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RESUMEN 

TITULO: 

DISEÑO DE UN BANCO DE PRUEBAS DE VIBRACIONES MECÁNICAS PARA LA EMPRESA 

BAVARIA S.A. SEDE BUCARAMANGA*. 

 

AUTORES: 

Camilo Andelfo Bonilla Castro 

Nino Giovanny Chacón Ardila** 

 

PALABRAS CLAVE: 

Vibraciones mecánicas, banco de pruebas, espectro, analizadores. 

DESCRIPCIÓN: 

El objetivo del siguiente proyecto de grado se basa en diseñar un banco de pruebas de vibraciones 

mecánicas, que pueda ser apoyo y soporte al aprendizaje del personal y servicios de 

mantenimiento de la empresa Bavaria S.A. Sede Bucaramanga. 

Con tal fin, se buscó implementar un número de fallas y efectos comunes en la instalación y 

funcionamiento de una máquina rotativa, como lo son el desalineamiento, desbalanceo másico, 

soltura mecánica y paso de dientes por engranajes, estos efectos llevan al instruido a empezar a 

inducirse en el amplio mundo de las vibraciones mecánicas y las consecuencias que estas generan 

en la máquina y en las de su entorno. 

Para el desarrollo del proyecto se diseñó un banco donde se pueden generar y corregir las fallas 

anteriormente nombradas y estas son monitoreadas por medio  de un analizador de vibraciones 

Leonova Infinity y un equipo de alineamiento SKF, estas pruebas pueden ser modificadas mediante 

un variador de velocidad, el cual nos muestra el efecto de la frecuencia con respecto a las 

vibraciones mecánicas y además nos permite acercarnos un poco más a la realidad de operación 

de la maquinaría que se encuentra en Bavaria S.A. Sede Bucaramanga. 

 

 

_______________________ 

* Proyecto de grado 

** Facultad de Ingeniería Físico Mecánica. Escuela de Ingeniería Mecánica. Director de proyecto: 

Ing. Alfonso García Castro. Codirector: Ing. Carlos Mora Estupiñán.  



18 

ABSTRACT 

 

TITLE: 

DESIGN OF A TEST BENCH OF MECHANICAL VIBRATIONS TO THE COMPANY BAVARIA 
S.A. HEADQUARTERS BUCARAMANGA.* 

 

AUTHORS: 

CAMILO ANDELFO BONILLA CASTRO 

 NINO GIOVANNY CHACON ARDILA** 

 

KEY WORDS: 

Mechanical Vibrations, testing bank, spectrum, analyzers. 

DESCRIPTION: 

The objective of this grade project is to design a vibes mechanical testing bank, which be a 

knowledge help and support to the personal and to the maintenance service the company Bavaria 

in Bucaramanga.  

For this, we sought to implement a number of failures and common effects in the installation and 

operation of rotary machine, as misalignment, imbalance in the masses, mechanical fluency and 

gear-tooth pitch. These effects teach to the personal to introduce in the wide world mechanical 

vibrations and the impact than generate in the machine and all at its surrounding. 

To developing the project was designed a testing bank where can be generated and corrected the 

failures named before; and also these can be monitored through a Leonova Infinity vibration 

analyzer and SKF alignment equipment.  These testing can be altered using a speed shifter; which 

show us the effect of the frequency in respect mechanical vibration and besides let us a little closer 

to the real operation of Bavaria machinery in Bucaramanga. 

 

 

 

 

____________________ 

*Project of grade. 

** Faculty of Physical-Mechanical. Engineering School. Director Ing. Alfonso García Castro. 

Codirector: Carlos Mora Estupiñán. 
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INTRODUCCIÓN 

 

En la actualidad, a nivel industrial, es de gran importancia garantizar el óptimo 

funcionamiento de las máquinas. Es por esto que se han generado diversas 

técnicas, que apoyadas por equipos de cómputo e internet, son útiles para lograr 

dicha actividad. 

Históricamente se han trabajado diferentes estrategias de mantenimiento, tales 

como, el mantenimiento correctivo; donde la filosofía de esta práctica es operar la 

máquina hasta que se averíe y luego realizar la tarea de corrección respectiva. El 

mantenimiento preventivo; se aplica a ciertos equipos que cuentan con 

información del fabricante, donde se especifican las posibles fallas que puede 

presentar la máquina y el periodo de tiempo probable donde ocurriría dicha falla. 

El mantenimiento predictivo; se basa en diagnosticar la maquina en operación, 

usando técnicas apropiadas, como lo son el  análisis de aceite, análisis de 

vibraciones y medición de temperaturas entre otras, para detectar cualquier tipo de 

falla en los elementos, permitiendo a la gerencia de una planta la creación de un 

programa de mantenimiento efectivo el cual, le proporciona mayor control de sus 

máquinas. Esto hace que el mantenimiento predictivo sea la estrategia más 

aventajada frente a las demás. 

Cumpliendo con el propósito de la Universidad Industrial de Santander de vincular 

el conocimiento y la información con la industria, se busca brindar apoyo en el 

proyecto de Bavaria S.A. de ser una empresa de clase mundial, donde se aplica 

una práctica muy importante como lo es el mantenimiento productivo total (TPM), 

que lleva a cabo filosofías de: mantenimiento preventivo-predictivo,  mejora 

continua, constante capacitación y formación del personal. Dicho apoyo se 

fundamenta en el diseño y posterior elaboración de un banco de vibraciones 

mecánicas útil para el estudio, preparación y entrenamiento en una disciplina tan 

importante como lo es el análisis periódico de vibraciones. 
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1. ESPECIFICACIONES DEL PROYECTO 

1.1 IDENTIFICACIÓN DEL PROBLEMA 

En la industria actualmente se están aplicando diversos tipos de mantenimiento, 

los cuales dependen del análisis previo y seguimiento que requiere cada 

maquinaria, según su importancia y necesidad dentro de los procesos de cada 

empresa. El mantenimiento predictivo es uno de ellos, éste está siendo utilizado 

con mayor frecuencia en las compañías, con ánimo de expansión y mejoramiento 

de sus procesos, ya que está basado en la identificación del estado de las 

máquinas en funcionamiento y posibles fallas presentes que afecten su 

desempeño. 

Las vibraciones mecánicas hacen parte de la rama de la ingeniería mecánica, que 

pretende apoyar la filosofía del mantenimiento predictivo, ya que para hacer un 

análisis correcto de estas vibraciones se tiene una herramienta bastante precisa, 

confiable y de fácil manipulación, con  la cual se pueden obtener y emitir 

diagnósticos del estado de las máquinas que se encuentren operando en una 

empresa. 

 

Las fallas más comunes presentes en el análisis de vibraciones mecánicas son 

desbalanceo másico, desalineamiento de ejes, soltura mecánica y desgaste en 

cojinetes entre otras. En las maquinas rotodinámicas vemos estos tipos de falla 

frecuentemente, las cuales pueden causar deterioro y perdida de las piezas, ruido 

y calentamiento, que conllevan a una pérdida de eficiencia y por tanto genera un 

aumento en el costo económico operativo. Por ésta razón la empresa Bavaria S.A. 

sede Bucaramanga, requiere la implementación de un banco de pruebas de 

vibraciones mecánicas, mediante el cual pueda instruir el personal a cargo de las 

operaciones de mantenimiento concernientes a ésta práctica. 
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1.2 JUSTIFICACIÓN PARA SOLUCIONAR EL PROBLEMA 

Con el fin de suplir las necesidades presentes en la industria colombiana, en la 

aplicación de mantenimiento predictivo y en aras de incentivar el conocimiento de 

las vibraciones mecánicas y al mismo tiempo cumplir con la misión de la 

Universidad Industrial de Santander, se pretende capacitar y relacionar al operario 

con la detección de fallas en máquinas rotativas, y así, formar personal 

competente en este campo para lograr un excelente desempeño en el área de 

mantenimiento preventivo y predictivo que se esté aplicando y desarrollando en la 

empresa. 

Al implementar este proyecto de grado, se pretende fomentar y aumentar el 

estudio de las vibraciones mecánicas en la empresa Bavaria S.A. sede 

Bucaramanga, al mostrar, la gran importancia que presentan éstas al momento de 

identificar y evaluar el desempeño y estado de la maquinaria dentro de la 

compañía,  de igual forma, pretender incentivar el estudio de espectros que 

muestren las características propias de algunos equipos, que se encuentran en 

esta  corporación, y además añadir el manejo de dispositivos adquiridos por ésta 

fábrica que pueden ser de gran utilidad para evolucionar un paso más en la 

optimización de los procesos con que ellos cuentan. 

1.3 OBJETIVOS DEL TRABAJO DE GRADO 

1.3.1 Objetivo General 

 Proporcionar los conocimientos adecuados a la industria regional, diseñando 

herramientas prácticas para la capacitación y mejoramiento del mantenimiento 

predictivo en la empresa Bavaria S.A., mediante un banco de pruebas de 

vibraciones mecánicas dirigido a la orientación del personal adscrito a la 

división de mantenimiento de activos de ésta empresa. 
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1.3.2 Objetivos específicos 

 Diseñar un banco de pruebas de vibraciones mecánicas, mediante el cual se 

puedan desarrollar prácticas de alineamiento de ejes, balanceo másico de 

rotores rígidos en dos planos, soltura mecánica y paso de dientes por 

engranajes  y con esto buscar capacitar al personal encargado del 

mantenimiento en la empresa Bavaria S.A.  

 

 Documentar e implementar las prácticas anteriormente nombradas por medio 

de un analizador de vibraciones y un equipo de alineamiento por láser. 

 

 Desarrollar las instrucciones de uso LUP (Lecciones de un punto) y las guías 

respectivas de las prácticas propuestas, donde se establecen los 

procedimientos de montaje, la toma de datos, y además, se explican las fallas 

mencionadas anteriormente. 
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2. GENERALIDADES DE LAS VIBRACIONES, FALLAS Y TRATAMIENTOS 

 

En este capítulo se tratan los fundamentos básicos de las vibraciones y su 

medición, además, cómo la realización de un análisis vibracional ayuda a 

establecer la causa de fallas crónicas y de mal funcionamiento, presentes en 

máquinas rotativas. 

La teoría de las vibraciones se relaciona con el estudio de movimientos 

oscilatorios y las fuerzas asociadas con estos movimientos. En el caso de la 

vibración mecánica, ésta se transmite a través de bases y estructuras, causando 

fatiga en elementos estáticos e incluso vibraciones moduladas. Por eso es que en 

el análisis de maquinaria se requiere de toda la información de la cadena 

cinemática: el tipo de rodamientos, las velocidades de giro, el número de dientes 

de las ruedas dentadas, el número de aspas de los ventiladores, las condiciones 

de soporte, etc. La severidad de la vibración está muy relacionada con las 

frecuencias resonantes del sistema, que pueden llevarlo a condiciones críticas e 

inestables.1 

2.1  VIBRACIÓN 

En su forma más básica, una vibración se puede considerar como la oscilación o 

el continuo movimiento de un objeto alrededor de una posición de equilibrio, ésta 

posición de equilibrio es la que se logrará cuando la fuerza que actúa sobre él es 

igual a cero.  

Ahora de acuerdo a la norma ISO 2041, la vibración se define como toda variación 

en el tiempo, de una magnitud que describe el movimiento o la posición de un 

                                            
1
 DE SILVA, Clarence W. Vibration-fundamentals and practice. United States of America: CRC 

Press LLC, 2000.  
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sistema mecánico, cuando esta magnitud es alternadamente mayor o menor que 

cierto valor promedio o de referencia.2 

Según los diferentes movimientos vibratorios se puede obtener una clasificación 

basada en el tiempo de la siguiente manera: 

Cuadro 1. Clasificación temporal. 

                                               MOVIMIENTO VIBRATORIO 

                   PERIÓDICO                  NO PERIÓDICO 

Armónico No Armónico Determinístico Aleatorio 

Funciones senoidales Funciones 

complejas 

Impulsos Estacionarias y 

No Estacionarias 

 

 
  

Fuente: Los autores. 

Las características fundamentales para definir o determinar una vibración son: 

frecuencia, amplitud y fase. 

Por otro lado, los parámetros cinemáticos que denotan la amplitud, de la vibración, 

más usados son: aceleración, velocidad y desplazamiento. 

 

                                            
2 PALOMINO MARÍN, Evelio. La Medición y el Análisis de vibraciones en el Diagnóstico de 
Máquinas Rotatorias. Disponible en: http://www.slideshare.net/RamdolfAntonioArveloLopez   

http://www.slideshare.net/RamdolfAntonioArveloLopez
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2.1.1 Naturaleza física de la vibración mecánica3 

Las máquinas y estructuras vibran en respuesta a una o más fuerzas pulsantes 

que a menudo son llamadas fuerzas excitadoras. Por ejemplo el desbalance y el 

desalineamiento. La magnitud de la vibración no solamente depende de la fuerza 

sino también de las propiedades del sistema y ambos de la velocidad de la 

máquina. Las propiedades del sistema son: La masa; Es el peso dividido entre la 

gravedad. La rigidez; Depende de la elasticidad de la compresión de los 

materiales del sistema y es expresado en fuerza por unidad de deflexión (lb/pulg, 

Kg/cm), la rigidez se determina aplicando una determinada fuerza a una estructura 

y midiendo la deflexión que se produce. La amortiguación; Es la capacidad de un 

sistema para disipar la energía vibratoria, la amortiguación es proporcional al 

desplazamiento o a la velocidad en el caso de estructuras. 

