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RESUMEN 

TITULO: 

DISEÑO Y CONSTRUCCIÓN DE UN BANCO DE ENSAYOS DE VIBRACIONES DE UN 

ROTOR TIPO JEFFCOTT A ESCALA DE LABORATORIO SOPORTADO EN 

COJINETES HIDRODINÁMICOS* 

 

AUTORES:   ANDRES JULIAN FIGUEROA BOHORQUEZ 

DEYBER ANDRES VILLABONA CASTRO** 

 

PALABRAS CLAVE 

Vibraciones mecánicas, banco de pruebas, cojinetes hidrodinamicos, rotor de Jeffcott. 

 

DESCRIPCION: 

 

Este proyecto tiene como objetivo el diseño y construcción de un banco de ensayos de 

vibraciones de un rotor flexible tipo Jeffcott a escala de laboratorio, soportado en cojinetes 

hidrodinámicos. Para ello, se desarrolló un sistema que permite el análisis dinámico del 

rotor en condiciones de operación específicas, facilitando el estudio de fenómenos como 

el desbalance, la alineación y la lubricación en cojinetes hidrodinámicos. El diseño del 

banco se estructuró en diferentes sistemas, incluyendo la estructura de soporte, el 

sistema de alineación, el sistema de apoyo del rotor y el sistema de adquisición de datos. 

A partir de un proceso de selección basado en criterios de economía, facilidad de 

fabricación y precisión en la medición. Para la validación del diseño, se realizaron análisis 

de frecuencias mediante SolidWorks y ANSYS, complementados con pruebas 

experimentales utilizando el sistema de adquisición de datos OROS OR35 y proximitores 

Shinkawa FK-202F. Se llevaron a cabo pruebas de Run-Up, espectros de vibración y 

análisis modal experimental, permitiendo la caracterización del sistema.  

 

*Trabajo de grado 

 

** Facultad de Ingenierías Fisico-mecanicas. Escuela de Ingeniería Mecánica. Director: Heller Guillermo 

Sánchez Acevedo, PhD. 
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ABSTRACT 

TITLE: 

DESIGN AND CONSTRUCTION OF A VIBRATION TEST BENCH FOR A 

LABORATORY SCALE JEFFCOTT ROTOR SUPPORTED BY HYDRODYNAMIC 

BEARING* 

 

AUTHORS:   ANDRES JULIAN FIGUEROA BOHORQUEZ 

 DEYBER ANDRES VILLABONA CASTRO** 

 

KEY WORDS: 

Mechanical vibrations, Test bench, Hydrodynamic bearings, Jeffcott rotor. 

 

DESCRIPTION: 

 

This project focuses on the design and construction of a laboratory-scale vibration test rig 

for a flexible Jeffcott-type rotor supported by hydrodynamic bearings. To this end, a 

system was developed to facilitate the dynamic analysis of the rotor under specific 

operating conditions, enabling the study of critical phenomena such as unbalance, 

misalignment, and lubrication in hydrodynamic bearings. The test rig was systematically 

structured into various subsystems, including the support framework, alignment 

mechanism, rotor support system, and data acquisition system, following a selection 

process based on criteria of cost-effectiveness, manufacturability, and measurement 

accuracy. For design validation, frequency analyses were conducted using SolidWorks 

and ANSYS, supplemented by experimental testing with the OROS OR35 data acquisition 

system and Shinkawa FK-202F proximity probes. Run-up tests, vibration spectra analysis, 

and experimental modal analysis were performed to characterize the system 

comprehensively  

 

*Degree work 

 

** Faculty of Physical-Mechanical Engineering. School of Mechanical Engineering. Supervisor: Heller 

Guillermo Sánchez Acevedo, PhD. 
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INTRODUCCIÓN 

 

Este trabajo presenta el diseño y construcción de un banco de ensayos de vibraciones 

de un rotor flexible tipo Jeffcott, soportado en cojinetes hidrodinámicos a escala de 

laboratorio. La Universidad Industrial de Santander cuenta con un laboratorio de 

vibraciones mecánicas, pero carece de un equipo que permita a los estudiantes investigar 

el comportamiento dinámico de rotores soportados por cojinetes hidrodinámicos, con la 

capacidad de instalar sensores de proximidad para medir vibraciones. Por tal razón, este 

proyecto surge con la finalidad de resolver este problema, diseñando un banco de 

ensayos que permita medir la respuesta vibratoria del rotor y comprender las variables 

que afectan en él. 

 

Los objetivos incluyen el diseño del rotor de Jeffcott, los cojinetes hidrodinámicos, la 

selección y ensamblaje de componentes del banco y la realización de pruebas para 

evaluar la respuesta vibratoria del sistema a través de la adquisición de datos con 

sensores de proximidad. Los resultados que se pueden obtener servirán para el análisis 

de vibraciones del banco de ensayos identificando sus velocidades críticas, resonancias 

y estabilidad vibratoria por medio del diagrama de bode y diagrama de cascada.  

 

La construcción de este banco de ensayos sentará las bases para proyectos de 

investigación enfocados en rotores flexibles de Jeffcott soportado por cojinetes 

hidrodinámicos que ayudaran a comprender el estudio de la rotodinámica.  
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1. PLANTEAMIENTO DEL PROBLEMA DE INVESTIGACIÓN 

 

1.1 DESCRIPCIÓN DEL PROBLEMA 

 

La Universidad Industrial de Santander cuenta con un laboratorio de vibraciones 

mecánicas que se encuentra en la escuela de ingeniería mecánica, este laboratorio 

permite el estudio de diferentes comportamientos en las máquinas rotativas, si bien 

existen bancos de pruebas con diversidad de configuraciones de cojinetes, no cuenta con 

un banco de ensayos que permita al estudiante llegar a nuevos conocimientos sobre 

rotores flexibles soportado por cojinetes hidrodinámicos que permita la instalación de 

sensores de proximidad.  Por lo tanto, el presente proyecto que pretende dar solución a 

este problema se plantea la siguiente pregunta ¿Es posible diseñar un banco de ensayos 

que cumpla con estas características?  

 

1.2 JUSTIFICACIÓN  

 

El diseño de este banco de ensayos permitirá llevar a cabo mediciones de las vibraciones 

mecánicas en los cojinetes hidrodinámicos instalados, lo que a su vez proporcionará 

datos fundamentales para comprender el comportamiento de rotores flexibles tipo Jeffcott 

y la lubricación dentro de los cojinetes.  

 

Además, el éxito de este proyecto de pregrado sentará las bases para un proyecto de 

posgrado, en el cual se pretende implementar un modelo matemático de un rotor flexible 

tipo Jeffcott soportado por cojinetes hidrodinámicos para caracterizar los efectos en la 

estabilidad vibratoria en el sistema rotor cojinete.  

 

Los resultados obtenidos a partir de este proyecto de pregrado proporcionarán datos que 

ayudarán a abordar desafíos más complejos en el campo de las vibraciones mecánicas 

y el análisis de sistemas rotativos. 
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1.3 OBJETIVOS 

 

1.3.1 Objetivo general 

 

• Diseñar y construir un banco de ensayos de vibraciones de un rotor flexible tipo 

Jeffcott a escala de laboratorio, soportado en cojinetes hidrodinámicos para la 

adquisición de datos de la respuesta vibratoria del sistema con el propósito de 

comprender su comportamiento.   

 

1.3.2 Objetivos específicos 

 

• Diseñar un rotor flexible tipo Jeffcott bajo las consideraciones de velocidad de 

5600 [RPM], considerando propiedades mecánicas y físicas, que permitan el estudio 

de la dinámica del sistema. 

