0841 1% 1% 1% (0.5 %5,,)
=
1

S, = 24.263 5"
Aplicando el teorema de Goodman modificado:

o, o, 1

Sp Sue n
om =15.84 MPa  0,=8.405 MPa S, =24.263 % 5,,°*%* MPa Syt =? MPa

Sustituyendo:

8.405 15.84 1

+
24.263 % S, 0282 Sut n

Utilizando un factor de seguridad igual a uno se obtiene un S,; de:
S, = 18.674 MPa

En este analisis el esfuerzo ultimo nos da un resultado de 18.674 MPa. De
acuerdo a la tabla A-20 (Budynas R. G., 2018) se recomienda un material SAE
y/o AISI num. 1006 laminado en caliente. El material seleccionado presenta el
esfuerzo ultimo méas bajo respecto a los otros materiales que se muestran en la
tabla, por tanto, al seleccionar cualquier otro material se garantiza que el

elemento no fallara.
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2.6.5 DISENO DE PLACA SUPERIOR

Fig. 2.23: Placa superior (Pieza N° 1 de ensamble). Fuente: Elaboracion propia.

Analisis de fatiga:

Carga estatica

Mediante el software de SolidWorks se analiz6 la pieza mostrada
anteriormente, obteniéndose el valor de esfuerzo de Von Mises para carga

estatica los resultados de la simulacion son:
Condiciones de carga:

e Se considera el efecto de la gravedad
e Se distribuye el peso del rodete trasmitido por los rodamientos hacia la

placa con un angulo de 60° respecto de la horizontal con un valor de:

1700
Fy=—5—=850N

von Mises (N/mmA2 (MPa))
13.675
l 12536
L 113%
. 10259
- 921

7.982

— Limite eléstico: 250,000

Fig. 2.24: Esfuerzos de Von Mises a carga estatica de placa superior. Fuente:
Elaboracion propia.
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Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga estatica:
0, =0 = 13.675 MPa
Carga alternante

Condiciones de carga:

e Se considera el efecto de la gravedad
e Se distribuye la carga alternante trasmitida por los rodamientos hacia la

placa con un angulo de 60° respecto de la horizontal con un valor de:

_ 356 kN
b="""7

= 1780

von Mises (N/mmA2 (MP3])

31733

l 290%

_ 26447

. 23804
. 21182
- 18519

. 15876

i 13.233

. 10590

_ 7.948

5.305
2662
0019

— Limite elstico: 250.000

31,733

Nombre del modelo:Ensamblaje para analisis de pieza 2

Nombre de estudio:Analisis de carga dinamical-Predeterminado.)
Tipo de resultado: Andlisis estético tensién nodal Tensionest
Escala de deformacion: 1

Fig. 2.25: Esfuerzos de Von Mises a carga alternante de placa superior. Fuente:
Elaboracion propia.

Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga alternante:
o, =0p =31.733 MPa

Luego de haber calculado el esfuerzo producido por la carga estatica y el
esfuerzo producido por la carga alternante se procede a calcular los esfuerzos
maximos y minimos:

Omax = Ost T 0p Omin = Ost
Omax = 45.408 MPa Omin = 13.675 MPa
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Esfuerzos medios y alternos de los obtenidos por Von Mises:

Omax T Omin _ Omax — Omin
mETT Gam T
Om = 29.542 MPa o, = 15.867 MPa

Con estos resultados se procede a analizar los esfuerzos por fatiga. Para
este calculo se utilizara el siguiente método. (Budynas R. G., 2018):

ka*kb*kc*kd*ke*S’n
ey

S, =

e Limite de resistencia a la fatiga S',,.
S, =05%S,
e Factor de modificacién de la condiciéon superficial k,.
ko= ax Sutb
k, =57.7 %S, *7'8
e Factor de modificacién del tamano k.

Para este caso hay que utilizar un d, y este estara en el rango de entre

0.11y 2 pulg, o entre 2.79 y 51 mm se calcula con la siguiente formula:

d, = 0.808 %/0.01905 * 0.1143
d, =37.7mm
ky = 1.24 * (37.7) "7
k, = 0.841
e Factor de modificacion de la carga k.

Para carga a flexién entonces:
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k.=1
Factor de modificacion de la temperatura k,

Para ello se seleccionara una temperatura ambiente de 25 °C obteniendo
el siguiente valor de la tabla 6.4 (Budynas R. G., 2018):

kd =1
Factor de confiabilidad k.,

Para ello se utilizara un porcentaje de confiabilidad del 50% obteniendo el
siguiente valor de la tabla 6.5 (Budynas R. G., 2018):

k,=1
» Factor de concentracion de esfuerzos ky
Para ello se utilizara la siguiente ecuacion:
ke=1+qCk;—1)

Dado que se desconoce el material, se considera un factor de sensibilidad
de la muesca igual a 1.

kf:]-

Con todos los factores calculados se procede sustituir en la ecuacién del
esfuerzo a la fatiga S,:

5778, 7% %0841« 1% 1% 1% (0.5 %5,,)
=
1

S, = 24.263 S,
Aplicando el teorema de Goodman modificado:

o, o0, 1

S, Su n
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Om =29.542 MPa o0, =15867 MPa S, =24.263 % 5,,°?% MPa Syt =? MPa

Sustituyendo:

15.867 29.542 1

+
24.263 * S, 28 Sut n
Utilizando un factor de seguridad igual a uno se obtiene un S, de:
S, = 38.542 MPa

El esfuerzo ultimo en este caso resulta ser 38.542 MPa. De acuerdo a la
tabla A-20 (Budynas R. G., 2018), se recomienda un material SAE y/o AISI num.
1006 laminado en caliente. El material seleccionado presenta el esfuerzo ultimo
mas bajo respecto a los otros materiales que se muestran en la tabla, por tanto,

al seleccionar cualquier otro material se garantiza que el elemento no fallara.

2.6.6 DISENO DE ELEMENTO CENTRAL

Fig. 2.26: Elemento central (Pieza N° 5 de ensamble). Fuente: Elaboracion propia.



95

Analisis de fatiga:
Carga estatica

Mediante el software de SolidWorks se analizé6 la pieza mostrada
anteriormente, obteniéndose el valor de esfuerzo de Von Mises para carga

estatica los resultados de la simulacién son:
Condiciones de carga:

e Se considera el peso del rodete.

e Se considera el efecto de la gravedad

F,, = 2.943 kN

-

won Mises (N/mm#2 (MPa))

5.431

l 5.024

. 4563

- 4111
- 3.654
- 31%

L 2741

. 2.285

.~ 1828

1.372

ﬁ 0915
I 0459
0.002
4 ' [ ] — Limite eldstico: 250,000
1 1R ﬁ .

Fig. 2.27: Simulacién a carga estatica de elemento central. Fuente: Elaboracién propia.

Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga estatica:
o, =04 = 3.887 MPa
Carga alternante.
Condiciones de carga:

e Se considera el efecto de la gravedad.

e Se considera el efecto de toda la fuerza centrifuga critica.
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F, = 3.56 kN

won Mises (N/mm~2 (MPa])
5,953
l 5493
L 493
- 4485

| 3.996

4527 L 349

| 2.997
L 24%

oLl

ﬁ 1489
1.000
D.501
0.002
[}
L]
ﬁ .

— Limite elastica: 250,000

i

Fig. 2.28: Simulacién a carga alternante de elemento central. Fuente: Elaboracion
propia.

Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga alternante:
o, =0p =4527 MPa

Luego de haber calculado el esfuerzo producido por la carga estatica y el
esfuerzo producido por la carga alternante se procede a calcular los esfuerzos

maximos y minimos:

Omax = Ost T 0p Omin = Ost
Omax = 8414 MPa Omin = 3.887 MPa

Esfuerzos medios y alternos de los obtenidos por Von Mises:

- Omax T Omin o = Omax — Omin
m — 2 a 2
o, = 6.15 MPa o, = 2.2 MPa

Con estos resultados se procede a analizar los esfuerzos por fatiga. Para
este calculo se utilizara el siguiente método. (Budynas R. G., 2018):
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ko * k% ke ¥ kg * kg Sy
kg

Sy =

e Limite de resistencia a la fatiga S',,.
S, =05%S,
e Factor de modificacién de la condicidon superficial k,.
k,=ax Sutb
k, =57.7 %S, *7'8
e Factor de modificacién del tamarnio k.

Para este caso el diametro del tubo de 2”, este estara en el rango de entre

0.11y 2 pulg, o entre 2.79 y 51 mm se calcula con la siguiente formula:
ky, = 1.24 = (51) %7
k, = 0.814
e Factor de modificacion de la carga k.
Para carga a flexiébn entonces:
k,=1
e Factor de modificacion de la temperatura k,

Para ello se seleccionara una temperatura ambiente de 25 °C obteniendo
el siguiente valor de la tabla 6.4. (Budynas R. G., 2018):

kd =1
e Factor de confiabilidad k,

Para ello se utilizard un porcentaje de confiabilidad del 50% obteniendo el
siguiente valor de la tabla 6.5 (Budynas R. G., 2018):

k,=1
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e Factor de concentracion de esfuerzos ky
Para ello se utilizara la siguiente ecuacion:
kp=1+qtk,—1)

Dado que se desconoce el material, se considera un factor de sensibilidad

de la muesca igual a 1.

Con todos los factores calculados se procede sustituir en la ecuacién del
esfuerzo a la fatiga S,:

5778, 7% %0814« 1% 1% 1% (0.5 %5,,)
=
1

S, = 23.50 * S, %82
Aplicando el teorema de Goodman modificado:

g, o, 1

Sp Sue n

o, = 6.15MPa 0, =2.2MPa S, = 23.50 % S,,>%% MPa Syt =? MPa

Sustituyendo:

2.2 Mpa 6.15Mpa 1

24.263 * S, 082 Sue  n

Utilizando un factor de seguridad igual a uno se obtiene un S, de:

Su = 6.50 MPa

Analisis de pandeo de elemento central.

D, = 2 pulg
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t=5mm
Liypo = 7 pulg
Para este andlisis del elemento central (ver Fig. 2.25) se realizara en base
al procedimiento del subtema “13.3 Columnas que tienen varios tipos de
soportes” (Hibbeler, 2011).

En este caso se tiene un caso de “extremos fijos” por lo cual se tomara

una K = 0.5, tal como aparece en la Fig. 2.25:

=
,i? -
L =]

\ L.,=07L
L.=05L
L ’ e L
J
|
K
__-,_ ¢7 —_—
Extremos Un extremo
fijos articulado y otro fijo

(©) (d)

Fig. 2.29 : Configuraciones para analisis de pandeo. Fuente: (Hibbeler, 2011).

Calculando la esbeltez efectiva del tubo:

K *L
Cof = — (2.19)

En donde:

r: radio de giro
K: factor de pandeo, en este caso K = 0.5
L: longitud total de la columna (tubo), en este caso L; = 7 pulg

Para calcular el radio de giro se dispone de la siguiente formula:
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i % * (Dext* — Dint*)
r=|-= & (2.20)
A * (Dext? — Dint?)

Sustituyendo:

I @t - - 2e )

AT B @r-a— 2
4 25.4

A

r = 0.641281 pulg = 0.01629 m

Sustituyendo en la ecuacion para calcular la esbeltez efectiva del tubo:

kL_ _K*L_0.5*16_54578
% T T T 0641281
eef5546

Ahora se comparara con la esbeltez critica utilizando la siguiente formula:

(kL) Kk« L 2*7T2*E_ 2*n2*199.95_39877
A 2482

e. =4
kL kL
(—) <— <200
r/e T

Por lo tanto, se debe aplicar la ecuacion siguiente para determinar el

esfuerzo permisible.
Calculando el esfuerzo permisible del tubo:

1212 « E

Operm = 23v0s? (2.21)

En este caso la ecuacién incluye un F.S. de 1.92 segun la norma AISC:

Sustituyendo:
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_12+m22(19995)
Operm = T 53y (5.46)2 4

Este es el esfuerzo maximo permisible justo antes del pandeo.

El esfuerzo ultimo en este caso resulta ser de 6.50 MPa y el esfuerzo antes
de que ocurra pandeo es de 34.6MPa. De acuerdo a la tabla A-20 (Budynas R.
G., 2018), se recomienda un material SAE y/o AISI nim. 1006 laminado en
caliente. El material seleccionado presenta el esfuerzo ultimo mas bajo respecto
a los otros materiales que se muestran en la tabla, por tanto, al seleccionar

cualquier otro material se garantiza que el elemento no fallara.

2.6.7 DISENO DEL SOPORTE INFERIOR

Fig. 2.30: Soporte inferior (Pieza N° 6 de ensamble). Fuente: Elaboracién propia.

Analisis fatiga:
Carga estatica

Mediante el software de SolidWorks se analizé la pieza mostrada
anteriormente, obteniéndose el valor de esfuerzo de Von Mises para carga

estatica los resultados de la simulacién son:

Condiciones de carga:



Se considera el peso del rodete.

Se considera el efecto de la gravedad

F, = 2.943 kN

von Mises N/mmA2 (MPa))

|
Ty " hid ol

23

; L IR

5481

5024

- 4568
- am
. 3654
- 31%
EERZ]
L 2285
L 1828

. 1372

0915
0458

0.002
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Fig. 2.31: Andlisis de carga estatica de soporte inferior. Fuente: Elaboracion propia.

Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga estatica:

g, =0g = 2.069 MPa

Carga alternante

Condiciones de carga:

Se considera el efecto de la gravedad.

Se considera el efecto de toda la fuerza centrifuga critica.

F, = 3.56 kN
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won Mises [N/mm#2 (MPa))
5.993
' 5493
L 4.994
- 4495
- 3.996

- 3496

| 299
L 24%
L 1.999

- 1499

1.000
0.501
0.002

— Limite elastico: 250.000

' %

Fig. 2.32: Andlisis a carga alternante de soporte inferior. Fuente: Elaboracion propia.

Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga alternante:
o, =0p =3.135 MPa

Luego de haber calculado el esfuerzo producido por la carga estatica y el
esfuerzo producido por la carga alternante se procede a calcular los esfuerzos
maximos y minimos:

Omax = Ost T 0p Omin = Ost
Omax = 5.204 MPa Omin = 2.069 MPa

Esfuerzos medios y alternos de los obtenidos por Von Mises:

_ Omax *+ Omin __ Omax — Omin
M= %=
om = 3.637 MPa 0, = 1.567 MPa

Con estos resultados se procede a analizar los esfuerzos por fatiga. Para
este calculo se utilizara el siguiente método. (Budynas R. G., 2018):

gk ko xkgrko xS,
_ -

Sn

e Limite de resistencia a la fatiga S',,.
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S' =0.5%S,
e Factor de modificacion de la condicion superficial k,.
k,=ax Sutb
k, = 57.7 xS, 718
e Factor de modificacién del tamano k.

Para este caso hay que utilizar un d, y este estara en el rango de entre
0.11y 2 pulg, o entre 2.79 y 51 mm se calcula con la siguiente formula:

d, = 0.808 */0.1143 * 0.1016

d, = 87.0726 mm

k, = 1.24  (87.07) %1%
ky = 0.77

e Factor de modificacion de la carga k.
Para carga a flexién entonces:
k.=1
e Factor de modificacion de la temperatura k,

Para ello se seleccionara una temperatura ambiente de 25 °C obteniendo
el siguiente valor de la tabla 6.4 (Budynas R. G., 2018):

kd =1
e Factor de confiabilidad k,

Para ello se utilizard un porcentaje de confiabilidad del 50% obteniendo el
siguiente valor de la tabla 6.5 (Budynas R. G., 2018):

k,=1

e Factor de concentracion de esfuerzos ky
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Para ello se utilizara la siguiente ecuacion:
kp=1+4+qk;—1)
Dado que se desconoce el material, se considera un factor de sensibilidad
de la muesca igual a 1.
kf=1
Con todos los factores calculados se procede sustituir en la ecuacién del

esfuerzo a la fatiga S,:

5778, %077 1+ 1% 1% (0.5%S,,)

Sn 1

S, = 22.21 % 5,,0%8?

Aplicando el teorema de Goodman modificado:

o, o0, 1

Sp Su n
om = 3.637MPa o, =1567MPa S, =2221%S,"*® MPa Syt =7 MPa

Sustituyendo:

1.567 Mpa 3.637Mpa 1

22.21 * S, 0282 Swe  m

Utilizando un factor de seguridad igual a uno se obtiene un S, de:
S, = 3.822 MPa

El esfuerzo dltimo en este caso resulta ser 3.9 MPa. De acuerdo a la tabla
A-20 (Budynas R. G., 2018), se recomienda un material SAE y/o AISI nim. 1006
laminado en caliente. El material seleccionado presenta el esfuerzo ultimo mas
bajo respecto a los otros materiales que se muestran en la tabla, por tanto, al

seleccionar cualquier otro material se garantiza que el elemento no fallara.
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2.6.8 DISENO DE PENDULOS

Fig. 2.33: Péndulos de sistema de suspension (Pieza N° 4 de ensamble). Fuente:
Elaboracion propia.

Analisis de fatiga:

Carga estatica

Mediante el software de SolidWorks se analizd la pieza mostrada
anteriormente, obteniéndose el valor de esfuerzo de Von Mises para carga
estatica los resultados de la simulacién son:

Condiciones de carga:

e Se considera el peso del rodete.

e Se considera el efecto de la gravedad

Fy, = 2.943 kN
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Fig. 2.34: Andlisis de carga estatica de_sistema de suspensién. Fuente: Elaboracion
propia.
Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga estatica:
0, =04 = 4.228 MPa
Carga alternante
Condiciones de carga:

e Se considera el efecto de la gravedad.

e Se considera el efecto de toda la fuerza centrifuga critica.

F, = 3.56 kN
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Fig. 2.35: Andlisis de carga alternante del sistema de suspensién. Fuente: Elaboracién
propia.

Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga alternante:
o, = op = 5.055 MPa

Luego de haber calculado el esfuerzo producido por la carga estatica y el
esfuerzo producido por la carga alternante se procede a calcular los esfuerzos
maximos y minimos:

Omax = Ost + Op Omin = Ost
Omax = 9.283 MPa Omin = 4.228 MPa

Esfuerzos medios y alternos de los obtenidos por Von Mises:

_ Omx + Omin o = Omax — Omin
o = § =
oy, = 6.76 MPa 0, = 2.53 MPa

Con estos resultados se procede a analizar los esfuerzos por fatiga. Para
este calculo se utilizara el siguiente método. (Budynas R. G., 2018):

ka*kb*kc*kd*ke*S’n
Tl: k
f

e Limite de resistencia a la fatiga S',,.
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S' =0.5%S,
e Factor de modificacion de la condicion superficial k,.
k,=ax Sutb
k, = 57.7 xS, 718
e Factor de modificacién del tamano k.
Para carga axial no hay efecto de tamaro, por lo cual:

kb:1

e Factor de modificacion de la carga k.
Para carga axial entonces:

k. = 0.85

e Factor de modificacion de la temperatura k,

Para ello se seleccionara una temperatura ambiente de 25 °C obteniendo
el siguiente valor de la tabla 6.4 (Budynas R. G., 2018):

kd =1
e Factor de confiabilidad k,

Para ello se utilizara un porcentaje de confiabilidad del 50% obteniendo el
siguiente valor de la tabla 6.5 del libro (Budynas R. G., 2018):

k,=1

e Factor de concentracion de esfuerzos ky
Para ello se utilizara la siguiente ecuacion:
kr=1+qlk,—1)

Dado que se desconoce el material, se considera un factor de sensibilidad
de la muesca igual a 1.
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kf:]-

Con todos los factores calculados se procede sustituir en la ecuacién del
esfuerzo a la fatiga S,:

5778, %71 1%0.85%1 %1% (0.5%S,,)
B 1

Sn

S, = 24.52 % S, %82
Aplicando el teorema de Goodman modificado:

o, O, 1

Sp Sue n
on = 6.76 MPa 0, =2.53MPa S, =2452%5,"%% MPa Syt =7 MPa

Sustituyendo:

2.53 MPa . 6.76 Mpa
24.52 * S, %82 Sut

1
n

Utilizando un factor de seguridad igual a uno se obtiene un S, de:
Sy = 7.185 MPa

El esfuerzo ultimo en este caso resulta ser 7.185 MPa. De acuerdo a la
tabla A-20 (Budynas R. G., 2018) se recomienda un material SAE y/o AISI num.
1006 laminado en caliente. El material seleccionado presenta el esfuerzo ultimo
mas bajo respecto a los otros materiales que se muestran en la tabla, por tanto,

al seleccionar cualquier otro material se garantiza que el elemento no fallara.
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2.6.9 DISENO DE COLUMNAS SOPORTE DE PENDULOS.

Fig. 2.36: Columna de soporte de péndulo (Pieza N° 9 de ensamble). Fuente:
Elaboracion propia.

Analisis de fatiga:
Carga estatica

Mediante el software de SolidWorks se analizd la pieza mostrada
anteriormente, obteniéndose el valor de esfuerzo de Von Mises para carga

estatica los resultados de la simulacién son:
Condiciones de carga:

e Se considera el efecto de la gravedad

e Se considera el peso del rodete.

Fy, = 2.943 kN
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Fig. 2.37: Andlisis de carga estatica de soporte de péndulo. Fuente: Elaboracion propia.

Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga estatica:
0, =04 = 1412 MPa
Carga alternante.

Condiciones de carga:

e Se considera el efecto de la gravedad

e Se considera el efecto de la fuerza centrifuga critica.

F, = 3.56 kN
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Fig. 2.38: Andlisis de carga alternante del soporte de péndulo. Fuente: Elaboracion
propia.

Se obtiene un esfuerzo de Von Mises para la carga alternante:
o, =0p=1.618 MPa

Luego de haber calculado el esfuerzo producido por la carga estatica y el

esfuerzo producido por la carga alternante se procede a calcular los esfuerzos
maximos y minimos:

Omax = Ost + Op Omin = Ost
Omax = 3.03 MPa Omin = 1.412 MPa

Esfuerzos medios y alternos de los obtenidos por Von Mises:

_ Omax T Omin _ Omax ~ 9min
oy = g =
Om = 2.221 MPa o, = 0.809 MPa

Con estos resultados se procede a analizar los esfuerzos por fatiga. Para
este calculo se utilizara el siguiente método. (Budynas R. G., 2018):

ka*kb*kc*kd*ke*S’n
Tl: k
f
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e Limite de resistencia a la fatiga S',,.
S' =0.5%S,,
e Factor de modificacidén de la condicidon superficial k.
k,=ax Sutb
k, = 57.7 xS, 718
e Factor de modificacién del tamano k.

Sustituyendo:

d, = 0.808 *v0.0508 * 0.06115
d, = 45.034096 mm
kp = 1.24 x d=0107
k, = 1.24 = (45.034096) 0107
k, = 0.8250737

e Factor de modificacion de la carga k.
Para carga a flexiébn entonces:

k=1

e Factor de modificacion de la temperatura k,

Para ello se seleccionara una temperatura ambiente de 25 °C obteniendo
el siguiente valor de la tabla 6.4 (Budynas R. G., 2018):

kd =1
e Factor de confiabilidad k,

Para ello se utilizara la siguiente tabla seleccionando un porcentaje de
confiabilidad del 50% obteniendo el siguiente valor de la tabla 6.5 del libro
(Budynas R. G., 2018):



115
k,=1
e Factor de concentracion de esfuerzos ky
Para ello se utilizara la siguiente ecuacion:
kr=14+qk;—1)

Dado que se desconoce el material, se considera un factor de sensibilidad

de la muesca igual a 1.
kf =1

Con todos los factores calculados se procede sustituir en la ecuacién del
esfuerzo a la fatiga S,:

577 %8, %71 %0825 1% 1% 1% (0.5 % Sy,)
=
1

S, = 23.80 * 5, %82
Aplicando el teorema de Goodman modificado:

o, o0, 1

S, Su n
Oom = 2.221 MPa o, = 0.809 MPa S, =23.80 % S,,>*®* MPa Sut =? MPa

Sustituyendo:

0.809 MPa 2221 Mpa 1

+ =
23.80 * S, 0282 Sut n

Utilizando un factor de seguridad igual a uno se obtiene un S, de:
Syt = 2.282 MPa

El esfuerzo dltimo en este caso resulta ser 2.3 MPa. De acuerdo a la tabla
A-20 (Budynas R. G., 2018) se recomienda un material SAE y/o AISI num. 1006
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laminado en caliente. El material seleccionado presenta el esfuerzo ultimo mas
bajo respecto a los otros materiales que se muestran en la tabla, por tanto, al

seleccionar cualquier otro material se garantiza que el elemento no fallara.

2.6.10 SELECCION DE RODAMIENTOS DEL SISTEMA DE SUSPENSION

e Seleccion de rodamiento para articulacion entre soporte inferior y
péndulos.

Para la seleccion de rodamiento se utilizara la formula planteada para
calcular la carga dinamica en el libro (Budynas G. , 2008) y el calculo de la fuerza
equivalente (Mott, 2006).

Rodamiento sometido a carga radial.
Ly \F

=)
Se procede a realizar la sustitucidén en las ecuaciones:

1
Lig*n* 60)F

C:Fe*( 106

1
Lig *n * 60\k

C=V s (et ) (5

Luego:

Fuerza estatica

W, *1.1
Fo = 4

Sustituyendo:

(300%9.81) x 1.1
F, = — 809.325 N
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Fuerza alternante

chax
Fp = 2
Sustituyendo:
3562.56
) = ——— =890.64 N
4
Factor de vida del cojinete
k=3

Sustituyendo en la ecuacién de carga alternante

1
11,000 = 500 * 60>§

100

C =1+ (809.3125 + 890.64) * (

C =11,747.34125 N
Buscando en catalogo. (SKF, 2022) se tienen: NU 203 ECP
Las dimensiones del rodamiento escogido son:
Dext = 40 mm
Dinte = 17 mm
b=12mm

Seleccion del rodamiento intermedio entre el tubo central y la placa

superior

En este caso es un rodamiento de carga axial y carga radial el cual

agregara al sistema el tercer grado de libertad, para ello se utilizara el siguiente

procedimiento planteado. (Mott, 2006) Considerando siempre carga radial.

Carga dindmica equivalente:
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L 1

d \k
CZFG*(W)

Los parametros o variables de disefio tienen el mismo significado que en
el andlisis anterior salvo por: F,, que es la carga dinamica en el cojinete, la cual

se calcula asi:
FE,=VxXxFa+Yx*xF, (2.22)

Se procede a realizar la sustitucidén en las ecuaciones:

Lg
C=Fe*(1—oe)

x|

1
Lig *n * 60>E

= X*Fp+Y=*F

1
Lig*n* 60)E

C=(V*X*Fst+Y*(Fst+FD))*( 108

(2.23)

Fuerza estatica:
Fy = W, * 1.05
Sustituyendo:
F,, = (300 % 9.81) * 1.05 = 3090.15 N
Fuerza alternante, F, = F.0x
Sustituyendo:
Fp = 3562.56 N

Se prosigue con el andlisis establecido en las bibliografias mencionadas y

se escoge rodamiento en base a los resultados.
Designacién de rodamiento: 32012 X

Las dimensiones del rodamiento escogido son:



119
Dext = 95 mm
Dinte = 60 mm
b = 23mm

e Seleccion de rodamiento de los pilares de sujecion de la caja de

soporte
Rodamiento sometido a carga radial.

1
Lq \%
C=Fe*(106)
1

Lig *n *x 60\k
C=V*(Fst+FD)*<T>

A) Carga estatica

_ Wyx11  (300%9.81)* 1.1

Fo = — 2 = 1618.65 N

B) Carga alternante

Fomax _ 3562.56
2 2

Sustituyendo en la ecuacion de carga dinamica:

Fp = =1781.28 N

1
3

C =1+ (1618.65 +1781.28) » (11,000;05600 - 60)
C = 23495 N
Buscando en catalogo. (SKF, 2022) Se escoge el rodamiento con la
designacién: N 205 ECP
Las dimensiones del rodamiento escogido son:
Dext = 52 mm

Dinte = 25 mm

b=15mm
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2.6.11 SELECCION DE PERNO DE SUJECION ENTRE COLUMNA DE
SUJECION DEL SISTEMA DE SUSPENSION Y PENDULOS.

Fig. 2.39: Ubicacion del perno a seleccionar. Fuente: Elaboracién propia.

Tomando como base preliminar el didmetro interno del rodamiento
seleccionado anteriormente para estos componentes, el diametro del perno sera

de 5/8” (0.015875 m), el cual a continuacion evaluamos.

e Calculo del esfuerzo a la fatiga.
kg xkyxkexkgxk, xS,
= X

Sn
14.4 % S, %718 % 0.97767 * 1 0.59 % 0.5 * S, * 6.89476
Sp = N
S, = 28.63492 * S,,,%*%% MPa

e Aplicando el teorema de Goodman modificado.

Oq Om 1

Sp Syt n
Tenemos:
Om = 6.34 MPa 0, = 2.25 MPa S, = 28.63 * S, 0282 Sut =¢ ?MPa
Sustituyendo:

2.25 634 1

+
28.63 % 5,078 S, 20

S,. = 196.5 MPa
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Comparando con los valores de resistencia de la Fig. A-, presentada en
anexos, todos resultan adecuados, en este caso se escogera un perno de acero
de bajo contenido de carbono, grado 2.

A continuacion, definimos la geometria del perno, cabe recalcar que en
este punto tomaremos en consideracion la recomendacion de (Budynas R. G.,

2018), lo cual consiste en evitar en la mayor medida posible que el plano de corte,
este en la zona roscada del perno.

Por lo tanto, la especificacion del perno seria:

(] N° de hilos/pulg  Long. Total Norma Grado
5/8” 18 3.25 pulg. UNF 2

e Arandela 5/8W, de 0.095 pulg. de espesor
e Tuerca de 15/16 pulg. de ancho y 35/64 pulg. de espesor.
e Longitud total de rosca (LT) de 1.50 pulg.

Estas mismas dimensiones tendra el perno ubicado en la unién entre la

placa inferior y los péndulos.

2.6.12 SELECCION DE PERNOS ENTRE CAJA SOPORTE Y PILARES.

Fig. 2.40: Ubicacion del perno de sujecion entre la caja de soporte y el pilar. Fuente:
Elaboracion propia.
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Tomando como base preliminar el didmetro interno del rodamiento
seleccionado anteriormente para estos componentes, predefinimos el diametro

del perno de 1”7 (0.0254 m), el cual a continuacion procedemos a evaluar.

Célculo del esfuerzo a la fatiga:
ko xkyxkexkgxk, xS,

S
n kf
c 14.4 % S, %718 % 0.97767 * 1 0.59 % 0.5 * S, * 6.89476
n =
1

S, = 28.6349 * 5,,,°%®* MPa

Aplicando el teorema de Goodman modificado:

Oq Om 1

Sn Sue n
om =481 MPa o0, =176MPa S, = 28.63 % S,,°%% Sut = ?MPa
Sustituyendo:
1.7577 4.8069 1

28.6349 + 507 | 5. % 689476 20
Sue = 138.6 MPa

Comparando con los valores de resistencia de la Fig. A-, presentada en
anexos, todos resultan adecuados, en este caso se escogera un perno de acero
de bajo contenido de carbono, grado 2.

A continuacién, definimos la geometria del perno, cabe recalcar que en
este punto tomaremos en consideracién la recomendacién que nos brindan los
libros de diserio, lo cual consiste en evitar en la mayor medida posible que el
plano de corte, este en la zona roscada.
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Por lo tanto, la especificacion del perno seria:

(7] N° de hilos/pulg  Long. Total Norma Grado
1” 12 3.75 UNF 2

e Arandela 1W, de 0.165 pulg. de espesor
e Tuerca de 1.5 pulg. de ancho y 55/64 pulg. de espesor.
e Longitud total de roscada del perno: 2.25 pulg.

2.6.13 SELECCION DEL PERNO DE SUJECION QUE SOPORTA A LOS
RODAMIENTOS SOPORTE DE EJES DE RODETE.

Fig. 2.41: Ubicacion del perno de sujecidon entre las placas soporte de rodamientos.
Fuente: Elaboracion propia.

Tomando como base preliminar el diametro interno del rodamiento
seleccionado anteriormente para estos componentes, predefinimos el diametro
del perno de 1 74" (0.03175 m), a continuacién, procedemos a evaluar con dicha
geometria.

A) Carga estatica

= 4 2.24
T_n*At (2.24)

~ 2943 N
T 1 (79173 « 104 m2)
o = 3.7171 MPa




Aplicando teorema de energia de distorsion maxima:

S
Ty = 0.577% (2.25)

S
Ty = 3.7171 MPa = 0.577Tp ~ S, = 6.44 MPa

B) Calculo de esfuerzo a la fatiga.

_ka*kb*kc*kd*ke*sln

Sn k;

14.4 % S, %718 % 0.9546 * 1% 0.59 * 1 % 0.5 * S,
Sp = 1
S, = 27.9602 * §,,,°?%* MPa

e Aplicando el teorema de Goodman modificado

Oq Om 1

Spn Sue n
oy, = 11.94 MPa o0, = 4.5 MPa S, = 27.96 * S,,,>*82 Sut =?MPa
Sustituyendo:

4.5 11.94 1

+
27.96 * 5,,°*% S, 10
Syt = 188.7 MPa
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Comparando con los valores de resistencia de la Fig. A-, presentada en

anexos, todos resultan adecuados, en este caso se escogera un perno de acero

de bajo contenido de carbono, grado 2.

Por lo tanto, la especificacion del perno seria:
(7] N° de hilos/pulg Long.Total Norma Grado
1% 12 4.25 UNF 2
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e Arandela 12 W, de 0.165 pulg. de espesor
e Tuercade 17/8 pulg. de anchoy 1 1/16 pulg. de espesor.
e Longitud total de roscada del perno: 4.25 pulg.

2.6.14 DISENO DEL CORDON DE SOLDADURA ENTRE LA PLACA
SOPORTE DE RODAMIENTO Y LA PLACA SOSTENEDORA.

Fig. 2.42: Ubicacion de cordén de soldadura entre la placa soporte de rodamiento y
placa sostenedora. Fuente: Elaboracion propia.

En este caso el corddn de soldadura se aplicara en las secciones
marcadas de rojo en la figura anterior, se evaluara para un electrodo E60XX.

A) Carga alternante

Esfuerzo cortante primario:

1%
T, = kfsA—"S‘ (2.26)

1083 (,,Ilv—m) B 32.551( N )

Y -
tm *T89.79« h h \mm

v,
7', = kfs A—‘: (2.27)



445.3 (,,Ilv—m) B 13.391( N )

Ta= 27 e 0wk - h \mm

Esfuerzo cortante secundario:

" M, c
t' = kfs = (2.28)
. 1.34 kN.mm(44.45 mm) 4.1193( N )
= * =
tm 0.707 * h * 1.3382 * 105mm? n \mm
M,c
v, =kfs (2.29)
., 3.25 kN.mm(44.45 mm) 1.6946 ( N )
= * =
ta 0.707 * h * 1.3382 % 105mm? h \mm

Esfuerzo cortante equivalente a carga alterna:

1= [t 2+ 17 (2.30)
N
o 13.498m
¢ h
T = T2 + T (2.31)
N
o 32.811%
mn h

B) Calculando esfuerzo a la fatiga.
Sp=lkgxkyxkcxkgxke*ke*S,
S, =0.701 % 0.76 * 1.0 * 1.0 * 1.0 * 200
S, ~ 106.552 MPa

e Aplicando el teorema de Goodman modificado
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32.811l
_ mm

Om — A

Sustituyendo:
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%  Om _1
n

Sn Sut

S, =106.56 MPa S, = 400 MPa

N N
13.498W 32.811W

R R 1

106552 MPa | 400 MPa 1

h=0.21mm

Segun la recomendaciéon de (Budynas R. G., 2018), sobre el tamafo

minimo de soldadura de filete (ver anexos, Fig. A-), para un espesor de material

de 3/4” es de 1/4” (6.35 mm), el cual seleccionamos.