La causa de la vibración es usualmente controlada por muchos factores tales 

como; causas operativas para el cual ha sido diseñada la máquina, tolerancias de 

fabricación e instalación y defectos de los componentes de las maquinas por 

fabricación o desgaste. La vibración puede ser utilizada para identificar los 

defectos por diseño, por fabricación, por instalación o por desgaste. 

 

2.1.1.1 Vibración libre 

La vibración libre es la oscilación continua de un sistema o estructura, que se 

presenta inmediatamente después  de suprimir o detener la fuerza de excitación. 

La vibración se produce a la frecuencia natural del sistema y se va debilitando 

gradualmente a causa de la amortiguación del sistema. Un ejemplo, el giro de un 

eje al apagar el motor eléctrico que le transmite el movimiento. 

 

                                            
3
 ESHLEMAN, Ronald L. Vibraciones Básicas de Máquinas. Clerendon Hills: 1999. 
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2.1.1.2 Vibración forzada 

Es la vibración en respuesta a una fuerza externa aplicada a un sistema. Si éste 

sistema es lineal, la vibración estará a la misma frecuencia que la excitación 

externa, pero si es no lineal, la vibración ocurrirá a otras frecuencias, 

especialmente en los armónicos de la frecuencia forzada. La vibración presente en  

máquinas es una vibración forzada y las excitaciones son el resultado de 

fenómenos como el desbalance y el desalineamiento, entre otras. 

 

2.1.1.3 Vibración Aleatoria  

Este tipo de vibración contiene componentes no periódicos o no determinísticos, 

de los cuales no se pueden predecir las magnitudes de frecuencia, amplitud y 

fase. Esto conlleva a que las vibraciones aleatorias produzcan un espectro 

continuo, compuesto por varias vibraciones armónicas.    

 

2.1.2 Movimiento Vibratorio 

El movimiento vibratorio de un cuerpo o estructura se puede describir 

completamente como una combinación de movimientos individuales de 6 tipos 

diferentes. Esos son traslaciones en las tres direcciones ortogonales x, y, y z, y 

rotaciones alrededor de los ejes x, y, y z; Basados en esto se dice que un cuerpo 

presenta seis grados de libertad.4 

Los sistemas oscilatorios pueden clasificarse en dos grupos: lineales y no lineales: 

Para los sistemas oscilatorios lineales puede aplicarse el teorema de 

superposición, y otras técnicas matemáticas para su análisis; no ocurre lo mismo 

                                            
4
 BODRE, Ron. Vibraciones en Máquinas. Bainbridge Island: 2010. Disponible en 

<http://www.buenas.tareas.com> 

http://www.buenas.tareas.com/
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para el segundo tipo de sistemas, además de las pocas técnicas existentes, se 

hace tediosa su aplicación. 

El análisis de las señales de vibración se puede realizar en el dominio del tiempo o 

de la frecuencia. En el primero el tiempo es la variable independiente y la 

frecuencia lo es para el segundo dominio; ambos se relacionan por la 

Transformada de Fourier. 

Figura 1. Formas de ver las señales de vibración. 

           

Fuente: PALOMINO MARÍN, Evelio. La Medición y el Análisis de vibraciones en el 

Diagnóstico de Máquinas Rotatorias. 

2.1.3 Frecuencia  

Se conoce como frecuencia (f), al número de ciclos que ocurren en una 

determinada cantidad de tiempo (Periodo (T): Es el tiempo necesario para la 

repetición de un fenómeno periódico, como lo es un ciclo de vibración). Ésta indica 

la regularidad de una vibración y se expresa  en ciclos por segundo (Hertz). 

Además, la frecuencia es el reciproco o inverso del periodo (f=1/T). 



28 

2.1.4 Amplitud 

Amplitud (A), es la magnitud del desplazamiento que se presenta entre un punto 

de equilibrio y la desviación máxima, ya sea positiva o negativa. 

En un análisis espectral se puede medir la amplitud del desplazamiento, la 

velocidad o la aceleración, donde estos valores de amplitud de los picos indican el 

estado de la máquina o la existencia de algún problema. Esta magnitud puede ser 

expresada en diversas formas, tales como: 

Valor pico (p): Es la distancia medida desde el punto neutral o de equilibrio, hasta 

el punto máximo de la cresta (positivo o negativo). Utilizado por ejemplo, para 

mostrar la intensidad de un choque. 

Valor pico-pico (p-p): Distancia desde el extremo inferior hasta el extremo 

superior, que es igual a la suma de las amplitudes pico en los dos sentidos del 

punto neutral. Generalmente se emplea para mediciones de desplazamiento.  

Valor medio (rectificado): Enseña un valor estacionario de funcionamiento, 

aunque no es tan utilizado en la práctica por no hacer referencia directa con 

alguna magnitud, se define de la siguiente manera: 

Valor medio=      
 

 
(∫  ( )  

 

 
)
 

   

Valor raíz cuadrática media (rms): Valor relacionado con la potencia de la 

vibración definido por la siguiente ecuación: 

  Valor rms= √
  

    
      

 

 
     

Donde,   = valor en cada instante de tiempo 

   N= números de términos 

Para una onda sinusoidal, Valor rms= 0,707*(p)     
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Cuadro 2. Conversión entre valores. 

 

Fuente: PALOMINO MARÍN, Evelio. La Medición y el Análisis de vibraciones en el 

Diagnóstico de Máquinas Rotatorias.  

2.1.5 Fase 

El ángulo de fase de la vibración (ɸ), es una relación de tiempo entre dos ondas 

sinusoidales, medida en grados entre vibraciones a la misma frecuencia. El atraso 

o adelanto de fase, se le llama al fenómeno donde una forma de onda puede estar 

retrasada o adelantada con respecto a otra, dependiendo si el desplazamiento de 

fase es positivo o negativo respectivamente. 

2.1.6 Desplazamiento 

El desplazamiento define un cambio de posición; para fines de vibraciones, es la 

medida relacionada a  los esfuerzos de flexión de los elementos de máquina a 

bajas frecuencias [<10 Hz], ya que para altas frecuencias son magnitudes tan 

pequeñas que se confunden con ruidos de la señal. Se mide en micras p-p o milis 

p-p. 

          (  )     

 Donde,   
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                  , w=2𝝅f 

2.1.7 Velocidad 

Es la tasa de cambio del desplazamiento con respecto al tiempo, usualmente se 

utiliza para la medir la severidad de las vibraciones en máquinas rotativas a altas 

frecuencias [10-1000 Hz]. Se expresa en m/s o in/s y está dada por: 

   V=
  

  
        (  )    

2.1.8 Aceleración  

Es la tasa de cambio de la velocidad con respecto al tiempo, para análisis de 

vibraciones, es la medida utilizada a frecuencias muy altas [> a 1000 Hz], y se 

relaciona con las fuerzas existentes en elementos de máquina. Se da en m/s2  

pero la unidad más recomendada es g’s (unidades gravitacionales). La aceleración 

se define por: 

   a=
  

  
 

   

            (  )   

 

2.2 MÁQUINAS ROTATIVAS 

En una planta es indispensable conocer las características de cada máquina y 

tener una categorización de las mismas, de acuerdo a su criticidad para la 

operación, un ejemplo de esto es el método desarrollado por la industria 

petroquímica (ver Cuadro 3). En éste cuadro se observa cuales máquinas 

requieren un monitoreo; máquinas de categoría A, B y menos importante categoría 

C. El tipo de máquina D no justifica su monitoreo por tener bajos costos de 

reparación. 
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Cuadro 3. Clasificación de máquinas según criticidad. 

                    CATEGORIA                    RESULTADO 

                    A: Critico  Parada no programada. Pérdida 

significativa de producción. 

                    B:Propenso a fallar Parada no programada. Reducción de 

producción pero sin interrupción.  

                    C: Critico leve Inconvenientes ligeros en producción, 

costos medios de reparación. 

                    D: No critico  Producción normal, costos leves de 

mantenimiento.  

Fuente: Los autores. 

El funcionamiento interno de cada máquina rotativa es característico y único que 

proporciona una señal de vibración sin igual llamada firma de vibración. Ésta firma 

indica y ayuda a valorar el equipo ya que proporciona cierta cantidad de 

información acerca del estado de los componentes internos, basándose en la 

condición de diseño, manufactura, uso y deterioro. El estudio a fondo de esta 

información por parte del personal de mantenimiento conlleva un ahorro 

considerable tanto en operación como en mantenimiento.  

2.2.1 Análisis espectral 

Al realizar la toma de datos de vibraciones de una máquina, se obtiene una 

información que al ser analizada e interpretada de forma correcta indica como se 

está comportando cada componente de la máquina y cuál es su estado. Los pasos 

para desarrollar un análisis espectral de vibraciones exitoso son: 

 Individualización de los picos de vibración en el espectro: identificar el pico 

correspondiente a la velocidad de rotación del rotor (1x). Si la máquina cuenta 
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con más de un eje, cada uno presentará su propia frecuencia de rotación. Los 

picos 1x del eje van acompañados de una serie de armónicos (2x, 3x,..), 

dependiendo del tipo de fenómeno que esté ocurriendo.  

 Determinación del estado de la máquina: diagnosticar la gravedad de los 

problemas de máquina basándose en el valor de las amplitudes y la relación 

entre los picos de vibración. 

 Recomendaciones apropiadas según corresponda: Brindar sugerencias de 

acuerdo a la severidad de las fallas. 

2.2.2 Tipos de máquinas y sus características 

La información de frecuencias naturales y las formas modales de cada equipo, es 

importante a la hora de diagnosticar el estado de operación de la máquina. 

Problemas de soltura mecánica, corrosión y otros problemas de funcionamiento, 

son fácilmente predecibles cuando se cuenta con dicha información. 

En el siguiente cuadro se encuentran las características típicas de máquinas 

específicas. 

Cuadro 4. Máquinas y características de excitación. 

 Tipo de Máquina               Máquina                            Características 

 

 

Máquinas 

centrifugas- Tipo 

impulsor 

Bombas Centrifugas Rodamientos rígidos, frecuencia de 

paso de alabes y sus múltiplos. 

Compresores 

centrífugos 

Frecuencia de paso de alabes de 

los impulsores, cojinetes de 

fricción.  

Ventiladores Frecuencia de paso de paletas, 

sistema aerodinámico. 

 Compresores de 

flujo axial 

Frecuencia de paso de alabes y 

sus múltiplos. 
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Máquinas con alabes 

Turbinas a vapor- 

accionamiento 

mecánico 

Frecuencia de alabes, velocidades 

críticas, desbalance de masas. 

Turbinas de vapor 

para generación de 

potencia 

Frecuencia de alabes, bajas 

velocidades, desbalance de masas. 

Turbinas a gas Frecuencia de paso de alabes y 

engranes, inestabilidades. 

 

Equipos de 

transmisión de 

potencia. 

Cajas de engranajes Frecuencias de engrane 

Resonancia de carcasas 

Frecuencias naturales 

Fluidos de 

accionamiento 

Excitación a la frecuencia de 

deslizamiento, giro de cojinete 

Motores/ 

Generadores 

Vibración inducida por polos, 

excitación térmica, cortocircuito en 

el estator 

 

 

Máquinas 

Reciprocantes 

Máquinas Distorsión de la carcasa 

Vibración inducida en los cojinetes, 

excitación por inercia y presión. 

Bombas y 

compresores 

Alta excitación torsional por inercia 

y presión. 

Equipos pequeños  Fallas en cojinetes, soltura, 

problemas en poleas 

Fuente: ESHLEMAN, Ronald L. Vibraciones Básicas de Máquinas. Clerendon 

Hills. 
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2.2.3 Condición de equipos - Normas de severidad  

Para evaluar la condición de una máquina es vital contar con los datos propios de 

referencia, teniendo en cuenta que máquinas iguales operan a niveles distintos de 

vibración normales.  Las diferencias son causadas por distintos factores como la 

cimentación, instalación y alineamiento, entre otras. Entonces se dice que el mejor 

indicador de la condición de operación de un equipo, son los cambios o 

variaciones que presentan los niveles de vibración con respecto a un espectro de 

referencia del mismo. 

La norma ISO 2372 describe diferentes límites en la condición mecánica de la 

máquina de acuerdo con la potencia de la misma. Esta norma requiere la medición 

del nivel general de vibración en valores de la velocidad en RMS dentro de un 

rango de frecuencias entre 10 Hz y 1000 Hz. 

