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Capítulo 1

Introducción

1.1. Antecedentes

La rotodinámica es el estudio de fenómenos dinámicos en maquinaria rotatoria y jue-

ga un papel muy importante en el mundo industrial moderno debido al enorme rango de

aplicaciones de dichas máquinas (e. g. turbomaquinaria, compresores, generadores, motores,

etc.). Aunque desde algunos siglos se han usado diferentes tipos de maquinaria rotatoria,

científicos y matemáticos han trabajado los conceptos básicos de la rotodinámica desde la

época de los griegos, sin embargo el desarrollo de teorías, soluciones y métodos íntegros para

analizar el comportamiento rotodinámico comenzó en 1869 con el trabajo de Rankine [1]

y, posteriormente, con el trabajo de GreenHill [2] en 1883. Desde entonces el conocimiento

sobre estos términos ha evolucionado rápidamente.

El término vibración fue usado por primera vez desde los tiempos de Aeschylus; Pitágoras

de Samos (570-497 A.C.) desarrolló la teoría de los números y la teoría de la música y de

la armonía en donde afirmaba la relación entre estas dos ciencias. Además, condujo muchos

otros experimentos sobre vibraciones con ayuda de instrumentos de aquella época, con los

cuales propuso que las frecuencias naturales son propiedades del sistema y que no dependen

de la magnitud de la excitación [3], [4].

En 1744, Euler obtuvo las ecuaciones diferenciales para las vibraciones laterales de las

barras y determinó las funciones que ahora se conocen como funciones normales y la ecuación

que es nombrada como la ecuación de frecuencia para vigas simples, en voladizo o apoyadas

en un extremo. Para 1829, Poisson trató con las ecuaciones diferenciales del movimiento para

un sólido elástico, creando así la teoría general de las vibraciones [4], [5]. En los primeros años

del siglo XIX, los ingenieros notaron que a velocidades de operación cercanas a la frecuencia

natural del eje, la amplitud de las vibraciones se incrementaba. En el año de 1869, Rankine [1]

cuantificó este efecto, notando que si una flecha con masa  rotando alrededor de su centro

geométrico es desplazado de éste a una pequeña distancia , habrá una fuerza centrífuga de

magnitud 2. Además, la flecha actuará sobre la masa con una fuerza de restauración

en dirección opuesta debida a la rigidez de la flecha . Con estas dos fuerzas determinó,

que para pequeñas velocidades  la fuerza de restauración era mucho mayor que la fuerza

centrífuga, haciendo que la flecha se mantuviera en una posición sin deformar. Al aumentar

1
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la velocidad, la fuerza centrífuga también lo haría haciéndose más grande que  logrando

que la deflexión de la flecha aumentara de igual forma. Nombró como velocidad crítica a la

velocidad  que es igual a la frecuencia natural en donde ocurre el fenómeno de resonancia

y se presentan las vibraciones de mayor amplitud. Finalmente, Rankine concluyó que era

imposible hacer que una máquina rotara más allá de su primera velocidad crítica debido a

que la fuerza centrífuga aumentaría infinitamente provando vibraciones de igual magnitud.

De Laval, un ingeniero sueco, experimentó con una turbina de gas haciéndola rotar más

allá de la velocidad crítica, con lo cúal notó que la amplitud de las vibraciones disminuían en

vez de tender a una magnitud infinita. A. Föppl [6] demostró matemáticamente el resultado

de De Laval diciendo, además, que para velocidades superiores a la velocidad crítica, la

amplitud de las vibraciones tienden a disminuir posibilitando operar las máquinas arriba de

su primera velocidad crítica. Este hecho se debe a que la fuerza de inercia se encuentra en

el mismo sentido que la fuerza de restauración  haciendo que el disco tienda a regresar a

su posición de equilibrio.

Lord Rayleigh [7] en 1889 formalizó la idea de funciones normales introducidas por los

matemáticos Daniel Bernoulli y Clebsh e introdujo las ideas de fuerzas generalizadas y co-

ordenadas del mismo tipo. Rayleigh aproximó métodos en el análisis de vibraciones.

En el siglo XX, en el año de 1919, H. H. Jeffcott [8], examinó los efectos del desbalance

sobre las amplitudes de las vibraciones de los rotores y de las fuerzas transmitidas hacia

las chumaceras. También estudió el caso específico de un eje ligero y uniforme, que estaba

sostenido libremente por chumaceras a cada extremo y en el centro portaba un disco de masa

. Asumiendo que el momento de inercia era despreciable, desarrolló el modelo que lleva

su mismo nombre, el cual permite explicar el comportamiento del rotor cuando este pasa a

través de su primera velocidad crítica.

Para 1924 y 1925, B. L. Newkirk [9], [10] había observado que cuando un rotor gira por

encima de su primera velocidad crítica el sistema puede entrar en un violento comportamiento

rotodinámico. En el caso de rotaciones síncronas, notó, que entre más se aleje de la velocidad

crítica las vibraciones aumentan en amplitud, lo que llevó a la fractura de tal eje. Finalmente,

introdujo el término¿oil whip1 al estudiar otra forma de movimiento giratorio asíncrono, en

específico, el de un rotor apoyado en chumaceras las cuales tenían una delgada capa de aceite

para contrarrestar la fricción entre ellas y el eje. A. Stodola [12], entre los años 1925 y 1927,

desarrolló un método iterativo para encontrar las frecuencias fundamentales de un sistema

vibratorio y además, explicó los efectos de los momentos giroscópicos sobre las velocidades

críticas del rotor .

Para 1955, O. Pinkus [13] estudió el oil whirl2 en varios cojinetes y logró hacer una gran

conclusión al respecto: el desbalance tiene un mínimo efecto en la estabilidad del sistema, el

umbral de inestabilidad ocurre aproximadamente a dos veces la velocidad crítica del rotor.

1Oil whip ocurre cuando el componente de excitación por remolino de aceite llega a una frecuencia igual

a la frecuencia natural de la flecha. La resonancia es excitada y el resultado son niveles de vibración muy

altos. El latigazo de aceite a veces ocurre al arrancar, en máquinas con flechas largas [11].
2OilWhirl es un problema típico de cojinetes de fricción. Este problema ocurre principalmente en máquinas

con cojinetes de lubricación hidrodinámica a presión y operando a velocidades de giro elevadas, normalmente

por encima de la velocidad crítica del rotor. La vibración típica del remolino de aceite es subsíncrona,

presentando en el espectro una frecuencia en un rango entre 0,43 y 0,48x RPM. [13].
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En esta región inestable la frecuencia del movimiento giratorio permanece constante en la

primera velocidad crítica independientemente de la velocidad rotacional del eje. Como tra-

bajo final, Pinkus hace ver que cargas pesadas en los ejes, viscosidades altas y asimetrías en

las chumaceras ayudan a la estabilidad.

Históricamente, se han utilizado dos enfoques para el desarrollo de modelos de rotores

flexibles a partir de las ecuaciones de cuerpo rígido de sus componentes: el método de matriz

de transferencia de Prhol [14] y Myklestad [15] y el método de matriz general de rigidez de

Biezeno y Grammel [16]. Distintos procedimientos de eigenanálisis han sido desarrollados

basados en estos dos enfoques, el término eigenanálisis se refiere al cálculo de las frecuencias

naturales amortiguadas, no amortiguadas y modos de vibración. En 1970, R. Rhul fue el

primero en introducir al estudio de la rotodinámica modelos basados en técnicas de elemento

finito para rotores flexibles, permitiendo calcular las velocidades críticas de los rotores y los

modos de vibración de estos. Esos modelos no tomaban en cuenta los efectos giroscópicos y

las cargas axiales. En 1972, J. Lund [17] utilizó el método de la matriz de transferencia para

calcular las velocidades críticas amortiguadas de un rotor tomando en cuenta los términos de

acoplamiento cruzado, introducidos por el amortiguamiento. Esto permitió a Lund calcular la

respuesta al desbalance en rotores sostenidos por soportes flexibles. Para 1986 A. Muszynska

[18] demostró que el oil whirl ocurre cerca de la mitad de la velocidad crítica de un rotor

vertical. Además, encontró que incrementando la velocidad de giro, el oil whip se presenta

cuando la frecuencia de giro se aproxima a la velocidad crítica del rotor.

Vance [19] presentó la idea de usar datos experimentales para el refinamiento de los mode-

los de los rotores de las turbomáquinas. Además de él, Elrich y Childs [20] presentan algunos

de los métodos más comunes para escribir las ecuaciones de movimientos de los sistemas

rotor-chumaceras en sus textos. A partir de entonces y hasta la fecha se han desarrolla-

do más métodos para reducir las vibraciones inducidas por el desbalance, donde diferentes

dispositivos tales como chumaceras electromagnéticas, amortiguadores activos, actuadores

laterales de fuerza, balanceadores activos y cojinetes a presión han sido desarrollados por

investigadores como Blanco et al.[21], Guozhi et al. [22], Jinhao y Kwon [23], Palazzolo et

al. [24], Sheu et al.[25] y Zhou y Shi [26].

Actualmente, la rotodinámica es una ciencia muy estudiada donde muchos expertos rea-

lizan plataformas experimentales para comprobar los algoritmos de control de vibraciones

y utilizar los métodos para el cálculo de las velocidades críticas de estos sistemas con la

finalidad de aportar más sugerencias a las industrias sobre cómo diseñar la maquinaria ro-

tatoria. Muchos trabajos han sido reportados en el contexto científico sobre métodos de

control, por nombrar algunos, son los casos de los trabajos de Gosiewsky y Mystkowsky [27],

de Lei y Palazzolo [28], de Xuan et al. [29], Yu et al. [30], Silva-Navarro y Cabrera-Amado

[31], [32].

En el año 2010, Arias [33] desarrolló durante su tesis de doctorado un prototipo rotor-

chumaceras. En esta plataforma se usaron técnicas de control y balanceo a través de una

chumacera activa.
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1.2. Conceptos básicos de rotodinámica

1.2.1. Análisis rotodinámico

La rotodinámica actualmente es un campo de investigación necesario cuando de máquinas

con elementos rotatorios se habla, ya que permite conocer los problemas que se pueden

presentar debido a factores internos y externos que afectan la estabilidad del sistema. Por

definición, la rotodinámica es una rama de la mecánica aplicada que pretende conocer el

comportamiento y diagnosticar soluciones para la inestabilidad del propio sistema. Se aplica

en sistemas que presentan elementos rotatorios que van desde el disco duro de una PC

hasta los motores de un automóvil o una turbina de un avión. El análisis rotodinámico es

importante para el diseño de cualquier máquina con elementos rotatorios, así como en la

detección y solución de problemas durante su operación. Además, el análisis rotodinámico

ayuda a cumplir los siguientes objetivos [19]:

Predecir las velocidades críticas: Son las velocidades, a las cuales la vibración causada

por el desbalance del rotor es máxima, pueden ser calculadas con ayuda de los datos

de diseño, con el fin de evitarlas cuando la máquina trabaje en condiciones normales

de operación.

Determinar modificaciones en el diseño para cambiar las velocidades críticas. Cuando

los ingenieros no lleven a cabo con precisión el objetivo anterior o sea necesario cambiar

el rango de velocidades de operación de la turbomáquina, esto conlleva a cambios en

el diseño para evitar las velocidades críticas.

Predecir las frecuencias naturales de las vibraciones torsionales. Este objetivo se aplica

usualmente al sistema completo en el cual se emplea una turbomáquina. Por ejemplo,

un compresor centrífugo accionado por un motor eléctrico síncrono mediante una caja

de engranes puede ser excitado en vibraciones torsionales por las pulsaciones del rotor

durante el arranque. En tal caso, puede ser deseable cambiar la frecuencia natural a un

valor que tenga la menor excitación posible (en magnitud y/o en tiempo de duración).

Calcular las masas de corrección y su localización para el balanceo del rotor a partir

de mediciones de las vibraciones. Esto permite el balanceo del rotor en el sitio con lo

que se posibilita reducir la amplitud de las vibraciones síncronas.

Predecir las amplitudes de las vibraciones síncronas causadas por el desbalance del

rotor. Este es uno de los objetivos más difíciles de cumplir ya que la amplitud del

movimiento giratorio del rotor depende de dos factores que son difíciles de medir: (a)

la distribución del desbalance a lo largo del rotor, y (b) el amortiguamiento del sistema

rotor-chumaceras. Lo que se puede hacer, de cualquier manera, es predecir los efectos

relativos del desbalance del rotor y el amortiguamiento del sistema en localizaciones

específicas.
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1.2.2. El problema del desbalance

El análisis rotodinámico se concibió, en parte, por el hecho de la existencia del problema

del desbalance y el fenómeno vibratorio que ha ocurrido en las máquinas rotatorias, el cual

es indeseable en todos los aspectos en la actualidad. Las fuentes más comunes de vibraciones

en maquinaria rotatoria son las interacciones dinámicas entre componentes estacionarios y

rotatorios y el desbalance residual. La definición de desbalance es aquella condición que existe

en un rotor cuando las fuerzas vibratorias son transmitidas a sus soportes como resultado

de las fuerzas centrífugas debido a que el centro de masa y el centro geométrico del disco no

coinciden [19], [34], [35].

La frecuencia de las vibraciones que se presentan en la estructura fija, así como en la

máquina es la suma de tres componentes principales [11], [36]:

Vibraciones sub-síncronas, causadas por fenómenos como el oil whirl y/o el oil whip

las cuales se presentan alrededor de la 0.5X.

Vibraciones síncronas, debidas al desbalance de la máquina generando una vibración

por una rotación de la flecha (1X).

Vibraciones supersíncronas, causadas por defectos como fisuras y el doblamiento del

eje. Estas vibraciones se presentan en las 2X, 3X, etc.

En la vida real, estos fenómenos siempre estarán presentes debido a que es imposible

balancear perfectamente un rotor, sin embargo, es posible reducir las vibraciones mediante

métodos de balanceo. Las causas del desbalance se agrupan en dos categorías: imperfecciones

y cambios operacionales [37].

Las causas del desbalance por imperfecciones en la manufactura

Porosidad, especialmente en fundiciones entre la flecha y los acoplamientos en los so-

portes.

Las cuñas, cuando se ensamblan las partes, podrían tener un desbalance causadas por

la masa de la cuña.

Piezas sueltas moviéndose en lugares huecos (por ejemplo, suciedad, agua o restos de

soldadura).

Asimetría de las partes en rotación por razones funcionales que necesitan ser contra-

balanceadas.

Movimiento relativo entre partes en rotación.

Grietas.

Distorsión debida a los esfuerzos residuales (deformación de la flecha).
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Las causas por cambios operacionales

Acciones de mantenimiento que afectan la distribución de masa. Por ejemplo, limpieza

de la máquina, taladrado, cambio de tornillos y otras piezas que están en rotación,

cambios de cojinetes, etc.

Distorsión, puede ser inducida térmicamente o causada gravitacionalmente.

Corrosión.

Acumulación de suciedad, polvo, etc.

Siempre es posible controlar los defectos de fábrica cuando se tiene un control exhaustivo

de la manufactura de las piezas, sin embargo, el control sobre los errores humanos o de

instrumentación es casi imposible, debido a que quienes manejan estas máquinas estarán

expuestos a la incertidumbre que causa la interacción con ellas. Un buen diseñador deberá

proporcionar métodos y/o dispositivos para el balanceo de las piezas.

1.3. Planteamiento del problema

Para comprender el comportamiento de las máquinas rotatorias se utilizan diferentes

tipos de plataformas experimentales. Los sistemas rotor-chumaceras, son de los más utiliza-

dos en laboratorios, ya que, en este tipo de plataformas se pueden observar algunos de los

fenómenos presentes en la maquinaria rotatoria, lo cual posibilita la experimentación de las

variables físicas que los describen. En el mercado se pueden encontrar este tipo de platafor-

mas experimentales, sin embargo, en centros de investigación también se pueden encontrar

dichos sistemas y en este caso algunas son diseñadas y construidas por los mismos inves-

tigadores. En el presente trabajo se plantea el diseño y la construcción de una plataforma

rotor-chumaceras, tomando como prototipo base la máquina que fue construida por el Dr.

Manuel Arias [33] y que se puede observar en la Fig. 1.1, la cual presenta algunos proble-

mas de funcionamiento y de diseño. Por ejemplo, las vibraciones en la plataforma y el peso,

relativamente pequeño, de la placa base causan que la máquina no sea lo suficientemente

robusta para mantenerse fija en su posición durante el periodo de operación; la base está

armada por dos placas unidas por tornillos y remaches, lo cual no beneficia su estabilidad.

Cabe recalcar, que el nuevo diseño de la plataforma de este proyecto de tesis será a escala

más pequeña y utilizará un solo disco, en vez de dos como lo hace el sistema de referencia,

tratándo de ajustarse al modelo del rotor Jeffcott.
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Figura 1.1: Sistema rotor-chumaceras construido por el Dr. Manuel Arias durante su tesis

de doctorado.

Estos detalles en el funcionamiento se pretenden corregir con la plataforma experimental

que se construirá en este proyecto de tesis con el fin de observar el fenómeno de resonancia,

las vibraciones laterales, las deformaciones en el eje, etc. El sistema será diseñado bajo dos

premisas importantes:

1. Contar con un factor de seguridad apropiado para que el diseño del sistema sea seguro

para las condiciones de operación que requieran el paso por la primera velocidad crítica.

Esta condición estará basada en teorías de fallas.

2. Determinar la primera frecuencia natural del sistema  para que el prototipo trabaje

por encima de su primera velocidad crítica. Ésto, con el fin de observar los fenómenos

que suceden durante y por encima de esta velocidad.

Para la instrumentación de la plataforma se pretende utilizar sensores de proximidad ya

que se pueden colocar cerca del disco y a la vez, registrar la amplitud de las vibraciones pre-

sentes en la flecha durante la etapa de operación. La etapa de acondicionamiento dependerá

del tipo de señal que los sensores entreguen. La adquisición de datos será a través de una

tarjeta de adquisición de datos ya que facilitan la conversión analógica-digital de los datos

provenientes de los sensores, y evitan la construcción de un circuito especializado para esta

tarea, esta misma tarjeta se conectará a una PC. A través de la plataforma de Matlab &

Simulink se podrá monitorear el comportamiento de las variables del análisis rotodinámico

del sistema rotor-chumaceras utilizando el soporte en tiempo real del Real-Time Windows

Target (RTWT).