2.6.15 DISENO DEL CORDON DE SOLDADURA ENTRE LA PLACA
LATERAL (PILAR) SOPORTE DE CAJA Y PLACA SUPERIOR.

Fig. 2.43: Ubicacion del codon de soldadura entre la placa superior y la placa lateral.

Fuente: Elaboracién propia.

En este caso el corddn de soldadura se aplicara en las secciones

marcadas de rojo en la figura anterior, se evaluara para un electrodo E60XX.
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A) Carga alternante

Esfuerzo cortante primario:

|4 1781.3 (i) 29.76 ( N
Te =T =kfs——=27x mm/ — ( )
@ m Ag 161.62 x h h \mm
Esfuerzo cortante secundario:
. . " M, c . 22.62 kN.mm(9.525 mm) 3.306( N )
= = — * =
Ta=Tm=kfs— 0707 * h* 249« 105mm? __ h_ \mm

Esfuerzo cortante equivalente a carga alterna:
N

5 5 29.941%
T =Ta = |T's +74 =

B) Calculando esfuerzo a la fatiga.
Sp=kg*kpxkexkg*ke*ke*Sy,
S, =0.701%0.76 x 1.0 * 1.0 * 1.0 = 200

Sn = 106.503 MPa

e Aplicando el teorema de Goodman modificado

N N
29941 _ 2994 S, =10650MPa Sy, = 400 MPa
Om = — h Oq = h
Sustituyendo:
20941 299411
mm mm
R R _1

106.50 MPa + 400 MPa 1

h =0.36 mm
Segun la recomendacién de (Budynas R. G., 2018), sobre el tamafo
minimo de soldadura de filete (ver anexos, Fig. A-), para espesor de material de
3/4”, es de 1/4” (6.35 mm), el cual seleccionamos
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2.6.16 DISENO DEL CORDON DE SOLDADURA ENTRE EL TUBO CENTRAL
Y EL SOPORTE INFERIOR.

Fig. 2.44: Ubicacion del cordén de soldadura entre el tubo central y la placa inferior.
Fuente: Elaboracién propia.

En este caso el corddn de soldadura se aplicara en las secciones

marcadas de rojo en la figura anterior, se evaluara para un electrodo E60XX.

A) Carga alternante
1.2 *4298.31 N _ 38.69

Tm= =
1.414*n*h*62—0mm h

;o 1.2 * 735.75N _ 6.624
Ta™= 60 n

1.414*n*h*7mm

B) Calculo del esfuerzo a la fatiga.
Sp=kgxk,*kcxkg*kexke+S, =0.701%0.76 % 0.85 x 1+ 1+ 200

S, = 90.528 MPa

e Aplicando el teorema de Goodman modificado

Oqg Om 1

Sp Syt n
571 6.260
T = 36;7 T, = — S, = 90.53 MPa Sut = 400 MPa
Sustituyendo:
6.62 38.7
h h

90.528 MPa | 400 MPa _ 1
h=017 mm
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Segun la recomendacién de (Budynas R. G., 2018), sobre el tamafno
minimo de soldadura de filete (ver anexos, Fig. A-), es de 1/4” (6.35 mm), el cual

seleccionamos.

2.6.17 DISENO DEL CORDON DE SOLDADURA ENTRE LA PLACA
SOPORTE INFERIOR Y LAS COLUMNAS DE SUJECION

Fig. 2.45: Ubicacion del corddn de soldadura entre la placa soporte inferior y las
columnas de sujecién. Fuente: Elaboracién propia.

En este caso el corddn de soldadura se aplicara en las secciones

marcadas de rojo en la figura anterior, se evaluara para un electrodo E60XX.

A) Carga estatica.

Esfuerzo cortante primario:

, Vi 073575kN _ 0.73575kN
VT A, T 1414+xh+b 1414 +h*508mm
N
L _102mgn
h

Esfuerzo cortante secundario:
_ Mc  73.87 kN.mm(25.4 mm)
“ I 0.707 % h % 9.498 * 104mm3

27.942 N
_ mm

h
Esfuerzo cortante equivalente a carga estatica:

T”

14

T
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29.76 -1

T = ,/‘[’2 -|—‘[”2 =—TnTn

h
Determinando h de cordén, para esfuerzo permisible segun cédigo AISC.

0.60Sy 0.60 * 345MPa
= - =

n 1= N - h=0.144 mm
T 29.76 ——
mm

h

B) Carga alternante

Esfuerzo cortante primario:

N
A 1181-07(W) 32.551( N )
= _— = . %k =
Tm=kfs 7 71.831 * h h \mm
N
D o _,. 445.3 (M) 16.739( N )
= — = 4./ * =
Ta =kfs o 71.831 * h h \mm
Esfuerzo cortante secundario:
. . M,,c ; 118.58 kN.mm(25.4 mm) 121.105< N )
= = k =
Um = kfs 0.707 = 1L * 9.498 * 10*mm? h \mm
" I M,c 27 4471 kN.mm(25.4 mm) 45.66( N )
= = . * =
Ta=ksT 0.707 « h x 9.498 » 10*mm®  h \mm

Esfuerzo cortante equivalente a carga alterna:

.z, 2 128985/ N
o= {7 e = ()
2, 2 4863/ N
T =Tm tTm = (%)

C) Calculando esfuerzo a la fatiga.

Sp=lkgxkyxkcxkgxkoxke*S,
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S, =0.701 % 0.76 * 1.0 * 1.0 = 1.0 = 200
S, = 106.503 MPa

e Aplicando el teorema de Goodman modificado

O, Om 1

Sn Sut n

121.105 / N 45.66 [ N
=) ==

Op = ——— (— _> S, = 106.503 MPa  S,, = 400 MPa
mm mm

Sustituyendo:

45.66( N ) 121.105( N )

h _\mm n h mm =l
106.503 MPa 400 MPa 1

h=0.73mm

Segun la recomendacion de (Budynas R. G., 2018), sobre el tamano
minimo de soldadura de filete (ver anexos, Fig. A-), para espesor de material de
2” es de 3/8” (9.525 mm), el cual seleccionamos.

2.7 DISENO DE LAS TORRES DE SOPORTE

Las torres, cumplen la funcidén de soporte de los rotores a ser balanceados

y del sistema de suspension, en base al disefio tomado como modelo, las torres
se disenaran basado en valores comercialmente disponibles de perfil en C.
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*Nmax + Fc + Welem

<

Fig. 2.46: Torre de soporte (Pieza N° 15 de ensamble). Fuente: Elaboracion propia.

Consideraciones generales para el analisis:

e El peso que estara soportando las torres de soporte sera; el peso del
rotor maximo a balancear + la fuerza centrifuga + el peso de los
elementos que estan sobre esta, datos previamente obtenidos.

e Para determinar las reacciones en la base de esta, se aplicara un
analisis nodal de la estructura.

e Debido a la geometria de la torre, se puede aplicar simetria.

Datos de entrada:

_ Wrotor + Fcentrifuga + Welementos
Fmax.sobre torre — 2

(2.32)

Fnax.sobre torre = 3398.65 N

WTOtOT'

Fmin sobre torre — 2

Finsobre torre = 1471.5N
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l 1

500 mm

&
Y

Fig. 2.47: Esfuerzos en barra principal. Fuente: Elaboracién propia.

-

Fig. 2.48: Simulacion de torre de soporte en SolidWorks. Fuente: Elaboracion propia.

Por lo que se procede a efectuar el analisis en este elemento de la torre.

Fequivalente

Fcx

FR <« » Fcy

Fig. 2.49: Diagrama esfuerzo cortante de elemento critico.

Analisis de momento flector y esfuerzos cortantes, para elemento critico.

Mediante una simulacién en el software de disefno, SolidWorks, se
determind que el elemento en el que se concentra la mayor cantidad de esfuerzo

es en la barra superior como se muestra en Fig. 2.44.

De lo que se obtiene:
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Y Fy = 0 (fuerza cortante) Y Fx = 0 (fuerza normal) z Mcorte = 0
Rey = Fequivatente =V =0 Rax + Fox = 0 Mc = —Fx? 4+ Ryy(x)
V =Ry — 2F (x) Fex = —Rux

Calculo de los esfuerzos-Carga alternante

Primero procedemos a identificar los esfuerzos alternos y medios para

cada carga.
Definimos: Fpin = 1471.5N vy F, 4, = 3398.65N
Enax — Fmin  3398.65 N — 1471.5N
Fy, = /2% T _ = 963.6N
2 2
Epax + Fmi 3398.65N + 1471.5N
E,=-—"2%__T" _ = 2435.08N

2 2

De las ecuaciones anteriores procedemos a sustituir los valores de F

medios y alternos correspondientes:

Tabla 2-5: Valores medios y alternos de Fx y Momento cortante.

Tipo de carga Fcx(N) Momento cortante (N.m)
Carga minima 197.7 92.0

Carga maxima 456.6 212.4

Valores medios 3271 152.2
Valores Alternos 129.5 60.2

Esfuerzos de Flexion
McC 7 .
Tenemos: Om = — esfuerzo de flexion medio.
MC . s
Oy = ka esfuerzo de flexion alterno.

Para el calculo de la inercia:
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Consideraciones para el analisis:

¢ Nos basamos en dimensiones de perfiles en “C” comerciales.

Datos de entrada: K
—
Tomamos, Polin C 6 x2”x 0.0709” ASTM A36

Fig. 2.50: Perfil de las
vigas de las torres de
soporte. Fuente:
Elaboracion propia.

Calculo de Inercial:
Aplicando la teoria de ejes paralelos para cada elemento y se obtiene:

1 3 )
I :Ebh +AlDejeS

I =1567936.31 mm* = 1.568x10°m*

Para el calculo del concentrador de esfuerzos:

A

/‘// TN

Fig. 2.51: Concentradores de esfuerzo en viga superior. Fuente: Elaboracion propia.

Datos de entrada:
Tenemos 4 agujeros de 9.53 mm de diametro cada uno, en una viga

polin ¢ de 152.4 mm de diametro, aplicamos.
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d
— = 0.0625
w

Calculo de concentrador:
Ahora nos vamos a las gréficas.

para: ki compresiéon — 2.78 para: Kfexisn = 1.51
Sustituyendo:
M. C
Om = % (2.33)
_ (295.205Nm)(0.0112m) 1087 MP
Im =TT 1568x10-6mt ¢
MC
O, = ka (234)
(111.332 Nm)(0.0112 m)
Oy = x 1.51 = 0.6496 MPa

1.568x10~°m*

. s F
Esfuerzo de compresion o=

Donde F es la reaccion en x, la cual comprime la viga.
Esfuerzo de compresion medio.

_Fn_ _177964N_
Om = A T 0.0004572m% a

Esfuerzo de compresion alterno.

671.14

= mx278 = —0.787 MPa

Oa

Ahora se procede a determinar el esfuerzo equivalente alterno y medio,
utilizando la teoria de la energia de distorsién maxima.

Consideraciones para el analisis:



138

e Como no hay cortante, esta se simplifica a: g,, = 0, Y O = O
e La condicibn mas critica sera en la superficie donde se suman de
esfuerzos de compresion.

e Se determina el material minimo que soportara.

Ocq = 1.5 MPa
Oom = 1.802 MPa

Luego se aplica:
S = kakbkckdkesln

n k
k, = 1.585u~%%85> (Rectificado) k. = 1 (flexion)
k, = 0.884 (con un diametro ky = 1 (temperatura ambiente)
equivalente de 0.94”) k. =1

Aplicando Goodman Modificado:

%  Om _1
Sn Sy M
1.5 MPa , 1802MPa _ 1 ¢ 3
= - amamos =
0.698S,,%91° Su n 7

S, = 10.28 Mpa

De la tabla A.20 del libro de (Budynas R. G., 2018), el material minimo
que soporta sera: 1006 AlSI, las vigas son hechas de acero A-36 lo cual es
mucho mas resistente que el 1006 AlSI, lo cual implica que soportard tal
carga.De la tabla A.20 del libro de (Budynas R. G., 2018), el material minimo
que soporta sera: 1006 AlSI, las vigas son hechas de acero A-36 lo cual es
mucho mas resistente que el 1006 AISI, lo cual implica que soportara tal carga.
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2.8 DISENO DE LA BASE

Fig. 2.52: Geometria de la base (Pieza N° 19 de ensamble). Fuente: Elaboracién propia.

Consideraciones para el analisis:

e Sobre la base recae el peso total de toda la estructura mas la del rotor a
balancear, por lo cual la base solo estd sometida a esfuerzos de
compresion en el area paralela a las fuerzas.

e En base a los modelos tomados como referencia, el perfil de la base es
“c

Datos de entrada:

Fig. 2.53: Puntos de la base sometido a carga alternante. Fuente: Elaboracién propia.

Fmin. Sobre base (N) 2104.25
Fmax. Sobre base (N) 3692.95
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Calculo de reacciones:

Aplicando las ecuaciones; ), Mgz = 0, Fy = 0, determinamos:

Tabla 2-6: Reacciones medias y alternas resultantes en la base.

Fmin/cada viga (N) 1052.12
Fmax/cada viga (N) 2430.03
Falterna (N) 688.96
Fmedia (N) 1741.08

Analisis de fatiga:

Esfuerzo de compresion sobre la base:
Omedio = 1.65 Mpa
Oaiterno = 0.65 Mpa

Se aplica:
kakbkckdkesln
Sy =
ky
k, = 1.585u~%985> (Rectificado) k. = 1 (flexion)
k, = 0.8452 (con un diametro ks = 1 (temperatura ambiente)

equivalente)
Aplicando Goodman Modificado:

Oy On 1

S S

0.65 MPa 1.65 MPa 1

066775095 T s, n

(tamamosn = 1)

Sy = 5.279 Mpa

De la tabla A.20 del libro de (Budynas R. G., 2018), el material minimo
que soporta sera: 1006 AlSI, las vigas son hechas de acero A-36 lo cual es
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mucho mas resistente que el 1006 AISI, lo cual implica que soportara con
creces tal carga.

2.8.1 DISENO DE LA SOLDADURA EN LA BASE DE LA TORRE.

Fig. 2.54: Perfil del corddn de soldadura de la base. Fuente: Elaboracion propia.

Consideraciones generales para el analisis:

e Consideramos un corddn de soldadura de tipo filete alrededor de la base
de la torre, tal y como se muestra en la Fig. 2-50.

e Para el calculo del cordén de soldadura solo se consideraran las fuerzas
cortantes, las cuales se ejercen sobre el eje x, tal y como se muestra en
la Fig. 2-50.

e En material base en la soldadura es acero A-36, del que se investigo,
estan fabricadas las platinas comercialmente disponibles, ademas de
ser un material con una muy buena soldabilidad.

Datos de entrada:
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Fmax. sobre soldadura = 456.6 N

Fonin. sobre soldadura = 197.7 N

Calculo esfuerzo:
Segun la geometria del cordon de soldadura tipo filete, se tiene las

siguientes propiedades segun la tabla 9-2 de (Budynas R. G., 2018)

b2 12
A= 0.70Th(2b + d) X L= S_(6b+ d)
2+ d 12

y=dfl

Fig. 2.55: Propiedades flexionantes de las soldaduras de filete. Fuente: Elaboracién
propia.

Con la finalidad de que los esfuerzos reales no pueden exceder los

esfuerzos permisibles, se considerara los factores de concentracion de esfuerzo

de fatiga que se recomienda en (Budynas R. G., 2018).

Sustituyendo:
FK F K al 2.7
= — - * = * 4.
YA T 0707h2b +d) 7S T 0.707h(2b + d)
Obteniendo:
6246.8 2471.81
Ty = Tg=—T
h h

Calculos de fatiga:

Se aplica:
kakb kckdkeS,n
Sp =
ke

k. = 0.85 (Axial)

k, = 0.94 (Rectificado)
ks = 1 (temperatura ambiente)

k, = 0.852 (con didmetro equivalente).
k, =1

S'n =200 Mpa
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Aplicando Goodman Modificado:

2471.81 6246.8
h n h
136.15 Mpa 400 Mpa

= E (tomamos la condicién critica,n = 1)

h =0.0000338 m

De esto se concluye que un corddn de soldadura de 3/16” sera suficiente,
con esta altura de filete se procede a escoger material de aporte para la
soldadura, en este caso se utilizara la tabla 9.3 del libro (Budynas R. G., 2018),
en donde podemos ver que con el electrodo numero E6013 sera mas que

suficiente, pues el esfuerzo ultimo es superior al del metal base.