Cuadro 5. Clasificación de máquinas rotativas. 

                   CLASE DESCRIPCIÓN  

Clase I Equipos pequeños hasta 15 Kw 

Clase II Equipos medios, de 15 a 75 Kw o hasta 

300 Kw con cimentación especial 

Clase III Equipos grandes, por encima de 75 Kw 

con cimentación rígida o de 300 Kw con 

cimentación especial. 

Clase IV Turbomaquinaria (equipos con RPM> 

velocidad critica). 

Fuente: http://www.sinais.es/normativa/iso2372.html. 
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Cuadro 6. Severidad de la vibración. 

 

Fuente: http://www.sinais.es/normativa/iso2372.html. 

2.3 DESBALANCE 

El desbalance de masas en una maquina rotativa se presenta cuando el centro de 

gravedad del rotor no coincide con el centro geométrico. Entre las principales 

causas de éste fenómeno se encuentra: una distribución no uniforme de la masa 

en torno al centro de giro  y la flexión del eje provocada por el peso del rotor. 

La magnitud del desbalance está dada por: 

            

Donde,  F= Fuerza causada por el desbalance [libras] 

  m= masa del rotor  

  e= excentricidad [pulg] 

  w= velocidad de la máquina [rad/seg] 

http://www.sinais.es/normativa/iso2372.html
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2.3.1 Tipos de desbalance 

Existen cuatro tipos de desbalance, entre los cuales habrá que decidir el método 

de balanceo más apropiado según el caso. 

Figura 2. Tipos de desbalance. 

 

Fuente: CAPISTRÁN, Vicente y PAREDES, Iván. Diagnóstico de Condiciones de 
operación de Rodamientos en Máquinas Usando Espectros de alto Orden.  

2.3.1.1 Desbalance estático 

Este tipo ocurre cuando el eje longitudinal principal de inercia del rotor esta 

desplazado paralelamente con respecto al eje de rotación. 

2.3.1.2 Desbalance par 

Se observa esta condición cuando el eje principal longitudinal de inercia del rotor 

intercepta al eje de rotación en el centro de gravedad del propio rotor. 

2.3.1.3 Desbalance casi-estático 

Está dado por el intercepto del eje longitudinal principal de inercia del rotor con el 

eje de rotación en un punto arbitrario, lo que quiere decir, en un punto que no 

coincide con el centro de gravedad del rotor. 
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2.3.1.4 Desbalance dinámico   

Se presenta cuando el eje longitudinal principal de inercia del rotor no intercepta al 

eje de rotación y tampoco es paralelo a éste. 

2.3.2 Características del desbalance 

El desbalance es la fuente principal de vibraciones presentes en máquinas 

rotativas, causando gran parte de los casos de vibraciones excesivas. 

La presencia del desbalance se identifica generalmente a la frecuencia de giro del 

rotor (1x), pero en algunos casos existe la presencia de armónicas (2x y 3x) con 

valores inferiores, como resultado del diseño propio de la máquina o por la 

proximidad de la velocidad de operación a una frecuencia natural. La amplitud de 

la componente en (1x) se incrementa debido a efectos de soltura mecánica o 

resonancias. Esta amplitud de vibración es mayor donde se presenta la menor 

rigidez de la chumacera.  

Figura 3. Espectro de desbalance. 

 

Fuente: PALOMINO MARÍN, Evelio. La Medición y el Análisis de vibraciones en el 

Diagnóstico de Máquinas Rotatorias. 
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En un análisis de vibración se puede diagnosticar desbalance en una máquina, 

cuando las lecturas indican que el rotor está vibrando, tanto en el plano horizontal 

como en el vertical, de una manera muy similar.   

2.3.3 Corrección del desbalance  

Antes de realizar un balanceo es importante tener en cuenta, la necesidad de 

corregir o eliminar la fuente de otros problemas que puedan estar afectando la 

máquina. 

Para elegir el modelo de balanceo más apropiado, en la práctica se cuenta con 

una clasificación según la relación L/D, como se puede ver en la siguiente tabla: 

Cuadro 7. Métodos de balanceo. 

 

Fuente: PALOMINO MARÍN, Evelio. La Medición y el Análisis de vibraciones en el 

Diagnóstico de Máquinas Rotatorias. 
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Éste cuadro es solo una guía, ya que en ocasiones hay que proceder de manera 

diferente a como se indica, es decir según sea el caso, a veces es mejor utilizar el 

balanceo en dos planos cuando la guía indica un balanceo en un solo plano. 

2.3.3.1 Balanceo estático  

Radica en realizar un balanceo con el rotor detenido por medio de una prueba 

estática. Ésta consiste en ubicar el rotor sobre sus cojinetes para luego dejarlo 

girar libremente hasta que la parte más pesada se posicione en la parte inferior del 

eje. 

Al identificar el desbalance, se inicia un proceso de adición o retiro de masa del 

lado liviano o del lado pesado respectivamente, hasta conseguir que el rotor se 

ubique aleatoriamente en posiciones diferentes. Esto indica que se logró un 

balance de masas. 

Éste procedimiento es válido solo para rotores cortos, a los cuales se le puede 

suponer centralizada su masa en un mismo plano. 

2.3.3.2 Balanceo dinámico en un plano 

Éste tipo de balanceo se aplica únicamente a rotores cortos, lo que quiere decir 

rotores con masa ubicada supuestamente en un solo plano. Se aplica cuando el 

rotor da muestra de desbalance estático. Entonces se puede concluir que para un 

rotor con desbalance estático, se puede aplicar dos métodos de corrección como 

lo son, balanceo estático y dinámico en un plano.  

El procedimiento para el realizar un balanceo dinámico en un plano consiste en 

montar el rotor sobre los respectivos soportes que admitan vibraciones en el plano 

horizontal. Luego, se conecta a un sistema de accionamiento para generar el 

movimiento causante de vibraciones. Por último, se instalan los sensores 

correspondientes para medir amplitud y posición angular, con lo cual, se establece 

la fase del vector de vibración con respecto a una referencia previamente definida. 
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Con la información recopilada se puede escoger el método, bien sea el gráfico o el 

matemático, para hallar la magnitud y posición de la masa de corrección.    

Las mediciones que se deben llevar a cabo, ser registradas y con las cuales se va 

a establecer la magnitud y posición de la masa de corrección, son las siguientes: 

 Amplitud y posición angular del vector de vibración en estado original del rotor. 

 Amplitud y posición angular del vector de vibración, esta vez con una masa de 

prueba ubicada en una posición angular arbitraria sobre el rotor. 

 Amplitud y posición angular del vector de vibración ahora con una masa de 

prueba, que puede ser de igual o distinto valor a la anterior, situada en una 

posición angular diferente a la escogida previamente. 

2.3.3.3 Balanceo dinámico en dos planos 

Éste método de balanceo se puede aplicar a cualquier tipo de rotor siempre y 

cuando sea rígido. Cuando la masa total del rotor no se puede asumir centralizada 

en un solo plano, se debe realizar un balanceo en dos o más planos, debido a que 

la masa se encuentra distribuida a lo largo del eje axial.   

Es necesario elegir dos planos del rotor, en los cuales se efectuarán las 

correcciones (adición o retiro de masa) y las debidas mediciones. Frecuentemente 

estas mediciones se realizan en los soportes del rotor.  

Figura 4. Balanceo en dos planos. 

 

Fuente: PALOMINO MARÍN, Evelio. La Medición y el Análisis de vibraciones en el 

Diagnóstico de Máquinas Rotatorias. 
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El procedimiento para efectuar un balanceo dinámico en dos planos, que también 

es usado en ocasiones para balancear rotores en tres o más planos, es el 

siguiente: 

 Con el rotor en su estado original y funcionando cerca a la velocidad de 

operación, medir los vectores de vibración en los dos planos respectivos. 

 Adicionar una masa conocida en un plano de corrección, posteriormente medir 

los vectores de vibración en cada plano. 

 Retirar la masa del plano anterior y ubicar ésta o una nueva masa en el otro 

plano de corrección, luego medir los vectores de vibración en cada plano. 

 Sustraer la masa de prueba. 

 Con las mediciones registradas se procede a computarizar tal información para 

hallar los vectores de corrección.  

 Según los resultados arrojados por el programa de computo, se procede con la 

corrección del desbalance, bien sea adicionando o sustrayendo masa. 

Por el método de los coeficientes de influencia se establece la realización 

existente entre el desbalance y la vibración causada por este. Se debe tener en 

cuenta que en éste método se asume un comportamiento lineal del rotor por lo 

tanto, se puede usar el principio de superposición. 

2.3.4 Calidad del balanceo 

Los fabricantes de máquinas o los usuarios de éstas generalmente indican los 

límites permisibles para la condición de desbalance pero en ausencia de estas 

recomendaciones, se utilizan las llamadas normas de severidad. 
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Cuadro 8. Calidad de balanceo. 

 

Fuente: PALOMINO MARÍN, Evelio. La Medición y el Análisis de vibraciones en el 

Diagnóstico de Máquinas Rotatorias. 
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Figura 5. Nivel aceptable de desbalance. 

 

Fuente: GARCIA CASTRO, Alfonso. Vibraciones Mecánicas. 
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2.4 DESALINEAMIENTO 

El desalineamiento se presenta con mayor frecuencia entre la unidad conductora y 

la unidad conducida, por tanto, es importante tener en cuenta que todos los 

acoplamientos de ejes, sin importar si son rígidos o flexibles, deben ser alineados 

con un alto grado de exactitud. Los acoplamientos flexibles son capaces de 

transmitir torque aun estando desalineados, sin embargo, se genera un bajo nivel 

de vibraciones, radiales y axiales, que en ocasiones es lo necesario para disminuir 

la vida útil de los cojinetes.  

2.4.1 Tipos de desalineamiento 

El desalineamiento es otra de las principales causas de los problemas de 

vibraciones que se presentan en las compañías. Existen tres tipos de 

desalineamiento: paralelo, angular y combinado (ver figura 3). El desalineamiento 

es fácil de tratar e incluso eliminar, dependiendo del equipo y recursos con que se 

cuente en la planta.  

Figura 6. Tipos de desalineamiento. 

 

Fuente: PALOMINO MARÍN, Evelio. La Medición y el Análisis de vibraciones en el 

Diagnóstico de Máquinas Rotatorias. 



45 

2.4.2 Características del desalineamiento 

En general, cuando se presenta una amplitud alta de la vibración axial en el primer 

armónico se presume  la existencia de un problema de alineamiento. Pero si la 

componente de segundo orden de la vibración excede la del primer orden se 

enfrenta un caso severo de desalineamiento. 

La condición de falta de alineamiento comúnmente presenta lo siguiente: 

 Un alto nivel de vibración axial en la frecuencia de operación (1X) y además, 

existe presencia leve de las siguientes armónicas (2X, a veces 3X), es 

particular de un desalineamiento angular.   

Figura 7. Espectro con presencia de desalineamiento. 

 

Fuente: CAPISTRÁN, Vicente y PAREDES, Iván. Diagnóstico de Condiciones de 

operación de Rodamientos en Máquinas Usando Espectros de alto Orden. 

 

 Nivel de vibración alto en el doble de la frecuencia de operación (2X), con 

presencia de una amplitud significativa en (1X), es característico de 

desalineamiento paralelo. 
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Figura 8. Desalineamiento paralelo. 

 

Fuente: CAPISTRÁN, Vicente y PAREDES, Iván. Diagnóstico de Condiciones de 

operación de Rodamientos en Máquinas Usando Espectros de alto Orden. 

 

 La existencia de las tres primeras armónicas (1X, 2X y 3X), también indican 

presencia de desalineamiento, sin importar en nivel de estas amplitudes.  

Figura 9. Apariencia de desalineamiento. 

 

Fuente: CAPISTRÁN, Vicente y PAREDES, Iván. Diagnóstico de Condiciones de 

operación de Rodamientos en Máquinas Usando Espectros de alto Orden.  

2.4.3 Corrección de desalineamiento 

No existen estándares que califiquen un buen alineamiento, actualmente en las 

compañías se hace el alineamiento a consideración y experiencia de los operarios 

encargados del montaje de las máquinas. Sin embargo se recomienda utilizar 
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equipos de alineación, por ejemplo alineadores por láser. Además, con respecto al  

equipo, se aconseja una alineación en caliente o en frio según corresponda.  

2.5 SOLTURA MECÁNICA 

Los componentes de las máquinas, después de cierto tiempo de operación, se 

sueltan o simplemente exceden las tolerancias de holgura, lo cual causa impactos 

que se ven reflejados en un espectro de vibraciones. La soltura mecánica es 

producida por fuerzas de excitaciones provenientes de problemas tales como la 

falta de alineamiento o desequilibrio másico, por tanto, esto conlleva a provocar 

mayores amplitudes de vibración. 