 

• Diseñar y/o seleccionar los componentes del banco de ensayos a escala de 

laboratorio para un rotor flexible, tales como bastidor, apoyos, motor, acoples y 

sistemas de adquisición. 

 

• Ensamblar el banco de ensayos garantizando su óptima alineación, balanceo, sistema 

de lubricación y montaje de los sensores de proximidad para la medición del 

movimiento relativo del eje dentro del cojinete. 

 

• Realizar una prueba de arranque (run-up) del rotor en el rango de velocidades 

establecido, mediante la adquisición de señales de vibración en unidades de 

desplazamiento para obtener la respuesta vibratoria del sistema, con ayuda del 

sistema de adquisición de datos OROS.  
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2. MARCO TEÓRICO 

 

2.1 ROTORES (JEFFCOTT) 

 

Un rotor tipo Jeffcott, también conocido como rotor desbalanceado o rotor no simétrico, 

consta de un eje flexible uniforme, montado sobre dos apoyos equidistantes de un disco 

central unido rígidamente al eje. Este rotor es un modelo simplificado en ingeniería 

mecánica que permite tener una buena percepción y comprensión de los fenómenos 

físicos que se presentan en algunos sistemas rotativos, como por ejemplo el efecto del 

amortiguamiento en la respuesta vibratoria del sistema.1    

 

El modelo Jeffcott como se muestra en la Figura 1, se utiliza para estudiar fenómenos 

como el balanceo y la vibración de rotores en máquinas rotativas, como turbinas, motores 

y otros dispositivos mecánicos. Aunque es un modelo simplificado puede proporcionar 

información útil sobre el comportamiento dinámico básico de los rotores y su estabilidad 

en ciertas condiciones. 

 

Figura 1. Modelo rotor tipo Jeffcott 

 

Fuente: ResearcheGate [en línea] Consultado el 20 de agosto de 2024]. Disponible en 

[https://www.researchgate.net/figure/Laval-Jeffcott-rotor-model-and-relevant-

parameters_fig13_346656803] 

 

1 BELTRÁN-CARBAJAL, F.; SILVA-NAVARRO, G. y ARIAS-MONTIEL, M. Control Activo de Vibraciones 
en un Rotor Tipo Jeffcott con Velocidad Variable Usando una Suspensión Electromecánica. En: Revista 
Iberoamericana de Automática e Informática Industrial RIAI, p.1. ISSN 1697-7912. 

https://www.researchgate.net/figure/Laval-Jeffcott-rotor-model-and-relevant-parameters_fig13_346656803
https://www.researchgate.net/figure/Laval-Jeffcott-rotor-model-and-relevant-parameters_fig13_346656803
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2.2 COJINETES HIDRODINÁMICOS 

 

También conocidos como cojinetes de fricción, cojinetes lisos o cojinetes de contacto 

plano, estos elementos pueden presentarse en forma de casquillo cilíndrico, asiento 

plano o casquillo cónico. Se fabrican en una variedad de diseños y materiales, y su 

función principal es guiar el movimiento rotativo de los ejes (árboles) y soportar las cargas 

que se ejercen sobre ellos.2  

El funcionamiento básico de un cojinete hidrodinámico como se muestra en la Figura 2, 

se basa en el principio de la viscosidad de los fluidos. Cuando un eje o árbol gira dentro 

del cojinete, arrastra consigo el fluido lubricante. La forma y el diseño del cojinete están 

diseñados de tal manera que el fluido se mueve con una velocidad y dirección 

específicas, lo que crea una presión hidrodinámica en la película de lubricante. Esta 

presión resulta en una capa de fluido entre las superficies en movimiento, evitando el 

contacto metal con metal directo y, por lo tanto, reduciendo la fricción. 

 

Figura 2. Cojinete hidrodinámico 

 

Fuente: Tecnología IES. MECANISMOS AUXILIARES [en línea] Consultado el 20 de 

agosto de 2024 http://lagranjatecnologia.blogspot.com/2021/01/mecanismos-auxiliares-

c-ortega.html?m=1 

 

2 ROJAS, Hernán. Cojinetes de deslizamiento y lubricación. Bucaramanga:  Universidad Industrial de 
Santander. Facultad de Ingeniería Mecánica. 1983. p 7. 

http://lagranjatecnologia.blogspot.com/2021/01/mecanismos-auxiliares-c-ortega.html?m=1
http://lagranjatecnologia.blogspot.com/2021/01/mecanismos-auxiliares-c-ortega.html?m=1
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A lo largo de la historia se han desarrollado análisis y estudios de la importancia que tiene 

la lubricación en cojinetes hidrodinámicos, tales como la investigación numérica de las 

condiciones de lubricación en chumaceras hidrodinámicas con el efecto de 

desalineamiento del eje, en el trabajo de Antonio3 se presenta una investigación numérica 

del comportamiento del campo de presión, el flujo axial, el espesor de película y la fricción 

viscosa, considerando el desalineamiento del eje por el efecto del peso y la flexibilidad 

del rotor. El campo de presión hidrodinámica se resuelve utilizando la ecuación de la 

lubricación de Reynolds junto con una expresión modificada del espesor de película que 

incluye el desalineamiento del eje.  

 

2.3 PRUEBA DE ARRANQUE (RUN-UP) 

 

Una prueba de arranque (run-up) es un procedimiento realizado para monitorear y 

analizar el comportamiento de una máquina rotativa, como un motor, una turbina, o 

cualquier equipo rotativo, durante su aceleración desde el reposo hasta alcanzar su 

velocidad operativa. Los datos y conclusiones que se pueden obtener incluyen la 

detección de velocidades críticas, vibraciones, comportamiento dinámico del sistema, 

entre otros.  

 

En la prueba de arranque (run-up) el diagrama de bode es una herramienta útil para usar 

en máquinas rotativas. Esto se debe a que, durante el arranque, la máquina pasa por una 

amplia gama de velocidades, lo que puede hacer que cruce por varias frecuencias críticas 

donde es posible que se produzca una resonancia. Un ejemplo de este diagrama se 

puede observar en la Figura 3. 

 

 

3 ANTONIO, G. Numerical Investigations of the Lubrication Conditions in Hydrodynamic Bearings with Shaft 

Misalignment Effect. 2011. 10 p. ISSN 2594-0732 
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Figura 3. Diagrama de bode 

 

Fuente: ROHED & SCHWARZ. Entendiendo los diagramas de Bode. [Consultado el 5, 

marzo, 2025]. Disponible en Internet: <https://cdn.rohde-

schwarz.com/pws/solution/research___education_1/educational_resources_/oscilloscop

e_and_probe_fundamentals/07_Understanding-bode-plots_01_w640_hX.png>. 

 

2.4 LUBRICACIÓN HIDRODINÁMICA 

 

La lubricación hidrodinámica se basa en la película de lubricante como se muestra en la 

Figura 4, esta película se forma entre dos superficies en movimiento, evitando su contacto 

directo y reduciendo así el desgaste y la fricción. 

 

Esta película genera presión debido a la velocidad y la forma de las superficies, lo que 

permite soportar la carga aplicada. Las ecuaciones de Reynolds describen la distribución 

de esta presión en función de la geometría, la viscosidad del lubricante, y las condiciones 
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de operación. Para que el sistema funcione correctamente, es crucial que el espesor de 

la película sea adecuado, evitando contacto entre superficies minimizando su fricción.  