2.9DISENO DEL SISTEMA DE TRANSMISION

Consideraciones generales:

Segun los pardmetros tomados de los modelos de banco de balanceo, la
transmision de potencia se disefara para banda plana, esto debido a las ventajas

que presentan, las cuales son:

e Se emplean principalmente cuando la distancia entre centros de
arboles sea elevada.

e Permiten configuraciones cruzadas, es decir, transmisiéon de
potencia entre dos ejes no paralelos.

e Existe la posibilidad de obtener la longitud deseada, por unidén entre
extremos, Suelen ser delgadas, por lo que el efecto de fuerza
centrifuga es menor. Esto implica que puedan operar con poleas
pequenas a altas velocidades.
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Se disenara bajo la condiciébn mas critica, ya que esto nos asegura que

bajo cargas inferiores el sistema funcione de forma perfecta.
Datos de entrada

Como dato de entrada, necesitamos primeramente la potencia que, esta
banda transmitira para vencer la inercia del rotor a balancear, esta, la
determinamos en base a las dimensiones y peso de este, lo cual resumimos a

continuacion:

Masa: 300 kg
Radio: 0.5m
Inercia: 37.5 kg.m

Velocidad Angular: 141.4 rad/s 1350 RPM
Aplicando las ecuaciones:

Py =Tw (2.35)
T =la (2.36)
Se obtiene:
Torque: 35.3N.m Potencia: 2.10 HP

2.10.1 SELECCION DE BANDA DE TRANSMISION.

Tomando las consideraciones respectivas para nuestro disefio, y la
informacion presentada en catalogo (Habasit, 2019), tomamos como material de
la banda; Poliamida A- como se muestra en anexos (Fig. A-).

Seleccion del diametro minimo de polea motriz segun catalogo

En base a la relacion de velocidades y el didmetro del rotor més grande a
balancear, se determiné el diametro de polea maximo el cual resulto de:

Diametro méax. de Polea: 385.7 mm
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De lo que observamos que, segun los datos del catalogo (Habasit, 2019),
ver anexos, Fig. A-, aplican para nuestro caso solamente la poliamida A2, A3 y
A4, por consideraciones de espacio y resultado de evaluar las diferentes

alternativas, se selecciona finalmente poliamida A-3.
Calculo del ancho de banda

Primeramente, determinamos la potencia de disefio (Hy), lo cual se

determina mediante:
Hg = Hyomksng (2.37)
Donde:

ks, es el factor de servicio, para desviaciones de la carga (en nuestro caso

tomamos el factor de 1.3 el cual es para carga intermitente).
ng, €s un factor de diseno (para este caso se recomienda 1.05)

H,,m, €S la potencia nominal, en este caso la del motor, calculado en el

numeral 2.10.3.
De lo cual se obtiene:
H,; = 9.15 HP
Con este valor, determinamos que el torque de disefio es de:

427 Ibf. pulg 48.25 N-m

Determinamos la tensién permisible maxima, mediante la ecuacién:

Fio = bF,C,C,  (238)

Donde:
F;, = Tension permisible maxima

b = ancho de la banda



F, = Tension permitida recomendada por el fabricante
Cp = factor de correcion de la polea

Cv = Factor de correccion de la velocidad

Al sustituir, obtenemos:

Tabla 2-7: Parametros para determinar espesor de banda.
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Tensidn permitida recomendada por fabricantes (N/m) 36000
Para correas de poliamida, uretano y otros, utilice el factor CV = 1.

Factor de correccion de polea (12.5 cm = 5") 0.7

F1a - Tensidén permisible max. (N) 25200 b

Sustituyendo en la ecuacion:

Fp = (Fa— o (2.39)
Se obtiene: ZTT =772

Todos los resultados anteriores, los sustituimos en la ecuacion:

Fi—k Fi—k
AR _ off L, AT _ 08+
Fo—k Fo—k

25200b — 501.233b
(25200b — 772) — 501.233 b

= 12.345

De lo que obtenemos: b = 34.0mm, tomamos el valor inmediato
superior, que es de 40mm.
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2.10.2 SELECCION DE DIMENSIONES DE POLEA MOTRIZ

Para el diseno de las poleas, nuevamente nos basaremos en las

recomendaciones que nos brinda habasit en su guia de ingenieria para seleccidon

de banda motriz.

Directrices para el diseno de poleas para correas planas

Material de las poleas: Para velocidades periféricas v < 35 m/s, es
preferible elegir poleas de hierro fundido. Para v > 35 m/s, utilice poleas
de acero o de hierro fundido de mayor resistencia, nuestro caso es este
ultimo, puesto que la velocidad de la banda alcanza valores de 70 m/s,
tomamos como material de banda acero A36.

Anchura de las poleas: La anchura de las poleas debe ser por lo menos
de 1,05 a 1,1 veces la anchura de la correa, en nuestro caso sera:

Ancho = 40*1.1 = 44 mm, tomando el inmediato superior, 50 mm

Diametro de las poleas: Se debe respetar la relacién de transmision
requerida para la aplicacion. Se debe respetar el didmetro de polea
minimo segun la hoja de datos del producto de la correa plana, en nuestro
caso, el diametro de polea minimo es de 12.5 cm, basicamente, las poleas
pueden tener cualquier dimension. Sin embargo, respetaremos el diametro
estandar segun la norma ISO 22, en este caso, el valor de diametro
minimo anteriormente seleccionado, esta dentro de las consideraciones
de esta norma, por lo cual tomamos este.
Abombamiento de polea: Para evitar que las correas planas se salgan de
la polea, como minimo una de las poleas debe ser abombada,
preferiblemente la polea de mayores dimensiones, o la polea con el mayor
arco de contacto.

Normalmente, las poleas comerciales estan abombadas segun la norma

ISO 22, la altura de abombamiento para nuestro segln dicha normativa es de

0.3mm.
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A continuacién, se muestra la tabla resumen del proceso de seleccion
anterior:

Tabla 2-8: Dimensiones de polea motriz.

Anchura de Polea (mm) 50
Diametro (externo) de polea (mm) 125
Diametro (interno) de polea (mm) 60
h de Abombamiento (mm) 0.3

2.10.3 SELECCION DE MOTOR.

Para la seleccion del motor hacemos uso de los parametros definidos en
los capitulos anteriores, con lo cual aplicamos.

()]«
w
Tinercia = |1 + Iejez i d_tm (2.40)
Donde:
111 = Inotor + Ipolea (2.41)

De los datos de catalogos de los distribuidores de motores marca WEG,
en el pais, se tiene:

Lnotor 0.00945 kg m?

Para determinar la inercia de la polea motriz, aplicamos:

ynR*B
Ipolea = 29 (2'42)

Sustituyendo determinamos:

Inercia polea:  0.0916 lbm.in>  0.01034 kg.m?
Obteniendo:
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1350\
(3500) 366.52rad /s

Tinercia = |(0.00945kg m? + 0.01034 kg m?) + 37.5 kg.m 0.95 150 5

Torque inercia: 14.37392 N.m o 127.219946 Ibf. pulg

Finalmente:
Potencia del motor: 7.065 HP

En base al catalogo tomado como base, tomamos el valor superior mas

cercano, por lo que tomamos un motor de 7.5 HP.
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3.0 PROPUESTA DE EQUIPO DE MEDICION DE DATOS

Luego de haber realizado el disefio del conjunto de elementos que
componen el banco didactico de balanceo, se procedera a seleccionar un equipo
de medicidn para capturar datos y poder evaluar el desbalance que poseen los
diferentes rotores a analizar. Para ello, se mostrard como propuesta el siguiente
analizador, detallando las caracteristicas técnicas minimas que debera cumplir,
ya que en el mercado existe una amplia variedad de equipos los cuales tienen la

misma aplicacion.

3.1 SELECCION DE EQUIPO PARA ANALISIS DE VIBRACIONES
EN EL BANCO DE BALANCEO DINAMICO DE ROTORES.

3.1.1 ALCANCE

El suministro se considera integral para el sistema: DigivibeMX M10, por
lo cual cualquier accesorio o equipamiento necesario para la operacion o
mantenimiento del producto suministrado debera ser incluido. A continuacion, se

detalla el alcance de este suministro:

Tabla 3-1: Detalle del Alcance de Suministros.

CANTIDAD ESPECIFICACIONES

ITEM DESCRIPCION REQUERIDA GENERALES

1 Software de: DigivibeMX M10 1
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Interfaz de cuatro canales modelo
GX 400 con salida de conector 1
USB

Acelerometro con sensibilidad 100

mV/g modelo AC500 2P, con 2
cables y base magnética incluida
Sensor Optico laser con salida 1

analégica modelo OP-20, con
base magnética y cables incluidos.

Computadora portatil modelo:
ThinkPad E590
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Kit de pesos de prueba de 0.2 a
13 gramos

Bascula digital para determinar
valor de la masa de prueba de

balanceo
3.1.2 DESCRIPCION DE LOS PRODUCTOS REQUERIDOS
Tabla 3-2: Descripcion de los productos requeridos.
ITEM DESCRIPCION SOLICITADO POR EIM - UES
ASCII, el cual contenga la
Compatibilidad: informacién de los canales de la
interfaz.
Valores para cada corrida
separados en tablas
Tendencia de la evolucion del
Software t?alanceo en r.m.s y valores
1 DigivibeMX R filtrados.
M10 eportes FFT en cascada para cada
automaticos de lano
balanceo: P

Senales en dominio del
tiempo en formato de
cascada

Graficos polares
Espectro final.



Interfaz de
cuatro canales
modelo GX 400

con salida de
conector USB

Acelerébmetro
con
sensibilidad
100 mV/g
modelo AC500
2P, con cables

El software debe
incluir:

Debe incluir las
siguientes
pantallas:

Modelo:
Material:
Dimensiones:
Grado de
proteccion:
Peso:
Frecuencia de
muestreo:
Rango de
frecuencia:
Temperatura de
operacion:
Temperatura de

almacenamiento:

Conectores:
Compatible con:
Aplicacion:

Modelo:
Material:
Material del

elemento sensor:

Alimentacion de
voltaje:
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o Calculadora de balanceo de
1y 2 planos

« Balanceo serial

« Desbalanceo residual

o Calculadora de Grado de

Balanceo

Pesos separados

Pesos combinados

Profundidad de perforacion

Tamano de placa

Calculadora de masas de

prueba

e Cambio de radio

« Diagrama de BODE

o Respuesta en frecuencia

e Modo de balanceo en bases
flotantes.

Interfaz de cuatro canales GX 400

Nylon balistico
67 X 74 x 22 mm

IP 67
100 g
48 000 HZ
0.5-24 000 HZ

-10 °C a 65 °C (14 °F a 149 °F)

-40 °C a 85 °C (-40 °F a 185 °F)

3 conectores LEMO de 5 pines de
entrada
Sensores de 5 volt
Para balanceo dinamico de rotores
y analisis de vibraciones
AC500 2P
Acero inoxidable 316L

PZT ceramico.

18 —30 VDC



Excitacién de
corriente
constante:
Respuesta
frecuencia (+/- 3
dB):
Respuesta
frecuencia (+/-
10%):
Frecuencia de
resonancia:
Rango de impacto
dinamico:
Sensibilidad:
Sensibilidad
transversal:
Proteccién
interna:
Grado de
proteccion:
Conector:
Peso:

y base
magnética
incluida

Base:

Adicional:

Material de
Construccion:
Salida:
Frecuencia de
operacion:
Alimentacion:
Caida de voltaje:

Sensor éptico
laser con salida

analdgica
modelo Proteccion interna
OP-20, con Distancia de
base magnética e
y cables operacion:
incluidos. Temperatura de

funcionamiento:

Temperatura de

almacenamiento:
Grado de
proteccion:
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2ai10mA

0.4 a 13000 HZ

129000 HZ

26000 HZ

80 G pico (maximo impacto 5000 G)
100 mV/g (+/- 10%)

Menor al 5%
De cortocircuito

IP68

2 pin MIL- C-5015
50¢
Magnética MF025 acoplada en el
extremo del sensor.

El sensor debe incluir el cable con el
conector especificado en un
extremo y con el conector de la
interfaz del otro.

Nylamid
Analdgica
1 a 5000 HZ

5V,20a30mA
Menora 0.4V
Contra cortocircuito, Voltaje inverso
y sobre voltaje (15 V por 1 minuto)

20cmaib5m
-10a 50 °C
-40a 85 °C

IP60, Il



Resistencia a
impactos:
Peso:

Accesorios:

Configuracion de
conector:

Procesador:

Sistema operativo:

Memoria:

Pantalla:

Bateria:

Almacenamiento:

Gréaficos:

Computadora Dimensiones:

portatil modelo:
ThinkPad E590

Puertos:

Material de
Construccion:

Tipo de pesas:

Kit de pesos de
prueba de 0.2 a
13 gramos.

Estuche:
Accesorio extra:

Aplicacion:
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IEC 60028-27

60 g

Base magnética de 50 x 60 x 55

mm, con rosca de sujecion de la

base M8, con longitud de brazo y

columnade 165 mmy 176 mm
respectivamente.
Conector de 5 pines; 1: VCC 5V, 2:
DATA, 3: NC, 4:NC, 5: Gnd

Hasta Intel® Core™ i7-8565U de

octava generacion
Hasta Windows 10 Pro
32 GB (2 DIMM)

FHD antirreflejante (1920 x 1080)
con tecnologia IPS de 14 pulgadas
Hasta 11 horas de duraciéon* en una

bateria de 45 Wh,

con tecnologia de Rapid Charge

SSD M.2 PCle de hasta 512 GB.

500 GB (7200 rpm)
HDD SATA 2.5 de hasta 2 TB (5400
rom)

Gréficos integrados Intel® y AMD
Radeon 550X discretos de 2 GB
369 mm x 252 mm x 19.9 mm
*1 puerto USB tipo C (con
suministro de energia y se puede
utilizar como DisplayPort)

*2 puertos USB 3.1
*USB 2.0
*HDMI 1.4b
*RJ45
*Lector de tarjetas MicroSD
*Conector combinado para
auriculares y micréfono

Acero inoxidable

Clips de jaula de ardilla. 300 piezas
en diferentes medidas. De 0.2 a
13.0 g.

En maleta de plastico hermético.
Dos rollos de cinta reflejante de 2 m
0 mayor.

Para balanceo dinamico de rotores
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Marca: IEAV
Dimensiones: 114 x 76 x 20 mm
Peso: 1000 g (1 kg)
Bascula diaital Precision: 0.01y0.1g
ascua digita Unidades: G/CT/OZ/OZT/DWT/GN
7 para determinar : .
Pantalla: LCD 5 digitos
valor de la P ;
masa de Uso de baterias: 2 baterias .AAA
Apagado: Automatico
prueba de : . :
balanceo Alarmgs. Bateria baja
Funcion: “TARE”

Debe acatarse que esta documentacion se considera parte integral del

suministro sin estar limitada a ella.

3.1.3 CANTIDADES DE CADA PRODUCTO

Tabla 3-3: Cantidades a ser suministradas de cada uno de los productos

ITEM DESCRIPCION CANTIDAD UNIDAD
1 Software DigivibeMX M10 1 N/A
2 Interfaz de cuatro canales modelo GX 400 con 1 Pieza
salida de conector USB
3 Acelerometro con sensibilidad 100 mV/ ¢ 2 Pieza

modelo AC500 2P, con cables y base
magnética incluida

4 Sensor Optico laser con salida analbgica 1 Pieza
modelo OP-20, con base magnética y cables
incluidos.
5 Computadora portatil modelo: ThinkPad E590 1 Pieza
6 Kit de pesos de prueba de 0.2 a 13 gramos. 1 Kit de
piezas
7 Bascula digital para determinar valor de la masa 1 Pieza

de prueba de balanceo
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3.2 PASOS PARA EL BALANCEO DE ROTORES EN DOS
PLANOS.

El siguiente procedimiento muestra la forma general para llevar a cabo el
balanceo dinamico de rotores en dos planos, independientemente del equipo

analizador de vibraciones a utilizar:

Colocar los sensores en los sistemas de suspension.

2  Colocar el sensor laser de velocidad o lampara estroboscopica (tacémetro)
que servira para determinar la velocidad de giro del rotor.

3 Iniciar el programa de analizador de vibraciones.
Arrancar el motor y regular la velocidad de giro a las RPM a las cuales se
realizara el balanceo.
Verificar que se haya alcanzado las RPM deseados.
Mediante el analizador de vibraciones se registra el vector de desbalance
original en los sistemas de suspension “A” y “B”; en donde la magnitud del

vector es la amplitud de la vibracidén y el angulo seria el angulo de desfase.

Los resultados se registran como los vectores V, y V.

Nota: Verifique que el valor del vector de vibracion corresponde a un
desbalance, si es asi detenga el motor y prosiga con los siguientes pasos.
Caso contrario termine la prueba.

7  Se procede medir los pesos de prueba mediante una bascula teniendo en
cuenta que dichos pesos deben ser menores o iguales a 10% del peso del
rotor.

8 Realice o sefale una pequefa marca en el rotor que servira para
referencia al momento de medir los angulos de posicion de las masas de
prueba.

Viendo el rotor desde el plano | (ver Fig. 3.1), el cero (la marca de
referencia) siempre esta en la horizontal hacia la derecha, a partir de ahi el
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conteo del angulo se realiza en sentido contrario al de las manecillas del
reloj (Fig.3.2).

| i 171

Fig. 3.1: Planos de balanceo. Fuente: (Organizacion Internacional de
Normalizacion, ISO 10816, 2009)

Fig. 3.2: representacion de la medida del angulo de posicién de la masa de
prueba. Fuente: (Instruments, 2016)

9 Una vez detenido el motor colocar la masa de prueba en el plano izquierdo
en una posicion conocida. Registre estos valores de masa y posicion. peso
conocido en el plano izquierdo se denota como: w,

10 Luego de haber colocado y registrado la masa y el angulo de posicién,
proceda a arrancar el motor y verificar que se haya alcanzado las RPM
deseadas, posteriormente registre el vector de vibracién en los planos “A” y
“B”, con su respectiva amplitud y angulo de desfase. Los vectores

registrados se denotan como: V', y V'p respectivamente.

11 Luego de haber registrado estos vectores, con su magnitud y angulo de

desfase la vibracién. Detenga el motor y prosiga con el siguiente paso.
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Colocar la otra masa de prueba antes medida mediante una bascula en el
plano derecho en una posicién conocida. Registre también estos valores
de masa y posicion. Este vector se denota como: VV_R’

Colocar la marca reflejante frente a nosotros visto desde el plano Il, la
marca queda del lado izquierdo y el conteo del angulo se realiza en el

sentido horario (ver Fig. 3.3).