1.4. Justificación

Inclusive antes de que surgiera la mecatrónica como un nuevo concepto en el avance tec-

nológico, ya se habían realizado muchos trabajos utilizando los conceptos básicos de esta in-
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geniería en máquinas rotatorias. Actualmente muchos de los inventos mecatrónicos necesitan

más tiempo para ser implementados para su uso práctico dentro de las turbomáquinas. Por

ejemplo, en el control activo de vibraciones o en el balanceo automático de estas máquinas se

precisa del desarrollo de chumaceras activas y muchos otros dispositivos que cumplan con los

fines mismos del control y balanceo. La mecátronica, como ingeniería es bastante importante

en el campo de desarrollo e investigación de la rotodinámica a través de dos de sus ramas

mas importantes, la mecánica y el control [38].

Por otro lado, con el uso de las nuevas tecnologías que permiten que los elementos ro-

tatorios de las máquinas (turbinas, turboreactores, compresores, etc.) girar más rápido y

consumir menos potencia en su movimiento, el estudio del comportamiento rotodinámico de

estas turbomáquinas es imprescindible. De esta manera el uso de plataformas experimen-

tales, como es el caso de los sistemas rotor-chumaceras, permiten a los ingenieros encargados

del diseño y construcción de las turbomáquinas, observar y analizar fenómenos como: las

vibraciones síncronas causadas por el desbalance, las vibraciones subsíncronas debidas al

oil whirl y oil whip, etc., presentes en estas máquinas. Y de esta forma, garantizar que sus

máquinas sean seguras a través de un buen proceso de diseño.

Por lo tanto, estos sistemas son excelentes vías de aprendizaje para alumnos de ingenierías

relacionadas con el uso y el diseño de turbomaquinaria, lo cual justifica la construcción del

sistema rotor-chumaceras en el presente proyecto de tesis. Este prototipo podrá ayudar a

los alumnos de ingeniería en mecatrónica, ingeniería en física aplicada y/u otras carreras

afines a realizar prácticas experimentales con el objetivo de observar las vibraciones laterales

síncronas, debidas al desbalance, durante la primera velocidad crítica de la máquina, haciendo

posible el análisis de este fenómeno. El prototipo desarrollado permitirá, a dichos alumnos,

realizar trabajos posteriores con fines de titulación, como el uso de técnicas de control y

de balanceo. Finalmente, con el desarrollo de este trabajo de tesis se pretende integrar una

buena parte de los conocimientos adquiridos durante la carrera para realizar un ejercicio de

diseño y manufactura de un sistema mecatrónico.

1.5. Objetivos

En base a lo anterior, se proponen los siguientes objetivos para este trabajo de tesis.

1.5.1. Objetivo general

Diseñar, construir e instrumentar una plataforma rotor-chumaceras para el análisis de

vibraciones utilizando el modelo Jeffcott y destinada para cuestiones académicas dentro de

los laboratorios de la Universidad Tecnológica de la Mixteca.

1.5.2. Objetivos específicos

Seleccionar los componentes eléctricos, electrónicos y de software para la plataforma

(esto incluye el motor, el variador de frecuencia, los sensores, la tarjeta de adquisición

de datos y el software base para la interfaz gráfica con el usuario).
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Diseñar los elementos mecánicos del sistema partiendo del prototipo de referencia,

debiendo cumplir con ciertas concideraciones de seguridad en el diseño que permitan

a la plataforma resistir los esfuerzos que se generen durante el período de operación,

tales como el factor de seguridad, la resistencia a la carga por fatiga, las limitaciones

por pandeo de la flecha, etc. Y finalmente, seleccionar las dimensiones de la flecha, a

través del proceso de diseño que se elija de la bibliografía, determinar la frecuencia

natural del sistema de tal forma que se observe el fenómeno de resonancia en el rango

medio de la velocidad de operación del motor.

Manufacturar los elementos no comerciales del objetivo anterior del sistema rotor-

chumaceras.

Ensamblar el prototipo e instrumentar la plataforma con sensores de proximidad.

Realizar la etapa de acondicionamiento de la señal y de adquisición de datos.

1.6. Metodología

Para la consecución de los objetivos del trabajo, se propone la siguiente metodología

(véase Fig. 1.2).

1. Identificación del problema

El primer paso antes de cualquier desarrollo generalmente consiste en identificar el

problema que requiere ser abordado. En la Universidad Tecnológica de la Mixteca no

existen dispositivos experimentales, que permitan a los alumnos de ingeniería en física

aplicada, ingeniería en mecatrónica, entre otras, observar y analizar las vibraciones

causadas por el desbalance y otros efectos causados por el desalineamiento en una

plataforma experimental a través de la interacción alumno-máquina experimental-PC.

Es aquí donde la elaboración de un sistema rotor-chumaceras beneficiará a los alumnos

de dichas áreas. Además, a partir de la construcción de la plataforma permitirá generar

proyectos de tesis a los alumnos que así lo requieran , a través de trabajos a futuro.

2. Recopilación de información bibliográfica

La información necesaria para la elaboración del sistema rotor-chumaceras se obten-

drá de la lectura de la bibliografía seleccionada, permitiendo también, la justificación

del proyecto. Además se aprenderá de manera teórica el uso de los elementos electro-

mecánicos que podrían ser usados en la plataforma a través de la lectura de sus hojas

de datos, de los manuales de las herramientas y maquinaria para elaborarlos y final-

mente, se investigará la forma de acondicionar la señal de los sensores y permitir el

uso de estas señales en una interfaz gráfica PC-usuario a través de las cuales observar

el comportamiento rotodinámico del sistema. Cabe señalar que esta etapa también se

realizará a lo largo de todo el trabajo de tesis.
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Figura 1.2: Metodología de desarrollo.
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3. Definición de componentes y equipo para la plataforma

En esta etapa se deberán seleccionar los elementos electromecánicos, por ejemplo, el

motor de CA y el variador de frecuencia que servirá para controlar la velocidad y

sentido de giro del motor, además de los sensores para la instrumentación adecuada del

sistema y la elección del software necesario para la interfaz PC-usuario. El elemento más

importante de esta estapa será el motor debido a que se necesita elegir uno que presente

un buen margen de velocidades de operación. Ya que éste debe ser lo suficientemente

amplio para colocar en este rango la frecuencia natural, a través del diseño de la flecha,

y así observar las vibraciones que se generan durante la primera velocidad crítica y

también el comportamiento vibratorio del sistema después de la resonancia.

4. Metodología de diseño y de CAD/CAE/CAM.

Primero se toman en cuenta las necesidades de diseño y a partir de ellas se generan

las especificaciones y requerimientos del sistema. Las cuales se basan en la seguridad

y el rango de velocidades de operación de la plataforma rotor-chumaceras, para lo

cual se utilizará la bibliografía correspondiente de diseño mecánico. Una vez concluido

esto, se dispondrá a conceptualizar el diseño y a observar las mejoras realizadas que

se hicieron sobre el prototipo del Dr. Arias. Posteriormente, el diseño se modelará

en un software tipo CAD que nos permita analizar y documentar las propiedades del

sistema. Finalmente, se hará la planificación del proceso de producción con lo cual se

elegirá el tipo de máquina las herramientas y el tipo de maquinado que se necesitará

para manufacturar las piezas y para finalizar, en caso de ser necesario, se utilizará la

herramienta CAM para generar el código para las máquinas de control numérico en

caso de que la geometría de las piezas diseñadas lo requiera, es decir, fuera difícil de

manufacturar a través de máquinas de uso manual.

5. Manufactura de componentes

Aquí se hará uso de las máquinas disponibles dentro de esta universidad para manufac-

turar las piezas del paso anterior. Esto precisa tener los conocimientos necesarios para

hacer uso de la maquinaria, lo cual recalca la importancia de la etapa de recopilación

bibliográfica y el apoyo de los técnicos en el manejo de las máquinas y herramientas

para la elaboración de las piezas.

6. Ensamble del prototipo

Se comenzará con el ensamblaje de las piezas mecánicas, el acomodo del motor y el

variador, y la colocación de los sensores en los lugares establecidos para obtener como

producto final la plataforma rotor-chumaceras. Se harán las pruebas necesarias para

corroborar el funcionamiento adecuado del sistema electromecánico.

7. Desarrollo de la etapa de acondicionamiento de señales y de adquisición de datos

A continuación, se realizará el trabajo de acondicionar la señal obtenida de los sensores

elegidos e instalados en la plataforma, ya sea a través de la amplificación y/o el filtrado

de la señal. Una vez cumplida esta tarea, se adecuará la tarjeta de adquisición de datos
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y el puerto PCI de la computadora que se encargará de llevar la señal acondicionada

a la interfaz gráfica PC-usuario.

8. Pruebas experimentales y resultados

Una vez que se hayan realizado todas las tareas anteriores se procederá a hacer las

pruebas necesarias al sistema completo, de esta forma se observará el comportamiento

del sistema rotor-chumacera en la interfaz PC-usuario a través de gráficas en el dominio

del tiempo, en el dominio de la frecuencia y las órbitas. Estas pruebas consistirán en dos

diferentes tipos: a velocidades constantes y con aceleración constante. Ambas pruebas

arrojarán resultados que, a través de un análisis básico, brindarán conclusiones acerca

del funcionamiento de la máquina y señalarán el valor real de la frecuencia natural del

sistema.

9. Conclusiones.

Finalmente, se hará la comparativa de la máquina que se contruyó durante este proyecto

de tesis con el prototipo del Dr. Arias a través de una tabla comparativa. Además, se

realizarán las debidas conclusiones del trabajo en base a los objetivos que se plantearon

para esta tesis y, posteriormente, se hablarán de los trabajos a futuro que se pueden

realizar a partir del prototipo construido.

1.7. Organización de la tesis

El presente trabajo de tesis se encuentra dividido en seis capítulos. El primer capítulo

muestra todos los precedentes del trabajo; los objetivos correspondientes y la metodología

para el desarrollo del proyecto. Además, se presentan algunos conceptos básicos relacionados

con el tema de tesis, como es el caso del análisis rotodinámico y el problema del desbalance.

En el Capítulo 2 se presenta matemáticamente el modelo Jeffcott utilizando la metodología

de Eurler-Lagrange, desarrollando el modelo en base a dos condiciones: cuando se presenta

amortiguamiento en el sistema y cuando no es amortiguado. En el Capítulo 3 se establece

todo lo referente a la elección y/o diseño de los elementos de la plataforma experimental

(por ejemplo el motor, la flecha, los rodamientos, etc.), especificando el proceso de diseño

de cada parte, así como de las piezas finales con sus respectivos dibujos técnicos, utilizando

Software CAD como herramienta para crear los modelos de las piezas y los dibujos técnicos.

Para el caso de las piezas compradas, se mencionan los criterios básicos de selección para

estas. Posteriormente, en el Capítulo 4 se especifican todos los aspectos de maquinado para

cada pieza del prototipo, utilizando máquinas como la fresadora y el torno manual. Además

del maquinado, también se menciona el tipo de acabado que recibió cada pieza manufac-

turada. En el mismo capítulo se hace alusión al procedimiento de ensamble del prototipo

e instrumentación utilizando los sensores de proximidad y su driver de amplificación. Así

mismo, se hace mención del proceso de adquisición de datos utilizando como herramientas

de hardware una tarjeta de adquisición de datos y una PC; como herramientas de software

se utiliza Matlab
R°
& Simulink

R°
y el toolbox Real-Time Windows Target. Además, se habla
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del uso de un circuito sumador inversor como acondicionamiento de la señal. En el Capítulo

5 se muestran dos aspectos importantes, el procedimiento previo de balanceo del rotor y,

también, se incluyen los resultados obtenidos para las distintas pruebas realizadas. Estas

pruebas experimentales se clasifican en dos tipos: a velocidad constante, en donde se exhiben

gráficas en el dominio del tiempo y las órbitas de la línea central de la flecha; en las pruebas

con diferentes tiempos de aceleración se muestran gráficas en el dominio del tiempo, los es-

pectros en amplitud y las órbitas. Esto, con el fin de observar el comportamiento dinámico

del prototipo. Además, se discuten los resultados obtenidos. Finalmente, en el Capítulo 6

se muestra una tabla en donde se realiza una comparativa entre el prototipo anterior y la

máquina construida en este proyecto de tesis a fin de definir las mejoras que se realizaron.

También se presentan las conclusiones finales en base a los objetivos general y específicos y,

así mismo, se plantean ciertos trabajos a futuro para mejorar el rendimiento de la máquina

construida en este proyecto de tesis.
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Capítulo 2

Modelo del rotor Jeffcott

El rotor Jeffcott es un modelo simplificado de otros modelos de rotores más realistas.

El arreglo geométrico, como se muestra en la Fig. 2.1, consiste en un disco rígido y plano

soportado por un eje flexible, uniforme, isotrópico y sin masa. El disco está localizado a la

mitad del eje que está considerado como una viga simple, y está soportado por chumaceras

o cojinetes [19], [20].

En la Fig. 2.1 el sistema inercial de coordenadas es XYZ y el eje Z es el eje nominal de

rotación formado por las líneas centrales de las chumaceras. El sistema xyz está fijo al disco y

su origen está definido por el vector R relativo al sistema XYZ. El centro de masa del disco,

relativo al origen del sistema xyz está definida por el vector a, pues el centro de masa no

concuerda con el centro geométrico de la flecha. La rotación del centro de masa está definida

por el ángulo  = . Para encontrar las ecuaciones de movimiento del sistema se utiliza,

por lo general, el formalismo de Euler-Lagrange o el de Newton, en este caso se ocupará el

primero.

Sean  y  las coordenadas de la posición del centro de gravedad respecto al sistema

inercial XYZ, tenemos que:



=  +  cos (2.1)



=  +  sin (2.2)

Y las respectivas derivadas:

̇

= ̇ −  sin (2.3)

̇

= ̇ +  cos (2.4)

definiendo la energía potencial del sistema como:

 =
1

2
2 +

1

2
2 (2.5)

La energía cinética está dada por:

15
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Figura 2.1: Modelo del rotor Jeffcott

 =
1

2
̇2 +

1

2
̇2 +

1

2
2 =

1

2
(̇2 + ̇2) +

1

2
2 (2.6)

donde  es el coeficiente de rigidez de la flecha,  es la masa del disco,  es el momento

inercial alrededor del eje z.

Sustituyendo las ecuaciones (2.3) y (2.4) en (2.6) se tiene que:

 =
1

2


∙³
̇ −  sin

´2
+
³
̇ +  cos

´2¸
+
1

2
2 (2.7)

Y finalmente, se define la función de disipación de Rayleigh como:

 =
1

2
̇2 +

1

2
̇2 (2.8)

donde  es el coeficiente de amortiguamiento viscoso del sistema, que es un aproximado a

la resistencia del aire que actúa sobre el disco y la flecha, además del efecto que causa el

rosamiento de la flecha con partes estáticas, etc. [39].

Ahora, aplicando las ecuaciones de Euler-Lagrange, se obtienen las ecuaciones de

movimiento del modelo del rotor Jeffcott con velocidad constante, tal que ̇ =  = y

̇ = 0
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donde las componentes del vector de fuerzas externas son  y  , y el par torsional externo

del eje z es  .

Resolviendo estas tres últimas ecuaciones, se obtienen las ecuaciones dinámicas del sis-

tema:

 = ̈ + ̇ +  −
2 cos (2.12)

 = ̈ + ̇ +  −
2 sin (2.13)

 = ̈ (2.14)

Las ecuaciones (2.12) y (2.13) muestran que el vector de fuerzas externas puede excitar

el movimiento transversal del rotor, sin embargo, es posible también que esta excitación sea

provocada por el vector de desbalance a. Estas ecuaciones pueden ser reducidas utilizando

las variables complejas de las expresiones 2.15, 2.16 y 2.17.

R =  +  (2.15)

A =  +  (2.16)

a =  +  (2.17)

Despreciando el amortiguamiento  y utilizando las tres expresiones en variable compleja

anteriores, se obtiene la expresión:

R̈+ 2R = 2a = 2A (2.18)

donde  es la frecuencia natural del sistema y se determina por la expresión (2.19).

2 =



(2.19)

La solución en estado estacionario cuando  6=  es:

R =  ()a = ()A (2.20)

donde:
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() =
1¡




¢2 − 1
La amplitud del vector R queda definida como:

R = a() =
a¡




¢2 − 1 (2.21)

Cuando la velocidad coincide con la frecuencia natural ( = ), se llega al siguiente

resultado:

R =


2
a(−


2
) =



2
A−


2 (2.22)

Estas soluciones particulares muestran que el vector de desplazamiento R y el vector de

desbalance a se encuentran en fase para velocidades menores a la crítica. Cuando  = , es

decir, cuando la velocidad de operación es igual a la frecuencia natural, el vector a se desfasa

90◦ de R haciendo que la amplitud de este último vector se incremente con el tiempo,

tendiendo al infinito. Cuando la velocidad de operación supera la primera velocidad crítica

(que para el modelo Jeffcott, la primera velocidad crítica del rotor es indistinguible de su

frecuencia natural [20]) el vector a se desfasa 180◦ de R haciendo que la dirección de la

fuerza de desbalance se invierta y se reduzca la amplitud de la vibración inmediatamente.

2.1. Respuesta al desbalance del sistema sin

amortiguamiento

Para observar la respuesta del modelo Jeffcott en estado estacionario sin amortiguamiento

se utilizó la ecuación 2.21 y los parámetros del rotor kit de Bently Nevada
R°
(véase Tabla

2.1).

Parámetro Valor

Masa  0.806 []

Diámetro  0.01 []

Módulo de Young  209 []

Longitud entre soportes  0.45 []

Parámetro de Excentricidad  1x10−6 []

Cuadro 2.1: Parámetros del rotor kit Bently Nevada

La rigidez de la flecha se puede estimar con la fórmula de la rigidez equivalente de una

viga simplemente apoyada y esta dada por la expresión (2.23).

 =
48

3
(2.23)
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donde  es el módulo de elasticidad de la flecha,  es el momento inercial dado por la

expresión (2.24) y  es la longitud que existe entre los soportes de la flecha.

 =
4

64
(2.24)

en donde  es el diámetro de la flecha.

En la Fig. 2.2 se presenta la respuesta del modelo en un barrido frecuencial, en la cual se

observa que la amplitud de R depende de los parámetros de masa y de rigidez del sistema

no amortiguado. Como se mencionó anteriormente, la amplitud de vibración va aumentando

a medida que la velocidad de operación  se aproxima a la frecuencia natural . Cuando la

velocidad de operación coincide con la frecuencia natural, la amplitud del vector R tiende

a infinito. Una vez que se supera esta velocidad la amplitud de vibración el sistema intenta

regresar al punto de equilibrio, sin embargo, debido al desbalance del rotor, esta amplitud

de vibración tiende a la magnitud del vector de excentricidad |a| al aumentar la velocidad
.