 

Figura 4. Película lubricante 

 

Fuente: Elaboración de los autores con base a la figura 12-15 diseño de máquinas de 

Shigley4 

 

4 SHIGLEY. Mechanical Engineering Design. 8a ed. [s.l.]: McGraw-Hill Publishing Co., 2001. p 616.  
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3. DISEÑO CONCEPTUAL 

 

El banco de ensayos estará diseñado teniendo en cuenta los requerimientos y 

parámetros del proyecto, en el cual se busca que el eje se comporte de manera flexible 

y esté soportado por cojinetes hidrodinámicos bipartidos, los cuales se lubricarán 

mediante un sistema de goteo, para conocer la estabilidad vibratoria del sistema rotor 

cojinete. El diseño conceptual de este banco de ensayos se observa en la Figura 5. 

 

Figura 5. Diseño conceptual del banco de ensayos. 

 

Fuente: Elaboración de los autores 

 

Para llevar a cabo este diseño, el banco de ensayos se divide en los siguientes sistemas 

mostrados en esta sección.   
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3.1 SISTEMA ESTRUCTURAL 

 

La función del sistema estructural es proporcionar soporte y estabilidad a todos los 

componentes del banco de ensayos garantizando su funcionamiento, este sistema consta 

de un bastidor y soportes elastoméricos. 

 

3.1.1 Requerimientos del sistema estructural.  Los requerimientos para el diseño del 

sistema estructural se enfocan principalmente en dos aspectos clave que son el peso del 

bastidor y el área disponible de ubicación.  

 

El peso del bastidor debe ser de máximo 50 [𝑘𝑔] para facilitar su transporte, sin embargo, 

el material de fabricación debe soportar el peso de todos los componentes del banco de 

ensayos sin comprometer su estabilidad y rigidez. 

 

El bastidor debe estar diseñado con dimensiones que aseguren su ubicación en un área 

disponible de 1,5 𝑚 ∙  1,5 𝑚. Esto garantiza que el banco de ensayos se integre 

adecuadamente en el laboratorio, optimizando el uso del espacio disponible y permitiendo 

un acceso cómodo para su operación.  

 

3.1.2 Alternativas del bastidor.  Para responder a los requerimientos de este sistema 

se plantean 2 alternativas de diseño.  

 

La alternativa 1, representada en la Figura 6, está diseñada para proporcionar el espacio 

necesario tanto para la ubicación del eje como para la instalación del motor en paralelo, 

permitiendo así una transmisión mediante una polea. Además, incorpora un depósito de 
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lubricante con una altura adecuada para facilitar la lubricación por gravedad de los 

cojinetes, asegurando un flujo continuo del lubricante dentro del sistema.  

Figura 6. Alternativa 1 del bastidor 

 

Fuente: Elaboración de los autores.  

 

La alternativa 2 que se muestra en la Figura 7 tiene como función principal el diseño de 

canales guía en el cual se pueden deslizar los componentes de apoyo del rotor 

garantizando así su correcta alineación, además, esta opción presenta la ventaja de un 

proceso de fabricación más sencillo y el mecanizado de estos canales guía reducen 

significativamente el peso del bastidor. 

 

Figura 7. Alternativa 2 del bastidor 

 

Fuente: Elaboración de los autores.  
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3.2 SISTEMA DE ALINEACIÓN 

 

El sistema de alineación tiene como función principal garantizar la correcta alineación 

entre el motor y el eje del rotor, evitando desalineamientos que puedan causar fallas 

prematuras causadas por las vibraciones.  

 

3.2.1 Requerimientos del sistema de alineación.  El sistema de alineación debe 

permitir realizar ajustes controlados en la posición del motor para facilitar la alineación 

sin necesidad de desmontar todo el sistema  

 

3.3 SISTEMA DE APOYO DEL ROTOR 

 

El sistema de apoyo del rotor tiene como función principal sostener y mantener en 

posición el eje del rotor durante su operación, garantizando una alineación adecuada con 

los demás componentes. Este sistema consta de alojamientos y cojinetes hidrodinámicos 

que permiten el giro libre del rotor minimizando la fricción.   

 

3.3.1 Requerimientos del sistema de apoyo del rotor.  

Los requerimientos del sistema de apoyo del rotor incluyen la capacidad de instalar 

sensores de proximidad en los alojamientos para evaluar el comportamiento dinámico 

dentro del cojinete. Además, se requiere que el cojinete sea bipartido para facilitar su 

instalación y mantenimiento. También es fundamental que el sistema se pueda montar 

fácilmente en el bastidor, garantizando una buena alineación del rotor 

 

3.3.2 Alternativas del sistema de apoyo del rotor.  Para responder a los requerimientos 

de este sistema se plantean 2 alternativas de diseño.  
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La primera alternativa mostrada en la Figura 8 se caracteriza por un diseño en el que el 

alojamiento de los proximitores está descentrado, es decir, ubicado cerca de un costado 

del alojamiento. Esta configuración afecta la precisión de las mediciones, ya que las 

lecturas de los proximitores pueden no representar datos confiables sobre el 

comportamiento dinámico del rotor. Además, esta alternativa requiere un componente 

adicional para alcanzar la altura necesaria del rotor, la cual está condicionada por el 

tamaño del motor, lo que aumenta la complejidad del montaje y puede afectar la 

alineación del sistema. 

 

Figura 8. Alternativa 1 del sistema de apoyo 

 

Fuente: Elaboración de los autores.  

 

La segunda alternativa que se muestra en la  Figura 9 presenta un diseño en el que el 

alojamiento está dividido en dos partes. La sección inferior del alojamiento tiene el tamaño 

suficiente para proporcionar la altura necesaria del rotor sin requerir componentes 

adicionales. Además, en esta configuración, los proximitores están ubicados de manera 

centrada, lo que permite obtener mediciones confiables sobre el comportamiento 

dinámico del rotor. Asimismo, la parte inferior del alojamiento se acopla fácilmente al 

bastidor de la Figura 7, asegurando una correcta alineación y simplicidad en el montaje 

del sistema. 
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Figura 9. Alternativa 2 del sistema de apoyo 

 

Fuente: Elaboración de los autores 

 

3.4 SISTEMA DEL ROTOR 

 

Este sistema está compuesto por el eje, los muñones, el disco de desbalance y el motor, 

los cuales trabajan en conjunto para inducir vibraciones controladas y simular condiciones 

reales de operación en rotores flexibles tipo Jeffcott. La función de este sistema es 

generar el movimiento rotativo necesario para alcanzar las velocidades requeridas de 

hasta 5600 𝑟𝑝𝑚, permitiendo así el análisis del comportamiento dinámico del conjunto.  

 

3.4.1 Requerimientos del sistema del rotor.  El rotor debe ser diseñado para soportar 

las condiciones de operación que incluyen velocidades de rotación de hasta 5600 [𝑅𝑃𝑀], 

desbalances controlados y cargas dinámicas considerables. Para asegurar un 

comportamiento flexible del rotor, es fundamental que el eje pase por al menos una 

velocidad crítica. Además, dado el uso de proximitores para evaluar la estabilidad del 

rotor dentro del cojinete, es necesario que los muñones tengan dimensiones mínimas 

adecuadas, evitando así posibles interferencias entre los sensores. El diseño de este 

sistema estará contemplado en la sección de diseño.  
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3.5 INSTRUMENTACIÓN 

 

Para la adquisición de datos en el banco de ensayos de vibraciones mecánicas, se 

utilizará el sistema OROS OR35 mostrado en la Figura 10, un analizador de vibraciones 

de alta precisión con 10 canales, ideal para registrar y analizar el comportamiento 

dinámico del rotor.  