Fig. 3.3: representacion de la medida del angulo de posicién de la masa de
prueba. Fuente: (Instruments, 2016)

Luego de finalizar la colocacion de la masa de prueba y haber registrado el
angulo de posicion, ponga en marcha el motor nuevamente y verifique que
se alcancen las RPM deseadas.

Registre el vector de vibracién en los planos “A” y “B”, con su respectiva
amplitud y angulo de desfase. Estos vectores se denotan como: V—”Z y W;

Con los datos de los registros anteriores, el analizador procede a calcular
los pesos de correccién. Esto de igual forma se puede hacer manualmente

con las ecuaciones mostradas en el apartado 1.5.7 literal B

Ahora se puede balancear el rotor agregando pesos de balanceo iguales y
opuestos en cada plano. Los pesos de balanceo en los planos izquierdo y

—

derecho se indican vectorialmente como: B, = —U, y Bz = —Ux.

EJEMPLO.

En el balanceo en dos planos de un rotor de turbina, a continuacién, se

muestran los datos obtenidos con la medicidn del desbalance original, el peso de
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prueba en el plano derecho y el peso de prueba en el plano izquierdo. Las

amplitudes de desplazamiento se expresan en mils (1/1 000 pulg). Determine el

tamarno y la ubicacion de los pesos requeridos.

Tabla 3-4: Condicién del desbalance del rotor de turbina.

Amplitud de vibracién

(desplazamiento) ﬁmguln de fase

Condicion En el cojinete A  En el cojinete B En el cojinete A  En el cojinete B
Desbalance original 8.5 6.5 60° 205°
W, = 10.0 oz agregadas

a 270° de la marca 6.0 4.5 125° 230°

de referencia
Wp = 12.0 0z agregadas

a 180° de la marca 6.0 10.5 35° 160°

de referencia

Solucion: Los datos se expresan en notacién vectorial como:

W

=

-]

¥

=l

l

i

—

_.Jl'
ry —
Vo =

Vi

Wi

8.5,/60° = 42500 + i7.3612

6.5,/205° = — 58910 — i2.7470

6.0/125° = —3.4415 + i4.9149

4.5/230° = — 28926 — i3.4472
6.0,/35° = 4.9149 + i3.4472
= 10.5/160° = —9.8668 + i3.5912

10.0,/270° = 0.0000 — i10.0000

12.0/180° = —12.0000 + 0.0000

Se aplican las ecuaciones para determinar el vector de desbalance

especifico debido al peso de prueba en el plano izquierdo en los cojinetes “A” y

“B™
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~ WX 76915 — i2.4463
W, 0.0000 — i10.0000

= 0.2446 — i0.7691

Vi =V 2.9985 — i0.7002

= = = 0.0700 + 0.2998
W 00000 — i10.0000 ‘

—
App =

Se aplican las ecuaciones para determinar el vector de desbalance
especifico debido al peso de prueba en el plano derecho en los cojinetes “A” y
“Bl):

— V=V, 06649 — i3.9198

Ap=—2="= = —0.0554 + i0.3266
ART TN, T =12.0000 + i0.0000 ‘

~  VE-Vp  —39758 + i6.3382

App=—="L= = 03313 — i0.5282
BRT —12.0000 + i0.0000 E

Ahora se determinan los pesos de desbalance:

(52962 + i0.1941) — (1.2237 — i1.7721) (4.0725 + i1.9661)
(—0.3252 = i0.3840) — (—0.1018 + i0.0063)  (—0.2234 — i0.3903)

= —8.2030 + i5.6879

]

_. (—1.9096 + i1.7898) — (3.5540 + i3.8590)  (1.6443 — i2.0693)
U — —
R (=0.1018 + i0.0063) — (—0.3252 — i0.3840)  (0.2234 + i0.3903)

= —2.1773 — i5.4592

Por lo tanto, los pesos de balance requeridos estan dados por:

By = —U, = (82930 — i5.6879) = 10.0561 /145.5548°
Bg = —Up = (21773 + i5.4502) = 5.8774/248.2559°

Esto muestra que la adicién de un peso de 10.0561 oz en el plano
izquierdo a 145.5548° y un peso de 5.8774 oz en el plano derecho a 248.2559°
de la posicion de referencia balanceard el rotor de la turbina. Se infiere que los
pesos de balanceo se colocan a la misma distancia radial que los pesos de
prueba. Si un peso de balanceo se tuviera que colocar en una posicion radial
diferente, el peso de balanceo requerido tendria que modificarse en proporcién

inversa a la distancia radial del eje de rotacién.
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3.3 PROPUESTA DE HOJA DE CALCULO PARA LA
DETERMINACION DEL VECTOR DE MASAS DE CORRECCION.

Para el uso de la hoja de calculo sera necesario disponer de un equipo
de andlisis de vibraciones que unicamente tenga un lector de RPM, dos
acelerometros y una consola o dispositivo captador de sefiales producidas por
los sensores, de lo cual entregara como respuesta los vectores de desbalance.

La hoja de calculo requiere todos los datos registrados sobre las vectores
de vibracién: V, y Vg, V', y Vg V', yV'5:y W, con Wy, estos seran los
datos de entrada para la hoja de célculo tal como se indica en las siguientes

tablas:

Tabla 3-5: Condicién del desbalance

PLANOL

DESBALANCE ORIGINAL-COJINETE "A" UNIDADES
AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "A" 8.5 Mm
ANGULO DE FASE EN COJINETE "A" 60 Grados

DESBALANCE ORIGINAL-COJINETE "B" UNIDADES
AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "B" 6.5 Mm
ANGULO DE FASE EN COJINETE "B" 205 Grados

- 2
Plano L 7! Plano R -
’ | /’
|

i
I

Cojinete , : Cojinete
I

;(o

|
J
.

AAAAAA

ppppp

cccccc

PASO SIGUIENTE

Fig. 3.4: Interfaz de la hoja de célculo para ingresar los datos de condicion inicial del
desbalance. Fuente: Elaboracion propia.
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Tabla 3-6: Al agregar el peso de prueba en el plano izquierdo.

UNIDADES

MASA DE PRUEBA EN PLANO IZQUIERDO

10

onz.

ANGULO DE POSICION EN QUE SE UBICA LA MASA "WL"

270

grados

Tabla 3-7: Resultado del vector de vibracién debido al peso de prueba colocado en el

plano izquierdo.

PLANO L

DESBALANCE COJINETE "A"” UNIDADES
AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "A" 6 Mm
ANGULO DE FASE EN COJINETE "A" 125 Grados
DESBALANCE COJINETE "B” UNIDADES
AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "B" 4.5 Mm
ANGULO DE FASE EN COJINETE "B" 230 Grados

/|

400JINETEA
<@} comeren

pd

-
Plano L 7!
-

s
14

]
. ]
Rotor rigid
d
-

MASA DE PRUEBA EN PLANO IZQUIERDO

Plano R ,~

1
4 I
R .
1 Cojinete

]

|

UNIDADES
nz.

ANGULO DE POSICION EN QUE SE UBICA LA MASA "WL" grados

PLANO L

DESBALANCE COJINETE "A"

UNIDADES

AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "A"

mm

ANGULO DE FASE EN COJINETE "A"

Grados

‘Coordenadas X

mm

‘Coordenadas Y

DESBALANCE COJINETE "B"

mm

UNIDADES

AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "B"

4.5 mm

ANGULO DE FASE EN COJINETE "B"

230 Grados

Coordenadas X

-2.89254424 mm

PASO ANTERIOR l

Coordenadas Y

-3.44719999 mim

PASO SIGUIENTE

Fig. 3.5: Interfaz de la hoja de célculo para ingresar los datos de Peso de prueba en el
plano izquierdo. Fuente: Elaboracién propia.
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Tabla 3-8: Al agregar el peso de prueba en el plano derecho.

| vECTOR DEL PESO DE PRUEBA EN PLANO DERECHO [ UNiDaDES

MASA DE PRUEBA EN PLANO DERECHO

12

onz.

ANGULO DE POSICION EN QUE SE UBICA LA MASA "WR"

180

Grados

Tabla 3-9: Resultado del vector de vibracién debido al peso de prueba colocado en el
plano derecho.

4CDJ\NETEA
<} comeres

pd

DESBALANCE COJINETE "A" UNIDADES

AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE
IIAII 6 Mm
ANGULO DE FASE EN COJINETE "A" 35 Grados
PLANO R

DESBALANCE COJINETE "B" UNIDADES
AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE
IIBII 10.5 mm
ANGULO DE FASE EN COJINETE "B" 160 Grados

Plano L /’} Plano R///

v
. s
Cojinete / !

MASA DE PRUEBA EN PLANO DERECHO

=

|

I

I .

i Cojinete
I

UNIDADES

onz.

ANGULO DE POSICION EN QUE SE UBICA LA MASA "WR"

PLANO L
DESBALANCE COJINETE "A"

Grados

UNIDADES

AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "A"

mm

ANGULO DE FASE EN COJINETE "A"
[

Grados

X 4.915

o mm

Coordenadas Y

DESBALANCE COJINETE "B"

mm

UNIDADES

AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "B"

10.5 mm

ANGULO DE FASE EN COJINETE "B"

160

Grados

Coordenadas X

-9.86677252

mm

Coordenadas Y

PASO ANTERIOR l

3.591211505

mm

PASO SIGUIENTE

Fig. 3.6: Interfaz de la hoja de célculo para ingresar los datos de Peso de prueba en el
plano derecho. Fuente: Elaboracion propia.
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Luego de registrar estos datos de entrada, la hoja de calculo realiza todo

el desarrollo de las ecuaciones establecidas en esta metodologia y arroja los

siguientes resultados:

Tabla 3-10: Procedimiento matematico.

CALCULOS

VECTOR DE VIBRACION DE DESBALANCE ORIGINAL EN 4.95.7 36
COJINETE "A"[VA] : :
VECTOR DE VIBRACION DE DESBALANCE ORIGINAL EN 5 89.9.75;
COJINETE "B"[VB] Evre
VECTOR DE VIBRAGION DE DESBALANCE CON MASA DE PRUEBA | 4 4/ 4 o1,
P_IZQUIERDO COJINETE"A" [VA'] : :
VECTOR DE VIBRAGION DE DESBALANCE CON MASA DE PRUEBA | , o9 4 4=
P_IZQUIERDO COJINETE"B" [VB'] OV
VECTOR DE VIBRACION DE DESBALANCE CON MASA DE PRUEBA |4 g1 4 44
P_DERECHO COJINETE"A" [VA"] ' '
VECTOR DE VIBRACION DE DESBALANCE CON MASA DE PRUEBA | g g 4 &g,
P_DERECHO COJINETE"B" [VB"] ' '
VECTOR DE PESO DE PRUEBA AGREGADO AL PLANO 10i
IZQUIERDO [WL]

VECTOR DE PESO DE PRUEBA AGREGADO AL PLANO 12
IZQUIERDO [WR]

VECTOR "A_AL" 0.245-0.769i
VECTOR "A_BL" 0.07+0.3i

VECTOR "A_AR" -0.055+0.3267i
VECTOR "A_BR" 0.33167-0.5283i
VECTOR "UL" -8.28+5.695i
VECTOR "UR" -2.170-5.453i
VECTOR "BL" 8.29-5.69i

VECTOR "BR" 2.17+5.45i

Tabla 3-11: Resultados de procedimiento efectuado en hoja de célculo.

Peso (onz) Posicion (°) Peso (onz) Fase (°)

10.056 145.50° 5.870 248.30°

Luego de este desarrollo el software nos arrojara el resultado final

indicando el valor de la masa que debera agregarse al rodete en cada uno de los

planos y la posicion en donde esta debe anadirse.
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Debe senalarse que existen analizadores que integran en su sistema el
método matematico anteriormente planteado y por lo tanto presentarian la masa

de correccién con su pasién sin necesidad de otros calculos externos.

3.4TAREAS PREVIAS AL USO DEL EQUIPO.

Todos estamos conscientes que, si queremos que un equipo tenga una
vida util prologada, debemos darle ciertos cuidados, la finalidad de este apartado
es especificamente esta, a continuacién, se muestra una lista de tareas a realizar

antes de hacer uso de equipo.

e Asegurar y revisar el correcto tensado de la banda plana, y la correcta
alineacion entre el rotor y la polea motriz.

e Comprobacién de ausencia de vibraciones excesivas, ruidos anémalos y
dificultad de movilidad en piezas moviles

e Limpiar polvo y suciedad acumulada en superficie del equipo.

e Verificar estado de superficie de banda plana, que esté libre de grietas (en
caso de haber, se debe sustituir).

e Comprobar el correcto anclaje de la unibn empernada del motor eléctrico
a la base.

e Eliminar depdsitos de polvo, aceite y suciedad en la tapa del ventilador del
motor, para mantener una buena ventilacion en este.

e Control del estado de rodamientos y soportes (Buscar holguras y ruidos
extranos).

e Engrase de elementos moviles del equipo.

¢ Inspeccionar estado de los elementos de instrumentacion.

e Inspeccionar el tablero eléctrico, para comprobar que no haya elementos
sueltos o en mal estado.

o Reapriete general de todas las uniones empernadas (seguir
recomendaciones de las tablas técnicas del par de apriete inicial)
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e Comprobar que los sensores funcionen correctamente.
e Comprobar el buen funcionamiento de las protecciones eléctricas del

motor.
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CONCLUSIONES

Se ha dispuesto de una amplia informacidon sobre los conceptos
principales que mas se utilizan en el area del balanceo de rotores, cabe
sefalar que todos éstos son sujetos a modificaciones por parte de
organizaciones internacionales y existe la probabilidad que, a la fecha, que
el lector revise este documento mucha de la terminologia haya cambiado.

En este proyecto se ha presentado un listado de normativas referentes al
balanceo de rotores y analisis de vibraciones, con el fin de que el lector
pueda informarse sobre los recursos y bases de las que se puede apoyar
en caso de realizar una practica de balanceo dinamico, es importante
senalar que esta informacion esta sujeta a ser actualizada por las empresa
u organizaciones internacionales, por lo que, el lector debera considerar
la fecha en la que revise esta informacion y comprobar si estas normas

han sido derogadas o se mantienen vigentes.

A lo largo de este proyecto una de las normas que se tomé como base fue
la ISO 1940-1, de esta se presentan en el documento todos los parametros
que se deben considerar para realizar una buena practica de balanceo
dinamico, parametros que ademas se vuelven aspectos claves para el
disefo del equipo, tales como, los criterios para determinar una fuerza
centrifuga que puede causar danos graves al equipo de balanceo, los
planos en los que deben colocarse los pesos de prueba y no menos
importante el grado de calidad de balanceo segun la aplicacion del rotor

instalado en determinada maquinaria.

Es importante antes de realizarle un balanceo dinamico a cualquier rotor,
comprobar que, dicha intervencion es necesaria, y esto se determina

mediante un andlisis del espectro de vibracion registrado de la maquina
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en donde se encuentra montado el rotor, por lo que, en este proyecto se
tomé como base la norma ISO 10816, en donde se establecen los criterios
para evaluar si el dato de vibracién registrado esta dentro del rango
permisible de la maquina. Dicha informacion es importante desde el punto
de vista didactico, debido a que el lector necesita tener bases para
comprobar un estado de desbalance dinamico que requiere ser corregido.

El disefio del equipo didactico de balanceo dinamico de rotores se realizo
atendiendo a la maquinaria de mediana potencia que mas se repite en las
industrias, todo esto producto de una investigacibn minuciosa de la
maquinaria disponible, es por ello que todo el disefio de los componentes,
es decir, dimensiones y formas geométricas, asi como la seleccion de
materiales, etc. Este sujeto a la capacidad misma del equipo, que como

ya se mencion6 abarca una amplia gama de rotores.

Como bien se presenta en el documento existen diversos prototipos de
bancos de balanceo dinamico, sin embargo, nuestro disefio selecciona el
prototipo que atienda a los criterios de viabilidad en cuanto a futura

construccion, facil ensamble y mantenimiento de los componentes.

En el disefio del equipo se consideré una serie de variables que deben
tenerse predefinidas antes de disefar los componentes, dichas variables
van desde el peso maximo del rotor a balancear en el banco, asi como sus
dimensiones y alcances en cuanto a la calidad resultados, todo ello en
base a investigaciones bibliograficas; por otra parte, dentro de este disefio
se considera critica la condicién de resonancia del sistema de suspension
por lo que, se tiene especial cuidado en el principal elemento expuesto a
esta condicién, el cual es, el elemento péndulo.
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Dado que el fuerte de este proyecto es el disefio, es importante mencionar
que todos los procedimientos de andlisis se basan en las ultimas ediciones
accesibles de los libros mencionados en la bibliografia, ademas, en este
proyecto se hace uso del software: SolidWorks, el cual es un software
acreditado para la simulacion, asi mismo se hace uso de catalogos y sitios
web nacionales para la seleccién de bandas y rodamientos.

Para el registro de datos, en este proyecto se propone una
instrumentacion que actualmente viene acompafnada de un software
llamado: DigivibeMX M10, el cual registra datos como, el angulo de
desface y amplitud de la vibracion, seguidamente con estos valores el
software determina la masa de correccidén y angulo de posicién. Por otro
lado, se propone el método matematico en base a ecuaciones para
obtener los resultados de forma manual; dichas ecuaciones ademas se
presentan programadas en una hoja de Excel con el fin de ampliar las
alternativas para obtener un resultado confiable.

Como bien lo indica el tema de este proyecto, se ha proporcionado una
serie de instrucciones para poder llevar a cabo una buena intervencion de
balanceo dinamico, dichas instrucciones se presentan en forma de guias

de laboratorio en anexos.