Figura 2.2: Respuesta frecuencial en simulación del rotor Jeffcott sin amortiguamiento.

Para obtener una respuesta normalizada, se define la relación de frecuencias como

Ω =




De esta manera, la ecuacion (2.21) queda reescrita de esta forma:

 =
Ω2

1−Ω2
(2.25)

y su respuesta frecuencial se presenta en la Fig. 2.3. Analizando esta Fig. se nota, precisa-

mente, que la amplitud máxima es cuando la relación de frecuencias es unitaria.
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Figura 2.3: Respuesta frecuencial normalizada del rotor Jeffcott sin amortiguamiento.

2.2. Respuesta al desbalance del sistema con

amortiguamiento

A continuación, se analizarán los efectos del amortiguamiento viscoso externo en el modelo

Jeffcott. La fuerza debida al amortiguamiento viscoso externo se define como [20]:

F = −(İ + J̇) = −Ṙ (2.26)

donde la fuerza F es proporcional al vector de velocidad Ṙ, sin embargo se encuentra en

la dirección contraria.

Del conjunto de ecuaciones (2.12),(2.13) y (2.14), ahora sin despreciar el término del

amortiguamiento viscoso y utilizando nuevamente las expresiones en variable compleja (2.15),

(2.16) y (2.17) se llega a la expresión (2.27):

R̈+ 2Ṙ+ 2R = 2a = 2a (2.27)

donde

2 =



(2.28)

De esta forma, la solución en estado estacionario es

R = ()a = |()|A

donde
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() =
2q

(2 − 2)2 + 42
22

(2.29)

tan =
−2
2 − 2

(2.30)

Finalmente, la amplitud del vector  se define como

 =  |()| = 2q
(2 − 2)2 + 42

22
(2.31)

En términos físicos, el rotor en velocidades pequeñas ( ¿ ) se encuentra en fase con

el vector de desbalance a. En velocidades superiores a la velocidad crítica ( À ) el vector

de desbalance se desfasa 180◦ haciendo que la amplitud de la vibración disminuya. Cuando
 =  la amplitud de dicha vibración tiende a infinito. Este comportamiento es similar al

caso cuando no se presenta amortiguamiento, sin embargo, el efecto que tiene este factor de

amortiguamiento viscoso en la respuesta del sistema es una limitación en la amplitud de la

vibración durante la primera velocidad crítica y un cambio en la velocidad de convergencia

del ángulo de fase Ψ.

En la Fig. 2.4 se muestra la solución de la ecuación (2.29) para diferentes factores de

amortiguamiento . En la Fig. 2.4 es notorio el efecto que tiene el amortiguamiento en

la respuesta frecuencial del modelo Jeffcott. La amplitud de la vibración es inversamente

proporcional al valor del amortiguamiento, es decir, cuando este factor es pequeño la amplitud

es más grande, pero cuando aumenta las amplitudes van disminuyendo.

Figura 2.4: Respuesta frecuencial del rotor Jeffcott con diferentes relaciones de amor-

tiguamiento.
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En la Fig. 2.5, se muestra el comportamiento del ángulo de fase del vector de desbalance

a sobre el vector de desplazamiento R, lo cual muestra que para valores pequeños de 

ambos vectores se encuentran en fase. Para cuando se presenta la resonancia ( = ) el

ángulo de fase de a es de 90◦, haciendo que se presente la mayor amplitud de vibración. Para
cuando  se aleja de , el ángulo de fase tiende al valor de 180◦ respecto de R. El efecto del
amortiguamiento sobre el ángulo de fase de a es visible, haciendo que este ángulo tenga una

diferente velocidad de convergencia a 90◦ en la resonancia y a 180◦ a velocidades superiores
a la velocidad crítica. Entre más pequeño sea el valor del amortiguamiento la convergencia

es más rápida y viceversa.

Figura 2.5: Ángulo de fase de la respuesta frecuencial amortiguada del rotor Jeffcott.

Por otra parte para encontrar la respuesta normalizada, se define la relación de frecuencias

como

Ω =




De esta manera, la ecuación (2.31) se puede reescribir como

 =
aΩ2q

(1−Ω2)2 + 42Ω
2

Su respuesta frecuencial se muestra en las Figs. 2.6 y 2.7 en donde muestran que cuando

 =  se presenta la resonancia y el cambio en el ángulo de fase de a. Es notorio que en este

par de figuras se presenta el mismo comportamiento descrito en las Figs. 2.4 y 2.5 cuando la

relación de frecuencias es unitaria.
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Figura 2.6: Respuesta frecuencial normalizada del rotor Jeffcott con diferentes relaciones de

amoritiguamiento.

Figura 2.7: Ángulo de fase de la respuesta frecuencial normalizada amortiguada.

Todas las gráficas de la respuesta frecuencial del modelo Jeffcott indican que el factor

de amortiguamiento externo del sistema, ayuda a disminuir significativamente el pico de

resonancia y aumentar o disminuir la velocidad de convergencia del ángulo de fase del vector

de desbalance a medida que se modifique el amortiguamiento.



24 CAPÍTULO 2. MODELO DEL ROTOR JEFFCOTT



Capítulo 3

Diseño del prototipo

En el presente capítulo se explican los procedimientos de diseño y selección de compo-

nentes del prototipo, tomando en cuenta las necesidades y los requerimientos previamente

mencionados en el Capítulo 1. Los dibujos técnicos de cada pieza, del ensamble y una vista

explosionada del ensamble, en donde se muestran todas las piezas del prototipo en sus posi-

ciones nominales, se describen en este capítulo y se muestran en los apéndices correspon-

dientes.

3.1. Selección de componentes

La primera etapa de selección de componentes consistió en elegir el motor, el variador

de frecuencia y los sensores. En el caso del motor, cuya función es la de ser la fuente de

movimiento del prototipo, se considera que su rango de velocidades de operación debe ser

amplio. Esto permite tener un margen mayor de velocidades en el cual se coloque la fre-

cuencia natural del sistema durante la etapa de diseño, de tal manera que se pueda observar

el fenómeno de resonancia. Así mismo, el sistema, al no necesitar de gran potencia para

su funcionamiento, permite que la potencia nominal del motor a elegir, sea relativamente

pequeña (no más de 1.5 [ ]).

Observando el catálogo de motores de Siemens
R°
, se eligió un motor trifásico de uso gene-

ral GP10 con No. de catálogo A7B10000046342, cuyas especificaciones técnicas se muestran

en el Apéndice A.1. Este motor cuenta con un rango de velocidades que va desde las 0 hasta

las 3600 [] y una potencia nominal de 1 [ ] cumpliendo con las exigencias mencionadas

anteriormente.

El variador de frecuencia fue el siguiente elemento para seleccionar. Se eligió un variador

de frecuencia de la serie 15J de Baldor
R°
modelo ID15J201. Este variador se puede configu-

rar para trabajar con cualquier modelo de motor trifásico, que posea una potencia máxima

de 1.5 [ ], ingresando los datos de placa del motor (como la velocidad máxima nominal,

el límite de corriente pico, etc.). Las conexiones entre el motor y el variador serán trifásicas;

el modo de operación del mismo, será a través del teclado del variador, es decir, se contro-

lará manualmente el encendido/apagado del motor así como su velocidad y sentido de giro,

25
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ingresando la velocidad deseada y el tiempo de aceleración en la memoria del variador. Las

especificaciones generales del variador, la serie de pasos para configurar y utilizar el control

del motor se muestran en el Apéndice A.2.

Posteriormente, se eligieron los sensores. Como se mencionó previamente, se optó por

trabajar con los sensores de proximidad debido a que pueden colocarse directamente sobre

la flecha de prototipo y en una posición cercana al disco en donde registren las máximas

vibraciones del sistema. Los sensores elegidos se muestran en el Apéndice C.1 con sus

respectivas hojas de datos. Estos sensores ya cuentan con su propio circuito de amplificación,

con lo cual, se evitó la construcción de un circuito para cumplir con este propósito.

El último elemento considerado para el protipo en proceso de diseño fue el disco, cuya

masa es esencial para la determinación de la frecuencia natural de la máquina. El disco a

utilizar fue tomado del prototipo experimentalMachinery Fault & Rotor Dynamics Simulator

de SpectraQuest
R°
, el cual se encuentra maquinado bajo un estrícto control de calidad. La

masa del disco es de 1.5 [], su díametro es de 12.7 [] y tiene un espesor de 1.5 []. En

el Apéndice A.7 se muestran fotos de las vistas frontal, lateral y posterior del disco.

3.2. Diseño de la flecha

Una vez elegido el motor, se realizaron varias simulaciones utilizandoMatlab R°, las cuales
permitieron encontrar y elegir las dimensiones de diseño de la flecha del prototipo (la longitud

dada por la distancia entre soportes y el diámetro) con las cuales quedará determinada

la frecuencia natural del sistema. Dichas dimensiones deben elegirse cuidadosamente para

garantizar que se cumpla con una factor de seguridad que evite el fallo de la flecha y que la

frecuencia natural se encuentre dentro del rango de operación del motor. Las simulaciones

consistieron en un barrido en diámetro y longitud para observar el efecto de las variaciones de

esos parámetros en la frecuencia natural del sistema con ayuda de las ecuaciones de momento

de inercia (2.24), de rigidez del sistema (2.23) y la ecuación (3.1) con la cual se determina

la frecuencia natural [].

 =  =

r



(3.1)

El material de la flecha será acero, por lo que se utiliza un valor típico para el módulo

de Young  = 209[]. Los valores iniciales de la flecha para la primera simulación son

 =3.175 [] ,  =0.5[] y la distancia entre soportes se estableció inicialmente de

 =0.5[]. Tales valores iniciales se fueron modificando con incrementos de 3.175[] y

0.05[] para el diámetro y la masa respectivamente, dejando a la longitud como un valor

constante. Los valores de las frecuencias naturales se manejaron en [] a través del factor

de conversión  = 2. Estos valores se ven en la Fig. 3.1.



3.2. DISEÑO DE LA FLECHA 27

Figura 3.1: Barrido de masa y diámetro del sistema rotor-chumaceras.

Como ya se mencionó anteriormente, ya se contaba con un disco seleccionado cuyo peso

es de 1.5 []. Por lo tanto, se analizó únicamente la gráfica correspondiente a este valor de

masa. A patir de dicha observación, se notó que con un diámetro de 12.7 [] (un valor

comercial muy fácil de encontrar) la frecuencia natural del sistema resultó ser de 41.6 [].

Valor que permite observar el fenómeno de resonancia a una velocidad teórica de 2496 [].

La siguiente simulación consistió, únicamente, en mostrar la influencia del incremento o

decremento de la distancia entre soportes en el valor de la frecuencia natural del sistema.

Por lo tanto, se realizó un simple barrido en longitud (distancia entre soportes) colocando al

parámetro inicial con un valor de 0.3 [] La masa de 1.5 [] y el diámetro de 12.7 [] se

tomaron como valores constantes. Las frecuencias naturales resultantes nuevamente en []

se presentan en la Fig. 3.2.

Como se puede observar en esta figura, los valores de la frecuencia natural disminuyen

a medida que la longitud entre soportes aumenta. De aquí, se tomó la decisión de trabajar

con el valor de 07[] debido a que la frecuencia natural se encontró en los 25.11 [] y

nos permite llegar a la resonancia teórica del sistema en las 1506.8 []. Esta velocidad

resultante se encuentra aproximadamente a la mitad del rango de velocidades del motor.
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Figura 3.2: Influencia de la variación de la distancia entre soportes en la frecuencia natural

del sistema.

Una vez que se obtuvieron las dimensiones previas de la flecha y la distancia entre soportes

para cuantificar el valor de la frecuencia natural de diseño, se utilizó el procedimiento de

diseño de ejes descrito en [35] para verificar que el diámetro de diseño de la flecha permita

soportar las cargas dinámicas y estáticas que se ejercen en los soportes y a la mitad de la

misma sin llegar a la fractura.

La carga estática es igual al peso total que cargan los rodamientos cuando la máquina se

encuentra apagada. Esta carga está determinada por la primera Ley de Newton ( = ) y

es igual a la suma del peso del disco más el peso de la flecha. La carga constante se posiciona

geométricamente a la mitad de la flecha en el diagrama de cuerpo libre. Matemáticamente

esta fuerza se expresa como lo indica la ecuación (3.2).

́ =  +  =  + () (3.2)

en donde  es la aceleración de la gravedad,  es la densidad del acero y  es el

volumen de la flecha. El valor resultante de la carga estática fue de 21.54 [ ].

Para determinar si la flecha sería lo suficientemente resistente, además de encontrar el

valor de la carga estática, también se determinó la magnitud de la carga dinámica que

soportará durante el periodo de operación, dicha carga se encuentra mediante la ecuación de

fuerza centrífuga [40] (Ec. 3.3):

 = 2(|a|+ |R|) (3.3)

donde |a| es la excentricidad. Este valor se determinó a través de los valores permitidos por
la norma ISO 1940-1 [41] de desbalance residual, el cual se encuentra determinado por el

producto de la excentricidad |a| y la masa del disco . El proceso para obtener este valor

teórico requirió solo de dos pasos, los cuales se muestran a continuación:

1. Conocer el tipo de aplicación que tiene la máquina en cuestión y, de esta forma, encon-

trar el grado de calidad de desbalance. La máquina construida en el proyecto de tesis
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es básicamente un rotor, así que mirando en la Fig.3.3 se determinó que el grado de

calidad de balanceo es G2.5 ya que se encuentra dirigida para el uso de seres humanos.

Figura 3.3: Grados de calidad de balanceo.
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2. Con el valor de la velocidad máxima y grado de calidad de balanceo, observar las

gráficas que se muestran en la Fig. 3.4 para obtener el valor del desbalance residual

permitido. Eligiendo una velocidad, cercana a la velocidad crítica de la máquina, de

1400 [] se observó en la gráfica que el máximo valor permisible de desbalance

residual es de 16 [ · ]. Esto implicó que el valor máximo de excentricidad

permitido para la velocidad de 1400 [] y con un peso en el disco de 1.5 [] sea de

16 []

Figura 3.4: Desbalance residual permisible basado en el grado de calidad de balanceo G y la

velocidad de servicio n.
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El término |R| en la ecuación 3.3 es la deflexión de la flecha, que índica la distancia desde
el centro geométrico del disco a la línea que forman los centros de los soportes. La magnitud

de R se puede encontrar mediante la expresión (3.4) mencionada también en el Capítulo 2

de esta tesis, la cual muestra que depende de la velocidad a la cual se requiera encontrar.

|R| = |a|¡



¢2 − 1 (3.4)

El valor de velocidad  a la cual se calculó el valor de |R| fue a los 1400 [], valor muy
cercano a la frecuencia natural  Con todos los datos anteriores, el valor de la deflexión

fue de 1.08 x10−4[], la fuerza centrífuga  resultó ser de 3.82 [ ]

Una vez determinada la carga dinámica, esta se sumó a la fuerza estática para encontrar

el valor de la fuerza total a la cual estaría sujeta la máquina. Esta fuerza  tuvo una

magnitud de 25.37 [ ]. Posteriormente, se buscaron las fuerzas resultantes en los soportes.

Dado que el sistema es simétrico y la fuerza se localiza a la mitad de la distancia entre

soportes, las reacciones en las chumaceras son  =  =

2
= 12.68 [ ]

Los diagramas de fuerzas cortantes transversales y momentos flexionantes se muestran

en las Figs. 3.5 y 3.6 respectivamente.

Figura 3.5: Diagrama de fuerzas cortantes transversales.
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Figura 3.6: Diagrama de momentos flexionantes.

El momento flexionante con mayor magnitud se presenta a la mitad de la flecha, con una

amplitud de 4.44 [].

Siguiendo el procedimiento de diseño de la flecha [35], se eligió el tipo de material para

la flecha. En este caso, para saber qué tipo de acero se podía utilizar para la fabricación de

la flecha, se realizaron distintos análisis para tres tipos de acero (recocido SAE 4140, SAE

4130 WQT1000 y SAE 4340 OQT1000). El primer análisis fue usando el acero recocido SAE

4140 cuyas propiedades son las siguientes:

 = 655[]

 = 414[]

́ = 25%

Siguiendo con el procedimiento, se estimó que el valor de la resistencia a la fatiga  se

aproxima a los 240 []. Posteriormente, se buscó el valor de la resistencia a la fatiga real

0, para ello fue necesario utilizar la ecuación 3.5 y encontrar previamente el valor de los
diferentes factores de dicha ecuación.

0 = 
 (3.5)

El factor de material  se encontró que es igual a 1 debido a que es un acero forjado.

El valor del factor de seguridad  con un 0.999 de confiabilidad fue de 0.75. El factor de

tamaño  se obtuvo con la expresión (3.6), el cuál resulto ser de 0.9454. El factor de tipo

de esfuerzo  tiene un valor de 1 debido a que se presenta un esfuerzo flexionante.
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 =

µ


03

¶−011
(3.6)

donde  es el valor del diámetro de la flecha (12.7 []).

Con estos valores la fatiga real 0 resultó ser de aproximadamente de 255 [].

Por otra parte el valor del factor de concentración de esfuerzos  es 1, debido a que

no se presenta ninguna discontinuidad a lo largo de la flecha. Utilizando los diagramas de

fuerzas cortantes transversales y de momentos flexionantes (Figs. 3.5 y 3.6 respectivamente)

se determinó el factor de seguridad que el diámetro de diseño de 12.7 [] devuelve en cada

punto de relevancia (A, B y C) a lo largo de la flecha.

Como se puede observar, en el punto A (extremo izquierdo de la flecha) solo existen cargas

cortantes, por lo tanto se utilizó la ecuación (3.7) que sirve para determinar el diámetro

mínimo para soportar aquella carga.

 =

s
294  ·  ·

0
(3.7)

Despenjando el factor de seguridad  , quedó la siguiente expresión

 =
20

294 ·

(3.8)

donde  =  = 12.68 [ ], con lo cual se obtiene un factor de seguridad de 736. Este valor

tan grande indica que el díametro de diseño de 12.7 [] es capaz de soportar la carga

cortante que se presenta en el soporte A. En el punto B (extremo derecho de la flecha),

sucede lo mismo que en el punto A por lo tanto, se utilizó la misma ecuación (3.8) y el

resultado fue el mismo (736).