 

Figura 10. OROS OR 35 

 

Fuente: OR35 MODULAR. Teamwork noise and vibration analyzer recorder - OROS 

[página web]. [Consultado el 28, febrero, 2025]. Disponible en Internet: 

<https://www.oros.com/products/instruments-accessories/or35-10-channels-teamwork-

analyzer-recorder/>. 

 

Además, se emplearán transductores de proximidad FK-202F de Shinkawa, que permiten 

medir con precisión las vibraciones y desplazamientos en los cojinetes hidrodinámicos. 

Estos sensores funcionan mediante el principio de inducción electromagnética, 

detectando cambios en la distancia entre el transductor y la superficie del muñón del rotor. 

Al utilizar proximitores de 5 mm, se garantiza una resolución en la captura de datos, lo 

que resulta fundamental para analizar el comportamiento dinámico del sistema y evaluar 

su estabilidad operativa. La integración de estos dispositivos asegura la toma de datos 

para evaluar las condiciones operativas del rotor. 

 

https://www.oros.com/products/instruments-accessories/or35-10-channels-teamwork-analyzer-recorder/
https://www.oros.com/products/instruments-accessories/or35-10-channels-teamwork-analyzer-recorder/
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Figura 11. Proximitor Shinkawa 

 

Fuente: SKINKAWA. SEC of America. Protek Safety & Controls Ltd [página web]. 

[Consultado el 28, febrero, 2025]. Disponible en Internet: 

<https://www.proteksc.com/products/sec-of-america/>. 

 

3.6 ALTERNATIVAS DEL BANCO DE ENSAYOS 

 

Una vez realizado el análisis conceptual se plantean los siguientes prototipos del banco 

de ensayos con sus respectivos componentes que conforman cada sistema estudiado, 

tal como se muestra en las Figura 12 y Figura 13. 

 

En el prototipo 1, se optó por la alternativa 1 de cada sistema, lo que permitió consolidar 

un diseño preliminar del banco de ensayos, el cual se puede observar en la Figura 12. 

Este modelo global integra los diferentes subsistemas en un ensamble estructurado, 

integrando la disposición del motor en paralelo, asegurando la correcta interacción entre 

los componentes. La elección de cada alternativa se basó en criterios de compatibilidad.  
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Figura 12. Prototipo 1 del banco de ensayos 

 

Fuente: Elaboración de los autores.  

 

El prototipo 2 mostrado en la Figura 13, se seleccionaron las alternativas 2 de cada 

sistema, teniendo en cuenta las condiciones de mecanizado y economía. Este enfoque 

permite reducir costos sin comprometer la funcionalidad del banco de ensayos, facilitando 

su fabricación y ensamblaje. Además, con esta configuración se garantiza un 

comportamiento flexible del rotor, lo que simplifica los cálculos para el diseño del eje y 

permite evaluar su respuesta dinámica en diferentes condiciones de operación. 

 

Figura 13. Prototipo 2 del banco de ensayos 

 

Fuente: Elaboración de los autores.  
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Para determinar la mejor configuración del banco de ensayos, se realizó un proceso de 

selección basado en los requerimientos. En la Tabla 1 se presentan los prototipos 

evaluados, considerando factores como el comportamiento del rotor flexible tipo Jeffcott, 

lubricación, alineación y costo de fabricación. 

 

Tabla 1. Evaluación de alternativas 

¿Cómo? 

Prioridad 

Prototipo 

¿Qué? 
1 2 

Requerimientos 

Rotor flexible tipo Jeffcott 4 3 9 

Lubricación 4 9 9 

Alineación 2 3 9 

Costo de fabricación 2 3 3 

TOTAL 18 30 

Fuente: Elaboración de los autores.  

 

Tras evaluar los requerimientos para el funcionamiento del banco de ensayos se 

determinó que el prototipo 2 es la mejor opción, esta selección se debe a la mejor 

adaptación a las necesidades del proyecto. Por consiguiente, el diseño y la selección de 

componentes se basan en el prototipo 2, ya que este ofrece una solución más viable en 

términos de costos, disponibilidad de materiales y facilidad de fabricación. 
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4. DISEÑO Y SELECCIÓN DE ELEMENTOS MECÁNICOS DEL BANCO DE 

ENSAYOS 

 

Este capítulo ofrece una explicación detallada del diseño y la elección de los 

componentes mecánicos que conforman el banco de ensayos, con el propósito de 

adquirir señales indicativas de las fallas relevantes vinculadas a las vibraciones 

mecánicas, tales como desalineación, desbalanceo y el comportamiento vibratorio en los 

cojinetes. Este trabajo se lleva a cabo siguiendo las directrices fijadas en el proyecto de 

investigación vinculado al programa de doctorado en ingeniería mecánica. Por esta 

razón, el banco se diseña teniendo en cuenta varios factores, con el objetivo de 

establecer la solución más apropiada que permita realizar todas las pruebas establecidas. 

 

4.1 DISEÑO DEL DISCO DE DESBALANCE 

 

La inducción del desbalanceo se lleva a cabo de acuerdo con las consideraciones del 

modelo de rotor tipo Jeffcott, utilizando un disco de desbalance. La sección transversal 

del disco cuenta con orificios dispuestos en una configuración circular, ubicados a un 

radio determinado de 55 [mm] respecto al eje geométrico. Estos orificios se roscan para 

alojar masas de desbalance, asegurando su fijación y minimizando riesgos asociados a 

la posible soltura durante las pruebas, lo que mejora significativamente la seguridad del 

personal involucrado en la operación. Ver Figura 14. 

 

Figura 14. Disco de desbalance 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 
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El diseño geométrico del disco incluye una distribución de orificios con una separación 

angular de 12 grados, lo que resulta en un total de 30 orificios ubicados en la misma 

circunferencia del disco. Este disco tiene un espesor de 10 [mm] y un diámetro de 

130 [mm], estará fabricado en aluminio para reducir las cargas generadas en el eje. Los 

orificios tienen un diámetro de 8 [mm].  Este diseño permite la instalación de las masas 

desbalanceadoras, simplifica el proceso de manufactura y representa una configuración 

comúnmente empleada en bancos de pruebas debido a su facilidad de instalación. El 

diseño detallado de esta pieza se puede observar en el Anexo D.  

 

De la Figura 15 se observa un análisis modal del disco con ayuda del software 

SolidWorks, en el cual se evidencia su frecuencia natural a 3.079 [Hz] estando bastante 

alejado del valor máximo de operación al que estará sometido el rotor.  

 

Figura 15. Análisis modal del disco de desbalance 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

4.2 SELECCIÓN DE MOTOR 

 

La selección del servomotor JONTEX JT-A8-550 de 0,75 [HP] y 7000 [RPM] se basa en 

las necesidades particulares del banco de pruebas de vibraciones. Este servomotor que 
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se muestra en Figura 16, proporciona atributos técnicos esenciales que lo hacen una 

buena elección. El amplio rango de velocidades que permite alcanzar velocidades de 

hasta 7000 [𝑅𝑃𝑀] y simular un amplio espectro de condiciones de operación, abarcando 

desde situaciones de baja velocidad, características de arranque o detención, hasta altas 

velocidades que superan la velocidad crítica del rotor. Es fundamental para analizar el 

comportamiento vibratorio en diversas condiciones de operación. Su potencia de 

0,75 [HP] ofrece la energía necesaria para hacer girar el rotor y superar las fuerzas del 

desbalance, manteniendo la eficiencia del sistema y evitando esfuerzos excesivos en los 

componentes mecánicos, además su tamaño compacto permite su incorporación en el 

banco de ensayos sin usar espacio superfluo.  