Para la elaboracién de planos de detalle, en este proyecto se utilizé el
software de disefio: Solidworks, atendiendo a la normativa
correspondiente para la especificacién de detalles, dimensiones, vistas y
simbologias.
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ANEXOS

ANEXOS A.

Grado Intervalo de

SAE tamanos, inclusi- prueba minima,* ma a la tensién,* ma a la fluencia,* Marca en la
ndm. ve, pulg kpsi kpsi kpsi Material cabeza

5:2

8.2

Resistencia de Resistencia mini- Resistencia mini-

L 33 60 36
i 3

1) 55 74 57
i-13

7o) 33 60 36
g =ly

ollcagd 65 115 100
i 3

% 1 85 120 92

105 81

13- 13 i

% al 85 120 92
LT 105 133 115
] 2

Lol 120 150 130
] 3

Ly 120 150 130
3

Acero de bajo o
medio carbono

Acero de bajo o
medio carbono

Acero de medio
carbono, estirado
en frio

Acero de medio
carbono, Ty R

Acero martensitico
de bajo carbono,
TyR

Acero de aleacion
de medio carbono,
TyR

Acero de aleacion
de medio carbono
TyR

Acero martensitico
de bajo carbono,
TyR

COOO0000

Fig. A-1: Tabla de especificaciones SAE para pernos de acero.

Fuente: (Budynas R. G., Tornillos, sujetadores y disefio de uniones no permanentes., 2008).



176

Espesor del material de la
parte unida mas gruesa, pulg

Tamaiio de la
soldadura, pulg

*Hastﬂ% inclusive

Mayor que % Hasta —5
1 3
Mayor que 3 Hasta 3
TMayor que % Hasta 1%
Mayor que 151 Hasta 2% %
Mayor que ZZI Hasta 6 %
3
3

Mayor que 6

Fig. A-2: Tamafnos minimos de soldadura de filete. (Budynas R. G., Soldadura,
adhesioén y disefio de uniones permamentes., 2018)

Inicio

emperatura de’
trabajo en continuo
$uperior a 70 °C,

Fuerzas de
Tnercia elevadas y
carga de impaclo
fuerte 1)

"1 Ejemplos de aplicacion con elevadas fuerzas de inercia y cargas de impacto fuertes:
Bombas de pistones, compresores de pistones, molinos de rodillos, sierras de vaivén,
picadoras, molinos de rotores, trituradoras de piedra, r,alandra& ete.

. Prioridad .
s So oguinie " Mo /é,,em doltenson si Prioridad: No
fransmision de orta. Muy alta Bajo consumo
or ambas cara W de energia
No si
Alta resistencia Se requiere
alaabrasién banda robusta’
ensible al precig,
No
TCFxxH TCFxxEL [ﬁ [@
Correas de transmision Correas de transmision Carreas de transmision
de Poliéster de Aramida de Poliamida

Fig. A-3: Proceso de seleccion del material de la banda segun catalogo. (Habasit, 2019)
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Grupo de correa

Fig. A-4: Datos de correas de transmisién planas. (Habasit, 2019)

Tabla 6-4

Efecto de la temperatura

de operacion en la resistencia
a la tension del acero.®

(St = resistencia a la tension a
la temperatura de operacion,
Sgr = resistencia a la tensién a
temperatura ambiente; 0.099
<a<0.110)

Em
5 8¢
£ o
<] B
o <]

cc §
= 085
5 @'g-g
2 £E8g
'E :5‘81
- Emc
Q ol

Temperatura, °C

250

350
400
450
500
550
600

Grosor [mm)

SriSer
1.000
1.010
1.020
1.025
1.020
1.000
0.975
0.943
0.900
0.843
0.768
0.672
0.549

de las poleas con
contraflexion [mm)]

Diagmetro minimo

c o5
§ 554
§maﬁg
UB:
bag © #
= -
%Fggé
«sSESEs
Sa E
NooBET
$E5E5%
Cdws=28

Temperatura, °F St/Ser
70 1.000
100 1.008
200 1.020
300 1.024
400 1.018
500 0.995
600 0.963
700 0.927
800 0.872
900 0.797
1000 0.698
1100 0.567

* Fuente: figura 2-9.

Fuerza periférica
nominal por unidad
de anchura [N/mm]

Fig. A-5: Tabla 6-4 Efecto de la temperatura de operacion en la resistencia a la tensién del

acero. (Budynas R. G., Disefo de ingenieria mecénica de Shigley, 2018)



Tabla 6-5

Factores de confiabilidad &,
correspondientes a 8 desvia-
ciones estandar porcentuales
del limite de resistencia a la
fatiga.

Confiabilidad, %

50

90

95

99

99.9
99.99
99.999
99.9999

Variacién de transformacion
Zy

1.288
1.645
2.326
3.091
3.719
4.265
4.753

Factor de
confiabilidadr k.

1.000
0.897
0.868
0.814
0.753
0.702
0.659
0.620

178

Fig. A-6: Tabla 6-5 Factores de confiabilidad. Fuente: (Budynas R. G., Disefo de ingenieria

mecanica de Shigley, 2018)
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ANEXOS B. GUIAS DE LABORATORIO

UNIVERSIDAD DE EL SALVADOR
FACULTAD DE INGENIERIA Y ARQUITECTURA

ESCUELA DE INGENIERIA MECANICA

DINAMICA DE MAQUINAS

Universidad de El Salvador
Facia b bborlad o Lo cutisa

BALANCEO DINAMICO DE ROTORES P1

OBJETIVO:

Utilizando la instrumencion de balanceo dinamico de rotores, realizar el calculo de masas de
correccion por medio de ecuaciones matematicas.

GENERALIDADES:

Las principales causas de vibraciones en la maquina rotatoria son primordialmente el desbalance
de masay el desalineamiento, los cuales causan el 90% de problemas vibratorios en casos reales
de maquinaria rotatoria en todos niveles. Desde herramientas rotatoria manual (como es un
taladro o una maquina esmeriladora), hasta rotores de helicépteros, grandes generadores y
turbinas de gas.

Las razones para esta distribucidon de masas no uniformes respecto al eje de rotacion pueden ser:

e Desgaste no simétrico del material. Ej. turbinas.
e Dilataciones no simétricas (mdquinas térmicamente sensibles). Ej. generadores.
e Deformaciones no simétricas cuando giran a su velocidad de operacion. Ej.
ventiladores.
e Montaje excéntrico de elementos. Ej. rodamientos, rotores, etc.
e Otras: desalineamientos, mala fijacién de acoplamientos, etc.
EQUIPOS A UTILIZAR:

ftem Descripcién Cantidad Especificaciones Generales
Requerida

Interfaz de cuatro canales modelo GX 400
con salida de conector USB




180

Acelerémetro con sensibilidad 100 mV/g
modelo AC500 2P, con cables y base
magnética incluida

Sensor Optico laser con salida analdgica
modelo
OP-20, con base magnética y cables
incluidos.

Computadora portatil modelo: ThinkPad
E590

Kit de pesos de prueba de 0.2 a 13 gramos
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e AV

Bdascula digital para determinar valor de la 1
masa de prueba de balanceo

ECUACIONES A UTILIZAR:

Desbalance residual

(eper * -Q) *m

U
o)

her = 1000 *

(1)
En donde:
Uper: €s el valor numérico del desbalance residual, expresada en gramos milimetros (g*mm);

eper * {2: s el valor numérico de la calidad del grado de balanceo seleccionado, expresado en
milimetros por segundo (mm/s); seguin el tipo de maquina se seleccionara un valor de la tabla
1.

m: es el valor numérico de la masa del rotor, expresada en kilogramos (kg)

£2: es el valor numérico de la velocidad angular maxima de servicio, expresada en radianes por
segundo (rad/s)

v Debido a que la tolerancia de desbalanceo es para rotores rigidos en dos planos de
correccion, se recomienda tomar medio valor para cada plano, por lo cual:
Uper

(2)

U =
PeTpor plano  # de planos
Ecuaciones para calculo de masas de correccidon

Va=An U +A, 0z (3
Ve =Ap U, +Apr Uy (4)

Via=Auw (UL + W)+ A Vg (5)

Vig=Ag, (U + W) +Apr Uz (6)
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Resultado de restar las ecuaciones 3 y 4 de las ecuaciones 5y 6:

N A
AL = T — ()
L
. V-V
BL = — (8)
L
V' =Apr (U—R) + WR)) + A UL €©)
V'p = Apg (U—R) + WR)) +Ap, U, (10)

Resultado de restar las ecuaciones 3 y 4 de las ecuaciones 9y 10:

Ao VeV (11)

AR = T —
R
V-V
BR — — (12)
R

Una vez se tienen los resultados de las ecuaciones 7, 8, 11y 12, se despejan l_jL Y l_fR de las

ecuaciones 3 Yy 4 obteniendo:
BR I’A AR V B (13)

L — > - - -
ABRAAL - AALABR

L A V=AY,
R=_>B£A ALTB (14)
ApLAsr — AL ABr

DESARROLLO DE LA PRACTICA:

v' Identificar la instrumentacidn utilizada en el banco de balanceo dindmico de rotores.
v' Determinar el grado de desbalance residual admisible que el rotor posee haciendo uso de

la tabla 1 que se encuentra en la norma 1940-1y la ecuaciéon 1y 2.
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Tabla 1. Grados de calidad de balanceo ISO 1940-1

Calidad Balanceo
Grados G

€per @
mm/s

Tipos de Rotor
Ejemplos Generales

G 4000

4000

Juego de ejes montados en motores mari-
nos diescl lentos con diferente nimero
de cilindros.

G 1600

1 600

Juego de ejes rigidos montados a maqui-
naria de dos ciclos.

G 630

630

Juegos de ejes rigidos montados en ma-
quinaria de cuatro ciclos y rotores flexi-
bles en motores diesel marinos.

G 250

250

Rotores rigidos rapidos, motores diesel
de cuatro cilindros.

G 100

100

Rotores rapidos diesel con seis o mas ci-
lindros, gasolina o diesel para camiones
y locomotoras.

G 40

40

Ruedas y aros de automoviles compac-
tos.

G16

16

Ejes de transmision automotrices, partes
de maquinas agricolas y trituradoras.

G 63

6,3

Ejes de transmision de requisitos espe-
ciales, rotores de maquinaria de procesa-
miento, envasadoras centrifugas, abani-
cos, volantes, bombas centrifugas, arma-
duras estandar de motores eléctricos, ma-
quinas en general.

G25

2,9

Turbinas, sopladores, generadores, arma-
duras de tamafio mediano y grande para
requisitos especiales, bombas con unidad
motriz de turbina.

Gl

Rotores de motores de reaccion y sobre-
cargados, unidades motrices de grabado-
ras y tocadiscos.

G04

04

Armaduras, ejes y molduras de maquinas
esmeriladoras de precision.
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Identificar las lecturas de vibraciones obtenidas por el equipo y con el uso de ecuaciones

calcular los pesos de correccion. Para ello se seguird el siguiente procedimiento:
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Tabla 2 Procedimiento para balanceo dindmico de rotores

Colocar los sensores en los sistemas de suspension.

Colocar el sensor laser de velocidad o lampara estroboscopica (tacometro) que
servira para determinar la velocidad de giro del rotor.

Iniciar el programa de analizador de vibraciones.

Arrancar el motor y regular la velocidad de giro a las RPM a las cuales se realizar3 el
balanceo. En este caso la velocidad de giro es a la que opera el rotor a balancear.

Verificar que se haya alcanzado las RPM deseados.

Mediante el analizador de vibraciones se registra el vector de desbalance original en
los sistemas de suspensién “A” y “B”; en donde la magnitud del vector es la amplitud
de la vibracién y el angulo seria el angulo de desfase. Los resultados se registran
como los vectores V, y Vj.

Nota: Verifique que el valor del vector de vibracion corresponde a un desbalance.
Esto se hara comparando el valor de desbalance residual calculado en un inicio. Si es
asi detenga el motor y prosiga con los siguientes pasos. Caso contrario termine la
prueba.

Se procede medir los pesos de prueba mediante una bascula teniendo en cuenta que
dichos pesos deben ser menores o iguales a 10% del peso del rotor.

Realice o sefale una pequefa marca en el rotor que servira para referencia al
momento de medir los angulos de posicion de las masas de prueba.

Viendo el rotor desde el plano | (ver Fig. 1), el cero (la marca de referencia) siempre
estd en la horizontal hacia la derecha, a partir de ahi el conteo del angulo se realiza
en sentido contrario al de las manecillas del reloj (Fig.2).

Fig. 1: Planos de balanceo.

| Plano

Fig. 2: Representacién de la medida del &ngulo de posicié de la masa de prueba.

Una vez detenido el motor colocar la masa de prueba en el plano izquierdo en una
posicién conocida. Registre estos valores de masa y posicién. peso conocido en el

plano izquierdo se denota como: W,
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Luego de haber colocado y registrado la masa y el &ngulo de posicién, proceda a
arrancar el motor y verificar que se haya alcanzado las RPM deseadas,
posteriormente registre el vector de vibracion en los planos “A” y “B”, con su
respectlva amplitud y dngulo de desfase. Los vectores registrados se denotan como:

VA y Vs, p respectivamente.

Luego de haber registrado estos vectores, con su magnitud y angulo de desfase la
vibracién. Detenga el motor y prosiga con el siguiente paso.

Colocar la otra masa de prueba antes medida mediante una bascula en el plano
derecho en una posicion conocida. Registre también estos valores de masa y
posicion. Este vector se denota como: Wy

Colocar la marca reflejante frente a nosotros visto desde el plano Il, la marca queda
del lado izquierdo y el conteo del angulo se realiza en el sentido horario (ver Fig. 3).

Fig. 0: Representacion de la medida del &ngulo de posicion de la masa de prueba.

Luego de finalizar la colocacién de la masa de prueba y haber registrado el angulo de
posicién, ponga en marcha el motor nuevamente y verifique que se alcancen las RPM
deseadas.

Registre el vector de vibracion en los planos “A” y “B”, con su respectiva amplitud y
angulo de desfase. Estos vectores se denotan como: v, 4y V', B

Con los datos de los registros anteriores, el analizador procede a calcular los pesos
de correccion. Pero en este caso se hara uso de las ecuaciones presentadas al inicio.

Ahora se puede balancear el rotor agregando pesos de balanceo iguales y opuestos
en cada plano. Los pesos de balanceo en los planos izquierdo y derecho se indican

vectorialmente como: B, = —=U, y Bg = —Us.




186
REGISTRO DE RESULTADOS:

Masa del rotor a balancear (Kg):

ACTIVIDAD ECUACION RESULTADO
Chor 1) *xm
Uper = 1000 * %
Desbalance residual
U — Uper
PeTpor plano  # de planos
Vi
A
W,
A
V,B
_ V—,A) - VA
AL — —
L
RN V,B - VB
BL — —
L
A
Balanceo dinamico de rotor
V”B
B — V”A - VA
AR = T —

UL - > - - -
ABRAAL B AALABR

=3 ABLVA - AALVB

Up==— T
ABLAAR - AALABR
B, = -U,
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BALANCEO DINAMICO DE ROTORES P2

OBJETIVO:

Utilizando la instrumencion de balanceo dinamico de rotores, realizar el calculo de masas de
correccion por medio de hoja de célculo de Microsoft Excel.

GENERALIDADES:

El desbalance mecdnico en elementos rotatorios (rotor) se ha convertido en un problema
importante en el desarrollo de maquinaria moderna, especialmente en donde altas velocidades
y la confiabilidad son de extrema importancia.

El desbalance mecdnico es la fuente de vibracion mds comun en sistemas con elementos
rotativos, todo rotor mantiene un nivel de desbalanceo residual, el hecho de que estos generen
vibraciones o no, dependen basicamente de que estos operen dentro de las tolerancias de
calidad establecidas en las normas para las caracteristicas y velocidades del rotor en cuestion.

El mantener el desbalanceo residual dentro de tolerancias permitira:

e Evitar falla por fatiga en estructuras y elementos asociadas al elemento rotatorio,
e Incrementar la vida atil del sistema rotatorio y u o mdaquina,

e Ahorro de energia,

e Prevenir cargas excesivas en rodamientos debido a sobrecargas.

EQUIPOS A UTILIZAR:

ftem Descripcién Cantidad Especificaciones Generales
Requerida

Interfaz de cuatro canales modelo GX 400
con salida de conector USB

Acelerometro con sensibilidad 100 mV/g
modelo AC500 2P, con cables y base 2
magnética incluida
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Sensor Optico laser con salida analdgica
modelo
OP-20, con base magnética y cables
incluidos.

Computadora portatil modelo: ThinkPad
E590

Kit de pesos de prueba de 0.2 a 13 gramos
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e AV

Bdascula digital para determinar valor de la 1
masa de prueba de balanceo

ECUACIONES A UTILIZAR:

Desbalance residual

(eper * -Q) *m

U, = 1000
per * 0

(1)
En donde:
Uper: €s el valor numérico del desbalance residual, expresada en gramos milimetros (g*mm);

eper * {2: s el valor numérico de la calidad del grado de balanceo seleccionado, expresado en
milimetros por segundo (mm/s); segun el tipo de maquina se seleccionard un valor de la tabla
1.

m: es el valor numérico de la masa del rotor, expresada en kilogramos (kg)

£2: es el valor numérico de la velocidad angular maxima de servicio, expresada en radianes por
segundo (rad/s)

4 Debido a que la tolerancia de desbalanceo es para rotores rigidos en dos planos
de correccién, se recomienda tomar medio valor para cada plano, por lo cual:
Uper

(2)

U =__per
PeTpor plano  # de planos

DESARROLLO DE LA PRACTICA:

v Identificar la instrumentacion utilizada en el banco de balanceo dinamico de rotores.
v" Determinar el grado de desbalance residual admisible que el rotor posee haciendo uso de
la tabla 1 que se encuentra en la norma 1940-1y la ecuacion 1y 2.
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Tabla 1. Grados de calidad de balanceo ISO 1940-1

Calidad Balanceo
Grados G

Cper @
mm/s

Tipos de Rotor
Ejemplos Generales

G 4000

4000

Juego de ejes montados en motores mari-
nos diescl lentos con diferente nimero
de cilindros.