Finalmente, en el punto C, que se encuentra posicionado en el centro del eje, se utilizó la

ecuación (3.9), ya que en este punto se encuentra el momento flexionante de mayor amplitud.

Al no haber algún elemento sobre la la flecha que transfiera potencia, el término  de dicha

ecuación se anula, lo cual deja a la ecuación (3.9) únicamente en función del momento

flexionante .

 =
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µ




¶2⎞⎠1
3

(3.9)

Despejando al factor de seguridad de (3.9), éste quedó determinado por la expresión

(3.10).

 =
30
32

(3.10)

El valor del factor de seguridad en este punto es 7.71. Este valor es mucho más pequeño

que el encontrado en los soportes, sin embargo, vuelve a indicar que la flecha tiene la ca-
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pacidad de soportar todas las cargas, tanto dinámicas como estáticas, durante el período de

operación.

Después de haber encontrado el factor de seguridad en los tres puntos de relevancia sobre

la flecha en base al primer tipo de acero, se realizaron dos análisis similares más para los

dos tipos de acero restantes. Sus respectivas propiedades se muestran respectivamente a

continuación:

 = 986[]

 = 910[]

 = 16%

 = 1180[]

 = 1090[]

 = 16%

los procedimientos para determinar los factores de seguridad fueron análogos al del primer

análisis. Por lo tanto, en la Tabla 3.1 se muestran los valores resultantes del factor de seguri-

dad en cada uno de los puntos de interés y cada uno de los tres procedimientos:

Tipo de acero Factor de Seguridad N Valor

SAE 4140 Punto A 736

Punto B 736

Punto C 7.71

SAE 4130 WQT1000 Punto A 1021

Punto B 1021

Punto C 10.7

SAE 4340 OQT1000 Punto A 1104

Punto B 1104

Punto C 11.6

Cuadro 3.1: Resúmen final de los factores de seguridad para los tres tipos de acero

Finalmente, de los tres análisis anteriores se concluyó que el diámetro de diseño de

12.7 [] es apto para ser utilizado como diámetro final para la flecha del sistema rotor-

chumaceras debido a que el menor factor de seguridad resultante es mucho mayor, comparado

con aquel que se considera en [35] para elementos de máquina que se encuentran bajo una

incertidumbre en el valor de las cargas dinámicas que soportarán, en las propiedades de los

materiales y en el análisis de esfuerzos, cuyo valor es de 2.5. De esta manera existe un margen

más amplio de seguridad en la máquina. Finalmente, se optó por utilizar el acero recocido

4140 por ser el más fácil de adquirir con los fabricantes de la flecha.

Es importante mencionar que para que estos factores de seguridad sean válidos, se necesita

asegurar que la máquina posea un desbalance residual menor al valor máximo permitido por

la norma ISO 1940-1. Ésto se logra a través de experimentos con el prototipo ya construido,

por lo tanto los valores de los factores de seguridad encontrados solo son estimaciones.
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3.3. Selección de los rodamientos

Después de conseguir las características de la flecha, lo siguiente fue elegir los rodamientos

correctos que se ajusten a nuestras necesidades de trabajo. El tipo de soportes fueron dos

rodamientos de bolas autoalinenantes1 de la marca SKF R° con sus respectivos soporte de pie.

Sin embargo, para cumplir con las exigencias de diseño se utilizaron dos ecuaciones de vida

nominal (3.11) y (3.12) presentes en [35] para elegir el rodamiento que permitiera soportar

las cargas dinámicas en los extremos de la flecha. La primera ecuación expresa la relación

entre la vida nominal del rodamiento y la vida nominal esperada de la máquina, ambas dadas

en rpm; la segunda es la misma relación de vida nominal sin embargo los términos 1 y 2
se expresan en horas de funcionamiento.

2

1
= (

1

2
) (3.11)

2

1
=

1

60
(
1

2
) (3.12)

En la ecuación (3.12) 2 es la vida esperada en horas de funcionamiento del rodamiento.

Análogamente, 1 es la vida estimada del rodamiento con la carga 1, siendo esta última

la capacidad de carga dinámica del rodamiento expresada en [ ]. 2 es la carga equivalente

sobre el rodamiento y se calcula en función de las cargas radiales y axiales que lo afectan. Su

fórmula depende del tipo de rodamiento a utilizar. El coeficiente  es 3 para los rodamientos

de bolas y 3.33 para los rodamientos de rodillos. El factor  es la velocidad máxima del eje

en []

Para encontrar el rodamiento adecuado, se utilizó la ecuación (3.12) despejando el término

1 para buscar dentro de los catálogos del fabricante aquel rodamiento que pueda soportar

esta carga. Por lo tanto, la ecuación quedó expresada de la siguiente manera:

1 = 2

µ
260

1

¶ 1


(3.13)

Ajustando los parámetros del prototipo a los términos de la ecuación (3.13),  tiene el

valor de 4000 [] para aumentar el rango de seguridad a la hora de elegir el rodamiento.

2, siendo la vida esperada de nuestro prototipo, se ajustó a 30000 [] ya que para motores

eléctricos, sopladores industriales o máquinas industriales en general, la duración de diseño

en horas de funcionamiento tiene ese valor [35]. 2 es la carga dinámica que soportarán los

rodamientos, este término tiene el valor es de 12.68 [ ] 1 tiene un valor de 10
6 debido a

que en el catálogo del fabricante los rodamientos están especificados para trabajar bajo un

1Se recomienda utilizar rodamientos de bolas autoalineantes cuando la alineación entre el eje y el alo-

jamiento es complejo de conseguir y puede que el eje se doble. El anillo externo tiene un camino esférico de

rodadura, el centro de curvatura del cual coincide con el centro de curvatura del rodamiento; por tanto el

eje del anillo interior, bolas y jaula pueden flectar hasta cierto punto alrededor del centro del rodamiento.

La capacidad de carga axial es baja, ya que el ángulo de contacto es pequeño. El desalineamiento dinámico

es aproximadamente entre 0.07 y 0.12 radianes ( de 4 a 7).
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régimen de 106 como vida nominal esperada. El factor  tiene un valor de 3 ya que es un

rodamiento de bolas..

La carga 1 resultante fue de 244.85 [ ]. Después de encontrar esta carga, en el catálogo

de SKF
R°
se buscaron rodamientos que tuvieran un diámetro interno de 12.7 [] y que

tengan la capacidad de soportar cargas con valores mayores a la de 1. Para elegir el modelo

de rodamiento correcto, se compararon las cargas dinámicas que pueden soportar dichos

rodamientos con la carga 1, las cuales resultaron ser superiores a 1. Lo cual implica, que

sin importar que rodamiento con un diámetro interno de 12.7 [] se eligiera, este sería útil

para el proyecto de tesis. Por lo tanto, se eligió el rodamiento autoalineante de bolas con

su soporte de pie modelo YAT 203-008 ya que era uno de los rodamientos económicamente

fáciles de adquirir. Estos rodamientos se muestran en el Apéndice A.3.

3.4. Selección del cople

El último elemento a elegir fue el cople, el cual tiene dos exigencias: la primera es reducir

significativamente el efecto de la inercia del motor sobre la flecha. La segunda es soportar

cierto grado de desalineamiento de los componentes, es decir, que el ensamble sea flexible.

Se optó por utilizar aluminio como material del cople

Otra cuestión importante para elegir el cople correcto estuvo en base a los diámetros

de la flecha de la plataforma y de la flecha del motor, con valores de 12.7 [] y 22.22

[] (7
8
[]) respectivamente. Debido a que estos diámetros eran diferentes, originalmente

se buscó un cople que tuviera ambos diámetros internos a cada extremo. Sin embargo, no

se localizó dicho cople, por lo tanto se buscó como alternativa utilizar un cople que tuviera

ambos diámetros internos de 12.7 [] y después diseñar un buje con un prisionero que

permita el ensamble de la flecha del prototipo con el cople y la flecha del motor.

El tipo de cople que se buscó en el catálogo de Ruland
R°
fue del tipo flexible, el cual

se maquina desde una sola pieza de aluminio y presenta múltiples cortes helicoidales en

la mitad del cople. Estos cortes mejoran su capacidad para soportar pares torsionales y,

al mismo tiempo, reducen los efectos de par torsional de un componente, conectado en un

extremo, al otro lo cual es una de las necesidades de diseño. Además, en su maquinado

presenta una par de ranuras en forma de espiral, las cuales ayudan a contrarrestar de mejor

manera, comparados con otros tipos de cople rígidos, el desalineamiento paralelo, angular o

una combinación de ambos.

El cople que finalmente se eligió, es el que se presenta en el Apéndice A.4, cuyas carac-

terísticas cumplen con todas las exigencias mencionadas.

3.5. Resumen de características de los componentes

En base a todos los decisiones de diseño anteriores, las características más importantes

de los componentes primarios del prototipo se muestran en la Tabla 3.2:
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Elemento Características

Motor Marca: Baldor
R°

1 HP

Trifásico

0-3600 rpm

Variador de frecuencia Marca: Siemens
R°

Configuración trifásica/monofásica

Sensores Marca: SpectraQuest
R°

De proximidad

Driver amplificador de señales

Disco 1.5 []

Flecha 12.7 [] de diámetro

Acero recocido SAE 4140

Distancia entre soportes de 70 []

Rodamientos Marca: SKF
R°

Diámetro interno de 12.7 []

De bolas y autoalineantes

Capacidad de carga dinámica de 9.56 [ ]

Cople Marca: Ruland
R°

Flexible

Aluminio

Diámetros internos de 12.7 []

Cuadro 3.2: Características primarias de los elementos del prototipo

3.6. Diseño y selección de elementos complementarios

Una vez determinado lo anterior, se diseñaron elementos para ajustar las alturas entre

los ejes de la flecha del motor, la flecha del prototipo y los centros de los rodamientos. El

diseño de estas partes estuvo en función de las dimensiones del motor y de los rodamientos.

El primer componente a considerar fue la placa base para el prototipo. Esta placa, como

se mencionó en el Capítulo 1, a diferencia de la placa del prototipo de referencia (Fig. 1.1)

tiene que evitar que el prototipo se desplace durante su operación debido a las vibraciones.

Por lo tanto se eligió el acero como material para su manufactura, ya que tiene una densidad

de 7850 [

3 ] lo cual proporcionará el peso adecuado a la placa base para no desplazarse

a causa de las vibraciones originadas en el sistema durante su operación. Las medidas de

esta pieza se especifican en el Apéndice B.2. El dimensionamiento se realizó en base a las

distancias relativas entre las demás piezas del prototipo, el mismo caso para los tamaños y

distancias entre barrenos que sirven para ensamblar las piezas sobre la placa. Para aumentar

la estabilidad de la base, se pensó en la creación de bases niveladoras con pie de caucho para
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evitar que el prototipo resbale durante la operación de la máquina. Para soportar el peso de

toda la máquina se pensó en colocar ocho bases niveladoras en la placa base, de tal forma

que el peso se distribuya uniformemente. Estas bases se muestran en el Apéndice B.6.

Posteriormente, para ensamblar el motor con la placa de acero y, con la finalidad de

que el ensamble sea robusto pero desmontable, se diseñaron un par de bases para el motor.

Las dimensiones de estas bases se muestran en el Apéndice B.3. La altura se determinó de

tal manera que entre la placa y la base del motor hubiera espacio suficiente para colocar

tornillos para las uniones motor-base y base-placa. Así mismo, la longitud de la pieza quedó

determinada por la distancia entre los orificios del motor para los tornillos y el espacio para

los tornillos de la unión base-placa. El tipo de tornillos elegidos para esta pieza fue de 5
16
”-18

UNC debido a que, dentro de las especificaciones del motor, este posee agujeros pasados para

tornillos de esta medida. En la parte superior de la pieza se colocaron agujeros roscados para

tornillos de cabeza hexagonal y en los extremos de la base se colocaron barrenos pasados

para tornillo Allen con su respectiva caja cilíndrica para alojar la cabeza del tornillo.

Una vez diseñadas las bases para el motor, la nueva altura en la que se posiciona la flecha

del motor sirvió como referencia para ajustar la altura propia de los rodamientos y diseñar

sus respectivas bases. Así mismo, estas bases se muestran en el Apéndice B.4 y cumplen con

la tarea de compensar la distancia entre el centro de la flecha y el centro de los diámetros

internos de los rodamientos. La forma que tiene esta pieza es bastante simple, cortes rectos

y de 45◦; los barrenos fueron diseñados en base a las especificaciones de los rodamientos,
estos cuentan con agujeros pasados para tornillos de 3

8
”-16 UNC. En la parte superior de

la pieza se colocaron barrenos roscados para tornillo de cabeza hexagonal de 3
8
”-16 UNC.

Para la parte de la unión entre la base se colocaron dos agujeros pasados para este tamaño

de tornillo y, como en el caso de las anteriores bases, se decidió colocar un orificio con caja

cilíndrica para tornillo Allen.

El siguiente elemento para diseñar fue el buje, pieza que sirve para ensamblar el rotor

del motor con el cople flexible. Debido a que ambos diámetros son distintos, se tuvo que

diseñar un buje que en un extremo tenga un agujero de 22.225 [] o 7
8
[] y en el otro

extremo posea una saliente con diámetro de 12.7 [] o 1
2
[]. Esta pieza se muestra con

sus respectivas dimensiones en el Apéndice B.5.

Para colocar los sensores, se tomaron en cuenta ciertas especificaciones de diseño para

construir su respectiva base. En primer lugar se consideró que esta debe ser móvil, ya que si en

algún momento se deseara colocar más discos sobre el prototipo, la movilidad y flexibilidad

de posición de la base permitiría colocar los sensores en cualquier lugar a lo largo de la

distancia entre soportes (70 cm). Además, se consideró que para mantener estable la base se

tendría que sujetar a la placa de acero a través de tornillos. Sin embargo, para garantizar la

movilidad de la base y su estabilidad durante la operación de la máquina, se consideró utilizar

un perfil de aluminio (véase Apéndice A.5) como riel en donde se pueda mover libremente

la base y ser atornillada en cualquier posición sobre el perfil, cumpliendo de esta forma las

exigencias de diseño. Para unir este perfil a la placa de acero, se consideró utilizar pegamento

epóxico. Para atornillar la base de los sensores, se utilizaron tuercas especiales para el perfil

de aluminio (véase Apéndice A.6). Se consideró que el perfil de aluminio, que sirve como riel,

no necesita ser atornillado a la placa de acero, por lo tanto se optó por utilizar pegamento
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epóxico para metales (Apéndice D.4) para la unión entre el riel y la placa.

Finalmente, el diseño de la base para los sensores de proximidad consistió en una geometría

básica. Sus respectivas dimensiones están en función del ensamble que se realizó en Solid

Works
R°
y se muestran en el Apéndice B.7. Para garantizar una lectura completa de lo

ocurrido en la flecha del prototipo, se le colocaron en la parte superior y posterior orificios

con cuerda fina de 1
4
”-28 UNF para montar en esas posiciones los sensores (posiciones  y

 , como referencia véase la Fig. 3.7) ya que estos poseen una cuerda externa para poder

modificar su distancia con el objeto sensado de manera precisa a través de movimientos

rotacionales. Se les dispuso de un orificio extra en la parte anterior con fines prácticos, de

manera que se facilite la colocación del sensor que va en el eje X y, además, dejar pasar el

cable a través del orificio. Para unir esta base al riel, se ideó colocar un par de ángulos en

la parte inferior de la base, por lo cual se colocó un barreno más para poder atornillar estos

ángulos con la base para sensores. Este orifico tendría que atravesar toda la pieza y tener

un roscado para tornillo de 1
4
”-13 UNC. Ya que esta pieza consiste de pequeños bloques

rectangulares, se consideró que para garantizar que el ensamble de dichos bloques sea lo

más preciso posible se pegaría a través de pegamento epóxico en vez de atornillarlos. Ya que

haciendo el sub-ensamble a través de tornillos y operando una máquina manual para hacer

el taladrado, los barrenos podría quedar en posiciones que difícilmente se pueden corregir en

caso de algún error.

Figura 3.7: Sistema cartesiano de referencia para los sensores relativo al eje central de la

flecha.

Los tamaños de las brocas para cada barreno roscado se eligieron en base a la información

proporcionada en [42] y que se incluye en el Apéndice D.1 de este documento. Además, se

tomó en consideración, para el caso de los barrenos y tamaños de tornillos, el sistema inglés

debido a la gran facilidad para conseguir elementos estándar para estos propósitos.

Todas las piezas complementarias se diseñaron y modelaron en SolidWorks
R°
. Además,

se crearon sus respectivos dibujos técnicos que servirían para manufacturar dichas piezas. La

variación entre el uso del sistema inglés y el sistema internacional para el dimensionamiento

de cada pieza, en su respectivo dibujo técnico, quedó en función de la pieza con la cual tiene

una relación directa. Por ejemplo, el dimensionamiento de las bases para motor está basado

en el sistema inglés debido a que las medidas del motor se encuentran pulgadas, por otro
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lado, las bases para rodamientos se dimensionan bajo el Sistema Internacional debido a que

es el mismo sistema que usa SKF en sus rodamientos.

Finalmente, se realizó el ensamble del prototipo en 3D que se muestra en el Apéndice

B.8 con sus respectivas medidas y una vista explosionada (Apéndice B.9) con la lista de

componentes del ensamble y el número de piezas requeridas.



Capítulo 4

Manufactura, ensamblaje e

instrumentación

En este capítulo se describen los procedimientos técnicos para la manufactura de los

elementos complementarios del sistema rotor-chumaceras; incluyendo el renderizado de las

piezas finales para mostrar las formas específicas para cada pieza. Por otra parte, se ilustra

el procedimientos del ensamble del prototipo paso a paso y, finalmente, se describen todos

los pasos que se realizaron en el proyecto para instrumentar la plataforma y de esta forma

preparar todo lo necesario para la etapa de pruebas experimentales.

4.1. Manufactura de los componentes diseñados

Después del proceso de selección y diseño de componentes, se continuó con la obtención

de los elementos comprados así como de la materia prima para las partes diseñadas. El lugar

de trabajo para la manufactura de estas piezas fue el Laboratorio de Tecnología Avanzada

de Manufactura, utilizando las máquinas que se encuentran allí. Se decidió por trabajar con

máquinas manuales en vez de máquinas CNC y herramientas de software CAM debido a la

simplicidad de la geometría de las piezas.