2.5.1 Características de la soltura mecánica 

Cuando se tienen pernos de sujeción sueltos, fisuras en la estructura o cuando, 

debido a la dinámica del movimiento, se presenta desgaste en los elementos de 

máquina, se generan vibraciones a una frecuencia de 1/4, 1/3, o 1/2 y también 

múltiplos mayores. Otra causa de estas vibraciones, es la manera de como la 

máquina se encuentre apoyada. 

Comúnmente, un aflojamiento mecánico crítico se puede detectar cuando la 

amplitud de la vibración a una frecuencia de 2X es mayor a la mitad de la amplitud 

encontrada en 1X.     
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Figura 10. Soltura mecánica. 

 

Fuente: PALOMINO MARÍN, Evelio. La Medición y el Análisis de vibraciones en el 

Diagnóstico de Máquinas Rotatorias. 

2.5.2 Corrección de la soltura mecánica 

Para eliminar la soltura mecánica se deben cambiar los componentes que 

presenten desgaste o simplemente ajustar pernos según corresponda. En otros 

casos es posible que se necesite aumentar la rigidez de la estructura o máquina.   

2.6 PASO DE DIENTES POR ENGRANAJES 

2.6.1 Engranajes 

Un engranaje es cualquier tipo de rueda o cilindro dentado, que se emplea para 

transmitir un movimiento de una parte de la máquina a otra, donde el conjunto de 

dos o más engranajes que transmiten movimiento se les denomina tren de 

engranajes, por lo general los engranajes son usados para transmitir movimientos 

giratorios, pero usando los elementos adecuados se puede obtener movimiento 

traslacional. 
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2.6.1.1 Tipos de engranajes 

Existen diferentes tipos de engranajes y su clasificación se da según la forma de 

sus dientes o su ubicación con respecto a otros engranajes. 

2.6.1.1.1 Engranajes rectos 

Son engranajes cilíndricos de dientes rectos y son colindantes con el eje de la 

rueda dentada, son usualmente usados en ejes paralelos y estos son los tipos de 

engranajes de mayor manufactura y uso, como lo es desde juguetes hasta 

maquinaria pesada. 

Para este tipo de engranajes existen las siguientes divisiones: 

 Rectos exteriores. 

Este es el engranaje más simple y de fácil construcción, este tipo de engranajes 

se usa para velocidades medias y generan una cantidad de ruido considerable con 

respecto a otros engranajes. 

 

Figura 11. Engranaje recto. 

 

Fuente: http://mecanicosietisa.blogspot.com/2008/04/engranajes-rectos.html 
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 Rectos interiores. 

Estos tipos de engranajes son muy usados en aplicaciones de reducidos espacios 

y conocidos como trenes epicicloidales o planetarios, usados para velocidades 

medias. 

Figura 12. Engranajes internos. 

 

Fuente: http://es.123rf.com/photo_10159847_engranajes-planetarios-sobre-fondo-

blanco.html 

2.6.1.1.2 Engranajes helicoidales 

Este tipo de engranajes poseen la ventaja de ser más silenciosos que los de 

dientes rectos y su aplicación se basa en la ventaja que son usados para 

transmisión de potencia a alta velocidad, una desventaja generada por este tipo de 

engranajes es que necesita rodamientos especiales para contrarrestar las fuerzas 

que genera el engrane. 
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Figura 13. Engranaje helicoidal. 

 

Fuente: http://mecanismosenmarchaudista.blogspot.com/2010/08/engranajes-

generalidades-y-nociones.html 

2.6.1.1.3 Engranajes doble helicoidales 

Tiene la misma utilidad que el engranaje helicoidal, con la ventaja que este tipo de 

engrane elimina el empuje axial, que hace usar rodamientos especiales, esto se 

debe a la doble inclinación de sus dientes, haciendo que las fuerzas se anulen. 
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Figura 14. Engranaje doble helicoidal. 

 

Fuente: http://www.engranajeskelly.com/productos.html 

2.6.1.1.4 Engranajes helicoidales para ejes cruzados 

Una de las grandes ventajas de este tipo de engranes es que pueden transmitir 

potencia a dos ejes en cualquier ángulo, aunque generalmente se hace a 90 

grados. 

Figura 15. Engranajes helicoidales para ejes cruzados. 

 

Fuente: http://www.monografias.com/trabajos30/engranajes/engranajes.shtml 
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2.6.1.1.5 Otros tipos de engranajes 

También existen una gran cantidad de engranajes diseñados para diferentes 

aplicaciones según la necesidad, pero los más comerciales son: 

 Engranajes cónicos rectos. 

 Engranajes cónicos helicoidales. 

 Engranajes cónicos espirales. 

 Engranajes cónicos hipoides.  

 Engranajes cónicos con tornillo sin fin. 

 

2.6.2 Vibración causada por problemas en engranajes 

Los problemas que son debidos a engranajes en las máquinas se caracterizan por 

mostrar en los análisis espectros de vibración típicos, de fácil reconocimiento, pero 

una difícil interpretación, debido a que existen muchas señales, ya bien si es una 

caja de engranajes, o la falta de acercamiento del sensor al lugar exacto donde se 

genera la falla, en el caso de ser un tren de engranajes simple. 

Una de las mejores formas de obtener un resultado óptimo, es hacer un 

seguimiento y buscar lograr un espectro característico de la caja o tren de 

engranajes, para poder comprar e identificar el momento en que se genere algún 

problema. 

En el caso de los engranajes, la frecuencia más comúnmente usada es la GMF 

(Gear Mesh Frequency), la cual es calculada con el número de dientes del 

engrane y la frecuencia de rotación del mismo, donde esta frecuencia aparece en 

el espectro sea que el engranaje se encuentre en buen esta o no. Con respecto a 

esta frecuencia se generan unas bandas laterales características solo de los 

engranajes y no solo se ven alrededor del GMF, sino también en la frecuencia de 

rotación del eje. 
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Algo que se debe tener en cuenta al momento del análisis del GMF, es que esta 

frecuencia no es un indicador confiable de la condición del engranaje, al contrario 

de las bandas laterales de la frecuencia de paso de dientes, si presentan una gran 

cantidad de energía es un indicador de existencia de problemas. 

La gráfica a continuación muestra el espectro de una caja de engranajes, con un 

pico de un engranaje de 28 dientes que gira a 3300 rpm, en este caso vemos que 

la banda lateral muestra una gran cantidad de energía y por tanto se puede pensar 

que puede existir un problema en este engranaje. 

Figura 16. Gráfica de un espectro de una caja de engranajes. 

 

Fuente: Practical machinery vibration analysis and predictive maintenance. 

2.7 ANALIZADOR DE VIBRACIONES LEONOVA INFINITY 

 Leonova Infinity es un analizador de vibraciones portátil de la condición de 

máquinas con pantalla táctil color, con gran capacidad de cálculo, registro y 

análisis.  
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2.7.1 Funciones analizador 

Las siguientes funciones están incluidas y disponibles para el usuario:  

 Colector de datos con Condmaster-Nova. 

 Monitorización de la vibración de acuerdo ISO 2372. 

 Medición de velocidad. 

 Medición de temperatura. 

 Señales analógicas, corriente y tensión. 

 Lectura y escritura en las etiquetas con memoria CondID. 

 Grabación manual, cantidad libre. 

 Puntos de control, texto libre. 

 

Con la medición sincronizada, envolvente, zoom real y hasta 12.800 líneas de 

espectro desde 0.5 Hz hasta 40 KHz., Leonova Infinity ofrece una completa 

capacidad de análisis de vibración. 

El fabricante del sistema, la compañía sueca SPM, también ha incorporado las 

tablas de evaluación de la nueva norma ISO 10816 para la medición en banda 

ancha de la velocidad de vibración, aceleración y desplazamiento. 

Para el equilibrado del rotor en uno y dos planos, una guía gráfica fácil de usar 

calcula los pesos de equilibrado y sus posiciones. Para alineación del eje, 

Leonova Infinity utiliza la técnica láser con dianas fáciles, rayo láser de línea 

modulada y cálculo de la posición automática para las posiciones del eje. 

La monitorización mediante la técnica SPM (Shock Pulse Method) proporciona una 

técnica para la detección temprana de problemas en rodamientos, la causa más 

común de problemas en máquinas rotativas.[8] 
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Figura 17. Analizador de vibraciones Leonova Infinity. 

 

Fuente: http://www.leonovabyspm.com/ 

Nota: Véase el anexo A. 

2.8 ALINEADOR LASER FIXTURLAZER XA 

La alineación de ejes es una función adicional para este analizador, este es un 

método usada para una alineación rápida y sencillo, con uso limitado e ilimitado, 

en el caso del uso limitado cada vez se vuelve el manejo y la alineación más fácil 

e intuitiva. 

Este tipo de alineador posee el siguiente conjunto: 

 FixturLazer unidad detectora (TD-267). 

 Cadena de extensión longitud 1000 mm. 

 Varilla de soporte de 80 mm. 

 Varilla de soporte de 150 mm. 

 Soportes de eje para cadena. 

 Cable de comunicación entre FixturLazer y Leonova Infinity. 
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 Cable del cargador. 

 Cinta métrica. 

Este sistema cuenta con dos dispositivos de sensor de posición (PSD), con una 

amplia área de recepción vertical, que es la que se encarga de recibir la 

propagación del láser, los inclinómetros se encargan de medir la posición de 

rotación de cada eje en cada momento y así proporcionar una medida con menos 

de media vuelta del eje. 

Además este sistema cuenta con una interacción sencilla entre el usuario y el 

equipo de forma gráfica, lo cual genera un ambiente auto explicativo que lleva a un 

correcto alineamiento por parte del usuario. 

 Programas de medición: 

 Alineación de máquinas horizontales. 

 Alineación de máquinas verticales y bridas. 

 Medición de pie flojo. 

 Función pies bloqueados. 

 Entrada de alineación de ejes. 

Figura 18. Alineación de ejes. 

 

Fuente: Datos técnicos Leonova Infinity. 
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2.9 VARIADOR DE VELOCIDAD 

Un variador de velocidad es un dispositivo electrónico, eléctrico, mecánico o 

hidráulico, con la capacidad de generar un control sobre la velocidad de un motor 

principalmente, estos son usados altamente en la industria, ya que, las 

características propias de un motor no son fácilmente variables, además son 

dispositivos que ayudan a disminuir altamente el costo de funcionamiento de 

ciertas maquinarias, que no siempre trabajan bajo la misma condición. 

2.9.1 Tipos de variadores de velocidad 

Hablando en términos generales, se puede llegar a la conclusión que existen 3 

tipos de variadores usados en la industria en general, como lo son los mecánicos, 

los hidráulicos y los electro-electrónicos, de los cuales los primeros que conoció la 

industria fueron los mecánicos en las primeras máquinas de vapor y molinos. 

2.9.1.1 Variadores mecánicos 

Los variadores mecánicos son los más conocidos en la industria automotriz, y 

algunos tipos de estos son: 

 Variador de paso ajustable 

Es un dispositivo generado a partir de poleas y bandas donde el diámetro de una o 

más poleas puede ser modificado. 

 Variador de tracción 

Trasmite potencia a través de rodillos metálicos o engranes y principalmente se 

diseñan bajo un factor de entrada/salida, que determina la velocidad a obtener. 
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2.9.1.2 Variadores hidráulicos 

 Variador hidrostático 

Este dispositivo está conformado por una bomba y un motor hidráulico, donde 

están conectados uno después del otro, y una revolución de la bomba genera una 

cantidad de fluido al motor, de esta manera se puede controlar la velocidad del 

motor mediante el desplazamiento de fluido generado por la bomba o por medio 

de una válvula reguladora de caudal. 

 Variador hidrodinámico 

Este tipo variador depende de aceite hidráulico para transmitir un par entre un 

impulso a la entrada de velocidad constante y un rotor a la salida de velocidad 

variable, éste también es conocido como acoplador hidráulico de llenado variable. 

2.9.1.3 variadores electro-electrónicos 

Existe diferentes tipos de variadores electro-electrónicos, y diferentes categorías 

de éstos, esta es una clasificación general. 

 Variadores para motores CC. 

 Variadores por corrientes de Eddy. 

 Variadores de deslizamiento. 

Ya que las especificaciones de éste tipo de variadores no están sencilla, se 

mostrará solo los del mayor interés, que son los variadores para motores AC. 

  Variadores para motores CA. 