G 1600

1 600

Juego de ejes rigidos montados a maqui-
naria de dos ciclos.

G 630

630

Juegos de ejes rigidos montados en ma-
quinaria de cuatro ciclos y rotores flexi-
bles en motores diesel marinos.

G 250

250

Rotores rigidos rapidos, motores diesel
de cuatro cilindros.

G 100

100

Rotores rapidos diesel con seis 0 mas ci-
lindros, gasolina o diesel para camiones
y locomotoras.

G 40

40

Ruedas y aros de automoviles compac-
tos.

G 16

16

Ejes de transmision automotrices, partes
de maquinas agricolas y trituradoras.

G 63

6,3

Ejes de transmision de requisitos espe-
ciales, rotores de maquinaria de procesa-
miento, envasadoras centrifugas, abani-
cos, volantes, bombas centrifugas, arma-
duras estandar de motores eléctricos, ma-
quinas en general.

G25

2,5

Turbinas, sopladores, generadores, arma-
duras de tamafio mediano y grande para
requisitos especiales, bombas con unidad
motriz de turbina.

Gl

Rotores de motores de reaccion y sobre-
cargados, unidades motrices de grabado-
ras y tocadiscos.

G04

0,4

Armaduras, ejes y molduras de maquinas
esmeriladoras de precision.

Identificar las lecturas de vibraciones obtenidas por el equipo y con el uso de la hoja de
calculo de Microsoft Excel calcular las masas de correccidn, por lo cual se seguira el

procedimiento de la tabla 2.
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Tabla 2 Procedimiento para balanceo dindmico de rotores

Colocar los sensores en los sistemas de suspension.

Colocar el sensor laser de velocidad o lampara estroboscopica (tacometro) que
servira para determinar la velocidad de giro del rotor.

Iniciar el programa de analizador de vibraciones.

Arrancar el motor y regular la velocidad de giro a las RPM a las cuales se realizar3 el
balanceo. En este caso la velocidad de giro es a la que opera el rotor a balancear.

Verificar que se haya alcanzado las RPM deseados.

Mediante el analizador de vibraciones se registra el vector de desbalance original en
los sistemas de suspensién “A” y “B”; en donde la magnitud del vector es la amplitud
de la vibracién y el angulo seria el angulo de desfase. Los resultados se registran
como los vectores V, y Vj.

Nota: Verifique que el valor del vector de vibracion corresponde a un desbalance.
Esto se hara comparando el valor de desbalance residual calculado en un inicio. Si es
asi detenga el motor y prosiga con los siguientes pasos. Caso contrario termine la
prueba.

Se procede medir los pesos de prueba mediante una bascula teniendo en cuenta que
dichos pesos deben ser menores o iguales a 10% del peso del rotor.

Realice o sefale una pequefa marca en el rotor que servira para referencia al
momento de medir los angulos de posicion de las masas de prueba.

Viendo el rotor desde el plano | (ver Fig. 1), el cero (la marca de referencia) siempre
estd en la horizontal hacia la derecha, a partir de ahi el conteo del angulo se realiza
en sentido contrario al de las manecillas del reloj (Fig.2).

Fig. 1: Planos de balanceo.

Fig. 2: Representacion de la medida del &ngulo de posicién de la masa de
prueba.
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Una vez detenido el motor colocar la masa de prueba en el plano izquierdo en una
posicién conocida. Registre estos valores de masa y posicién. peso conocido en el

plano izquierdo se denota como: W,

Luego de haber colocado y registrado la masa y el angulo de posicién, proceda a
arrancar el motor y verificar que se haya alcanzado las RPM deseadas,
posteriormente registre el vector de vibracion en los planos “A” y “B”, con su
respectlva amplitud y dngulo de desfase. Los vectores registrados se denotan como:

VA y Vs, p respectivamente.

Luego de haber registrado estos vectores, con su magnitud y angulo de desfase la
vibracién. Detenga el motor y prosiga con el siguiente paso.

Colocar la otra masa de prueba antes medida mediante una bascula en el plano
derecho en una posicion conocida. Registre también estos valores de masa y
posicién. Este vector se denota como: WR)

Colocar la marca reflejante frente a nosotros visto desde el plano Il, la marca queda
del lado izquierdo y el conteo del angulo se realiza en el sentido horario (ver Fig. 3).

Fig. 0: Representacion de la medida del &ngulo de sicic’m de la masa de
prueba.

Luego de finalizar la colocacién de la masa de prueba y haber registrado el angulo de
posicién, ponga en marcha el motor nuevamente y verifique que se alcancen las RPM
deseadas.

Registre el vector de vibracion en los planos “A” y “B”, con su respectiva amplitud y
angulo de desfase. Estos vectores se denotan como: v, 4y V', B

Con los datos de los registros anteriores, el analizador procede a calcular los pesos
de correccion. Pero en este caso se sustituiran los valores obtenidos en la hoja de
célculo.

Ahora se puede balancear el rotor agregando pesos de balanceo iguales y opuestos
en cada plano. Los pesos de balanceo en los planos izquierdo y derecho se indican

vectorialmente como: B, = -U, y By = —Us.

—_— —_—
La hoja de calculo requiere todos los datos registrados sobre las vectores de vibracion: V, y Vg,

Vigy Vig; Vg yV'g;yW, con Wy, estos serdn los datos de entrada para la hoja de
calculo tal como se indica en las siguientes tablas:



Tabla 3: Condicidon del desbalance

PLANO L
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DESBALANCE ORIGINAL-COJINETE "A" UNIDADES
AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "A" 8.5 Mm
ANGULO DE FASE EN COJINETE "A" 60 Grados
DESBALANCE ORIGINAL-COJINETE "B" UNIDADES
AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "B" 6.5 Mm
ANGULO DE FASE EN COJINETE "B" 205 Grados

Plano L//’: Plano R~

|

Cojinete //

AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "A"

-

|
|
L R
4 i Cojinete
\
|

mm

ANGULO DE FASE EN COJINETE "A"

Grados

Coordenadas X

mm

Coordenadas Y

AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "B

mm

ANGULO DE FASE EN COJINETE "B"

Coordenadas X

-5.8910006

Coordenadas Y

-2.7470187

4cmu€rs A
<@ CONNETEE

Z

PASO SIGUIENTE

Fig. 3: Interfaz de la hoja de célculo para ingresar los datos de condicidn inicial del desbalance.

Tabla 4: Al agregar el peso de prueba en el plano izquierdo.

UNIDADES
MASA DE PRUEBA EN PLANO IZQUIERDO 10 onz.
ANGULO DE POSICION EN QUE SE UBICA LA MASA "WL" 270 grados

Tabla 5: Resultado del vector de vibracién debido al peso de prueba colocado en el plano

izquierdo.
PLANO L
DESBALANCE COJINETE "A" UNIDADES
AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "A" 6 Mm
ANGULO DE FASE EN COJINETE "A" 125 Grados




PLANO R
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DESBALANCE COJINETE "B" UNIDADES
AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "B" 4.5 Mm
ANGULO DE FASE EN COJINETE "B" 230 Grados

/|

4 CONINETEA
< comenes

pd

Plano L ,~
,

-
I
I
1

MASA DE PRUEBA EN PLANO IZQUIERDO

Plano R~

A
-

i
I

I .

| Cojinete
I

I

UNIDADES

onz.

ANGULO DE POSICION EN QUE SE UBICA LA MASA "WL"

PLANO L
DESBALANCE COJINETE "A"

grados

UNIDADES

AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "A"

mm

ANGULO DE FASE EN COJINETE "A"

Grados

‘Coordenadas X

‘Coordenadas Y

DESBALANCE COJINETE "B"

UNIDADES

AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "B"

4.5 mm

ANGULO DE FASE EN COJINETE "B"

230 Grados

Coordenadas X

-2.89254424

Coordenadas Y

PASO ANTERIOR |

-3.44719999

PASO SIGUIENTE

Fig. 4: Interfaz de la hoja de célculo para ingresar los datos de Peso de prueba en el plano

izquierdo.

Tabla 6: Al agregar el peso de prueba en el plano derecho.

|vecror oet peso e pruEsAEN aNo DERECHO [ umioapes

MASA DE PRUEBA EN PLANO DERECHO

12

onz.

ANGULO DE POSICION EN QUE SE UBICA LA MASA "WR"

180

Grados

Tabla 7: Resultado del vector de vibracién debido al peso de prueba colocado en el plano

derecho.

PLANO L

DESBALANCE COJINETE "A" UNIDADES
AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "A" 6 Mm
ANGULO DE FASE EN COJINETE "A" 35 Grados

DESBALANCE COJINETE "B" UNIDADES
AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "B" 10.5 mm
ANGULO DE FASE EN COJINETE "B" 160 Grados




Plano L 7!
7

‘o .
Cojinete  ~ !
N 4

MASA DE PRUEBA EN PLANO DERECHO 12 onz.
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UNIDADES

PLANO L

DESBALANCE COJINETE "A"

ANGULO DE POSICION EN QUE SE UBICA LA MASA "WR" 180 Grados

UNIDADES

AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "A"

ANGULO DE FASE EN COJINETE "A"

Coordenadas X

Coordenadas Y

\DESBALANCE COJINETE "B"

UNIDADES

AMPLITUD DE LA VIBRACION COJINETE "B"

10.5 mm

ANGULO DE FASE EN COJINETE "B"

160 Grados

Ce X

-9.86677252

Coordenadas Y

4[01\»1 ETEA /
qg- COIINETEB

pd

PASO ANTERIOR

3.591211505

PASO SIGUIENTE

Fig. 5: Interfaz de la hoja de célculo para ingresar los datos de Peso de prueba en el plano

derecho.

Luego de registrar estos datos de entrada, la hoja de cdlculo realiza todo el desarrollo
de las ecuaciones establecidas en esta metodologia y arroja los siguientes resultados:

Tabla 8: Procedimiento matematico.

CALCULOS

VECTOR DE VIBRACION DE DESBALANCE ORIGINAL EN COJINETE "A"[VA] 4.25+7.36i
VECTOR DE VIBRACION DE DESBALANCE ORIGINAL EN COJINETE "B"[VB] -5.89-2.75i
VECTOR DE VIBRACION DE DESBALANCE CON MASA DE PRUEBA P_IZQUIERDO | 4\ ..
COJINETE"A" [VA']

VECTOR DE VIBRACION DE DESBALANCE CON MASA DE PRUEBA P_IZQUIERDO | , o0 5 e
COJINETE"B" [VB']

VECTOR DE VIBRACION DE DESBALANCE CON MASA DE PRUEBA P_DERECHO | | o o .
COJINETE"A" [VA"]

VECTOR DE VIBRACION DE DESBALANCE CON MASA DE PRUEBA P_DERECHO | o oo o o,
COJINETE"B" [VB"]

VECTOR DE PESO DE PRUEBA AGREGADO AL PLANO IZQUIERDO [WL] -10i
VECTOR DE PESO DE PRUEBA AGREGADO AL PLANO IZQUIERDO [WR] -12
VECTOR "A_AL" 0.245-0.769i

VECTOR "A_BL" 0.07+0.3i

VECTOR "A_AR" -0.055+0.3267i
VECTOR "A_BR" 0.33167-0.5283i
VECTOR "UL" -8.28+5.695i

VECTOR "UR" -2.170-5.453i




196

VECTOR "BL" 8.29-5.69i
VECTOR "BR" 2.17+5.45i
Tabla 9: Resultados de procedimiento efectuado en hoja de calculo.
Peso (onz) Posicion (°) Peso (onz) Fase (°)
10.056 145.50° 5.870 248.30°

Luego de este desarrollo la hoja de calculo arrojara el resultado final indicando el
valor de la masa que debera agregarse al rodete en cada uno de los planos y la posicion en

donde esta debe afnadirse.

REGISTRO DE RESULTADOS:

Masa del rotor a balancear (Kg):

ACTIVIDAD

ECUACION

RESULTADO

Desbalance residual

Uper = 1000

0

(eper " @)

Up er

U BT P
PeTpor plano  # de planos

Balanceo dinamico de rotor
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BALANCEO DINAMICO DE ROTORES P3

OBJETIVO:

Corregir el desbalance de un rotor utilizando el banco de balanceo dindmico de rotor.
GENERALIDADES:

El balanceo dindmico es una de las herramientas proporcionadas por la evoluciéon del
mantenimiento; el cual ayuda a elevar la vida util de los equipos utilizados, ayuda a minimizar
los paros por emergencia y a su vez permite trabajar con seguridad y con ello proporcionar
productos finales de calidad y a un precio costo mas bajo.

El balanceo dinamico reposiciona la masay el centro de gravedad del rotor hasta llevarlos lo mas
cerca del centro de rotacion y con ello disminuir en gran manera las vibraciones del equipo.

Los distintos sensores utilizados proporcionan la informacidon necesaria para determinar las
causas de la vibraciéon en el equipo analizado. La interpretacién correcta de esta informacion se
convertird en un mantenimiento adecuado y el mismo podra evitar fallas mayores y paros por
emergencia en la produccion.

EQUIPOS A UTILIZAR:

ftem Descripcién Cantidad Especificaciones Generales
Requerida

Interfaz de cuatro canales modelo GX 400
con salida de conector USB

Acelerémetro con sensibilidad 100 mV/g
modelo AC500 2P, con cables y base 2
magnética incluida

YY) vierssans i
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Sensor Optico laser con salida analdgica
modelo
OP-20, con base magnética y cables
incluidos.

Computadora portatil modelo: ThinkPad
E590

Kit de pesos de prueba de 0.2 a 13 gramos

ERMNse
1 L

oy

Bascula digital para determinar valor de la
masa de prueba de balanceo

e AV
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ECUACIONES A UTILIZAR:

Desbalance residual

(eper * 2) *m

Uper = 1000 * -

(1)
En donde:
Uper: €s el valor numérico del desbalance residual, expresada en gramos milimetros (g*mm);

eper * {2: s el valor numérico de la calidad del grado de balanceo seleccionado, expresado en
milimetros por segundo (mm/s); segun el tipo de maquina se seleccionard un valor de la tabla
1.

m: es el valor numérico de la masa del rotor, expresada en kilogramos (kg)

{2: es el valor numérico de la velocidad angular maxima de servicio, expresada en radianes por
segundo (rad/s)

4 Debido a que la tolerancia de desbalanceo es para rotores rigidos en dos planos
de correccidn, se recomienda tomar medio valor para cada plano, por lo cual:
U
er
Uper =—F (2)
porplano  # de planos

DESARROLLO DE LA PRACTICA:

v’ Identificar la instrumentacion utilizada en el banco de balanceo dindmico de rotores.
v" Determinar el grado de desbalance residual admisible que el rotor posee haciendo uso de
la tabla 1 que se encuentra en la norma 1940-1y la ecuaciéon 1y 2.

Tabla 1. Grados de calidad de balanceo ISO 1940-1

Calidad Balanceo €per @ Tipos de Rotor
Grados G mm/s Ejemplos Generales
G 4000 4000 Juego de ejes montados en motores mari-

nos diescl lentos con diferente nimero
de cilindros.

G 1600 1600 | Juego de ejes rigidos montados a maqui-
naria de dos ciclos.
G 630 630 Juegos de ejes rigidos montados en ma-

quinaria de cuatro ciclos y rotores flexi-
bles en motores diesel marinos.

G 250 250 Rotores rigidos rapidos, motores diesel
de cuatro cilindros.
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G 100 100 Rotores rapidos diesel con seis o mas ci-
lindros, gasolina o diesel para camiones
y locomotoras.

G40 40 Ruedas y aros de automoéviles compac-
tos.

G 16 16 Ejes de transmision automotrices, partes
de maquinas agricolas y trituradoras.

G6.3 6,3 Ejes de transmision de requisitos espe-

ciales, rotores de maquinaria de procesa-
miento, envasadoras centrifugas, abani-
cos, volantes, bombas centrifugas, arma-
duras estandar de motores eléctricos, ma-
quinas en general.

G2.5 2,9 Turbinas, sopladores, generadores, arma-
duras de tamafio mediano y grande para
requisitos especiales, bombas con unidad
motriz de turbina.

Gl | Rotores de motores de reaccion y sobre-
cargados, unidades motrices de grabado-
ras y tocadiscos.

G 04 0,4 Armaduras, ejes y molduras de maquinas
esmeriladoras de precision.

Identificar las lecturas de vibraciones obtenidas por el equipo y colocar los pesos de
correccion donde lo indique el analizador. Para ello se seguird el procedimiento mostrado
en la tabla 2.

Tabla 2 Procedimiento para balanceo dinamico de rotores

1 | Colocar los sensores en los sistemas de suspension.

Colocar el sensor laser de velocidad o lampara estroboscopica (tacometro) que
servira para determinar la velocidad de giro del rotor.

3 | Iniciar el programa de analizador de vibraciones.

Arrancar el motor y regular la velocidad de giro a las RPM a las cuales se realizara el
balanceo. En este caso la velocidad de giro es a la que opera el rotor a balancear.

5 | Verificar que se haya alcanzado las RPM deseados.

Mediante el analizador de vibraciones se registra el vector de desbalance original en
los sistemas de suspension “A” y “B”; en donde la magnitud del vector es la amplitud
de la vibracién y el angulo seria el angulo de desfase. Los resultados se registran

g | como los vectores V, y V.

Nota: Verifique que el valor del vector de vibracion corresponde a un desbalance.
Esto se hara comparando el valor de desbalance residual calculado en un inicio. Si es
asi detenga el motor y prosiga con los siguientes pasos. Caso contrario termine la
prueba.