Las primeras piezas que se maquinaron fueron las bases para motor y para rodamientos,

para ello se compraron dos placas de aluminio de 1 [] de espesor. Posteriormente, con

ayuda de la cortadora de sierra modelo TS-2504 se cortó cada una de las placas en dos más

pequeñas. Esto se realizó con el fin de contar con la materia prima para las dos bases para

motor y las dos bases para rodamientos de manera individual.

Antes de la elaboración de cada pieza se llevó a cabo un proceso de alineación de la materia

prima con los ejes de la fresadora vertical (esto aplicó para todas las piezas manufacturadas,

excepto el buje). Con ayuda de un indicador de carátula (véase Apéndice D.2) se alineó la

orilla, con menos defectos de corte, de cada placa de forma paralela al carro de la fresadora,

de tal manera que se garantizara que los cortes siempre fueran en dirección de los ejes de la

máquina, es decir rectos. Como referencia véase la Fig. 4.1

41
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Figura 4.1: Vista superior del proceso de alineación de la materia prima previa a la

manufactura de la pieza correspondiente.

Utilizando la fresadora vertical manual y un cortador vertical de cuatro gavilanes de 3
4
[]

de diámetro se llevó a cabo el proceso de escuadre (veáse Fig. 4.2), en donde se corrigieron

las imperfecciones que tenían las placas de aluminio en las orillas y, al mismo tiempo, se

ajustó el tamaño de las placas a uno que estuviera cerca de las dimensiones finales de las

piezas. Con esto se pretendía facilitar y reducir el tiempo del proceso de desbaste para la

elaboración de cada componente.

Figura 4.2: Vista superior del proceso de escuadre.

En seguida, se maquinó el primer par de bases para motor, para ello se siguió utilizando

la misma máquina y mismo cortador. Se realizaron desbastes continuos sobre las orillas de

las placas de aluminio hasta acercarse a la forma de las piezas. Es decir, se creó una pieza con

forma similar a las respectivas bases pero con un tamaño mayor en todas las dimensiones.

Esto sirvió para que, con ayuda de un vernier digital (Apéndice D.3), el proceso de desbaste

se aproximara lentamente a las dimensiones de las piezas originales con precisión, hasta

adoptar el tamaño debido. Los desbastes se realizaron con referencia a los ejes X y Y de la

fresadora vertical. Para los barrenos pasados y roscados se utilizaron las respectivas brocas

y un machuelo de 5
16
”-18 UNC para el orificio roscado. La pieza final se muestra en la Fig.

4.3.
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Figura 4.3: Base de motor finalizada.

Para el caso de las bases para rodamientos el proceso fue similar. Sin embargo, debido a

que estas piezas llevaban un corte de 45◦ o chaflán, se utilizó una prensa especial que permite
una rotación máxima de 140◦ de la pieza sujetada. Se alineó dicha base sobre el carro de la
fresadora para garantizar que el origen de la pieza se colocará a 0◦ respecto del carro. En
seguida, la base se rotó 45◦ y se desbastó lentamente la pieza para obtener el chaflán. En el
caso de los barrenos pasados y roscados se utilizaron las respectivas brocas y el machuelo de
3
8
”-16 UNC. La pieza final se muestra en la Fig. 4.4.

Figura 4.4: Base para rodamiento finalizada.

Una vez finalizada la manufactura de las bases para motor y para rodamiento, se pasó

a la etapa de acabado superficial. En donde se optó por solo pulir las piezas y darles un

recubrimiento para evitar una futura oxidación de las mismas. Se utilizaron lijas de agua con

diferentes tamaños de grano (120, 240, 280 y 500) para pulir las piezas. Posteriormente, se

lavaron con agua y jabón para quitar todo rastro de grasa y, enseguida, se les aplicó una capa

de limpiador líquido y una mezcla de líquidos: reductor, catalizador y barniz transparente

como recubrimiento final.

La siguiente pieza que se manufacturó fue la placa de acero que sirve como base para el

prototipo. Sin embargo, debido a su longitud que era mayor que la del carro de la fresadora se

tuvo que realizar el proceso de escuadre y desbaste por partes. Es decir, se empezó trabajando
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con el lado derecho de la placa hasta darle las dimensiones requeridas, y en seguida se recorrió

hacia la derecha para trabajar con el lado izquierdo de la placa. Dicho procedimiento fue

tedioso, además de lento ya que el acero es un material más duro que el aluminio, por lo que

la velocidad de avance fue más lenta (50%) que cuando se trabajó con el aluminio.

El proceso de barrenado y machueleado para esta placa fue mayor, debido a que se

necesitaban colocar más barrenos y además de diferente tamaño. Se utilizaron brocas y

machuelos de 5
16
”-18 UNC (para los barrenos que unen las bases para motor), de 3

8
”-16 UNC

(para las bases para rodamiento) y de 1
2
”-13 UNC (para colocar las bases niveladoras para

la placa).

Debido al estado de oxidación en la que se encontraba la placa, una vez terminada de

maquinar, se procedió a quitar el óxido de la superficie. Con ayuda de lijas de agua, se pulió

la superficie hasta quitar el exceso de este óxido y posteriormente se aplicó una capa de

laca Primer de Comex
R°
para enseguida colocarle una capa de pintura cromo de color negra

marca Dupont
R°
para evitar que se llegara a oxidar. Además al mismo tiempo se trató de

darle un acabado superficial que pudiera darle un contraste detallado frente a las demás

piezas de aluminio del prototipo. La pieza finalizada se muestra en la Fig. 4.5.

Figura 4.5: Placa de acero finalizada.

El tiempo de maquinado para cada pieza vino determinada por dos factores. El primero

de ellos fue la experiencia en el uso de la máquina, que en un comienzo fue nulo lo que quiere

decir que el tiempo de maquinado fue mayor (aprox. 4 hrs.) por cada pieza. Sin embargo

una vez que se logró comprender el funcionamiento de la fresadora vertical, el tiempo de

maquinado se redujo considerablemente a aprox. 2 hrs. (estos tiempos son en base al trabajo

sobre las piezas de aluminio, en el caso de la placa de acero estos tiempos se incrementan

en un 100%). El segundo factor fue la disposición de dicha máquina. No siempre estaba

disponible para trabajar.

El buje se maquinó con el torno manual modelo. La forma se determinó, como ya se ha

mencionó anteriormente, en base a los dos diferentes diámetros de la flecha y del rotor. El

proceso para centrar la materia prima se llevó a cabo con ayuda del indicador de carátula.
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Una vez logrado esto, se procedió a realizar el respectivo desbaste para manufacturar la

forma final del buje. La pieza final se muestra en la Fig. 4.6.

Figura 4.6: Buje finalizado.

La penúltima pieza a elaborar fue la base de los sensores. Para ellos se requirió de un

perfil de aluimino de 0.5 [] de espesor y 1 [] de ancho como materia prima. Se cortaron

tres piezas de ese perfil: un par de bloques rectangulares de 4.5 [] de largo y otro de

1.5 [] de largo. Utilizando el mismo cortador de 3
4
[] se escuadró y desbastó cada una

de las piezas hasta lograr obtener las medidas exactas. En seguida se hicieron los barrenos

correspondientes y se machuelearon los orificios correspondientes. Por último, se pegaron las

piezas con ayuda del pegamento epóxico y se dejó secar por un día completo. Una vez secado

el sub-ensamble se procedió a atornillar los ángulos en la parte inferior de la pieza, y así,

finalmente acabar de armar la base en su totalidad. La pieza final se muestra en la Fig. 4.7

Figura 4.7: Base para los sensores finalizada.

Finalmente, se pasó a construir las bases niveladoras para la placa de acero. Lo primero
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que se hizo fue cortar un espárrago con cuerda de 1
2
”-13 UNC y colocarlo dentro de las piezas

de hule, que servirían como bases antideslizantes (Fig. 4.8.a). Para que la unión fuera firme,

se soldaron pequeños discos de metal al espárrago en la parte inferior del hule (Fig. 4.8.b).

Posteriormente se colocaron en cada base rondanas y tuercas para tonillo de 1
2
”-13 UNC. Se

ajustó la tuerca con la finalidad de hundir el disco de metal en el caucho, para evitar que

éste entrará en contacto con la superficie de la mesa. Finalmente se colocó una contratuerca

que sirve como nivelador para la altura de la placa de acero del prototipo (Fig. 4.8.c).

Figura 4.8: Proceso de construcción de las bases niveladoras. a)Inserción del espárrago dentro

del hule. b) Soldadura del espárrago con un disco de metal. c) Colocación de la rondana, la

tuerca y contratuerca.

Finalmente, con el armado de las bases niveladoras se terminó de manufacturar las piezas

del prototipo que así lo requerían. Y, una vez que se consiguieron todas las piezas por

parte de los fabricantes (motor, rodamientos, etc.) el prototipo estuvo listo para comenzar a

ensamblarse.

4.2. Ensamble del prototipo

Antes de ensamblar el prototipo se realizaron pruebas con el motor y el variador de

frecuencia para verificar su buen funcionamiento. Se optó por trabajar con el variador a

través de conexiones trifásicas de 230/460 V 60 Hz, por lo que se realizaron las conexiones

pertinentes entre el motor, el variador de frecuencia y la red trifásica respetando el diagrama

de conexiones mostrado en la Fig. 4.9. Para que el motor trabaje en modo trifásico las líneas

T1, T2 y T3 provenientes del variador se conectaron a las líneas del motor, como se muestra

la Fig. 4.10. Se optó por no utilizar ningún reactor de carga en la instalación trifásica, debido

a que solo son recomendados para redes eléctricas industriales.
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Figura 4.9: Diagrama de conexiones de la red trifásica con el variador de frecuencia y el

motor.

Figura 4.10: Conexiones de las líneas del motor al variador de frecuencia.

Una vez que se tuvieron las conexiones listas, se realizó la energización inicial del equipo,

conectando el variador de frecuencia a la red trifásica y verificando que en la pantalla del

mismo no existiera algún mensaje de falla. Se indicó el modo de operación manual del variador
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y en seguida se introdujeron los datos de placa del motor (frecuencia máxima, corriente pico

límite, la velocidad nominal) y se programó el tiempo de aceleración del sistema. En los

Apéndices A2.2, A.2.3 y A.2.4 se muestran más detallados los pasos para la energización

inicial, información tomada directamente del manual del variador de frecuencia.

Posteriormente, se realizaron corridas del motor a diferentes velocidades y con diferentes

tiempos de aceleración utilizando la programación manual desde el teclado para ingresar las

velocidades de referencia y las pendientes de aceleración. Un ejemplo se ilustra en la Fig.

4.11, en donde se ingresa una velocidad de referencia de 600 [RPM] o una frecuencia de10

[Hz].

Figura 4.11: Pasos para hacer girar al motor a 600 RPM.

Una vez probado el funcionamiento del variador sobre el sistema, para fines del ensamble

de todas las piezas de la máquina, se quitaron temporalmente las conexiones entre el variador

de frecuencia y el motor.

La primera etapa de ensamble se llevó a cabo dentro del Laboratorio de Tecnología

Avanzada de Manufactura. Los primeros elementos para el ensamble fueron las placas para

motor, la placa de acero, el motor y los respectivos tornillos (véase Fig. 4.12.a). Se colocaron

las bases para motor sobre la placa de acero ajustándolas con los tornillos correspondientes

y, en seguida, se colocó el motor sobre las bases. Esto fue así, ya que se estableció como

prioridad en el ensamble crear una referencia para las demás piezas y, de esta forma, reducir

el desalineamiento dentro de la máquina. Para ello, se alineó la flecha del motor de forma

paralela con la orilla de la placa con ayuda del indicador de carátula. Una vez terminado

este proceso, se ajustaron al máximo los dos tipos de tornillos para evitar que esta referencia
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llegara a moverse posteriormente. El sub-ensamble se muestra en la Fig. 4.12.b a través de

una fotografía del mismo.

Figura 4.12: Primera etapa de ensamble. a)Posicionamiento previo de todos los elementos

del sub-ensamble. b)Sub-ensamble del motor, bases y placa.

Posteriormente, a los rodamientos autoalineantes que se encontraban dentro de sus so-

portes de pie se les aplicó un movimiento de palanca (veáse Fig. 4.13) en el centro de los

rodamientos con el fin de facilitar su movimiento rotulado.

Figura 4.13: Movimiento de palanca para facilitar la rotulación de los rodamientos.

En seguida, se colocaron las bases de rodamientos en sus respectivas posiciones a través

de tornillos. Una vez colocadas las bases, se dispuso a posicionar los rodamientos con soporte

de pie. Antes de ajustar los tornillos que unen a los rodamientos y a sus bases, se colocó

el disco a la mitad de la distancia entre rodamientos y en seguida se colocó la flecha entre

los rodamientos y el disco, de tal forma que este quedará entre los dos soportes y con la

flecha atravesándolo (véase Fig. 4.14); se colocó el cople flexible en un extremo de la flecha

y enseguida se ajustó al buje (Fig. 4.15). Este último se colocó dentro de la flecha del motor

y se ajustó con el prisionero.
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Figura 4.14: Inserción de la flecha.

Figura 4.15: Inserción del buje, el cople, el motor y la flecha en el ensamble.

La fotografía mostrada en la Fig. 4.16.a exhibe como quedó el ensamble de la flecha del

motor con el buje, el cople flexible y la flecha del motor. En la Fig. 4.16.b se muestra una

fotografía del ensamble de la base para rodamientos y la flecha.

Figura 4.16: Colocación y ensamble de las piezas complementarias del prototipo. a) Ensamble

de la flecha del motor, el buje, el cople y la flecha del prototipo. b) Ensamble de la base para

rodamientos, rodamientos y flecha.
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Lo que se llevó a cabo a continuación fue alinear, nuevamente con el indicador de carátula,

los demás componentes como se hizo con el motor. Esto, para evitar que el desalineamien-

to del prototipo aumentara. Una vez realizado este procedimiento se ajustaron todos los

tornillos. El sub-ensamble quedó entonces como se muestra en la Fig. 4.17.

Figura 4.17: Prototipo sin bases niveladoras.

Antes de colocar las bases niveladoras para placa de acero, se transportó todo el sub-

ensamble hasta el Laboratorio de Automatización y Sistemas Mecatrónicos, en el instituto

de Electrónica y Mecatrónica. Una vez allí, se colocaron las bases. Se ajustó la altura de la

placa base con ayuda de las bases niveladoras y, enseguida, se niveló la base. Después de

esto, se restablecieron las conexiones del motor junto con las del variador de frecuencia a la

red trifásica. Utilizando el pegamento epóxico, se colocó el perfil de aluminio en la placa.

Esta unión se dejó secar un día entero. Con ayuda de tuercas especiales para este perfil se

ajustó la base de los sensores lo más cercano al disco, es decir en el punto medio más cercano

posible. Finalmente se montaron los sensores en su base.

En la Fig. 4.18.a se muestra en más detalle el ensamble del disco, la flecha y la base para

sensores. En la Fig. 4.18.b se observa la posición nominal del riel y la base para sensores

respectiva al disco y la flecha.
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Figura 4.18: Colocación y ensamble de las piezas complementarias del prototipo. a)Ensamble

del disco, flecha del prototipo y la base para sensor. b) Ensamble del riel y la base para

sensores.

Y de esta forma, se terminó de ensamblar el sistema rotor-chumaceras. En la Fig. 4.19

se muestra una fotografía exhibiendo al prototipo armado.

Figura 4.19: Prototipo finalizado.
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4.3. Instrumentacion, acondicionamiento y adquisición

de señales

4.3.1. Instrumentación

Para esta etapa, los sensores se encontraban colocados en sus respectivas posiciones sobre

su base (eje X y eje Y). La distancia en la que se posicionaron respecto a la flecha fue de

aproximadamente 1.8 []. Para ello, fue necesario utilizar las hojas de datos, que consis-

ten básicamente en gráficas de calibración en base a varias pruebas experimentales que el

fabricante realizó para verificar el funcionamiento y linealidad para cada sensor en donde

se dispone de los valores específicos de voltaje por milímetro [] . Para ello se conectó

cada sensor a su respectiva entrada en el driver amplificador y las señales de salida se conec-

taron a un osciloscopio para observar el valor de las señales en volts [ ] y así, con ayuda

de la ganancia [], se referenció la posición de los sensores. En las Figs.4.20 y 4.21 se

muestran los datos experimentales de calibración y la curva aproximada que éstos generan,

además de la ganancia de cada sensor (para más detalle consultar los Apéndices C.1.1 y

C.1.2).

Figura 4.20: Gráfica de calibración para el sensor que se posiciona sobre el eje X.
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Figura 4.21: Gráfica de calibración para el sensor que se posiciona sobre el eje Y.

4.3.2. Acondicionamiento

Como se puede notar en las hojas de datos de los sensores, la ganancia de cada sensor

es negativa. En base a esto, se optó por crear un circuito sumador inversor para otorgarle

un offset a cada señal de los sensores, con la finalidad práctica de que ambas señales queden

centradas en 0 V. Este circuito básico (véase Fig.4.22) se realizó en ISIS Proteus de Labcenter

Electronics
R°
y para la creación del circuito impreso se utilizó el ARES Proteus

R°
de la

misma empresa.

Figura 4.22: Circuito sumador inversor creado en Isis Proteus.
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Finalmente, se realizó el circuito físico y este se muestra en la Fig. 4.23. No se utilizó

ningún circuito de filtrado debido a que la calidad de las señales que entrega el driver am-

plificador es muy buena.

Figura 4.23: Circuito sumador inversor.

Se utilizó un par de divisores de voltaje en las entradas de cada sumador inversor, que

brinda un voltaje inverso pero de la misma amplitud que las señales estáticas que otorgan

los sensores con el fin de colocar estas señales centradas en 0 V. A la entrada del circuito

se colocaron un par de circuitos seguidores de voltaje para garantizar que no exista una

caída de voltaje en el circuito. Para lo anterior y para el circuito sumador inverso se utilizó

un amplificador operacional tl084. En la Tabla 4.1 se coloca la lista de los conectores y sus

señales de entrada o salida del circuito sumador inversor.