También llamados variadores de frecuencia, ya que se encargan de controlar la 

frecuencia de alimentación del motor, éste tipo de variadores permiten controlar 

velocidades tanto de motores de inducción, como asíncronos, de jaula de ardilla o 

devanado, o motores síncronos. 
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Este tipo de variadores manejan una razón Voltaje/Frecuencia, con la finalidad de 

controlar la saturación magnética del núcleo del motor y además por el hecho que 

al manejar la frecuencia dada de un motor, se puede disminuir o aumentar el par 

del motor y por tanto la capacidad de proporcionar potencia constante de salida. 
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 3. DESCRIPCIÓN E IDENTIFICACIÓN DE PARTES DEL BANCO 

3.1 ESPECIFICACIÓN DEL BANCO A DISEÑAR 

El banco a realizar fue escogido a través de un análisis respecto a las tres 

características principales de diseño: montaje de dos ejes, utilización de un 

variador de velocidad y menor número de piezas. El diseño seleccionado 

corresponde a un montaje de dos etapas, el cual cuenta con un eje primario; en su 

primera etapa, acoplado directamente al motor, éste eje rígido está soportado por 

medio de dos apoyos móviles, que permiten un desplazamiento de su posición 

verticalmente; este eje además, cuenta con dos discos perforados desmontables 

para realizar prácticas de desbalanceo en dos planos. La segunda etapa está 

conformada por un eje secundario, soportado por dos chumaceras y además, 

cuenta con un engranaje y un sistema de freno, el cual se encarga de restringir el 

movimiento del sistema. 

 

Este banco cuenta con un variador de velocidad que permite controlar la velocidad 

angular del eje y así, asemejar las condiciones de operación de las máquinas de la 

planta. En el extremo opuesto al motor, sobre el eje, se encuentra un engranaje 

que se encarga de trasmitir potencia a la segunda etapa del montaje para así, 

analizar el comportamiento vibratorio que presenta dicha transmisión.  

 

Por la disposición del montaje presente en este banco, se tiene la opción de 

analizar soltura mecánica, tanto en la primera como en la segunda etapa, y 

además, por el diseño especial de los apoyos se contará con la posibilidad de 

realizar el montaje y desmontaje de rodamientos, los cuales, pueden llevar fallas 

inducidas para el estudio del análisis vibratorio de éste fenómeno. 
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3.2 COMPONENTES DEL BANCO 

 Mesa: Cumple con la función de soportar todos los elementos principales y 

además, brinda la rigidez necesaria para evitar el anclaje de este banco. 

  

 Motor: Fuente motriz que genera el movimiento del tren principal y secundario, 

según sea la aplicación. 

 

 Acople: Se encarga de la transmisión de movimiento entre el motor y el eje 

principal. Además, permite generar desalineamiento angular y paralelo. 

 

 Rotor principal: Consta de un eje, dos cojinetes, dos discos de balanceo y un 

engranaje. Su función principal es permitir un análisis de desalineamiento y 

balanceo másico.   

 

 Eje principal: Soporta los distintos elementos necesarios para los estudios a 

realizar, como lo son: discos de balanceo y engranaje. 

 

 Discos de balanceo: Son los requeridos para producir un desbalanceo másico 

permisible en el banco, mediante adición o sustracción de masas de prueba. 

 

 Cojinetes: Se encargan de soportar los ejes mediante el uso de rodamientos. 

 

 Rotor secundario: Consta de un eje, dos chumaceras y un engranaje. Es 

necesario para realizar la prueba de paso de dientes por engranaje.  

 

 Engranajes: Estos son quienes generan el efecto vibracional de paso de 

dientes por engranaje. 

 

 Variador de velocidad: Útil para mostrar los efectos vibracionales a diferentes 

velocidades de rotación.  
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 Mecanismo de desalineamiento: Es quien permite la inducción de los 

diferentes tipos de desalineamiento, por medio de placas y un tornillo de 

desplazamiento. 

 

 Freno: Es el encargado de simular una carga, restringiendo el movimiento en 

el segundo eje.   
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4. DISEÑO CONCEPTUAL 

 

Este banco es diseñado pensando en diferentes factores que son cruciales para 

alcanzar el resultado más óptimo, algunos de estos factores son dados por la 

empresa Bavaria S.A. y algunos otros buscan cubrir las necesidades descritas por 

los objetivos planteados en este proyecto, siempre teniendo en cuenta que cada 

decisión tomada busca basarse en alguna norma o recurso bibliográfico que 

pueda cumplir con los recursos que se encuentran en la ciudad para buscar mayor 

facilidad a la hora de su construcción. 

Buscando la experiencia y la facilidad para la construcción y manipulación del 

banco se genera un modelo el cual fue expuesto varias veces a modificaciones y 

recálculos, para al final obtener el banco mostrado a continuación en la figura 19. 

Este banco busca generar simulaciones de fallas y efectos específicos, con los 

cuales se pueda identificar y corregir oportunamente cada una de ellas. Estas son 

las fallas y el método usado para obtenerlas en el sistema: 

 Desalineamiento: La cual se genera horizontalmente, mediante placas 

ajustadas al motor y la mesa, que permiten desplazamiento angular y paralelo. 

 Desbalanceo másico en dos planos: La cual se genera por medio de discos de 

balanceo y masas de pruebas. 

 Soltura mecánica: Esta se genera por medio de bases en los apoyos, que 

además prestan el servicio de nivelar el eje y el motor, dando así la opción de 

sujeción mediante pernos y por este método obtener la soltura. 

 Paso de dientes por engranajes: La cual se obtiene mediante dos engranajes 

posicionados a los extremos de los ejes. 
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Con este diseño se busca aislar lo máximo posible cada falla, para poder 

identificar individualmente y solucionar cada problema obtenido según sea la 

configuración del banco. Teniendo en cuenta que siempre se tendrá un poco de 

cada falla, se busca que cada falla se reduzca hasta donde no muestra problema 

para la identificación de cada señal. 

  

Figura 19. Banco de pruebas. 

 

Fuente: Los autores. 
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5. CÁLCULOS Y DIMENSIONES DE ELEMENTOS 

 

5.1 DISEÑO DEL EJE PRINCIPAL 

El estudio del diseño del eje es de vital importancia para este banco de pruebas 

inducidas, ya que, éste se encuentra sometido a diferentes tipos de cargas, tanto 

estáticas como dinámicas, que son quienes condicionan geometría, material y 

posibles tratamientos térmicos. 

Teniendo en cuenta lo anterior, para realizar el diseño de éste eje se tiene en 

cuenta dos discos de balanceo y las fuerzas ocasionadas por las respectivas 

cargas de desbalance, además, la transmisión por engranajes y demás fuerzas 

generadas por las condiciones a las que está sometido. 

5.1.1 Nomenclatura 
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d = Diámetro por estática  
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X1= Distancia desde 0 al 1er apoyo 

X2= Distancia desde 0 al 1er disco 

Xw = Distancia desde 0 al centro geométrico 

X4= Distancia desde 0 al 2do disco 

X5= Distancia desde 0 al 2do apoyo 

X6= Distancia desde 0 al engranaje 

ƩFy= Sumatoria de fuerzas en Y  

R1= Reacción apoyo 1 

R2= Reacción apoyo 2   

ƩM1= Sumatoria de momentos en el 1er apoyo 

Vxy = Cortante máximo en plano XY 

Mxy= Momento mayor en plano XY 

ƩFz= Sumatoria de fuerzas en Z  

R3= Reacción apoyo 1xz 
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R4= Reacción apoyo 2xz   

ƩM1xz= Sumatoria de momentos en el 1er apoyo 

Vxz = Cortante máximo en plano XZ 

Mxz= Momento mayor en plano XZ 

 

5.1.2 Cálculo del peso del eje 

Se asume inicialmente un diámetro para determinar un aproximado del peso del 

eje, buscando analizar la mayor cantidad de fuerzas que se efectúan sobre éste, 

teniendo en cuenta la selección previa del material de acuerdo a sus 

características mecánicas. 

               

           

                 

            

       (
      

 

 
) 
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5.1.3 Cálculo del peso del disco de balanceo 

Para el diseño de estos discos de balanceo se toma como referencia las 

dimensiones y material usados en bancos anteriormente realizados por la SKF. 

               

              

         (
      

 

 
) 

          

                    

               

 

5.1.4 Fuerza generada en los engranajes 

Las dimensiones dadas a los engranajes utilizados para la trasmisión de 

movimiento, están limitadas por el diseño general del banco y algunos de los 

elementos necesarios para efectuar dicha trasmisión.  

               

                

                  

           

           (  ) 
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5.1.5 Fuerza generada por desequilibrio másico 

Para obtener esta fuerza inducida en el banco, se toma como referencia 

experimentos previos realizados en el laboratorio, donde se observa el valor pico 

de la masa experimental, además, las pruebas a realizar tienen un valor máximo 

de frecuencia de 80 Hz, obtenidos por medio de una variador que se encuentra 

dentro del diseño inicial del banco. 

                    

               

                 
      

 
             

                   

                                 

 

5.1.6 Cálculo del diámetro por resistencia   

Las distancias presentadas a continuación para el cálculo de fuerzas, son 

asumidas según la distribución del espacio del diseño inicial, además se tienen en 

cuenta las fuerzas halladas anteriormente con respecto a cada plano de influencia 

y por último se busca hallar el diámetro del eje, basados en el método de 

resistencia de materiales. 

Distancias 

X1=0,1073 [m] 

X2=0,181 [m]   

Xw=0,25 [m]   
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X4=0,3436 [m]  

X5=0,4173 [m]  

X6=0,4864 [m] 

Análisis en plano XY 

Figura 20. Ubicación de fuerzas XY. 

 

Fuente: Los autores. 

 

ƩFy=0:   

R1+ R2= 2*Fdisco + Weje + Ft    

ƩM1=0:   

-Fdisco* (X2- X1) - Weje*(Xw- X1) - Fdisco* (X4- X1) + R2* (X5- X1) - Ft* (X6- X1) = 0 

R1 = 332,7 [N] 

R2 = 715,8 [N] 
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Figura 21. Análisis plano XY. 

 

Fuente: Los autores. 

Vxy = 332,7 [N]   

Mxy= 24,52 [N-m] =  217 [lb-in]  

 

 

 



74 

Análisis en plano XZ 

Figura 22. Ubicación de fuerzas XZ. 

 

Fuente: Los autores. 

 

ƩFz=0:   

R3+ R4= 2*Fdisco + Fn    

ƩM1xz=0:   

-Fdesbalanceo* (X2- X1) - Fdesbalanceo* (X4- X1) + R4* (X5- X1) – Fn * (X6- X1) = 0 

R3 = 357,4 [N] 

R4 = 497,2 [N] 
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Figura 23. Análisis plano XZ. 

 

Fuente: Los autores. 

Vxz = 357,4 [N]   

Mxz= 26,34 [N-m] = 233,2 [lb-in]  

  

Cortante máximo  

Vmax=√              

Vmax= 488,3 [N]= 109,8 [Lb]  
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Momento máximo 

Mmax=√            

Mmax= 35, 99 [N-m] = 318, 5 [lb-in] 

Datos de la sección crítica 

                  

               

                

                   

               

Criterio de falla por resistencia de materiales 

Las siguientes ecuaciones, para definir esfuerzos normales principales, esfuerzos 

normales y esfuerzo cortante, son tomadas del libro de Hamrock, ecuación 2-16, 

4-48, 4-34, respectivamente. 

     (
  

 
)  √(

  

 
)
 

    
  

   
       

    
 

     
         

    
 

      

 
 

    (
  

 
) 
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Resolviendo por EES tenemos. 

d = 0,4034 in   

5.1.7 Cálculos del diámetro por fatiga 

Para el acero denominado AISI 4340, acero al cromo-níquel-molibdeno, el cual se 

caracteriza por su gran combinación de ductilidad, tenacidad y resistencia a la 

fatiga en piezas sometidas a altos esfuerzos dinámicos, se tienen las siguientes 

propiedades. 

                            

                          

Se determina el límite de resistencia a la fatiga, tomando como referencia el libro 

de diseño de Hamrock. 

  
          

Ecuación 7-7, teniendo en cuenta una desviación estándar de 15%, para cuando 

no se presenta un estudio detallado del material. 

Los factores que se manejan a continuación son tomados del libro de Hamrock y 

el de Shigley, ver anexo G. 

                
      

= 0,93 
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Por tanto, el límite de fatiga final se obtiene con la siguiente ecuación. 

     
                       

Según la ecuación 12-24 del libro de Mott, la cual es compatible con la norma 

ANSI B 106.IM-1985, se puede usar la siguiente ecuación para flexión pura, 

torsión pura y esfuerzos combinados. 

El factor de seguridad asumido, es usado normalmente donde existe una 

confianza promedio en los datos de resistencia del material y las cargas. 

El factor de concentrador de esfuerzos, es tomado del libro de Diseño I, capítulo 

de fatiga de Alfredo Parada, este factor es dado por el chavetero de patín. 

      

     

               

                 

        {
    

 
 [√(

       

  
)
 

 
 

 
 (

  

  
)

 

]}

 
 ⁄

 

Resolviendo por EES, del anterior sistema se encuentra. 
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5.1.8 Análisis CAD- CAE en SolidWorks 

Se realiza un estudio de comportamiento del eje diseñado, basado en la 

distribución de cargas y tipo de material en que se elabora dicho eje, donde se 

puede observar el comportamiento que presenta bajo las condiciones de 

operación. 

Con éste estudio se busca analizar, desplazamiento resultante, deformaciones 

unitarias y además, encontrar un factor de seguridad para el diseño presentado. 