Se procede medir los pesos de prueba mediante una bascula teniendo en cuenta que
dichos pesos deben ser menores o iguales a 10% del peso del rotor.
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Realice o senale una pequena marca en el rotor que servira para referencia al
momento de medir los &ngulos de posicion de las masas de prueba.

Viendo el rotor desde el plano | (ver Fig. 1), el cero (la marca de referencia) siempre
estd en la horizontal hacia la derecha, a partir de ahi el conteo del angulo se realiza
en sentido contrario al de las manecillas del reloj (Fig.2).

! i 171

Fig. 1: Planos de balanceo. - - = - '
Fig. 2: Representacién de la medida del

angulo de posicién de la masa de prueba.

Una vez detenido el motor colocar la masa de prueba en el plano izquierdo en una
posicién conocida. Registre estos valores de masa y posicion. peso conocido en el

plano izquierdo se denota como: W,

Luego de haber colocado y registrado la masa y el angulo de posicién, proceda a
arrancar el motor y verificar que se haya alcanzado las RPM deseadas,
posteriormente registre el vector de vibracion en los planos “A” y “B”, con su
respectiva amplitud y angulo de desfase. Los vectores registrados se denotan como:

V', y V'g respectivamente.

Luego de haber registrado estos vectores, con su magnitud y angulo de desfase la
vibracién. Detenga el motor y prosiga con el siguiente paso.

Colocar la otra masa de prueba antes medida mediante una bascula en el plano
derecho en una posicién conocida. Registre también estos valores de masa y
posicion. Este vector se denota como: WR’

Colocar la marca reflejante frente a nosotros visto desde el plano I, la marca queda
del lado izquierdo y el conteo del angulo se realiza en el sentido horario (ver Fig. 3).

Fig. 0: Representacion de la medida del &ngulo de sici(’)n de la masa de
prueba.

Luego de finalizar la colocacién de la masa de prueba y haber registrado el angulo de
posicién, ponga en marcha el motor nuevamente y verifique que se alcancen las RPM
deseadas.

Registre el vector de vibracion en los planos “A” y “B”, con su respectiva amplitud y
angulo de desfase. Estos vectores se denotan como: V', y V'’

Con los datos de los registros anteriores, el analizador procede a calcular los pesos
de correccion.
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Ahora se puede balancear el rotor agregando pesos de balanceo iguales y opuestos

16 | en cada plano. Los pesos de balanceo en los planos izquierdo y derecho se indican

vectorialmente como: B, = —U, y Bg = —Us.

REGISTRO DE RESULTADOS:

Masa del rotor a balancear (Kg):

ACTIVIDAD ECUACION

RESULTADO

Uper = 1000 -

(eper * 2) +m

Desbalance residual U
per

U =P
P€Tpor plano — # de planos

Balanceo dinamico de rotor
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ANEXOS C. PLANOS DE BANCO DE BALANCEO DINAMICO DE ROTORES



HHEE () (=

# DE PIEZA NOMBRE DE PIEZA MATERIAL |CANTIDAD
Placa base de ensamble superior de sistema de
1 suspension Acero AISI 1006 2
2 Placa de soporte para rodamientos sostenedores Acero AISI 1006
3 Soporte inferior de rodamiento axial Acero AISI 1006
Elemento pendulo del sistema de supension Acero AISI 1006 4
Tubo central de ensamble inferior de sistema de
5 suspension Acero AISI 1006 2
6 Elemento inferior para acople de péndulos Acero AISI 1006 2
7 Placa de soporte de sistema des suspension completo Acero AISI 1006 2
8 Elemento de soporte de péndulo Acero AISI 1006 4
9 Soporte susperior de rodamiento axial Acero AISI 1006 2
Soporte lateral de sujecion de ensamble superior del
10 sistema de suspension Acero AISI 1006 4
Placa lateral de sujecion de ensamble superior del
11 sistema de suspension Acero AISI 1006 4
12 Placa deslizante de torre de soporte del equipo Acero A-36
13 Placa de sujecién de las torrres Acero A-36
Elemento inferior deslizante soldado a torre de
14 soporte del equipo Acero A-36 8
15 Torre de soporte de equipo de balanceo Acero A-36 2
16 Poleas para banda plana Acero AISI 1020 3
17 Polea motriz del sistema de suspension Acero AISI 1020 1
18 Estructura base del sistema de poleas Acero A-36 1
19 Estructura base de todo el sistema de suspension Acero A-36 1
Carcasa 112M de
20 MOTOR 7.5 HP hierro Gris 1
21 Banda plana Poliamida A-3
22 Manija tipo volante Acero inoxidable 304 4
23 Rotor de prueba 1
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# DE PIEZA

NOMBRE DE PIEZA

MATERIAL

CANTIDAD

Placa base de ensamble superior de sistema
de suspension

Acero AlISI 1006

Placa de soporte para rodamientos

2 sostenedores Acero AISI 1006 2

3 Soporte inferior de rodamiento axial Acero AISI 1006 1

4 Elemento péndulo del sistema de suspension Acero AISI 1006 2
Tubo central de ensamble inferior de sistema

5 de suspension Acero AISI 1006 1

6 Elemento inferior para acople de péndulo Acero AISI 1006 1
Placa de soporte de sistema de suspension

7 completo Acero AISI 1006 1

8 Elemento soporte de péndulos Acero AISI 1006 2

9 Soporte susperior de rodamiento axial Acero AISI 1006 1
Soporte lateral de ensamble superior del

10 sistema de suspension Acero AISI 1006 1

11 Placa lateral de sujecién de ensamble superior Acero AISI 1006 2

del sistema de suspensién
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REVISADO Y APROBADO | Ing. Zuleta BALANCEO DINAMICO DE ROTORES"
ESCALA NOMBRE DEL ELEMENTO O PIEZA MATERIAL Acero AISI 1006
1:2 SOPORTE LATERAL DE ENSAMBLE FORMATO Ad
i SUPERIOR DEL SISTEMA DE
@(} SUSPENSION N° DE PIEZA 10
Si no se se indica lo contrario las cotas se °
expresan el milimetros. PLANO N 13 de 18
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NOMBRE: FECHA: UNIVERSIDAD DE EL SALVADOR
. R FACULTAD DE INGENIERIA Y ARQUITECTURA
DISENADO Y DIBUJADO Elias Cruz | 3071012021 @ : ESCUELA DE INGENIERIA MECANICA
Isaac Portillo | 30/10/2021 —= -
]  Lobez | 30/10/2021 TRABAJO DE GRADUACION:
osue Lope “DISENO DE UN BANCO DIDACTICO PARA
REVISADO Y APROBADO | Ing. Zuleta BALANCEO DINAMICO DE ROTORES"
ESCALA NOMBRE DEL ELEMENTO O PIEZA MATERIAL Acero AISI 1006
1:2 PLACA LATERAL DE SUJECION FORMATO Ad
i DE ENSABLE SUPERIOR DEL
N° DE PIEZA 11
Si no se se indica lo contrario las cotas se PLANO N° 14 de 18

expresan el milimetros
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NOMBRE: |FECHA: UNIVERSIDAD DE EL SALVADOR
. i FACULTAD DE INGENIERIA Y ARQUITECTURA
DISENADO Y DIBUJADO Elias Cruz | 30/10/2021 E_h 4 ESCUELA DE INGENIERIA MECANICA
Isaac Portillo | 30/10/2021 —= -
] Lo 30/10/2021 TRABAJO DE GRADUACION:
osue Lopez “DISENO DE UN BANCO DIDACTICO PARA
REVISADO Y APROBADO | Ing. Zuleta BALANCEO DINAMICO DE ROTORES"
ESCALA NOMBRE DEL ELEMENTO O PIEZA MATERIAL Acero A-36
1:1.5 ELEMENTO INFERIOR DESLIZANTE FORMATO Ad
SOLDADO A TORRE
DE SOPORTE DEL EQUIPO N° DE PIEZA 14
Si no se se indica lo contrario las cotas se PLANO N° 15 de 18

expresan el milimetros.




(4X) 1/2 pulg - 20 UNF

76.16

(2X) 1/2 pulg - 20 UNF 0

2540 ©

(4]
I @

S J >
@

——=—<X SMAW (electrodo 6013)
501.60 178"[]

. Agujero para acople
Tipico con placa que soporta

44.82

O ______ - . . .
S 178 ~SMAW (electrodo 6013) al sistema de supension mediante
= - pernos 1/2 pulg - 20 UNF
N Agujero para tornillo
Jo A de ajuste del sistema
de pistas deslizantes
\ / .\
662.37 \
NOTAS:
160.00 DETALLE A
117.72 * La forre cuenta con un elemento ESCALA 13 DETALLE B
' soldado a la parte inferior que le ESCALA2:5
permite deslizarse a lo largo de
una pletina que hace la funcion NOMBRE: FECHA: UNIVERSIDAD DE EL SALVADOR
o de unriel. Para conocer la Elias Cruz 30/10/2021 FACULTAD DE INGENIERIA Y ARQUITECTURA
o) X N ’ )
58' geometria del elemento ver DISENADO Y DIBUJADO PSR ERY R X A ESCUELA’DE INGENIERIA MECANICA
o TRABAJO DE GRADUACION:
plano : elemep’ro soldado a torre Josué Lopez | 30/10/2021 ’ ’
para p|s1'(] deslizante" “DISENO DE UN BANCO DIDACTICO PARA
I REVISADO Y APROBADOIng. Zuleta BALANCEO DINAMICO DE ROTORES"
*Revisar el capitulo: "Propuesta de ESCALA NOMBRE DEL ELEMENTO O PIEZA MATERIAL Acero A-36
diseno" para la especificacion del 1:5 TORRE DE SOPORTE DE EQUIPO FORMATO A3
o tornillo de ajuste del sistema de PARA BALANCEO DINAMICO
DETALLE DE PERFIL "C" UTILIZADO pistas deslizantes. DE ROTORES N° DE PIEZA 15
ESCALA 1:2 Si no se se indica lo contrario las cotas se PLANO N° 16 de 18
expresan el milimetros.
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DISENADO Y DIBUJADO

NOMBRE:|FECHA:

Elias Cruz|15/11/2021

UNIVERSIDAD DE EL SALVADOR
FACULTAD DE INGENIERIA Y ARQUITECTURA
ESCUELA DE INGENIERIA MECANICA

Isaac Portillo | 15/11/2021

Josué Lépez 15/11/2021

“DISENO DE UN BANCO DIDACTICO PARA

REVISADO Y APROBADO|Ing. Zuleta BALANCEO DINAMICO DE ROTORES
ESCALA NOMBRE DEL ELEMENTO O PIEZA MATERIAL|Acero AlISI 1020
1:2 POLEA MOTRIZ DEL FORMATO Ad
SISTEMA DE SUSPENSION
N° DE PIEZA 17
Si no se se indica lo contarior las cotas se PLANO N° 17 de 18

expresan el milimetros.
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NOMBRE: FECHA: UNIVERSIDAD DE EL SALVADOR
. FACULTAD DE INGENIERIA Y ARQUITECTURA
DISENADO Y DIBUJADO | 1S Cruz | 15/11/2021 § ESCUELA DE INGENIERIA MECANICA
Isaac Portillo[15/11/2021 = -
— TRABAJO DE GRADUACION:
Josué Lopez | 15/11/2021 _ ]
“DISENO DE UN BANCO DIDACTICO PARA
REVISADO Y APROBADQ]|Ing. Zuleta BALANCEO DINAMICO DE ROTORES"
ESCALA NOMBRE DEL ELEMENTO O PIEZA MATERIAL Acero A-36
1:7 ESTRUCTURA BASE FORMATO A3
DE SISTEMA DE POLEAS
N° DE PIEZA 18
Si no se se indica lo cor]t.rario las cotas se PLANO N° 18 de 18
expresan el milimetros.




Tipico 1/8" 45.00
SMAW (6013)
Tipico 1/8"[ |
SMAW (6013) 1T
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310.00 656.10

DETALLE DE PERFIL UTILIZADO

16.78

ESCALA 1:1

7.50

45.00

0

5.50

46.44

80.00

DISENADO Y DIBUJADO

NOMBRE: FECHA:

Elias Cruz 15/11/2021

N

Isaac Portillo|15/11/2021

UNIVERSIDAD DE EL SALVADOR
FACULTAD DE INGENIERIA Y ARQUITECTURA
ESCUELA DE INGENIERIA MECANICA

Josué Lopez | 15/11/2021

TRABAJO DE GRADUACION:

“DISENO DE UN BANCO DIDACTICO PARA

REVISADO Y APROBADO|Ing. Zuleta BALANCEO DINAMICO DE ROTORES"
ESCALA NOMBRE DEL ELEMENTO O PIEZA MATERIAL Acero A-36
1:12 ESTRUCTURA BASE DE TODO EL FORMATO A3
SISTEMA DE SUSPENSION
@ (} N° DE PIEZA 19
Si no se se indica lo contrario las cotas se o
expresan el milimetros. PLANON 18A de 18
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DATOS TECNICOS DEL MOTOR 199 o5 539 598 103
: inal B BB [ CA D
Voltaje nominal: |112M 140 77 70 128 28i6
Potencia: 7.5 HP I3 E485 A S GD
. DA EA T FA B
Frecuencia: 60 Hz 24i6 50 32 8 %0
o GF H HA HB HC
N°® Polos 2 7 112 10 545 226
Corriente nom. |19.6-17.7/8.85A o iy s HK 5
. L LC LL LM S1
Par nominal: 15.0 N.m 394 448 140 133 2xM32x1,5
Momento inercia:|0.00945kg.m? oo

NOMBRE:|FECHA:
Elias Cruz [15/11/2021

UNIVERSIDAD DE EL SALVADOR
FACULTAD DE INGENIERIA Y ARQUITECTURA
ESCUELA DE INGENIERIA MECANICA

DISENADO Y DIBUJADO

Isaac Portillo [15/11/2021
Josué Loépez [15/11/2021

TRABAJO DE GRADUACION:
“DISENO DE UN BANCO DIDACTICO PARA

REVISADO Y APROBADO|Ing. Zuleta BALANCEO DINAMICO DE ROTORES
ESCALA NOMBRE DEL ELEMENTO O PIEZA MATERIAL[Acero AISI 1020
N/D MOTOR TRIFASICO DE INDUCCION | FORMATO A4
Carcasa 112M - IPW55
(} N° DE PIEZA 20
Si no se se indica lo contarior las cotas se o
expresan el milimetros. PLANO N 188 de 18




ESPECIFICACION | CANTIDAD | PERNOS
#PLANO |# DE PIEZA NOMBRE DE PIEZA PERNO PIEZAS PIEZA
Placa base de ensamble superior de sistema de
4118 1 suspension N/A 2
5/18 Placa de soporte para rodamientos sostenedores 1 %" 12 hilos/inch 4 %" UNF gr2 2
6/18 Soporte inferior de rodamiento axial N/A
7/18 Elemento pendulo del sistema de supension g" 18 hilos/inch 3 3" UNF grado 2 2
Tubo central de ensamble inferior de sistema de
8/18 5 suspension N/A 2
9/18 6 Elemento inferior para acople de péndulos %" 18 hilos/inch 3 %" UNF grado 2 2 2
10/18 7 Placa de soporte de sistema des suspension completo 1" 12 hilos/pulg 3 % " UNF grado 2 2 4
11/18 8 Elemento de soporte de péndulo 2" 18 hilos/inch 3 3" UNF grado 2 4 1
12/18 9 Soporte susperior de rodamiento axial N/A 2
Soporte lateral de sujecidon de ensamble superior del |, : 3n
13/18 10 sistema de suspension 1" 12 hilos/pulg 3 7" UNF grado 2 4 1
14/18 11 Placa lateral de sujecion de ensamble superior del 4" 12 hilos/oula 3 2" UNF arado 2 4 1
sistema de suspension llos/pulg o3 grado
N/A 12 Placa deslizante de torre de soporte del equipo N/A 8
N/A 13 Placa de sujecion de las torrres 1" 12 hilos/inch 3 %“ UNF grado 2 2
Elemento inferior deslizante soldado a torre de
15/18 14 soporte del equipo N/A 8
16/18 15 Torre de soporte de equipo de balanceo 1" 12 hilos/inch 3 1" UNF grado 2 2 4
N/A 16 Poleas para banda plana 1/2" 5 hilos/inch 1" UNF grado 2 3 1
17/18 17 Polea motriz del sistema de suspensién 1/2" 5 hilos/inch 1" UNF grado 2 1 1
18/18 18 Estructura base del sistema de poleas 2" 18 hilos/inch 3 3" UNF grado 2 1 1
18A/18 19 Estructura base de todo el sistema de suspensién N/A 1
18B/18 20 MOTOR 7.5 HP 3/4" 10 hilos/inch 2" UNF gr 2 1 1
N/A 21 Banda plana N/A 1
N/A 22 Manija tipo volante N/A 4
N/A 23 Rotor de prueba N/A 1
NOMBRE: FECHA: UNIVERSIDAD DE EL SALVADOR
. FACULTAD DE INGENIERIA Y ARQUITECTURA
DISERIADO Y DIBUJADO | Efas Cruz_ | 15/11/2021 ESCUELA DE INGENIERIA MECANICA
Isaac Portillo|15/11/2021 -
— TRABAJO DE GRADUACION:
Josué Lépez | 15/11/2021 . ]
“DISENO DE UN BANCO DIDACTICO PARA
REVISADO Y APROBADO|Ing. Zuleta BALANCEO DINAMICO DE ROTORES"
ESCALA NOMBRE DEL ELEMENTO O PIEZA MATERIAL
N/A CUADRO DE ESPECIFICACIONES FORMATO A3
DE PERNERIA
N° DE PIEZA N/A
Si no se se indica lo cor?t.rario las cotas se PLANO N°
expresan el milimetros.
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