Etiqueta Senal de entrada/salida

Conector 1.1 -12V

Conector 1.2 Tierra

Conector 1.3 +12V

Conector 2.1 Señal sensor X

Conector 2.2 Tierra sensor X

Conector 3.1 Señal sensor Y

Conector 3.2 Tierra sensor Y

Conector 4.1 Señal acondicionada sensor X

Conector 4.2 Tierra

Conector 5.1 Señal acondicionada sensor Y

Conector 5.2 Tierra

Cuadro 4.1: Lista de las conexiones del circuito de acondicionamiento de la señal
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4.3.3. Software para la adquisición y procesamiento de datos y

tarjeta de adquisición de datos

MATLAB
R°
& SIMULINK

R°
de MathWorks

R°
es un entorno de computación y de-

sarrollo de aplicaciones totalmente integrado, orientado para el desarrollo de proyectos con

elevados cálculos matemáticos y la visualización gráfica de estos. Consta de diferentes tool-

boxes especializados, sin embargo para la simulación en tiempo real, la toolbox Real-Time

Windows Target
R°
es la herramienta que permite realizar toda clase de aplicaciones de con-

trol y simulaciones en tiempo real para plantas físicas.

El Real-Time Windows Target permite capturar y generar señales en tiempo real me-

diante diagramas de bloques generados con Simulink. Además, permite la visualización de

estas señales, cambiando y controlando parámetros en tiempo real. Para hacerlo posible,

es necesario configurar la placa de adquisición de datos para, posteriormente, obtener las

señales de entrada y/o salida analógicas y digitales.

El hardware para adquisición de datos es una tarjeta de la empresa National Instru-

ments
R°
modelo NI-6024-E. Las características de la tarjeta se muestran en el Apéndice

C.2. Para hacer funcionar la placa fue necesario tener los drivers e instalarlos en el PC. Para

trabajar en el entorno de Matlab
R°
, la Toolbox Real-Time Windows Target es la encargada

de detectar automáticamente el dispositivo de hardware para darle funcionalidad.

4.3.4. Adquisición de señales

Para el proceso de adquisición de datos, como ya se mencionó, se utilizó la tarjeta PCI-

6024E deNational Instruments
R°
en conjunto con una PC conMatlab

R°
& Simulink

R°
como

interfaz para mostrar los datos obtenidos. Además del Toolbox y del Kernel de Real-Time

Windows Target como herramienta de control y simulación en tiempo real. La configuración

de todo el software se muestra en los siguientes pasos numerados.

1. Lo que se hizo primero fue instalar el controlador correspondiente para que la PC

reconociera la tarjeta colocada en el puerto PCI. Este driver, es el Traditional NI-DAQ

(Legacy) 7.4.4 - Windows XP/2000 de National Instruments
R°
para dispositivos PCI.

Fue determinante que el controlador se instalara antes de colocar la tarjeta en el puerto

PCI, debido a que en el manual del fabricante se menciona que es necesario hacer esto

para que la PC pueda reconocer la tarjeta sin ningún problema.

2. Lo siguiente fue la instalación de todo el software en la PC. Para ello, durante la

instalación de Matlab se marcó la opción de instalación completa asegunrando que

todos los componentes se instalen correctamente. Una vez que Matlab
R°
estuvo listo,

se instaló manualmente el Kernel Real-Time Windows Target, ya que, aunque se hayan

copiado todos los archivos durante la instalación, se tiene que instalar individualmente

para garantizar su funcionamiento y detección por parte de Matlab
R°
.

3. Dentro de la ventana de comandos de Matlab se escribió el comando rtwintgt -setup,

con lo cual se obtuvo la siguiente respuesta:
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 rtwintgt -setup

You are going to install the Real-Time Windows Target

Kernel.

Do you want to proceed? [y]:

4. Para confirmar se tecleó la letra y, a lo cual el programa respondió con la confirmación

de que se había logrado instalar el kernel.

The Real-Time Windows Target kernel has been

successfully installed .

5. Para corroborar la instalación correcta se tecleó el comando rtwintgt -version en la

ventana de comandos de Matlab

 rtwintgt -version

The installed version of the Real-Time Windows Target

kernel is 2.7.1

6. Posteriormente, se trabajó sobre Matlab
R°
con el fin de que la plataforma reconociera

la tarjeta de adquisición de datos. Lo primero que se realizó fue la instalación de la

tarjeta y acceso al kernel de la toolbox, utilizando el comando rtwho, obteniendo el

siguiente resultado:

 rtwho

Real-Time Windows Target version 2.6.1 (c) The

MathWorks, Inc. 1994-2005

Running on Uniprocessor APIC computer.

MATLAB perfomance = 100.0%

Kernel timeslice period = 1 ms

7. En la respuesta que produjo, Matlab reconoció el driver de la tarjeta de adquisición

de datos. Posteriormente, para indicar manualmente el driver de la placa se tecleó el

comando rtload, con lo cual apareció la ventana (véase Fig. 4.24) en la cual se selecciona

el driver.
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Figura 4.24: Pantalla de selección manual del driver de la tarjeta de adquisición de datos.

8. En la ventana se buscó la carpeta de National Instruments (NI) y se seleccionó el

fichero correspondiente a la tarjeta pci-6024e.rwd. Para comprobar si ha reconocido el

driver, se tecleó el comando rtwho. En la respuesta se puede ver claramente que fue

correcta la elección ya que muestra la dirección que ocupa la tarjeta.

 rtwho

Real-Time Windows Target version 2.6.1 (c) The

MathWorks, Inc. 1994-2005

Running on Uniprocessor APIC computer.

MATLAB perfomance = 100.0%

Kernel timeslice period = 1 ms

DRIVERS: Name Address

National Instruments PCI-6024E 0x2

[0 0 0 0 0]

9. Una vez completado todo el proceso de reconocimiento de la tarjeta de adquisición

de datos por parte de Matlab
R°
, se creó un archivo nuevo en Simulink

R°
que serviría

para hacer la interfaz del programa para la recolección y procesamiento de datos. En

este archivo se colocaron dos bloques de la toolbox RTWT llamados Analog Input,

uno para cada sensor. Los cuales se tuvieron que configurar para que trabajen con la

tarjeta PCI-6024E (véase Fig.4.25). Dentro de los parámetros de configuración se eligió

la tarjeta en cuestión y se especificó el canal de entrada1 y en seguida se conectó un

1Los canales que se pueden seleccionar dentro del bloque van del 1 al 16. Sin embargo, los canales físicos

de la tarjeta van enumerados del 0 al 15.
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par de bloques de ganancia específica para cada sensor, que servirían para convertir la

señal de entrada dada en [ ] a []. En seguida se conectó un par de bloques Scope

para mostrar las gráficas con los datos obtenidos a través de la tarjeta de adquisición

de datos. El diagrama final se muestra en la Fig. 4.26.

Figura 4.25: Configuración de los bloques de entrada analógica.

Figura 4.26: Diagrama de bloques para adquirir las señales de entrada provenientes de los

sensores.

10. Para hacer la prueba de la adquisición de datos, después de haber construido el diagra-

ma a bloques, se configuraron los parámetros de simulación y además la herramienta

del kernel del RTWT. Los parámetros de simulación fueron los que se muestran en la

Fig.4.27. Se eligió el algoritmo Fixed-Step Discrete ya que el Real Time Workshop2 lo

utiliza para generar el código de la simulación.

2El Real-Time Workshop genera y ejecuta código C y C++ desde los diagramas de Simulink y funciones

de Matlab. Éste código generado se utiliza para aplicaciones en tiempo real y en tiempo no-real.
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Figura 4.27: Parámetros de simulación.

11. Para la correcta configuración del kernel de RTWT se eligió en System Target File 3

la opción rtwin.tlc, que permite trabajar con el RTWT. Automáticamente los campos

de Make command y Template makefile se actualizaron. Veáse Fig. 4.28.

Figura 4.28: Selección del System Target File.

12. Una vez configurado todos los parámetros de simulación, se utilizó la herramienta Build

3El System Target File determina la estructura de la generación del código.
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Model, que se encuentra en el menúTools−→Real-Time Workshop−→Build Model para
invocar al compilador de Matlab

R°
y las herramientas necesarias para trabajar con el

kernel del RTWT y, de esta forma con la aplicación en tiempo real.

13. Finalmente, para comenzar la adquisición de datos desde la tarjeta, se utilizó la

herramienta External Mode Control Panel (Fig. 4.29) que permite, entre otras cosas,

la conexión/desconexión del programa con el hardware de adquisición de datos; ini-

ciar/detener la adquisición de datos también es otra de sus funciones.

Figura 4.29: External Mode Control Panel.

14. Para iniciar la adquisición de datos en tiempo real se seleccionó la opción Connect y en

seguida se seleccionó Start Real Time Code dentro del External Mode Control Panel.

La prueba consistió en conectar una fuente de voltaje modelo GPC-3030D entregando

una señal constante de 2.5 [ ] en cada entrada analógica de la tarjeta para comprobar

que la etapa de adquisición estuviera correcta. Para cada prueba ya no fue necesario

reconfigurar los parámetros de simulación, sino, únicamente se cambió el canal de

entrada de la tarjeta en el bloque de Analog Input y se reconstruyó el modelo con la

herramienta Build Model.

15. Para probar las salidas analógicas del sistema fue necesario incluir dos pares más de

bloques llamados Analog Output y un bloque de constante (véase la Fig. 4.30) que

servirían para generar un voltaje de salida en los pines 22 y 21 de la placa con una

magnitud igual a la que se indicó en el bloque de constante. Se colocaron dos valores

de 2.25 y 1 en los bloques de constante. En la placa de pines se colocó un multímetro

para medir el voltaje de salida de la tarjeta. El procedimiento para iniciar la prueba

consistió en configurar los bloques Analog Ouput eligiendo nuevamente a la tarjeta

PCI-6024E como herramienta de hardware y reconstruir el modelo nuevamente.



62 CAPÍTULO 4. MANUFACTURA, ENSAMBLAJE E INSTRUMENTACIÓN

Figura 4.30: Diagrama de bloques para probar las salidas analógicas de la tarjeta de adquisi-

ción de datos.

A partir de la finalización de esta etapa, la adquisición de datos estaba lista para las

pruebas experimentales. En la Fig. 4.31 se muestran las debidas conexiones entre los sen-

sores, el driver de amplificación, el circuito de acondicionamiento de la señal, la tarjeta de

adquisición de datos y la PC.

Figura 4.31: Hardware para la adquisición de las señales. a) Unión sensores con su driver.

b)Unión del driver con la etapa de acondicionamiento de la señal. c) Unión del circuito de

acondicionamiento con la placa de adquisición de datos y la PC.



Capítulo 5

Pruebas experimentales

En este capítulo se menciona el desarrollo del método de balanceo previo a las pruebas

experimentales que se realizaron. Posteriormente, se explican a detalle en qué consistieron las

pruebas experimentales sobre el sistema rotor-chumaceras recién construido e instrumentado,

las cuales consistieron en dos tipos:

El primer tipo de pruebas que se hicieron fueron a velocidades constantes (en las 300,

600, 900 y 1200 rpm).

El segundo tipo de pruebas se llevó a cabo con distintas rampas de velocidad que

iban desde las 0 hasta las 2400 rpm (alcanzando y superando la velocidad crítica del

sistema).

Los canales de la tarjeta de adquisición de datos utilizados para la etapa de pruebas

experimentales y a las cuales se conectaban las señales acondicionadas del sensor X y sensor

Y fueron los canales de entrada analógicos 15 y 14 respectivamente. El canal 15 se encuentra

representado por el par de pines 23 y 24, el primero para la señal de entrada y el segundo

para la tierra de la señal. El canal 14, en la placa, es el par de pines 58 (señal de entrada) y

59 (tierra).

Además, es importante mencionar que el tipo de gráficas utilizadas en este capítulo fueron

consideradas importantes para exhibir el comportamiento del sistema rotor-chumaceras de-

bido a que en [43] se resalta su importancia ya que la presencia de estas gráficas es efectiva

para un análisis básico del comportamiento rotodinámico del sistema.

5.1. Balanceo del rotor

Para hacer las pruebas de balanceo, se desmontaron previamente la base para sensores y

los sensores. Ya que por cuestiones de seguridad y al no conocer el comportamiento dinámico

del sistema, ni la magnitud de la vibración durante la resonancia, la mejor opción para evitar

un posible daño a los sensores fue quitarlos momentáneamente.

Una vez desmontados los sensores, con ayuda del variador de frecuencia se puso en marcha

el motor con una rampa de velocidad que fue de las 0 rpm hasta las 2000 rpm en 10 segundos.

63
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El comportamiento del sistema durante la frecuencia natural fue muy descontrolado, es decir,

la amplitud de las vibraciones durante la resonancia fue relativamente grande.

Este resultado, al no ser cuantificado debido a que no se colocaron los sensores, fue

una vibración de amplitud considerable. Por lo tanto, se determinó que debía reducirse esa

amplitud para evitar que los sensores, que al estar posicionados cerca de la flecha, pudieran

recibir algún daño permanente y quedar inoperantes. El método que se eligió es el método

de las cuatro corridas sin fase ("Four-Run method without phase" [37]). Se estableció este

método debido a la simpleza de sus pasos, a la rápida convergencia de la solución y a que

solo se necesita de un sensor que mida la amplitud de las vibraciones, en vez de dos sensores

(para amplitud y fase) en comparación con el método de Single-Phase Balancing descrito

en la misma bibliografía. Este otro sensor tendría que colocarse en otra posición cerca de la

flecha del motor, y no se tenían los medios para hacerlo inmediatamente.

El primer paso del procedimiento indica que se debe elegir una velocidad cercana a la

velocidad crítica, con lo cual se eligió la velocidad de 1400 rpm para que en ella se hicieran

las cuatro corridas correspondientes al método. Se utilizó un tornillo de cabeza plana tipo

Allen con una masa de 2.3 g como peso de prueba y el software CAD SolidWorks R° para

dibujar los círculos correspondientes a las pruebas, como lo menciona el método. Para ello,

solo se montó el sensor en la dirección de X de la flecha, a una distancia aproximada de 1.5

[] respecto de la misma.

La primera prueba fue sin utilizar la masa de referencia, arrojó que la amplitud de la

vibración a esa velocidad de aproximadamente 2.4 Vpp. En el software correspondiente se

dibujo el primer círculo (denotado como ) con diámetro de 2.4 unidades arbitrarias [..]

(véase Fig. 5.1).

Figura 5.1: Circunferencia resultante de la primera prueba.

Siguiendo con el procedimiento se hicieron 3 pruebas más, con la característica de que

la masa de prueba se colocaría en tres posiciones distintas sobre la circunferencia del disco

con un ángulo de separación de 120◦ entre ellas. Esta, la segunda prueba de las cuatro
correspondientes, se realizó marcando un punto de referencia sobre el disco que representaría

los primeros 0◦. En este punto se colocó el tornillo y se realizó la respectiva corrida. En
el osciloscopio se observó una amplitud de 3.2 Vpp. Por consiguiente, se dibujó el segundo

círculo con diámetro de 3.2 u.a. centrado en el punto que representa los 0◦, (veáse Fig. 5.2).
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Figura 5.2: Circunferencia resultante de la segunda prueba centrada a 0◦.

Para la tercera prueba, se recorrió 120◦ en sentido horario la masa. En el osciloscopio se
notó una reducción considerable de la vibración, ya que se registró una amplitud de 1.4 Vpp.

En seguida se realizó su respectivo círculo, cuyo centro se encuentra sobre la circunferencia

del primer círculo a 120◦ (véase Fig. 5.3).

Figura 5.3: Circunferencia resultante de la segunda prueba centrada a 120◦.

Para la cuarta y última prueba, se recorrió otros 120◦ al tornillo, posicionándolo a 240◦

de la referencia (veáse Fig. 5.4). En esta ocasión la amplitud fue de 3.0 Vpp.
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Figura 5.4: Circunferencia resultante de la segunda prueba centrada a 240◦.

Una vez realizado el último círculo, se buscó la intersección de los tres círculos. Sin

embargo, como se puede notar en la Fig.5.5 no existe dicha intersección. Por lo que se

buscó el punto medio entre las diferentes intersecciones de los círculos. Con ayuda del mismo

software, este punto medio quedó localizado a una distancia de 0.526 u.a con un ángulo de

128.05◦ (véase Fig. 5.5). Este punto servió para localizar la posición de la masa de corrección.

Figura 5.5: Localización del punto de referencia para determinar la posición y tamaño de la

masa de corrección.

Lo siguiente fue encontrar el valor de la masa de corrección, la cual esta dada por la Ec.

(5.1).

 =
0



 (5.1)
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En donde 0 es el diámetro del primer círculo, cuyo valor fue de 3.2,  es la distancia del

centro del primer círculo al punto que ayudará a localizar la posición la masa de corrección,

su valor fue de 0.526. es el valor de la masa de prueba (2.3 []), con lo cual se obtuvo una

masa de corrección  de 14 [] posicionado a 128
◦ de la referencia. Sin embargo, como las

posiciones en las cuales se puede colocar la masa están separadas cada 30◦, no fue posible
colocar la masa con ese ángulo. Se optó por posicionarla a 120◦ de la referencia. Con esto,
y haciendo la prueba a las 1400 [], se notó una disminución de hasta del 62.5% de la

amplitud original, ya que se obtuvo una nueva amplitud de 1.2 Vpp.

Para corroborar si el valor del desbalance residual de la máquina se encuentra dentro del

rango máximo permitido por la norma ISO 1940-1 [41] se utilizó nuevamente la Fig. 3.4 en

donde viene la tabla de valores de desbalance residual permitidos. Sabiendo que el grado

de calidad de desbalance es G2.5, con un peso del disco de 1.5 [] y a una velocidad de

operación  de 1200 [rpm] se encontró un desbalance residual máximo de aproximadamente

15 [ ·], el cual correspondió a un valor de excentricidad de 15 []. Con este valor

de excentricidad, se encontró el valor de la amplitud deR con la ecuación 2.21 el cúal resultó

de 26.085 [].

Por otro lado, el valor de la amplitud de la vibración a 1200 [] se determinó de la

gráfica (Fig. 5.6). El valor máximo de amplitud fue 0.116 [mm] y el valor mínimo fue -0.138

[mm, de aquí se tomó el valor de 0.127 [] como valor pico de la señal (que se determinó

restándole al valor máximo el valor mínimo y dividiendo entre dos el resultado). Este valor

de 127 [] se comparó con el valor 26.085 [], resultando ser mucho mayor que el máximo

valor permitido por la norma ISO 1940-1. Esto indicó que es necesario un proceso de balanceo

más fino para asegurar que la amplitud de la vibración sea menor que la permitida por la

norma. Sin embargo, al no contar con la instrumentación necesaria para dicho trabajo, se

optó por colocar ésto en los trabajos a futuro de la tesis.