Los resultados de éste análisis se pueden ver a continuación. 

Figura 24. Análisis de desplazamiento. 

 

Fuente: Los autores. 
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Figura 25. Deformaciones unitarias. 

 

Fuente: Los autores. 

Figura 26. Factor de seguridad. 

 

Fuente: Los autores. 

De los anteriores gráficos se puede concluir, que en general el eje se encuentra 

sobredimensionado para las cargas a las cuales se va a encontrar sometido, 

además se observa que los desplazamientos y deformaciones no implican mayor 

importancia en el diseño anterior, dando como resultado un factor de seguridad 

muy conservativo. 



81 

5.1.9 Diseño final del eje 

De acuerdo con los cálculos realizados anteriormente, se puede establecer el 

diámetro mínimo necesario para la construcción e implementación del eje 

principal. Se toma como referencia el diámetro encontrado en el análisis de fatiga, 

donde se determina la sección crítica y con respecto a ésta se desarrolla el 

modelo final del eje. Como se ve en la siguiente figura. 

Figura 27. Modelo final. 

 

Fuente: Los autores. 

5.1.10 Tolerancias sobre el eje 

Para montar las diferentes piezas, que hacen parte del tren principal, es necesario 

definir el tipo de ajuste con sus respectivas tolerancias. Estas tolerancias se deben 

tener en cuenta al momento de la fabricación para lograr lo establecido según los 

diseñadores. 

 El ajuste que se selecciona para el conjunto eje-acople, es de tipo 

interferencia, con el cual se logra una unión solidaria entre la manzana del 

acople y el eje, de esta manera se evitan vibraciones inducidas por este 

ensamble. El ajuste que se aplica es FN1, este se caracteriza por ser de tipo 



82 

forzado ligero, requiere poca presión de montaje y produce ensambles más o 

menos permanentes. 

Para este ajuste se tienen las siguientes tolerancias: 

Figura 28. Tolerancias eje - acople. 

 

Fuente: Dibujo en ingeniería y comunicación gráfica. 

 El ajuste que se selecciona para el conjunto discos de balanceo-eje, debe ser 

un ajuste de tipo de interferencia, ya que este unión no posee elementos 

mecánicos que sujeten los discos con el eje, por tanto se toma como referencia 

un ajuste de clase FN2, debido a que es un ajuste forzado de nivel medio, 

adecuado para piezas de acero o para ajustes de contracción en secciones 

delgadas. Por tanto mediante el diámetro del eje se toman las siguientes 

tolerancias 

Figura 29. Tolerancias eje - discos de balance. 

 

Fuente: Dibujo en ingeniería y comunicación gráfica. 
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5.2 DISEÑO DE EJE AUXILIAR 

Para la determinación del diámetro del eje auxiliar, se tiene en cuenta inicialmente 

la disponibilidad de material que se genera al concluir el diseño del eje principal, 

ya que, éste tipo de materia prima comercialmente se encuentra en longitudes de 

6 [m], por tanto, para lograr un aprovechamiento de los recursos se plantea 

generar un diseño a partir de los medios existentes. 

Dado lo anterior, el estudio de ésta pieza está enfocada simplemente al 

conocimiento de su capacidad en el diseño frente a las cargas inducidas, por lo 

cual, el análisis crítico se genera con respecto al diámetro obtenido en el estudio 

de fatiga. 

Teniendo en cuenta que se utiliza el mismo material base para la construcción del 

anterior eje, algunos factores son similares.  

5.2.1 Análisis por resistencia   

Se toma el valor máximo de momento en la sección crítica, en el plano donde se 

encuentran las mayores fuerzas. 
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Figura 30. Análisis eje auxiliar. 

 

Fuente: Los autores. 

Momento máximo 

Mmax2= 7.01 [N-m] = 62.06 [lb-in] 

5.2.2 Cálculos del diámetro por fatiga 
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Por tanto, el límite de fatiga final se obtiene con la siguiente ecuación. 

     
                       

      

     

               

                 

        {
    

 
 [√(
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)

 

]}

 
 ⁄

 

Resolviendo por EES, del anterior sistema se encuentra. 

                 

En conclusión, el diámetro calculado por el análisis de fatiga cumple 

satisfactoriamente debido a que las dimensiones del eje son mayores a las 

especificaciones mínimas requeridas por el diseño de fatiga. El modelo final de 

éste se puede ver a continuación. 
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Figura 31. Modelo eje auxiliar. 

 

  Fuente: Los autores. 

5.3 DISEÑO DE CHAVETAS 

Para el diseño de las chavetas, se asume un acero con un límite elástico de 

3600[kg-cm] y con un diámetro de eje de 5/8 in, se selecciona según el cuadro 12. 

las dimensiones de la sección de una cuña cuadrada de 4x4 [mm]. 

De acuerdo a la información anterior se determina la longitud mínima, a 

compresión y a cortadura, que debe tener para poder transmitir el torque 

generado. Ésta longitud se halla siguiendo el procedimiento descrito en el libro 

Diseño de máquinas II, de Hernán Rojas García. 

5.3.1 Nomenclatura 
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Cuadro 9. Dimensiones comercial de cuñas. 

 

Fuente: ANSI Standard B17.1-1967. Keys and keyseats (American Society of 

Mechanical Engineers, New York)  

5.3.2 Cálculo de longitud mínima 
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Cálculo de longitud por compresión 

    
  

      
 

       

             
           

Cálculo de longitud por corte 

    
  

       
 

       

             
            

Como las longitudes calculadas son tan pequeñas, se sobredimensiona el diseño 

de las cuñas dejando como longitud final el ancho del engranaje y la manzana del 

acople, como se ve en la figura 27. Modelo final. 

5.4 ANÁLISIS DE VELOCIDADES CRÍTICAS 

Para el análisis de velocidades críticas, existen diversos métodos desarrollados 

para situaciones específicas y casos particulares, este análisis se hace necesario, 

debido a que todo eje, aun sin la presencia de cargas externas aplicadas sobre él, 

presentan deformación al momento de la rotación, estas deformaciones dependen 

de la rigidez del eje y los soportes, de la masa del eje y demás partes adicionadas 

sobre el eje, del desequilibrio másico del eje y del  amortiguamiento final que 

presente el sistema. 

Cuando se inicia un análisis de velocidades críticas se debe tener en cuenta, que 

la deformación es función de la velocidad y esta presenta sus máximos valores en 

las velocidades críticas, teniendo en cuenta que las más representativas son la 

primera y la segunda, después de estas primeras velocidades, las demás son tan 

altas que resultan muy lejanas a las velocidades frecuentes de operación de las 

máquinas. 

Existen tres métodos comunes para el cálculo de las velocidades críticas, estos 

son: 
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 Método de Rayleigh. 

Este método proporciona una aproximación primera para el cálculo de la velocidad 

crítica, en un sistema de masas múltiples, pero genera una sobrestimación en el 

resultado final. 

 Método de Ecuación de Frecuencias. 

Este método muestra valores exactos para el cálculo de n velocidades, pero 

resulta ser un método muy complejo, al momento del desarrollo de cálculos. 

 Método de Dunkerley. 

Este método entrega una aproximación de la primera velocidad crítica en un 

sistema de múltiples masas, pero genera una subestimación al resultado de la 

primera velocidad. 

Por tanto, se puede ver que al generar el análisis de Rayleigh y el de Dunkerley, 

se genera una sobrestimación y una subestimación respectivamente, lo cual sirve 

para generar un rango de frecuencia crítica y una mejor estimación de la primera 

velocidad. 

5.4.1 Nomenclatura 
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5.4.2 Cálculo de primera velocidad critica según Rayleigh  

Basados en la fórmula de Rayleigh se procede a determinar la primera velocidad 

critica del eje principal. 

         √
 (∑     )

∑     
 )

 

Con los siguientes valores conocidos y con el uso del software MDSolids se hallan 

las deformaciones requeridas. 
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Figura 32. Deformaciones método Rayleigh. 

 

Fuente: Los autores. 

Mediante la herramienta EES se calcula: 

   
        

  
             

   
        

  
            

   
       

  
            

Dando, una velocidad critica                           
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5.4.3 Cálculo de primera velocidad critica según Dunkerley  

Se halla la velocidad crítica por el método de Dunkerley procediendo de la 

siguiente forma. 

 

      
  

 

    
  

 

    
  

 

    
  

Donde,          √(
 

 
) 

Con la ayuda del software MDSolids se obtienen los valores de deformación en el 

eje, causada por el efecto individual de las cargas. 

Figura 33. Deformaciones método Dunkerley. 

 

Fuente: Los autores. 
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En el entorno EES se obtiene 

   
        

  
             

   
        

  
             

   
        

  
             

Dando, una velocidad critica                           

En conclusión, se puede analizar que el rango de velocidades críticas por los 

métodos aplicados, se encuentra entre 1700 y 2498 RPM, este rango es solo una 

estimación matemática de la velocidad crítica, durante las pruebas se debe tener 

en cuenta este rango y se estima una posible velocidad crítica real, con el fin de 

evitar trabajar cerca de esta velocidad. 

5.5 ANÁLISIS DE FRECUENCIA DEL BANCO 

El análisis de frecuencia de este banco se genera en el programa Autodesk, 

debido a su practicidad y menor cantidad de fallos al correr el programa, con este 

software se ubican los primeros cinco modos de vibración del banco en general, a 

diferencia del análisis de velocidades críticas que solo se centra en el estudio del 

eje y su posible deflexión. A continuación se muestran los posibles 5 modos y sus 

respectivas frecuencias. 

Al momento del análisis se detecta un problema con el software SolidWorks, la 

versión 2012, ya que no permite un estudio de frecuencia para el banco en 

general, además se debe tener en cuenta que el análisis generado por el 

programa, toma unas relaciones de ensamble del banco que algunas ocasiones, 

no son las mismas de ensamble del banco real, por tanto estas se toman como 

una aproximación y en caso de trabajar en estas velocidades, detectar la real para 

no trabajar cerca al rango de los modos de vibración. 
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Figura 34. Primer modo de Vibración. 

 

Fuente: Los autores. 

Figura 35. Segundo modo de vibración. 

 

Fuente: Los autores. 
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Figura 36. Tercer modo de vibración. 

  

Fuente: Los autores. 

Figura 37. Cuarto modo de vibración. 

 

Fuente: Los autores. 
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Figura 38. Quinto modo de vibración. 

  

Fuente: Los autores. 

Por tanto se puede concluir, que las velocidades donde se presentan los modos 

de vibración son muy altos con respecto a la velocidad a trabajar, ya que el más 

bajo de ellos es 145,7 Hz y la máxima frecuencia de operación es 80 Hz, por tanto 

este análisis muestra que no se tienen problemas con los modos de vibración del 

banco en general. 
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6. SELECCIÓN DE ELEMENTOS 

6.1 SELECCIÓN DE ACOPLE 

Se instala un acople flexible tipo Omega, capaz de transmitir potencia del motor al 

eje principal, éste tipo de acople puede trabajar bajo condiciones de 

desalineamiento, durante el funcionamiento de la máquina, ya sea, 

desalineamiento angular o paralelo. 

Una de las grandes ventajas de los acoples flexibles, es ser amortiguadores de 

efectos torsionales y/o vibratorio, también proteger el equipo de sobrecargas por 

fallas en el sistema y además, servir de aislante eléctrico entre el elemento 

conductor y el conducido. 

 

Figura 39. Acople omega. 

 

Fuente: Catálogo Omega Elastomer Coupling. 
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A continuación se muestra el proceso de selección del acople según Rexnord. 

 Se determina el HP/100RPM 

  

      
 (       )      

  

      
      

 Se multiplica el anterior término por el factor de servicio hallado en el siguiente 

cuadro, obteniendo el equivalente HP/100RPM. 

Cuadro 10. Factor de servicio. 

 

Fuente: Catálogo Omega Elastomer Coupling. 
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 Se selecciona el tamaño del acople del cuadro a continuación, según el 

equivalente HP/100RPM. 

Cuadro 11. Tamaño de acople. 

 

Fuente: Catálogo Omega Elastomer Coupling. 

 Se verifica las condiciones límite de velocidad de operación, con respecto al 

cuadro siguiente. 

Cuadro 12. Límite de velocidad de operación. 

 

Fuente: Catálogo Omega Elastomer Coupling. 



100 

 Se comprueba que el diámetro de los ejes no sean mayores al máximo 

diámetro admisible del agujero del acople, con el siguiente cuadro. 

Cuadro 13. Dimensiones admisibles. 

 

Fuente: Catálogo Omega Elastomer Coupling. 

En conclusión, se selecciona el tipo de acople E2, ya que por sus ventajas y 

características, cumple con los requerimientos necesarios a los cuales va a estar 

sometido como lo son, un desalineamiento paralelo de 1/16 in y un 

desalineamiento angular de 4°, como se puede ver a continuación. 

Figura 40. Características de acoples. 