 

En síntesis, el servomotor JONTEX JT-A8-550 se ajusta a los requerimientos de diseño 

establecidos para el adecuado funcionamiento del banco de pruebas, garantizando 

exactitud, versatilidad y resistencia en la medición del comportamiento vibratorio del 

sistema. 

 

Figura 16. Servomotor y variador de frecuencia 

 

Fuente: MOTOR AHORRADOR electrónico JONTEX JT-A8-550 – Maquinas de 

Confección]. Máquinas de Confección – Venta de máquinas de confección [página 

web]. [Consultado el 28, enero, 2025]. Disponible en Internet: 

https://maquinasdeconfeccion.com/producto/motor-ahorrador-jontex/ 
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4.3 DISEÑO DEL BASTIDOR 

 

El diseño del bastidor que se muestra en la Figura 17, está fabricado en duraluminio, 

material seleccionado por su combinación de alta resistencia mecánica y bajo peso, lo 

que facilita su manipulación y garantiza la estabilidad estructural del sistema. Este 

bastidor está diseñado para alojar el motor, una placa de alineación, y los alojamientos 

de los cojinetes, asegurando una disposición funcional de los componentes principales. 

 

El diseño del bastidor incluye la instalación de una placa de alineación, cuyo propósito es 

garantizar la correcta alineación del eje (rotor) con el servomotor previamente 

mencionado. Esto es esencial para minimizar desalineaciones que puedan generar 

vibraciones no deseadas o afectar el rendimiento del sistema. El bastidor está diseñado 

con las dimensiones adecuadas para albergar tanto la placa de alineación como los 

alojamientos de los cojinetes. 

 

Además, el bastidor está diseñado con configuraciones ajustables para los alojamientos 

de los cojinetes, permitiendo variar la distancia entre ellos. Esta característica facilita la 

simulación de diferentes configuraciones de prueba, con una distancia máxima de 60 [cm] 

entre los alojamientos con variaciones de 10 [cm]. 

 

Para asegurar una correcta instalación y alineación de los alojamientos, el bastidor 

incluye una guía fiable para el montaje. Esto asegura que los alojamientos se ubiquen 

correctamente, minimizando errores de alineación y optimizando el comportamiento 

dinámico del sistema. 
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Figura 17. Bastidor 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

El plano detallado de esta pieza se puede observar en el Anexo D.  

 

Para validar el diseño del bastidor, se realiza un análisis de frecuencias utilizando la 

herramienta de simulación de SolidWorks como se muestra en la Figura 18. Este análisis 

permitió determinar las frecuencias naturales de la estructura y verificar que no coincidan 

con las frecuencias de operación del sistema, evitando así posibles problemas de 

resonancia que podrían comprometer la estabilidad del banco de pruebas. 

 

Figura 18. Análisis de frecuencias del bastidor 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 



38 

 

Los resultados obtenidos confirman que el bastidor, presenta una rigidez adecuada para 

soportar los elementos instalados sin generar deformaciones significativas ya que la 

primera deformación se presenta a los 166,16 [Hz], estando alejada de las frecuencias 

de operación.  

 

4.4 SELECCIÓN DE ACOPLE 

 

La selección del acople Falk Wrapflex 2R para el banco de ensayos de vibraciones se 

fundamenta en su diseño robusto y su capacidad para satisfacer los requerimientos 

específicos de este sistema rotativo. Este acople, diseñado con un elemento elástico de 

uretano, ofrece una serie de ventajas clave que lo convierten en una opción ideal para 

garantizar la estabilidad y el rendimiento del sistema: 

 

• Amortiguación de vibraciones: Gracias a su elemento elástico, el Falk Wrapflex 2R es 

capaz de absorber vibraciones generadas por el desbalance del rotor. Esto no solo 

mejora el comportamiento dinámico del sistema, sino que también protege los 

componentes conectados, como el servomotor y los cojinetes hidrodinámicos. 

 

• Compensación de desalineaciones: Este acople puede acomodar desalineaciones 

angulares, paralelas y axiales que pueden surgir durante el montaje o en condiciones 

de operación. Esto es esencial en un banco de ensayos donde se busca reproducir 

condiciones reales de funcionamiento sin comprometer la integridad del sistema. 

 

• Facilidad de mantenimiento: Su diseño libre de lubricación y el reemplazo sencillo del 

elemento elástico reducen significativamente los tiempos de inactividad y el costo 

asociado al mantenimiento. Esto lo convierte en una opción práctica para pruebas 

prolongadas y repetitivas. 
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• Resistencia y durabilidad: El material de uretano utilizado en el elemento elástico es 

resistente al desgaste y a la exposición a condiciones ambientales moderadas, 

asegurando un desempeño confiable a lo largo del tiempo. 

 

En conclusión, el acople Falk Wrapflex 2R no solo cumple con las exigencias operativas 

del banco de ensayos, sino que también aporta ventajas adicionales en términos de 

fiabilidad, facilidad de mantenimiento y protección de los componentes del sistema. Su 

integración en el diseño asegura un buen desempeño y consistente durante las pruebas 

de vibración, contribuyendo significativamente al cumplimiento de los objetivos del 

proyecto. 

 

4.5 DISEÑO DEL EJE 

 

Para garantizar el diseño del eje, es fundamental llevar a cabo un análisis detallado de 

las cargas que actúan sobre él. Este análisis implica la determinación de las fuerzas 

generadas por elementos como el disco de desbalance, el acople y los cojinetes; así 

como la evaluación de su ubicación espacial y magnitud. Este proceso proporciona 

información para dimensionar correctamente el eje y asegurar su capacidad para soportar 

las cargas esperadas sin comprometer su integridad estructural. Teniendo en cuenta el 

requerimiento de espacio, se dispone de una distancia de 760 [mm] para el eje. 

 

Para cumplir con los requerimientos mencionados, se seleccionó el acero AISI 4140, un 

material conocido por su resistencia a la fatiga y su capacidad para soportar cargas sin 

deformarse, especificaciones que se muestran en la Tabla 2, estas características son 

esenciales para garantizar un desempeño confiable y seguro en las pruebas de vibración. 
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Tabla 2. Especificaciones del acero AISI 4140 

Característica o propiedad Valor 

Resistencia a la fluencia Sy 650 ∙ 106[Mpa]  

Resistencia a la tracción  Sut 900 ∙ 106[Mpa]  

Densidad ρ 7850 [Kg ∙ m−3]  

 

Fuente: Elaboración de los autores con base a Ficha técnica Cía. General de Aceros. 

[página web]. [Consultado el 28, enero, 2025]. Disponible en Internet: 

https://www.cga.com.co/wp-content/uploads/2020/07/Ficha-Tecnica-Acero_Grado-

Ingenieria_4140.pdf 

 

El análisis comienza con la definición de la geometría de los elementos soportados, 

incluyendo sus dimensiones, pesos y ubicaciones relativas. Esta información que se 

muestra en la Tabla 3 se utiliza para calcular las fuerzas y momentos resultantes que se 

aplican al eje en diferentes puntos a lo largo de su longitud. La distribución de estas 

cargas se determina mediante métodos de análisis estructural y mecánico, teniendo en 

cuenta factores como la velocidad de rotación y las características de carga dinámica. 