Figura 5.6: Prueba a velocidad de 1200 rpm.
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5.2. Pruebas a velocidad constante

Después de la etapa de balanceo, y ya con la amplitud de la vibración reducida, se montó

el segundo sensor referente a la dirección Y a una distancia de aproximadamente 1.5 [].

Las pruebas a velocidad constante consistieron en capturar las amplitudes de las vibra-

ciones en [] sobre los ejes X y Y durante un lapso de tiempo de 15 segundos. Se utilizaron

cuatro velocidades de operación constantes para las pruebas. Los tipos de gráficas mostradas

en esta sección son de dos tipos, las gráficas en el dominio del tiempo y las órbitas. El primer

tipo es una representación gráfica fundamental de los datos dinámicos de la maquinaria.

Este muestra el cambio de un parámetro individual (a menudo desplazamiento, velocidad o

aceleración) sobre un periodo de tiempo corto desde la perspectiva de un sensor. El segundo

tipo de gráficas que se utiliza es la órbita, la cual representa el patrón de la línea centro de la

flecha relativo a un par de sensores colocados ortogonalmente. El código que se utilizó para

mostrar ambos tipos de gráficas se muestra en el Apéndice E.1.

Ahora bien, el primer conjunto de gráficas obtenidas experimentalmente fueron de datos

recopilados en una velocidad de operación constante de 300 [] y los resultados en el

dominio del tiempo se muestran en las Figs.5.7. Se incluye, además, la órbita de la flecha en

la Fig. 5.8..

Figura 5.7: Comportamiento del sistema a 300 rpm. a) Sensor X. b) Sensor Y.

En la Fig. 5.7 se nota que la amplitud de las vibraciones son relativamente pequeñas, sin

embargo la amplitud de la vibración sobre el eje X de la flecha es menor que la presente en

el eje Y. Esto se puede apreciar aún mejor en la órbita del centro de la flecha mostrada en la
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Fig. 5.8 ya que el patrón que dibuja la línea centro de la flecha es un óvalo extendido hacia

el eje Y, es decir, la longitud mayor se presenta sobre este eje.

Figura 5.8: Órbita del centro de la flecha a una velocidad de 300 rpm.

El siguiente conjunto de gráficas fueron obtenidas en las 600 []. La Fig. 5.9 muestra

el comportamiento en el dominio del tiempo y la Fig. 5.10 la órbita.

Figura 5.9: Comportamiento del sistema a 600 rpm. a) Sensor X. b) Sensor Y.



70 CAPÍTULO 5. PRUEBAS EXPERIMENTALES

Figura 5.10: Órbita del centro de la flecha a una velocidad de 600 rpm.

En este conjunto de gráficas es notaria la diferencia con respecto a las gráficas mostradas

para la velocidad de 300 [] La amplitud de las vibraciones sobre el eje Y son mucho

mayores que las presentes en el eje X. Además, el comportamiento de la órbita (Fig. 5.10)

muestra que el patrón circular ha desaparecido. Para detallar el comportamiento de la de

la flecha, se graficó la órbita durante un solo ciclo de revolución, la Fig. 5.11 es la gráfica

resultante.Esta figura muestra el patrón del centro de la flecha por ciclo de revolución, y el

símbolo “+” índica el inicio de la órbita.

Figura 5.11: Patrón de la órbita durante un ciclo de revolución de la flecha.
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Este patrón rota en sentido anti horario por cada revolución, por lo cual, a la hora de

observar con detalle la Fig.5.10 no se identifica un solo patrón, contrario al caso de la órbita

descrita por la flecha en las 300 [] (Fig. 5.8).

Las gráficas de las pruebas experimentales para 900 [] se muestran la Fig. 5.12 así

mismo, la órbita se muestra en las Fig. 5.13.

Figura 5.12: Comportamiento del sistema a 900 rpm. a) Sensor X. b) Sensor Y.

Figura 5.13: Órbita del centro de la flecha a una velocidad de 900 rpm.
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El patrón de órbita de la flecha durante la velocidad constante de 900 [] se nota,

nuevamente, distinto a las anteriores. Esta vez el patrón presenta dos picos positivos en la

dirección de Y (números 1 y 2 en color negro) y uno pico positivo en la dirección de X

(número 1 en color mas claro).

Las Fig. 5.14 respectivamente, muestran las gráficas resultantes de la prueba a velocidad

constante de 1200 [] en el dominio del tiempo. y la Fig. 5.15 la órbita.

Figura 5.14: Comportamiento del sistema a 1200 rpm. a) Sensor X. b) Sensor Y.

Figura 5.15: Órbita del centro de la flecha a una velocidad de 1200 rpm.
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Para cuando se aumentó la velocidad a 1200 [], las gráficas en el dominio del tiempo

(Fig 5.14) vuelven a mostrar un comportamiento normal, por lo tanto, como se nota en la

órbita del centro de la flecha (Fig. 5.15) esta volvió a tomar la forma de una elipse, en donde

el mayor diámetro se presenta en la dirección de Y.

5.3. Pruebas a velocidad variable

Se realizaron pruebas experimentales con rampas de aceleración constante con diferente

tiempos de duración (5, 10 y 15 segundos). Este tipo de experimentos se hizo para obser-

var el comportamiento rotodinámico, tanto en el dominio del tiempo como en el dominio

frecuencial, del prototipo cuando alcance y supere la frecuencia natural del sistema ya sea

de manera rápida o lenta (esto depende del tiempo de aceleración que se predisponga en el

variador de frecuencia). Como referencia, obsérvese la Fig. 5.16.

Figura 5.16: Rampas de aceleración con distintos tiempos de duración.

Para poder encontrar el espectro frecuencial de las señales en el dominio del tiempo se

utilizó el algoritmo de la transformada rápida de Fourier (FFT, por sus siglas en inglés).

Éste se muestra en el Apéndice E.2 y se utilizó dentro de Matlab
R°
.

5.3.1. Conjunto de gráficas experimentales del comportamiento

rotodinámico para la rampa de 5 segundos.

Como se mencionó anteriormente, las pruebas con velocidad variable consistieron en

utilizar un solo tipo de rampa de aceleración que hacía rotar a la flecha desde las 0 hasta las

2400 [], la diferencia entre todas las pruebas fue el tiempo de duración que permitía al

motor alcanzar esa velocidad deseada. La primera prueba utiliza una rampa de aceleración

que dura 5 segundos. Las gráficas en el dominio del tiempo resultantes se muestran en la

Fig.5.17.
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Figura 5.17: Comportamiento dinámico de la flecha con una rampa de aceleración de 5

segundos. a) Sensor X. b) Sensor Y.

Una vez que se graficaron los datos experimentales en el dominio del tiempo, se realizó

el plot de la órbita del centro del flecha durante el periodo de operación experimental. En la

Fig. 5.18

Figura 5.18: Comportamiento de la órbita del centro de la flecha durante la rampa de

aceleración de 5 segundos.
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Posteriormente, se realizaron los espectros en amplitud de los datos experimentales. Estos

espectros en amplitud para los datos en los ejes X y Y se muestran en la Fig. 5.19.

Figura 5.19: Espectros en amplitud de los datos recopilados. a) Eje X. b) Eje Y.

En las gráficas en dominio del tiempo (Fig. 5.17) se nota una desfase en el tiempo entre

la vibración que registra el sensor colocado en el eje X y el sensor del eje Y. Esta diferencia

también es notoria en los espectros de amplitud (Fig. 5.19 en donde la frecuencia en la cual

entra en resonancia el sistema en la dirección de X se presenta en los 30 [] y en los 33

[] en la dirección de Y.

El conjunto de patrones de la órbita mostrados en la Fig. 5.18 corresponden a todas las

órbitas que se forman durante los 5 segundos de aceleración constante. Este conjunto de

órbitas van cambiando conforme la velocidad de operación del eje se va incrementando. En

la Fig. 5.20 se muestra claramente este cambio. Durante la resonancia que capta el sensor

posicionado en el eje de las X (Segundo 3), el patrón de la órbita tiende a alargarse sobre

ese eje, después la órbita intenta retomar la forma circular, hasta que después de pasar la

resonancia logra formar este tipo de órbita.
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Figura 5.20: Cambios en el patrón de órbita durante los 5 segundos de aceleración.
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5.3.2. Conjunto de gráficas experimentales del comportamiento

rotodinámico para la rampa de 10 segundos.

En esta nueva prueba experimental la rampa de aceleración fue de 10 segundos. Las

gráficas en el dominio del tiempo se muestran en la Fig. 5.21.

Figura 5.21: Comportamiento dinámico de la flecha con una rampa de aceleración de 10

segundos. a) Sensor X. b) Sensor Y.

El camino de la órbita a través de la prueba experimental se muestra en la Fig. 5.22.

Figura 5.22: Comportamiento de la órbita del centro de la flecha durante la rampa de

aceleración de 10 segundos.
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El espectro en amplitud de los datos en el tiempo se muestran en la Fig. 5.23.

Figura 5.23: Espectros en amplitud de los datos recopilados. a) Eje X. b) Eje Y.

Como se puede notar comparando las Figs. 5.18 y 5.22 el patrón de cambio (véase como

referencia la Fig. 5.24) de la órbita de la flecha a través del aumento de velocidad es bastante

similar en ambas pruebas experimentales. La única diferencia a considerar, es la que se nota

en las órbitas que se presentan en los 3 segundos en la Fig. 5.20 y de los 4 a los 6 segundos en

en la Fig. 5.24, ya que después de la resonancia registrada sobre ele eje X, el comportamiento

de la órbita para la primera prueba no tiene un patrón definido. En cambio, en la segunda

prueba la órbita muestra un comportamiento elíptico, en donde su diámetro más largo se

encuentra direccionado sobre el eje Y.

Ahora bien, al analizar los espectros de amplitud, estos siguen mostrando la misma

frecuencia de resonancia tanto en X (30 []) como en Y (33 []) que en la prueba de

aceleración de 5 segundos. Sin embargo, el pico de amplitud que se muestra en los 20 []

en la Fig. 5.19.a ha desaparecido en esta segunda prueba. Las amplitudes de los picos de

resonancia se mantienen similares a las de la primera prueba.

La diferencia más notoria entre ambas pruebas experimentales, que se observa entre las

gráficas de tiempo (Fig.5.17) con respecto a las de la prueba anterior, es que las amplitudes

vistas desde el sensor posicionado en el eje Y son diferentes. En esta prueba, la amplitud de

la vibración durante la resonancia es menor a la que se observa en la Fig. 5.17.b. La forma

de la onda también es diferente, ya que el pico positivo presente en el eje Y tiende a ser

mayor que el pico negativo. Esto es aún más fácil de percibir observando la Fig 5.22, ya que

durante la resonancia registrada en el eje Y el patrón de la órbita, visto desde la perspectiva

del sensor, tiende a vibrar más cerca de la parte positiva del eje Y.
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Figura 5.24: Cambios en el patrón de órbita durante los 10 segundos de aceleración.
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5.3.3. Conjunto de gráficas experimentales del comportamiento

rotodinámico para la rampa de 15 segundos.

Finalmente, para la última prueba se muestran las gráficas resultantes en el dominio del

tiempo en la Fig. 5.25.

Figura 5.25: Comportamiento dinámico de la flecha con una rampa de aceleración de 15

segundos. a) Sensor X. b) Sensor Y.

El comportamiento de la órbita se muestra en la Fig. 5.26.

Figura 5.26: Comportamiento de la órbita del centro de la flecha durante la rampa de

aceleración de 15 segundos.
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Finalmente los espectros de amplitud se muestran en la Fig. 5.27.

Figura 5.27: Espectros en amplitud de los datos recopilados. a) Eje X. b) Eje Y.

Los espectros en amplitud mostrados en la Fig. 5.25 vuelven a hacer notar esa diferencia

en frecuencia entre la resonancia captada desde el eje de las X respecto a la captada desde el

eje Y. El hecho de que este suceso ocurra en las tres pruebas experimentales demuestra que

sin importar el tiempo de aceleración de la flecha, la frecuencia de resonancia es la misma

siempre en cada uno de los ejes.

Ahora bien, el patrón de cambio (Figs. 5.26 y 5.28) en la forma de la órbita es muy similar

a los vistos en las dos pruebas anteriores. De nuevo la durante la resonancia localizada a los

30 [] el patrón de la órbita muestra una forma elíptica bastante alargada sobre el eje

X. A medida que la velocidad aumenta, la resonancia comienza a deformar el patrón de la

órbita haciendo que éste tienda a formar nuevamente un patrón de órbita elíptico alargado,

pero ahora sobre el eje Y. Este órbita se localiza en los 33 [] y tiene a acercarse a la zona

positiva del eje.Y. Posteriormente, la órbita tiende a regresar y formar un patrón circular una

vez que se supera la primera velocidad crítica y las amplitudes de las vibraciones disminuyen

en gran medida.
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Figura 5.28: Cambios en el patrón de órbita durante los 15 segundos de aceleración.

En cuanto a las gráficas en el dominio del tiempo (Fig. 5.25) se nota un incremento en la

amplitud de las vibraciones durante la resonancia, sin embargo en esta última prueba es más

notorio que existen un par de regiones después de la resonancia, en donde la amplitud de

la vibración disminuye repentinamente, incluso, a tal grado que aparente desaparecer (como

referencia véase la Fig.5.29.c). Este mismo comportamiento ocurre en las anteriores pruebas

experimentales, sin embargo, la pendiente de aceleración al ser más rápida en las primeras,

la apreciación de este efecto es casi nulo (Figs.5.29.a y 5.29.b.).

Cabe mencionar que aún con la reducción de la amplitud de la vibración gracias al

método de balanceo, la amplitud de las vibraciones durante la etapa de resonancia seguía

siendo superior al rango de sensibilidad del sensor que se colocó en el eje Y (aprox. 2 [], en

el cual su comportamiento es lineal). Esto presentó un inconveniente a la hora de registrar

las vibraciones desde este sensor, ya que existía un rango en la respuesta de la máquina

(distancia entre la flecha y el sensor) que se alejaba del rango lineal permitido, provocando

que las respuestas obtenidas desde el eje Y no sean simétricas. Para esto, es necesario recordar

que la ganancia del sensor es negativa y, a mayor distancia mayor será la amplitud del voltaje

negativo que se registre. Por lo tanto entre más se aleje la flecha del sensor y su rango de

linealidad, la señal dejará de ser proporcional y la respuesta perderá la simetría.
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Figura 5.29: Anomalías en las formas de onda tomadas con el sensor en X para las tres

pruebas experimentales con aceleración constante.

5.3.4. Discusión de resultados

Observando las gráficas de las pruebas experimentales a velocidad constante (Figs. 5.7,

5.9, 5.12 y 5.14) se puede observar, entre otras cosas, que la amplitud de las oscilaciones se

van incementando a medida que se aumenta la velocidad y, en el caso de las órbitas (Figs.

5.8, 5.10, 5.13 y 5.15), éstas se modifican también con el aumento en la velocidad.

La presencia de órbitas con formas anormales (Figs. 5.11 , 5.10 y 5.13) indican la presencia

de fricción en el sistema rotor-chumaceras.

Las pruebas con el sistema a velocidad variable arrojaron resultados interesantes y

referentes a la condición de la máquina:

La amplitud de la vibración va amplificándose conforme la velocidad de operación se

va acercando a la frecuencia natural, esta amplitud se maximiza durante la resonancia

y después disminuye. Este comportamiento fue el esperado para dicho sistema al pasar

por la primera velocidad crítica. Esta velocidad se encuentra dentro del rango de

operaciones del motor y beneficia la observación del fenómeno de resonancia, cumplien-

do parcialmente uno de los objetivos de la tesis. En la etapa de diseño de la máquina,

al encontrar un buen factor de seguridad se cumplió la otra parte del mismo objetivo.

La frecuencia natural del sistema teórica se posiciona en 25.11 [], sin embargo, en

las gráficas de los datos recopilados, tanto en el dominio del tiempo como en el de la

frecuencia se nota una discrepancia con el valor experimental de esta frecuencia ya que

en donde se presenta el fenómeno de resonancia es en una frecuencia mayor (≈30 [])
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Las razones para que exista la discrepancia entre la frecuencia natural  real y teórica

son varias. Una de ellas y, al mismo tiempo, la más significativa es el efecto que causa

el desalineamiento externo en la respuesta del sistema. Esta condición existe cuando la

máquina, operando en condiciones normales y bajo un equilibrio térmico, la línea central de

la flecha no es colineal a la del cople, rodamientos y flecha del motor.

El desalineamiento presente en el sistema es debido a que, durante el proceso de ensam-

ble, no se contó con las herramientas especiales y necesarias para asegurar el alineamiento.

Además, existe incertidumbre en las posiciones nominales de los barrenos de la placa de

acero, provocando que las posiciones de las bases para motor y chumaceras no se encuentren

100% en sus locaciones debidas. Lo cual genera un desalineamiento de tipo axial y radial

en las piezas de la máquina. El hecho de que exista desalineamiento en el prototipo provoca

la existencia de un estado de fricción radial entre la flecha y los rodamientos, lo cual agrega

una restricción adicional en el movimiento de la flecha. Mismo que se nota en las pruebas a

velocidad constante.

La ecuación de rigidez de la flecha, está dada por la ecuación (5.2), la cual muestra que

la rigidez es bastante susceptible a un cambio en la longitud entre soportes .

 =
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Cuando en el acoplamiento entre la flecha y los rodamientos existe contacto se crea

un efecto de fricción del tipo normal-tight1, lo cual disminuye la longitud entre soportes y

aumenta la rigidez y consecuentemente, la frecuencia natural se recorre hacia una frecuencia

mucho más alta.

Otra cuestión que causa esa diferencia entre lo teórico y lo experimental, aunque en

menor proporción, es la incertidumbre que existe en los parámetros reales de la flecha como

su densidad y su módulo de elasticidad, en el factor de amortiguamiento del sistema, el hecho

de que los rodamientos no son totalmente rígidos, y que el modelo teórico no contempla el

factor del desalineamiento en la respuesta del sistema. Todo esto hace que el valor tórico de

la frecuencia natural del sistema no sea tan exacto.

El último factor que contribuye a la diferencia entre la  real y teórica es la existencia

de un valor distinto a los 70 [] de la distancia entre soportes, debido, nuevamente a la

existencia de errores en la manufactura de la placa base, en donde se disminuyó esta distancia

aumentando con esto, el valor de la rigidez y a la par el valor de la frecuencia natural.

Existen muchas explicaciones a este problema, sin embargo es acertado decir que todo el

anterior conjunto de factores son los causantes del error de ≈20% entre la frecuencia natural
teórica y real.