 

Fuente: Catálogo Omega Elastomer Coupling. 
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6.2 SELECCIÓN CHUMACERAS Y COJINETES 

Basados en las dimensiones finales de los ejes y de acuerdo a las opciones 

comerciales, se seleccionan tanto chumaceras para el eje auxiliar, como cojinetes 

para el eje principal. Además se eligen estos cojinetes,  que permiten la opción de 

desarme y desmontaje del rodamiento, para así poder inducir y observar distintos 

fenómenos en éstos, ya que las fallas se pretenden generar únicamente en el eje 

principal. Por otro lado, la mejor opción para soportar el eje secundario fueron las 

chumaceras, debido a su bajo costo y fácil adquisición en el mercado. 

Los cojinetes y chumaceras seleccionados, según ejes de diámetro de ¾ de 

pulgada son: 

 Cojinetes de referencia SNV 052 marca FAG. 

Figura 41. Cojinete. 

 

Fuente: http://www.rodasur.com 
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 Chumaceras de referencia UCP 3/4” marca FAG. 

Figura 42. Chumacera. 

 

Fuente: http://www.spanish.alibaba.com 

6.3 SELECCIÓN MECANISMO DE DESPLAZAMIENTO 

El mecanismo de desplazamiento necesario para suplir las necesidades que 

garantiza el desalineamiento paralelo y angular, se enfoca en las siguientes 

premisas: 

 Diseño compacto. 

 Capacidad de generar los dos tipos de desalineamiento. 

 Precisión en el desplazamiento. 

 Uso de elementos mecánicos para minimizar costos. 

 Facilidad del montaje y maniobrabilidad. 

6.3.1 Descripción del mecanismo 

El accionamiento del mecanismo consta de una palanca, cuya función es realizar 

el desplazamiento indicando el respectivo ángulo barrido, además, esta pieza es 

desmontable, con el fin de evitar inducción de vibraciones durante la operación del 
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banco. En general, el dispositivo cuenta con dos puntos de apoyo, uno de los 

cuales, es una placa fija a la mesa, encargada de controlar el paso del tornillo en 

su primera etapa. El otro, es el elemento usado como soporte y conector de las 

dos etapas de los tornillos de desplazamiento. 

El elemento de unión de los dos tornillos se encuentra solidario al tornillo de la 

primera etapa y además, tiene como característica, una rosca interna en sentido 

contrario a la disposición presentada en el tornillo de la primera etapa, teniendo en 

cuenta un paso diferente, para así obtener un desplazamiento total menor que el 

dado por cada tornillo.  

El tornillo de la segunda etapa tiene en su extremo derecho una terminación 

cuadrada, que ensambla dentro de una pieza en forma de “C”, la cual se 

encuentra fija a la base del motor.  

Figura 43. Mecanismo de desplazamiento. 

 

Fuente: Los autores. 
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Mediante el mecanismo de tornillos se genera el desplazamiento del motor, pero 

éste solo no garantiza el desalineamiento bajo las condiciones requeridas, por 

tanto, se diseñan dos placas, que aparte de servir como soporte para el motor, se 

usan para obtener los desplazamientos necesarios. 

El desalineamiento paralelo se induce por medio de una cola de milano, construida 

en las dos placas mencionadas anteriormente, donde la placa superior se desliza 

sobre la inferior que se encuentra fija a la mesa. 

Figura 44. Desalineamiento paralelo. 

Fuente: Los autores. 

El desalineamiento angular se obtiene mediante un pivote de la placa inferior, 

ubicado estratégicamente bajo el centro geométrico del acople. Para ésta función 

las placas se encuentran fijas entre sí. 

Figura 45. Placas de desalineamiento. 

Fuente: Los autores. 
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 6.3.2 Especificaciones de los tornillos 

Para generar los movimientos descritos anteriormente, se hace necesario 

seleccionar un par de tornillos que cumplen con las expectativas planteadas. 

Conociendo el desplazamiento máximo permitido por el acople, se busca una 

relación entre la configuración de los tornillos que dan un avance final de 0,25 mm 

por revolución, con esto se logra una mayor precisión y al mismo tiempo una 

selección optima con respecto al mercado. 

Para cumplir con la condición dada del paso final, se cuenta con la selección de 

tornillos de dimensiones comerciales, y las especificaciones finales son las 

siguientes: 

 Tornillo de rosca fina de 10 mm con paso 1.25 mm, rosca derecha. 

 Tornillo de rosca fina de 12 mm con paso de 1.5 mm, rosca izquierda. 

6.4 SELECCIÓN DE FRENO 

La necesidad de simular una carga que restrinja el libre movimiento de los 

engranajes, para así, hacer visible dentro del análisis espectral el paso de dientes 

por engranajes, conlleva la inclusión de un freno, capaz de generar esta limitación,  

inducida a partir de la experiencia y de pruebas realizadas anteriormente. 

Este freno se encuentra ubicado en el eje auxiliar, entre las bases de las 

chumaceras, guiado por medio de dos barras verticales que impiden la tendencia 

a la desviación o vibración de éste en funcionamiento. La carga aplicada en este 

dispositivo es controlada por medio de un tornillo, el cual puede ser ajustado a un 

determinado rango de fuerza de apriete con el uso de un torquímetro. 

El material usado para este freno es una lona, que posee buenas propiedades 

mecánicas al desgaste y la tracción, cabe resaltar que el uso de este freno se ve 
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limitado a la prueba de paso de dientes por engranajes, lo que da un tiempo de 

vida útil considerable. 

Figura 46. Freno. 

 

Fuente: Los autores. 

6.4.1 Funcionamiento del freno propuesto 

Consta de 4 guías, que aseguran el desplazamiento vertical del freno y además 

evitan la inducción de vibraciones indeseadas por parte de éste. Las guías se 

encuentran fijas a los soportes de las chumaceras. 
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Figura 47. Guías de freno. 

 

Fuente: Los autores. 

 

Mediante un Torquimetro se genera el desplazamiento vertical del tornillo 

haciendo que el freno se deslice hacia arriba o abajo según se necesite.  

Figura 48. Desplazamiento del freno. 

 
Fuente: Los autores. 
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El material del freno es un caucho, que posee la forma del  eje para aumentar el 

área superficial de contacto y además, se limita en el torquímetro una fuerza 

máxima de 10[N], que pretende generar la restricción en el movimiento de este eje 

y así, hacer más notorio el paso de dientes por engranajes en el espectro.  

Figura 49. Freno en funcionamiento. 

 

Fuente: Los autores. 
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7. ANÁLISIS DE COSTOS DE LA MÁQUINA 

 

El estudio de costos y viabilidad económica del banco de vibraciones es trabajo 

conjunto con Bavaria S.A. y la empresa contratista INDUSTRIAS GOMAT, con 

quienes se elabora una propuesta basada en la calidad de los materiales, los 

procesos de fabricación, terminado de las piezas, valor de mano de obra y tiempos 

de fabricación. Además, la planta Bavaria S.A. cuenta con varios equipos y 

elementos mecánicos, los cuales son incluidos necesariamente en este análisis. 

En el siguiente cuadro se presentan los valores totales de las piezas y del banco 

en general. Sin embargo, estos valores pueden disminuir al cambiar la preferencia 

del material.      

Cuadro 14. Presupuesto total para construcción. 

ORDEN DE PRODUCCION No.       

DESCRIPCION Totales Banco Vibraciones 
Bavaria 

  

CANTIDAD 1,00     

CLIENTE BAVARIA     

FECHA APERTURA       

FECHA CIERRE     LISTADO 
OP'S  

        

DESCRIPCION  CANTIDAD V/R 
UNITARIO 

V/R TOTAL  

Materia Prima        

1 Base Pata  4,00 $99.767  $399.070  

2 Pata  4,00 $100.900  $403.601  

3 Placa Inferior  1,00 $556.390  $556.390  

4 Caja Base  1,00 $710.000  $710.000  

5 Placa Superior  1,00 $956.390  $956.390  

6 Base motor Inferior  1,00 $1.060.341  $1.060.341  

7 Base Motor Cola milano  1,00 $604.050  $604.050  

8 Base cojinete  2,00 $316.258  $632.517  

9 Eje  1,00 $197.335  $197.335  

10 Discos Balanceo  2,00 $225.457  $450.913  

11 Engrane M=4 Z=19  2,00 $289.042  $578.084  

12 Eje Secundario  1,00 $104.632  $104.632  

13 Base Chumacera  2,00 $481.473  $962.946  

14-15-19 Palanca, Tornillos  1,00 $220.407  $220.407  

16 Placa Desplazamiento  1,00 $72.517  $72.517  

17 Unión  1,00 $54.249  $54.249  

18 Soporte tornillo  1,00 $177.808  $177.808  

20 C  1,00 $114.245  $114.245  
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21-22-23 Freno  1,00 $352.317  $352.317  

Tapas Frontal y Laterales  1,00 $295.934  $295.934  

      $0  
    Subtotal $ 8.903.745 

ELEMENTOS POR COMPRAR     VENTA 

Acople omega N°2 marca Rexnord 1,00 $ 250.000 $250.000  

Chumacera ref: UCP 3/4” marca FAG 2,00 $ 30.000 $60.000  

Cojinete ref: SNV 052 (3/4” completa) marca FAG 2,00 $ 180.000 $360.000  

Motor (Disponible en la empresa) 1,00 $ 320.000 $320.000  

Variador de velocidad (Disponible en la empresa) 1,00 $ 150.000 $150.000  

Equipo de alineación SKF TKSA 40 (Disponible 
en la empresa) 

1,00 $ 75.000.000 $75.000.000  

Analizador de vibraciones Leonova Infinity y Kit 
de balanceo (Disponible en la empresa) 

1,00 $ 90.000.000 $90.000.000  

    Subtotal $ 166.140.000 

OTROS       

Asesorías y aporte intelectual (asumido por 
Bavaria S.A.) 

    $ 4.000.000 

        

    Suma de 
Subtotales  

$ 179.043.745 

    Empaque  $ 0 

    Fletes y 
seguros 1% 

$ 1.790.437 

    Subtotal $ 180.834.182 

    A.I.U 5% $ 9.041.709 

    TOTAL $ 189.875.892 

Fuente: Los Autores e Industrias Gomat. 
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8. PRÁCTICAS DE LABORATORIO 

8.1 PRUEBA DE ALINEAMIENTO HORIZONTAL 

 Objetivo:  

Identificar y practicar el procedimiento de alineación de dos ejes, usando un 

equipo de alineamiento por láser. 

 

 Concepto general: 

El desalineamiento se produce cuando el eje motriz y el conducido no tienen la 

misma línea de centro, debido a múltiples factores entre los cuales, los más 

comunes en máquinas rotativas, se encuentra la falta de precisión al momento del 

montaje, el desnivel en la cimentación, entre otras. Estos pueden ser 

desalineamiento angular o paralelo. 

 

 Procedimiento: 

1. Toma de vibraciones con el analizador (detección de desalineamiento). 

Figura 50. Toma de vibraciones. 

 

Fuente: Los autores. 
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Figura 51. Espectro de desalineamiento al 2x.    

 

Fuente: Los autores. 

2. Montaje del equipo de alineamiento. 

2.1 Ubicación de mordazas sobre ejes. 

Figura 52. Montaje mordazas. 

 

Fuente: Los autores. 

2.2 Montaje de sensores.  

Figura 53. Montaje sensores. 

 

Fuente: Los autores. 
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2.3 Conexión de sensores al dispositivo de alineación SKF. 

Figura 54. Conexión de sensores. 

 

Fuente: Los autores. 

2.4 Alinear los haces de luz según referencia del sensor. 

Figura 55. Alineación de sensores. 

 

Fuente: Los autores. 

 

 



114 

3. Introducir las dimensiones (A, B y C) en el dispositivo de alineación. 

Figura 56. Dimensiones básicas. 

 

Fuente: Los autores. 

4. Marcar las 3 posiciones (9, 3 y 12 según manecillas del reloj) llevando los 

sensores a dichas posiciones. 

Nota: En cada posición esperar 5 segundos aproximadamente y dar click a la tecla 

“flecha derecha” para guardar la posición.   

Figura 57. Toma de datos con alineador. 

 

Fuente: Los autores. 
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5. Teniendo los sensores orientados a las 3 (según manecillas del reloj) 

registramos los valores de desalineamiento paralelo y angular presentes. 

Figura 58. Resultados de desalineamiento horizontal. 

 

Fuente: Los autores. 

Nota: En esta misma ventana podemos observar los valores de corrección según 

sentido y magnitud, para alcanzar un alineamiento óptimo. 

 

 Los valores registrados en la prueba son los siguientes: 

Cuadro 15. Resultados primera toma de datos. 

 
MAGNITUD [mm] 

Desalineamiento angular 
0,40 

Desalineamiento paralelo 
0,20 

Corrección plano 1 
0,54 

Corrección plano 2 
1.22 

Fuente: Los autores. 
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6. Observar las tolerancias permitidas para la velocidad de rotación del eje, para el 

caso de una velocidad de rotación de 1800 RPM. 