 

Tabla 3. Nomenclatura de fórmulas de diseño de eje 

SIMBOLO DESCRIPCION SIMBOLO DESCRIPCION 

ρaluminio Densidad del aluminio X2 Distancia del acople al disco 

ddisco Diámetro del disco de 

desbalance 

X3 Distancia del acople al 

cojinete 2 

edisco Espesor del disco Fc1y Fuerza en el cojinete 1 en y 

nhuecos Numero de huecos del 

disco 

Fc2y Fuerza en el cojinete 2 en y 

dhueco Diámetro de hueco Fc1z Fuerza en el cojinete 1 en z 
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Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Areahueco Área del hueco Fc2z Fuerza en el cojinete 2 en z 

Areadisco Área del disco VXY Fuerza cortante plano XY 

Vhueco Volumen del hueco MXY Momento flector en plano XY 

Vdisco Volumen del disco VXZ Fuerza corte plano XZ 

mdisco Masa del disco MXZ Momento en plano XZ 

Wdisco Peso del disco Vmax Cortante máximo 

mmasa Masa de desbalance Mmax Momento flector máximo 

Dmasa Diámetro de la masa de 

desbalance 

Pot Potencia del sistema 

N Revoluciones por minuto RPMoperacion Revoluciones por minuto de 

operación 

Wmasa Peso de la masa σ1−2 Esfuerzo normal principal 

WTdisco Peso total de disco con 

masa 

σx Esfuerzo normal 

rdesbalance Radio a la masa de 

desbalance 

τxy Cortante en plano XY 

ω Velocidad angular A Área del eje 

macople Masa del acople Se Límite de resistencia 

corregido 

Wacople Peso del acople Csup Factor de superficie 

X1 Distancia del acople al 

cojinete 1 

Cs Factor de tamaño 

CC Factor de confiabilidad Dfatiga Diámetro del eje por fatiga 

Kf Factor de concentración 

de esfuerzo de fatiga 

Sy Esfuerzo a la fluencia 

Cl Factor de carga Sut Esfuerzo a la tracción 

Nseguridad Factor de seguridad g Gravedad 
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4.5.1 Cargas soportadas por el eje.   Las cargas que soporta el eje son las inducidas 

por todos los elementos en contacto con el eje como lo son los muñones, el acople y el 

disco de desbalance.  

4.5.1.1 Cálculo de peso del disco de desbalance.   Para determinar el peso del disco 

diseñado, es necesario conocer sus características y propiedades que se muestran en la 

Tabla 4 y se hace uso de las ecuaciones (4. 1), (4. 2) y (4. 3).  

 

Tabla 4. Propiedades del disco 

Característica o propiedad Valor 

ρ𝑎𝑙𝑢𝑚𝑖𝑛𝑖𝑜 
2700  [

𝑘𝑔

𝑚3
]   

𝑑𝑑𝑖𝑠𝑐𝑜 0,13[𝑚] 

𝑒𝑑𝑖𝑠𝑐𝑜 0,01[𝑚] 

𝑛ℎ𝑢𝑒𝑐𝑜𝑠 30 

𝑑ℎ𝑢𝑒𝑐𝑜 0,008[𝑚] 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Areahueco =
Π ∙ dhueco

2

4
 [m2] 

(4. 1) 

Vhueco = Areahueco ∙ nhuecos ∙ edisco[m3] (4. 2) 

Vdisco = Areadisco ∙ edisco − Vhueco[m3] (4. 3) 

mdisco = ρaluminio ∙ Vdisco[kg]  (4. 4) 

Wdisco = mdisco ∙ g[N] (4. 5) 

 

La masa y peso del disco son calculadas en las ecuaciones (4. 4) y (4. 5) dan como 

resultado  0,3142 [kg] y 3,083 [N] respectivamente. 
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4.5.1.2 Cálculo de la fuerza generada por desequilibrio másico.  Para determinar el 

peso total del disco influido por la masa de desequilibrio másico considerando la velocidad 

máxima del rotor es necesario usar las propiedades mostradas en la Tabla 5.  

 

Tabla 5. Propiedades de la masa de desequilibrio másico y velocidad el rotor 

Característica o propiedad Valor 

mmasa 0,002 [kg] 

Dmasa 0,008 [m] 

N 7000 [rpm] 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

rdesbalance =
Ddisco

2
− 2 ∙ Dmasa [m] 

(4. 6) 

ω =
2π ∙ N

60
  [

rad

s
] 

(4. 7) 

Wmasa = mmasa ∙ rdesbalance ∙ ω2 [N] (4. 8) 

WTdisco = Wmasa + Wdisco[N] (4. 9) 

 

Las ecuaciones (4. 6), (4. 7) y (4. 8) son usadas para conocer valor del peso total del 

disco con el desbalance. Calculado con la ecuación (4. 9) el valor del peso total es de 

62,19 [N].  

4.5.1.3 Cálculo de la fuerza ejercida por el acople.  El acople seleccionado para el 

diseño del rotor tiene una masa de 0,15 [kg]. Para realizar el análisis estático es necesario 

conocer su peso.   

 

Wacople = macople ∙ g  (4. 10) 

 

Usando la ecuación (4. 10) el valor calculado del peso del acople es de 2,453 [N]. 
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4.5.1.4 Análisis estático.  A continuación, se presenta de manera gráfica el rotor con las 

distancias de sus respectivos accesorios en la Figura 19.  

 

Figura 19. Análisis estático. 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Los valores correspondientes a las distancias del acople a cada accesorio son mostrados 

en la Tabla 6.  

 

Tabla 6. Distancias de accesorios 

Distancias Valor 

X1 0,1114 [m] 

X2 0,4114 [m] 

X3 0,7114 [m] 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Posteriormente se realizan los cálculos estáticos del rotor en el plano XY para hallar los 

valores de las fuerzas ejercidas en los cojinetes con ayuda de las ecuaciones (4. 11) y 

(4. 12).  Los resultados se muestran en la Tabla 7. Fuerzas, cortante y momentos en 

plano XY. Con ayuda de estos valores se construyen los diagramas de esfuerzo cortante 

y momento flector que se observa en la Figura 20 y sus resultados también se presentan 

en la Tabla 7. Fuerzas, cortante y momentos en plano XY. 
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∑ Fy = −Wacople + Fc1y − WTdisco + Fc2y = 0 (4. 11) 

∑ Mc1y = (Wacople ∙ X1) − (WTdisco ∙ (X2 − X1)) + (Fc2y ∙ (X3 − X1)) = 0 (4. 12) 

 

Tabla 7. Fuerzas, cortante y momentos en plano XY 

Resultados Valor 

𝐹𝑐1𝑦 34 [𝑁] 

𝐹𝑐2𝑦 30,64 [𝑁] 

𝑉𝑋𝑌 31,55 [𝑁] 

𝑀𝑋𝑌 9,192[𝑁 ∙ 𝑚] 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Figura 20. Diagrama de esfuerzo cortante y momento en el plano XY 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 
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Posteriormente se realizan los cálculos estáticos del rotor en el plano XZ para hallar los 

valores de las fuerzas ejercidas en los cojinetes con ayuda de las ecuaciones (4. 13) y 

(4. 14) y.  Los resultados se muestran en la Tabla 8. Con ayuda de estos valores se 

construyen los diagramas de esfuerzo cortante y momento flector que se observa en la 

Figura 21 y sus resultados también se presentan en la Tabla 8.  

. 

∑ Fz = Fc1z − Wmasa + Fc2z = 0 (4. 13) 

∑ Mc1z = (−Wmasa ∙ (X2 − X1)) + (Fc2z ∙ (X3 − X1)) = 0 (4. 14) 

 

Tabla 8. Fuerzas, cortante y momentos en plano XZ 

Resultados Valor 

Fc1z 29,55 [N] 

Fc2z 29,55[N] 

VXZ 29,55 [N] 

MXZ 8,866 [N ∙ m] 

Fuente: Elaboración de los autores. 
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Figura 21. Diagrama de esfuerzo cortante y momento en el plano XZ 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

A continuación, se halla esfuerzo cortante y momento flector máximos generados en el 

rotor con ayuda de las ecuaciones (4. 15) y (4. 16) las cuales dan como resultado 

43,23 [N] y 12,77 [N ∙ m] respectivamente. 