Por otra parte, como es visible en las gráficas en el dominio del tiempo, existe un desfase

en el tiempo entre la vibración que se presenta en los ejes X y Y de la flecha de la

máquina. Esta diferencia tiene un valor en porcentaje aproximado de 0.05% del tiempo

1En la fricción del tipo normal-tight, el rotor de la máquina opera normalmente bajo una condición

sin restricciones. Cuando el rotor entra en contacto con la pared de los rodamientos o alguna otra parte

estacionaria, esto se convierte en una restricción (tight) que incrementa la rigidez del sistema [43].
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total de la rampa de aceleración (5 [], 10 [] y 15 []). Este efecto se resalta más cuando

se observan los espectros en frecuencia de cada uno de las pruebas experimentales. Las

vibraciones de mayor amplitud se presentan con un desfase de 3Hz entre las gráficas

del eje X y las del eje Y. También, en relación a esto, al mirar los patrones de cambio

en la órbita del centro de la flecha para cada prueba experimental demuestran que a

los 30 [] la órbita se alarga y cuya dirección tiende hacia el eje X, y en los 33 []

lo hace hacia el eje Y en menor proporción. Todos estos efectos mostrados por los tres

tipos de gráficas se presentan cuando un material no es isotrópico.

La palabra isotrópico se refiere a aquella condición presente en un material cuando en

alguno de sus parámetros (ya sea masa, rigidez, amortiguamiento, etc.) presenta el mismo

valor en todas las direcciones radiales, en caso contrario se considera a dicho parámetro como

no isotrópico (véase como referencia la Fig. 5.30). Este efecto es muy común en la maquinaria

rotatoria y tiene un fuerte efecto en la respuesta del sistema

Figura 5.30: Sistemas isotrópicos (oscuro) y no isotrópicos (claro).

Como se describe en [43], el hecho de que la flecha no sea isotrópica puede deberse a

defectos de manufactura como imperfecciones presentes en la superficie y/o imperfecciones

en el material de la flecha del sistema. Esto causa que la rigidez de la flecha (rigidez dinámica)

no tenga el mismo valor a lo largo de todas la pieza y, en la mayoría de los casos, la rigidez

angular alrededor del centro de la flecha es significativamente mucho menor que la rigidez

vertical (eje Y), haciendo que la rigidez horizontal (eje X) sea relativamente más débil.

Por otra parte, la posición relativa de los sensores respecto a estos ejes modifica la vi-

sualización del comportamiento vibratorio. Como un ejemplo simple, si se colocan ambos

sensores a 0◦ respecto del eje X de la flecha y, además, son colocados perpendicularmente
entre ellos, los datos recolectados no serán los mismos en relación a que si el arreglo de

sensores se posicionan a 45◦ en sentido anti horario del eje X. Esto se debe nuevamente, a
la condición no isotrópica de la rigidez de la flecha, ya que los efectos en el comportamiento

vibratorio serán distintos dependiendo del ángulo en donde se midan.

Como ya es sabido, la frecuencia natural de la flecha esta descrita por la ecuación (5.3),

la cual depende de dos parámetros como lo son la rigidez y la masa. Si existe un cambio en

cualquiera de los parámetros, el valor original de la frecuencia natural se alteraría.

 =

r



(5.3)
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En el caso del sistema construido en este trabajo de tesis, la condición debida a la rigidez

no isotrópica obviamente altera la frecuencia en la cual se presenta la resonancia. Además,

conociendo el factor de que la rigidez horizontal es mucho menor que la vertical [43], [44].

Por otra parte, se sabe que la respuesta del sistema siempre es diferente mirándola desde

cualquier punto al rededor del centro geométrico del disco, ya que los vectores de desbalance

y de la fuerza de restauración trendrán un ángulo de fase distinto de un punto a otro sobre

esa circunferencia. Con todo lo anterior, se logra explicar el por qué existe un desfase de 3

[] en las resonancias recopiladas por el sensor colocado en el eje Y respecto a la del sensor

del eje X.



Capítulo 6

Conclusiones y trabajo a futuro

A continuación se discutirán las pruebas experimentales y se formulan las conclusiones

referentes a este proyecto de tesis, basadas en los objetivos. Posteriormente se hará mención

de los posibles trabajos a futuro que se pueden realizar a partir de la finalización del prototipo

rotor-chumaceras.

6.1. Conclusiones

El objetivo de rediseñar y mejorar la plataforma de referencia fue cumplido exitosamente.

En la Tabla 6.1 se muestran las principales mejoras a la plataforma del Dr. Manuel [33] y

que fueron consideradas para el prototipo construido durante el desarrollo de esta tesis.

La etapa de selección de componentes y de diseño de la máquina, ayudó en gran medida

a cumplir con el objetivo de crear una máquina segura. Ésto, debido a que el factor de

seguridad más pequeño que se localizó durante la etapa de diseño de la flecha fue de 7.71, lo

cual indicó que la flecha era capaz de soportar las cargas dinámicas y estáticas a las que está

sujeta sin ningún problema. La elección de los rodamientos autoalineantes de bolas también

se justificó, en base a la comparación entre la carga real que estos tendrían que soportar y,

la carga máxima a la cual fueron diseñados por el fabricante. Esta comparación evidenció

que los rodamientos poseen la capacidad para soportar en gran medida las cargas reales. El

cople flexible y los mismo rodamientos permiten un cierto grado de desalineamiento, lo cual

ayudó a disminuir en gran medida este factor.

Por otra parte, las piezas, aún siendo manufacturadas manualmente, mantienen una

geometría fiel a su diseño original. Sin embargo, la etapa de ensamble significó, al final

del proyecto, un serio inconveniente debido a la falta de maquinaria especial que ayudara a

transportar todo el prototipo experimental desde el lugar de manufactura y ensamble a su

lugar de operación en una sola pieza. Por lo tanto, se decidieron realizar varios sub-ensambles

para facilitar el transporte del Laboratorio de Tecnología Avanzada de Manufactura al Labo-

ratorio de Automatización y Sistemas Mecatrónicos y, finalmente, permitir el ensamble final

del sistema. Además, la falta de herramientas especiales para el alineamiento de todos los

elementos de la máquina ayudó a provocar que el desalineamiento en el sistema aumentara

gradualmente en todas las piezas rotatorias de la máquina (flechas del motor y del sistema,

87
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Prototipo de referencia Prototipo construido en esta tesis

Base de aluminio, ligera, formada por dos Base de acero, pesada, formada de una

piezas unidas por tornillos y remaches. No sola pieza. Tiene ocho bases nivelado-

impide que la máquina permanezca esta- ras que con ayuda del peso de la placa

ble y sin deslizarse durante el período de evitan que la máquina se deslice duran-

operación. la operación de la misma.

La posición de los sensores quedó pre- El uso del riel de aluminio y con ayuda

dispuesta por los barrenos que se hicieron de la base para sensores y las tuercas

sobre la placa. No es posible colocarlos en especiales, logran que los sensores

todo el largo de la flecha. tengan la flexibilidad de posicionarse

en cualquier parte a lo largo de la flecha.

El análisis para determinar el valor del fac- El factor de seguridad más pequeño que

tor de seguridad no se encuentra registra- se encontró durante el proceso de diseño

do en el documento de tesis, por lo tanto fue de 7.71, lo cual indica que la máquina

se desconoce si la flecha de la máquina es capaz de soportar todas las cargas

tiene la capacidad para soportar todas las durante el período de operación, ya que

cargas dinámicas y estáticas. un F. S. apropiado para este tipo maqui-

naria es de 2.5 [35].

La elección de los rodamientos no se en- Durante la etapa de selección de roda-

cuentra justificada en el documento de te- mietos se determinó que la carga que

sis. Por lo tanto se desconoce si los roda- soportarán será mucho menor a la cual

mietos son capaces de soportar todas las fueron diseñados por los fabricantes.

cargas presentes en ellos. Esto implica que soportarán todas las

cargas durante la operación.

Cuadro 6.1: Tabla comparativa entre el prototipo construido por el Dr. Arias y el cons-

truido durante esta tesis.
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buje, cople y rodamientos).

En las etapas de instrumentación, adquisición y procesamiento de datos se necesitó de la

instalación correcta del driver de la tarjeta y de la realización de pruebas para corroborar

el funcionamiento de la misma. Además, se requirió del conocimiento en el uso del toolbox

RTWT y del algoritmo de la transformada rápida de Fourier para visualizar las gráficas de

los datos recopilados, tanto en el dominio del tiempo como en el dominio de la frecuencia

respectivamente, así como también para la visualización de las órbitas de la flecha durante

su periodo de operación.

Para la etapa de pruebas experimentales, se necesitó fuertemente de un proceso de balan-

ceo del rotor debido a que durante la resonancia, la amplitud de la vibración era tan alta

que, además de que podría provocar un daño permanente sobre los sensores, esta amplitud

quedaba fuera del rango lineal de los sensores (aprox. 2 []) lo cual implicaba que no fuera

posible la medición de dichas vibraciones. El proceso de balanceo, como ya se mencionó ante-

riormente, estuvo basado en el método de las cuatro corridas, el cual disminuyó la amplitud

de la vibración un 62.5 % posibilitando el muestreo seguro de los datos. Sin embargo, el

desbalance residual resultó ser mayor que el permitido por la norma ISO 1940-1, por lo que

se concluyó de que se necesita un proceso de balanceo mucho más fino y que permita reducir

el desbalance residual aún más, de tal forma que éste quede dentro de los rangos permitidos

por la norma.

Las conclusiones acerca del comportamiento de la máquina durante la etapa de operación

fueron hechas en base al análisis de los resultados experimentales y de la lectura de biblio-

grafía relacionada con el comportamiento rotodinámico de rotores [43]. Estas conclusiones

se muestran a continuación:

El sistema rotor-chumaceras, construido en el presente proyecto de tesis, a través del

proceso de diseño tiene una frecuencia natural  teórica de 25.11 [] posicionada a una

velocidad de operación de 1506 []. Sin embargo, las pruebas indicaron que esta frecuencia

natural real se presenta en los 30 []. A través del análisis de los resultados experimentales

discutidos al final del Capítulo 5, se concluyó que existen tres causas específicas que son

las causantes de esta discrepancia entre los valores de  real y teórica, mencionadas en los

siguientes puntos:

1. La rigidez del sistema  no presenta una propiedad isotrópica y que además dependa

de la velocidad de operación, haciendo que la  incremente su valor y la resonancia

del sistema se presente a una velocidad mayor a la de 1506 [].

2. Existe una condición de desalineamiento en los elementos rotarorios de la máquina que

provoca, durante la operación de la máquina, una fricción del tipo normal-tight entre

la flecha y los rodamientos. Este efecto repentino hace que la rigidez  aumente y a su

vez provoca que la frecuencia natural real  incremente su valor. Esto también hace

que la resonancia se presente a una frecuencia mayor a la estimada teóricamente.

3. El modelo Jeffcott no contempla todos los factores externos e internos que pueden

existir en un ambiente de trabajo real, lo cual hace que el valor teórico de la frecuencia

natural sea distinto al valor real.
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Finalmente, es útil concluir que el comportamiento del sistema desde velocidades pe-

queñas, hasta velocidades más allá de la primera velocidad crítica obedece al patrón de

comportamiento del modelo del rotor Jeffcott. Es decir, las amplitudes fueron aumentando a

medida que la velocidad de operación se acercaba a la frecuencia natural, se volvieron máxi-

mas cuando la velocidad hizo llegar al sistema a la etapa de resonancia e inmediatamente

después de atravezarla, las amplitudes comenzaron a disminuir.

6.2. Trabajos a futuro

En base a este trabajo se proponen los siguientes trabajos a futuro:

Utilizar herramientas sofisticadas para el alineamiento de los elementos rotatorios de

la máquina, permitiendo asegurar que el desalineamiento real se mantenga en un rango

menor al permitido por las especificaciones de los rodamientos y del cople flexible. Así

mismo, para el balanceo del disco, de tal forma que las amplitudes de las vibraciones

presentes en la máquina disminuyan aún más. En el caso del balanceo del disco, se debe

siempre mantener el desbalance residual del disco dentro de los límites permitidos por

la norma ISO 1940-1. Esto implica que se necesita un proceso de balanceo mucho más

fino para lograr el cometido de reducir la amplitud de las vibraciones mucho más abajo

de los límites recomendados por la norma anteriormente mencionada.

Aumentar la cantidad de discos en la plataforma, así mismo, el número de sensores

para crear un sistema con más grados de libertad, capaz de generar comportamientos

rotodinámicos de mayor complejidad.

Mejorar la instrumentación de la plataforma, es decir, agregar un sensor que permita

medir la fase de las vibraciones. Esto permitirá que con solo observar las órbitas de

la flecha y conocer el valor de la fase, se pueda hacer un mejor análisis que ayude a

comprender y conocer más a fondo el comportamiento rotodinámico de la máquina

durante todo el período de operación.

Construir dispositivos como chumaceras activas para la aplicación de técnicas de control

semi-activo o activo sobre la plataforma. Esto con el fin de compensar los efectos de

resonancia y desbalance en el sistema rotor-chumaceras.

Generar una interfaz gráfica, propia y fácil de utilizar, además, en la cual pueda in-

tegrarse un control sobre el perfil de velocidad del motor, a través de un generador

de funciones digital colocado dentro de la interfaz gráfica. El cúal mandará señales

analógicas hacia el variador de frecuencia que las interpretará como perfiles de veloci-

dad, todo esto se lograría utilizando las salidas analógicas de la tarjeta de adquisición

de datos. Un ejemplo sencillo sería una onda senoidal, la cual haría que el variador de

frecuencia logre que la velocidad del motor siga este perfil.
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A.2.2. Teclado del variador
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A.2.3. Procedimiento para ingresar los datos de placa del motor
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A.2.4. Modos de operación del variador
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A.3. Rodamiento SKF
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A.4. Cople Flexible Ruland
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A.5. Perfil de aluminio
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A.6. Tuerca para el perfil de aluminio
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A.7. Disco
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B.1. Flecha del prototipo
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B.2. Placa de acero
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B.3. Base para el motor
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B.4. Base para los rodamientos
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B.5. Buje
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B.6. Base niveladora
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B.7. Base para sensores
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B.8. Ensamble del prototipo
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B.9. Dibujo del prototipo explosionado con lista de
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C.1. Sensores
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C.1.1. Hojas de datos del sensor 1
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C.1.2. Hojas de datos del sensor 2
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C.2. Tarjeta de Aquisición de datos

Descripción de la tarjeta de adquisición de datos NI-6024-E

16 canales de entrada analógica (8 diferenciales)

2 canales de salida analógica

8 líneas de entrada/salida digital

Conector de 86 pines

Sistema de control de tiempo propio(DAQ-STC). Consta de tres grupos para el control

de entradas y salidas analógicas, y para funciones de contador para propósitos gen-

erales. Estos grupos incluyen un total de siete contadores de 24 bits y tres de 16 bits

con una resolución máxima de tiempo de 50 ns.

Sistema específico que eprmite la sincronización de varias funciones de medida a un

mismo disparo o evento de reloj, y lo hacen mediante los sistemas de bus de integración

en tiempo real (Real-Time System Integration, RTSI).

Conexión a bus de PC mendiante ranura PCI.
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C.2.1. Tabla con las señales de entrada y salida con más relevancia
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C.2.2. Lista de pines de la placa de adquisición de datos
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C.3. Características de la PC

Sistema operativo: Windows XP Profesional Versión 2002 Service Pack 3

Procesador: Intel (R) Pentium (R) 4 CPU 2.00GHz

Memoria RAM: 2 GB

Disco duro: 15 GB



Apéndice D

Herramientas de diseño, manufactura

y ensamble

133



134 APÉNDICE D. HERRAMIENTAS DE DISEÑO, MANUFACTURA Y ENSAMBLE

D.1. Tablas para elegir el tamaño de broca para los
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D.2. Indicador de carátula
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D.3. Vernier digital



D.4. PEGAMENTO 137

D.4. Pegamento
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E.1. Código para las gráficas en el dominio del tiempo

y las órbitas

Fs = 1000; % Frecuencia de muestreo

T = 1/Fs; % Tiempo de la muestra

L = 15000; % Longitud de la senal

t = (0:L-1)*T; % vector de tiempo

%X_5s es el arreglo que contiene la informacion recolectada

%del sensor colocado en el eje X

%Y_5s es el arreglo que contiene la informacion recolectada

%del sensor colocado en el eje Y

%Gr\U{e1}ficas en el dominio del tiempo

plot(Fs*t, X_5s(1:15000,2), ’b’)

title(’Vibraci\U{f3}n en X’)

xlabel(’Tiempo [ms]’)

ylabel(’Distancia [mm]’)

%legend()

%axis([0,15000,-1.4,1.4])

figure

%hold on

plot(Fs*t,Y_5s(1:15000,2))

title(’Vibraci\U{f3}n en Y’)

xlabel(’Tiempo [ms]’)

ylabel(’Distancia [mm]’)

%axis([0,15000,-1.4,1.4])

figure

plot(X_5s(:,2)+0.08,Y_5s(:,2)-0.15) %Orbitas

title(’\U{d3}rbita de la flecha (5 segundos)’)

xlabel(’X [mm]’)

ylabel(’Y [mm]’)

axis([-0.5,0.5,-.5,.5])
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E.2. Algoritmo de la Transformada Rápida de Fourier

Fs = 1000; % Frecuencia de muestreo

T = 1/Fs; % Tiempo de la muestra

L = 15000; % Longitud de la senal

t = (0:L-1)*T; % vector de tiempo

%X_5s es el arreglo que contiene la informacion recolectada

%del sensor colocado en el eje X

%Y_5s es el arreglo que contiene la informacion recolectada

%del sensor colocado en el eje Y

NFFT = 15000;

%Transformada de Fourier

X = fft( X_5s(1:15000,2),NFFT)/L;

Y = fft(Y_5s(1:15000,2),NFFT)/L;

f = Fs/2*linspace(0,1,NFFT/2+1);

% Espectros de amplitud de X y Y

figure

plot(f,2*abs(X(1:NFFT/2+1)))

title(’Espectro de amplitud de X(t)’)

xlabel(’Frequencia (Hz)’)

ylabel(’|X(f)|’)

figure

plot(f,2*abs(Y(1:NFFT/2+1)))

title(’Espectro de amplitud de Y(t)’)

xlabel(’Frequencia (Hz)’)

ylabel(’|Y(f)|’)