Figura 59. Tolerancias admitidas. 

 

Fuente: Catálogo alineador SKF 20. 

7. Proceder a corregir el desalineamiento hasta llegar a las tolerancias admitidas, 

Nota: se debe soltar levemente los tomillos de sujeción de los soportes para 

realizar  el debido alineamiento. 

Figura 60. Corrección desalineamiento. 

 

Fuente: Los autores. 
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 Valores después de corrección.  

Cuadro 16. Segunda toma de datos. 

 
MAGNITUD [mm] 

Desalineamiento angular 
0,08 

Desalineamiento paralelo 
0,04 

Corrección plano 1 
0,00 

Corrección plano 2 
0,12 

Fuente: Los autores. 

8. Realizar una nueva toma de vibraciones para verificar la disminución de 

amplitud característica de desalineamiento. 

Figura 61. Espectro sin desalineamiento. 

 

Fuente: Los autores. 
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 Conclusión: Al realizar esta práctica, siguiendo correctamente el procedimiento 

anterior, se puede asegurar la disminución de la amplitud, causada por el 

desalineamiento.    

8.2 PRUEBA DE BALANCEO DINÁMICO EN DOS PLANOS 

 Objetivo: 

Analizar y practicar el balanceo de rotores en dos planos, según el método de los 

coeficientes de influencia. 

 Concepto general: 

Es una condición de la máquina en la cual el eje de inercia no coincide con el 

centro geométrico del mismo. La razón de esto es debido a la no uniformidad de 

masa alrededor del centro geométrico del cuerpo, generando fuerzas y momentos 

de inercia adicionales sobre los rodamientos. 

El desbalance puede ser inducido de diferentes formas, tales como, no 

uniformidad en el material, proceso de maquinados y tolerancias en la 

manufactura, adhesión o abrasión de material debido a las condiciones de 

operación, entre otras, 

 Procedimiento: 

1. Realizar el montaje. 
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Figura 62. Selección de referencias. 

 

Fuente: Los autores. 

2. Medir la vibración inicial en los planos de medición Pm1 y Pm2 en 

desplazamiento Pk, con su respectivo ángulo de fase. 

Figura 63. Medición de vibración en planos. 

 

Fuente: Los autores. 
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Figura 64. Espectro de desbalance al 1x. 

 

Fuente: Los autores. 

 

Nota: Verificar el estado de severidad, teniendo en cuenta la amplitud del pico más 

alto y la norma 2372. 

3. Ubicar una masa de prueba mp1 a ɸp1 en el primer plano de corrección Pc1 y 

medir la vibración en los dos planos de medición. Retirar la masa de prueba. 

Figura 65. Ubicación de masa en plano 1. 
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Fuente: Los autores. 

4. Ubicar una segunda masa de prueba mp2 a ɸp2, (mp2 puede ser igual a mp1), 

en el segundo plano de corrección Pc2 y medir la vibración en ambos planos de 

medición. Retirar la masa de prueba. 

Figura 66. Ubicación masa de prueba plano 2. 

 

Fuente: Los autores. 

 

 Resultados obtenidos después de las tomas de vibraciones. 

Cuadro 17. Datos de toma de vibraciones. 

 

Fuente: Los autores. 

5. Efectuar los cálculos y determinar los vectores de corrección (mc1 y  mc2) con 

su respectiva fase. 
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Figura 67. Valores calculados - Valores puestos. 

 

Fuente: Los autores. 

6. Ubicar la masa de corrección. 

Figura 68. Ubicación de masas de corrección. 

  

Fuente: Los autores. 

7. Medir la vibración después de hacer dicha corrección.  

Figura 69. Valores después de corrección. 

 

Fuente: Los autores. 

 

8. Calcular el porcentaje de reducción y determinar el grado de calidad del 

balanceo.  

Plano 1. 
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Plano 2. 

            
                         

             
     

            
         

    
            

 

 Grado de calidad del balanceo. 

 

Para determinar el grado de calidad es necesario dirigirse a la norma ISO 1940 y 

ver la figura de desequilibrio específico máximo. Los datos para utilizar la figura 

son: 

Las revoluciones por minuto del rotor 1695[rpm] 

El doble de la mayor amplitud obtenida en el balanceo 2*3,6=7,2 [μm]. 
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Figura 70. Grado de calidad de balanceo. 

 

Fuente: Norma ISO 1940. 

 Conclusión: 

La disminución en la amplitud de la vibración del rotor indica que se aplica 

correctamente el método de balanceo en dos planos, además se observa que la 

selección y ubicación de las masas de corrección son óptimas, este método se 

puede aplicar nuevamente para mejorar la calidad del balanceo, ya que para esta 

práctica la calidad da 2,5. 
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8.3 PRUEBA DE PASO DE DIENTES POR ENGRANAJES 

 Objetivo: 

Inducir y observar el efecto que produce el paso de dientes por engranaje, 

mediante la simulación de una carga restrictiva que incrementa el efecto. 

 Concepto general: 

Un engranaje en óptimas condiciones genera una señal característica a una 

frecuencia de paso de dientes por engranajes, con baja amplitud y un juego de 

bandas equidistantes simétricas, espaciadas a ambos lados de la señal principal a 

la velocidad de rotación del eje multiplicada por el número de dientes. Al observar 

alguna desviación en la simetría de las bandas, se presume un problema en el 

engranaje, que se deberá diagnosticar, evaluar y corregir. 

 Procedimiento: 

1. Ubicar el “zuncho” en el soporte. 

Figura 71. Montaje en soporte. 

Fuente: Los autores. 
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2. Encender el motor y variar las RPM desde cero hasta 1800 RPM, con ayuda del 

variador de velocidad. 

Figura 72. Establecer RPM. 

 

Fuente: Los autores. 

3. Hacer la toma de vibraciones con el analizador. 

Figura 73. Toma de vibraciones. 

 

Fuente: Los autores. 

 

4. Analizar el espectro, teniendo en cuenta los picos característicos, según el 

número de dientes. 



127 

Figura 74. Espectro de paso de dientes. 

 

Fuente: Los autores. 

 Conclusión: 

Al seguir el procedimiento anterior se puede observar el efecto vibracional que 

genera el paso de dientes por engranaje y los picos característicos dependientes 

del valor de las revoluciones por minuto y el número de dientes (Observar picos a 

la frecuencia de engranaje con bandas vecinas). Este efecto no es considerado 

una falla hasta no realizar un análisis detallado de los espectros adquiridos. 
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8.4 PRUEBA DE SOLTURA MECÁNICA   

 Objetivo: 

Inducir e identificar mediante un analizador de vibraciones, la soltura mecánica 

presente en equipos rotativos. 

 Concepto general: 

Cuando se tienen pernos de sujeción sueltos, fisuras en la estructura o cuando 

debido a la dinámica del movimiento, se presenta desgaste en los elementos de 

máquina, se generan vibraciones a una frecuencia de 1/4, 1/3, o 1/2 y también 

múltiplos mayores. Otra causa de estas vibraciones, es la manera de como la 

máquina se encuentre apoyada. 

 Procedimiento: 

1. Inducir la soltura mecánica, la cual se logra al dejar suelto uno de los pernos de 

la base del motor. 

Figura 75. Inducción de soltura mecánica. 

 

Fuente: Los autores. 
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2. Realizar la toma de vibraciones con el uso del equipo dispuesto para esto. 

Figura 76. Toma de vibraciones con analizador CSI. 

 

Fuente: Los autores. 

3. Analizar e identificar el comportamiento de los picos representativos en el 

espectro que caracterizan soltura mecánica.  

Nota: La amplitud de los picos debe superar los límites de alerta, previamente 

dispuestos para el equipo, y de esta forma proceder a tomar una acción correctiva. 

Este análisis se basa en la aplicación de la norma 2372.  

Figura 77. Espectro de soltura mecánica. 

 

Fuente: Los autores. 
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Se pueden ver claramente picos a varias armónicas de 1/2x y 1x con bajos 

valores, característicos de una posible soltura mecánica.  

4. Hacer el respectivo ajuste para llevar la máquina a un estado óptimo. 

Figura 78. Ajuste de máquina. 

 

Fuente: Los autores. 

5. Nuevamente realizar el análisis de vibraciones, verificando que las amplitudes 

se encuentren dentro de los niveles permitidos. 

Figura 79. Estado final. 

 

Fuente: Los autores. 
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 Conclusión:  

Cuando se presenta soltura mecánica es conveniente cambiar los componentes 

que presenten desgaste o simplemente monitorear periódicamente el ajuste de 

pernos. En otros casos es posible que se necesite aumentar la rigidez de la 

estructura o máquina, según sea el nivel de desajuste que muestre al transcurrir 

cierto tiempo de operación. 

Es importante realizar un buen análisis de los espectros tomados en una prueba 

vibracional, para así evitar posibles daños que produce la soltura mecánica.  
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9. CONCLUSIONES 

 

 Se diseñó un banco de pruebas de vibraciones mecánicas idóneo para 

desarrollar prácticas importantes en esta área tales como, alineamiento de 

ejes, balanceo másico de rotores rígidos en dos planos, soltura mecánica y 

paso de dientes por engranajes, útil para simular el funcionamiento de equipos 

de la planta y así lograr a futuro un proceso de capacitación del personal 

adscrito a la sección de ingeniería y servicios. 

 

 Se documentaron las prácticas de balanceo másico de rotores, soltura 

mecánica y paso de dientes por engranajes por medio de un analizador de 

Vibraciones Leonova Infinity y un analizador CSI. Además, se utilizaron los 

equipo de Alineación SKF TKSA 20/40 para la implementación de la práctica 

de alineamiento de ejes. El fácil manejo de estos equipos los hace importantes 

para la adquisición de conocimientos en los análisis de vibraciones mecánicas.   

 

 Se implementaron las prácticas, planteadas en el proyecto, en la base de datos 

e información de la compañía, siguiendo un formato predeterminado por ésta, 

denominado lección de un punto. 

 

 Se desarrollaron las instrucciones de mantenimiento o lecciones de un punto 

(LUP) soportadas gráficamente, que orientan paso por paso como realizar el 

montaje del banco, como proceder en la toma de datos y además, brindan una 

breve explicación del efecto o falla inducida y como identificarla en un espectro.  
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10. RECOMENDACIONES Y OBSERVACIONES 

 

 Para el momento de la construcción del banco se recomienda tener en cuenta 

que los materiales y las dimensiones se mantengan dentro del máximo como 

fueron dadas, debido a la fácil generación de vibraciones por desajustes o falta 

de precisión al momento del montaje. 

 

 Es recomendable que al momento de la generación de las pruebas en el 

banco, excepto en la de paso de dientes por engranaje, se desacople la unión 

con el segundo eje, ya que este puede generar picos que pueden ser 

malinterpretados por el operario y analizador del espectro. 

 

 Se recomienda que en la realización del montaje e iniciación de pruebas se 

generen correcciones que eliminen al máximo respuestas de cualquier falla 

presentes en el sistema, debido a que es improbable eliminarlas totalmente 

sería de ayuda buscar minimizar la presencia de estas.  

 

 Las dimensiones y funciones del banco fueron generadas para las pruebas 

establecidas en este proyecto, pero al mismo tiempo se deja abierta la 

posibilidad para la implementación de nuevas pruebas vibracionales que 

amplíen el margen del conocimiento de la persona instruida en campos como 

vibraciones en transmisiones por correas y daños en rodamientos. 

 

 Este proyecto de grado está basado en el estudio de vibraciones por medio del 

analizador Leonova Infinity y aunque las imágenes de los espectros no 

pertenecen a un estudio generado con dicho analizador, si muestran las 

características importantes de un estudio de vibraciones, las cuales deben ser 

las mismas al realizarse la toma de espectros adecuadamente con el equipo 

mencionado. 



134 

  Es importante resaltar que el estudio de las vibraciones mecánicas, es un 

campo bastante amplio y es necesario entender que se necesita un 

conocimiento previo acerca del tema para generar un posible diagnóstico y 

resolución del problema, frente a una maquinaria diferente al banco.   
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Anexo A. Planos. 
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Anexo B. Lecciones de un punto (LUP). 

1. TOMA DE VIBRACIONES CON EL EQUIPO LEONOVA INFINITY. 
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2. GENERACIÖN, ESTUDIO Y CORRECCIÓN DE VIBRACIONES MECÁNICAS.
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3. PRÁCTICA DE ALINEAMIENTO. 
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4. PRÁCTICA DE BALANCEO. 
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Anexo C. Catálogo de analizador Leonova Infinity. 
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Anexo D. Catálogo variador de velocidad. 
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Anexo E. Catálogo motor. 
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Anexo F. Catálogo acople omega. 

 



249 

 

 



250 

 

 



251 

 



252 

 

 



253 

 

 



254 

Anexo G. Tablas factores de Marin y concentradores de esfuerzos. 
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