 

Vmax = √VXY
2 + VXZ

2 
(4. 15) 

Mmax = √MXY
2 + MXZ

2 
(4. 16) 

 

4.5.1.5 Cálculo torque del sistema.  Para conocer el torque del sistema es necesario 

conocer la potencia del motor en [Kw], El motor seleccionado tiene 0,75 [𝐻𝑝]    

Pot = [Hp] ∙
1

1,34
 (4. 17) 
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Pot =
Tmax ∙ N

9550
 

(4. 18) 

 

Usando las ecuaciones (4. 17) y (4. 18) se obtienen los valores de la potencia y el torque 

del sistema, dando como resultado  0,5597 [Kw] y 0,7636 [Nm] respectivamente. 

4.5.1.6 Criterio de falla por resistencia de materiales.  Las ecuaciones que definen los 

esfuerzos normales principales, esfuerzos normales y esfuerzo cortante, están dadas por 

Hamrock5. 

σ1−2 =
σ𝑥

2
+ √

σ𝑥

2

2

+ τ𝑥𝑦
2 

(4. 19) 

σ𝑥 =
32 ∙ 𝑀𝑚𝑎𝑥

π ∙ 𝑑3
 

(4. 20) 

τ𝑥𝑦 =
16 ∙ 𝑇𝑚𝑎𝑥

π ∙ 𝑑3
+

2 ∙ 𝑉𝑚𝑎𝑥

𝐴
 

(4. 21) 

A =
π ∙ 𝑑2

4
 

(4. 22) 

σ1−2 =
𝑆𝑦

𝑁𝑠𝑒𝑔𝑢𝑟𝑖𝑑𝑎𝑑
 (4. 23) 

 

Resolviendo el sistema de ecuaciones (4. 19) a (4. 23) se obtiene el diámetro mínimo 

admitido por resistencia de materiales, dando como resultado un diámetro de 

0,008436[m]. 

4.5.1.7 Cálculo diámetro por fatiga.  Los cálculos necesarios para determinar el 

diámetro de acuerdo con las solicitaciones por fatiga se realizan de acuerdo con los 

factores6 que se muestran en la Tabla 9.  

 

 

5 Hamrock, B. J., Schmid, S., & Jacobson, B. (2004). Fundamentals of Machine Elements (2a ed.). 

McGraw-Hill Education (ISE Editions). p140- 174. 

6 SHIGLEY. Op. cit, p 273 - 288.  
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Tabla 9. Factores de diseño 

Factores 

Cs = 1 CC = 0,897 Confiabilidad del 90% 

Cl = 1 Kf = 1 

Nseguridad = 3 Sut = 900 [Mpa] 

Fuente: Elaboración de los autores con base diseño de máquinas de Shigley 

 

Se = 0,5 ∙ Sut ∙ Csup ∙ Cs ∙ CC ∙ Cl 
(4. 24) 

Csup = 4,51 ∙ Sut−0,265 (4. 25) 

Dfatiga = [32 ∙
Nseguridad

π
∙ (√[Kf ∙

Mmax

Se
]

2

+
3

4
∙ [

Tmax

Sy
]

2

)]

1
3

 
(4. 26) 

 

Resolviendo las ecuaciones (4. 24), (4. 25) y (4. 26) se obtiene el diámetro mínimo 

admitido por fatiga dando como resultado un diámetro de 0,01092 [m] que se normaliza 

a media pulgada para asegurar su facilidad de fabricación y compatibilidad con los demás 

elementos.  

4.5.1.8 Análisis CAE en SolidWorks.  Mediante un análisis CAE con ayuda de 

SolidWorks se determina el desplazamiento y las deformaciones unitarias que tendrá el 

rotor debido a las cargas que soporta.  
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Figura 22. Análisis de desplazamiento.  

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Figura 23. Análisis de deformaciones unitarias. 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

A partir de la Figura 22 y Figura 23, los desplazamientos y deformaciones obtenidos no 

representan un factor crítico para el diseño, lo que resulta en un factor de seguridad 

altamente conservador. Basándose en los cálculos previos, se puede determinar el 

diámetro mínimo requerido para la construcción e implementación del eje principal. Este 
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diámetro se selecciona tomando como referencia el obtenido en el análisis de fatiga, 

sirviendo como base para desarrollar el modelo final del eje.  

4.5.2 Cálculo velocidad crítica.  El cálculo de la velocidad crítica de un eje es 

fundamental en el diseño, ya que determina la velocidad a la cual el sistema entra en 

resonancia. Este fenómeno ocurre cuando la frecuencia de rotación coincide con una de 

las frecuencias naturales del eje, provocando un aumento significativo en las amplitudes 

de vibración. Conocer este valor y superarlo asegura que el rotor pueda comportarse de 

manera flexible. 

 

El análisis comienza con la geometría y propiedades del rotor, la nomenclatura usada 

para este cálculo se muestra en la Tabla 10. El cálculo de la velocidad crítica del eje se 

hace en base al método de Rayleigh-Ritz7 cuya ecuación es una aproximación 

conservativa del primer modo de vibración o frecuencia natural. 

 

Tabla 10. Geometría y propiedades del Rotor para cálculo de velocidad crítica. 

SIMBOLO DESCRIPCION SIMBOLO DESCRIPCION 

L Longitud del eje I Momento de inercia 

del eje 

Deje Diámetro del eje δ Deflexión máxima 

E Módulo de 

elasticidad del eje 

g Gravedad 

mdisco Masa del disco de 

desbalance 

Fn Frecuencia natural 

Wdisco Peso del disco de 

desbalance 

Ncrítica Velocidad crítica 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

7 KRÜGER. Critical Speed of Shaft. Technical Bulletin TBN017.0/1998, 5 p 
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Tabla 11. Datos previamente establecidos y calculados 

Característica o propiedad Valor 

L 0,76[m] 

Deje 0,0127 [m] 

E 210 ∙ 109 [pa] 

mdisco 0,3142 [kg] 

Wdisco 3,083 [N] 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Para calcular la velocidad critica es necesario calcular el momento de inercia del eje en 

función del diámetro y la deflexión máxima del mismo. Tomando los valores de la Tabla 

11 para resolver las ecuaciones. Las fórmulas utilizadas se encuentran en el Anexo B y 

Anexo C. 

 

I =
π ∙ Deje

4

64
 

(4. 27) 

δ =
Wdisco ∙ L3

48 ∙ E ∙ I
  

(4. 28) 

Fn =
1

2π
∙ √

g

δ
 

(4. 29) 

Ncrítica = 60 ∙ Fn (4. 30) 

Resolviendo el sistema de ecuaciones (4. 27) a (4. 30) se obtienen los resultados 

mostrados en la Tabla 12.  
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Tabla 12. Resultados de velocidad crítica 

Característica o propiedad Valor 

I 1,277 ∙ 10−9[m4] 

δ 6,279 ∙ 10−5 [m] 

Fn 48,61 [Hz] 

Ncritica 2917 [Rpm] 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

El análisis modal en SolidWorks se realiza con el objetivo de conocer la frecuencia natural 

del rotor por medio de elementos finitos, considerando una geometría fija en la ubicación 

de los muñones. En la Figura 24 se observa que la frecuencia natural del rotor es de 

49,914 [𝐻𝑧], existiendo una muy buena aproximación entre los resultados obtenidos por 

el método de Rayleigh-Ritz mostrado en la Tabla 12.  

 

Figura 24. Frecuencia natural del rotor en SolidWorks 

 

Fuente: Elaboración de los autores 
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4.6 DISEÑO DEL MUÑÓN 

 

Para garantizar el diseño del cojinete, es necesario diseñar el muñón que representará 

la velocidad del rotor de Jeffcott. Partiendo de la necesidad de alojar proximitores FK-

202F TRANSDUCER Shinkawa ubicados entre si a 90 grados dentro del cojinete como 

se muestra en la Figura 25.  

 

El diseño de los muñones se hace con base en las especificaciones de los proximitores 

que se alojarán en el cojinete, debido a que se debe garantizar una mínima distancia para 

que estos no generen interferencia entre sí al momento de tomar datos, teniendo en 

cuenta su rango de medición de 0.25 [mm] hasta 2.25 [mm] como lo especifica el 

fabricante Shinkawa8.   

 

Figura 25. Posición proximitores 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

 

8  Shinkawa Electric Co., Ltd. *FK-202F Seismic Transmitter.* [En línea]. Consultado el 7 de 

febrero de 2025. Disponible en: <https://www.shinkawa.co.jp/assets/pdf/fk202f_iec_se.pdf>. 2 p. 
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Este muñón se diseña con un diámetro de 27 [mm] y una longitud de 28,2 [mm]. Además 

de esto, para que este sea solidario al eje en el momento de operación del rotor, se 

instalan tornillos prisioneros en las caras exteriores del mismo, como se observa en la 

Figura 26. 

 

Figura 26. Diseño del muñón  

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

El diseño detallado de esta pieza se puede observar en el. Anexo D 

 

4.7 DISEÑO COJINETE 

 

Se requiere que los cojinetes hidrodinámicos disminuyan la fricción generada por los 

muñones, por esto se fabricarán en bronce SAE 64, debido a que los cojinetes fabricados 

en dicho material pueden operar a altas velocidades, estos cojinetes son bipartidos de 

dos lóbulos con relación longitud/diámetro de aproximadamente 1. 

 

Se seleccionará un lubricante para los cojinetes hidrodinámicos tipo SAE 10W-30 debido 

a su capacidad para disminuir el desgaste y mantener una buena viscosidad, durante su 

operación a altas temperaturas originadas por las altas velocidades de operación. 
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El sistema de lubricación seleccionado para los cojinetes es el método por goteo, el cual 

asegura un suministro de lubricante al espacio entre el muñón y el cojinete. Este sistema 

consistirá en un depósito o copa de lubricación equipado con un sistema de goteo. El 

aceite lubricante 10W-30, se distribuye por gravedad hacia el cojinete, formando una 

película hidrodinámica que reduce la fricción y el desgaste. 

 

Para garantizar el diseño del cojinete es fundamental llevar a cabo un análisis detallado 

de las variables que inciden en él, tales como lubricación, carga soportada y dimensiones. 

Con el objetivo de llevar a cabo el diseño del cojinete hidrodinámico se utilizarán las 

gráficas de por Raimondi y Boyd expuestas en el libro de diseño en ingeniería mecánica 

de Shigley9. La nomenclatura de las variables para llevar a cabo este diseño se muestra 

en la Tabla 13.  

 

Tabla 13. Nomenclatura de fórmulas diseño de cojinete hidrodinámico 

Nomenclatura diseño cojinete 

SIMBOLO DESCRIPCIÓN SIMBOLO DESCRIPCIÓN 

L Longitud del 

cojinete 

S Número de 

Sommerfeld 

Dcojinete Diámetro del 

cojinete 

cdesing Holgura radial de 

diseño 

Dmuñón Diámetro del 

muñón 

cf Holgura radial para 

mínima fricción 

rmuñón Radio del 

muñón 

cw Holgura radial para 

máxima capacidad 

de carga  

W Carga radial 

aplicada 

P Presión nominal del 

cojinete 

 

9 SHIGLEY. Op. cit, 610 p. 
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μ Viscosidad 

absoluta del 

aceite 

N Velocidad de 

Rotación 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

El propósito del cojinete es soportar la carga radial aplicada y cumplir con los 

requerimientos de la Tabla 14, mediante una película continua de lubricante, evitando así 

el contacto directo entre el cojinete y el muñón. Es esencial generar una presión de aceite 

suficiente para soportar dicha carga. Para esto es necesario calcular la holgura en donde 

se presentará la película lubricante. Un aspecto práctico para tener en cuenta en los 

cojinetes hidrodinámicos es el suministro adecuado de lubricante, que debe realizarse en 

una zona opuesta al área donde se genera la presión hidrodinámica que soporta la carga. 

De lo contrario, el orificio de suministro podría interrumpir la acumulación de presión en 

la película de lubricante.10 

 

Tabla 14. Requerimientos del cojinete hidrodinámico 

Descripción Especificaciones 

Carga radial aplicada 28 [Lb] 

Diámetro muñón 1,063[in] 

Velocidad máxima de giro 116,66 [
rev

s
] 

Temperatura máxima de operación del lubricante 212 [℉] 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

 

10 Robert L. MOTT. Diseño de Elementos de Maquinas. México, 2006. 616 p.  
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4.7.1 Datos conocidos previos al diseño del cojinete.  El diseño del cojinete se realiza 

en base a las dimensiones del muñón bajo el concepto de cojinete recto de dos piezas 

debido a su relación de L/d = 1 y fabricado en bronce SAE 64. Los datos necesarios para 

el cálculo del cojinete se muestran en la Tabla 15.  

 

 

Tabla 15. Datos para cálculo de cojinete 

Característica o propiedad Valor 

L 1,259 [in] 

W 28 [lb] 

rmuñon 0,5315 [in] 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

El aceite seleccionado es el SAE 10W-30 a 212℉, ya que cumple con los requerimientos 

mínimos de viscosidad de la temperatura máxima, sus propiedades como baja resistencia 

al corte, alto índice de viscosidad facilitan el arranque a baja temperatura y alcanzar 

diferentes regímenes de operación, garantizando la formación de la película 

hidrodinámica.  
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Figura 27. Relación viscosidad absoluta y temperatura con aceites 

 

Fuente: Elaboración de los autores. Con base a la figura 12-14 diseño de máquinas de 

Shigley11 

 

De la Figura 27 se obtiene la viscosidad absoluta del aceite seleccionado μ =

1,38 [μreyn], posteriormente se calcula la presión nominal del cojinete (en el área 

proyectada del muñón) y la relación L/d  para así hallar el número de Sommerfeld 

mediante la Figura 28. 

 

 

11 SHIGLEY. Op. cit, 610 p.  
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P =
W

2 ∙ rmuñón ∙ L
 (4. 31) 

Relacion =
L

Dmuñon
 (4. 32) 

 

Resolviendo las ecuaciones (4. 31) y (4. 32) obtenemos que la presión nominal del 

cojinete y la relación de cojinete es 23,89 [lb/in2] y aproximadamente 1 respectivamente. 

En la Figura 28 se establece el número de Sommerfeld considerando mínima fricción y 

máxima capacidad de carga en el cojinete.  

 

La holgura radial en el cojinete hidrodinámico es un parámetro crítico que influye en el 

desempeño del sistema, ya que afecta la generación de la película de lubricante, la 

fricción, la disipación de calor y la capacidad de carga. En el diseño de estos cojinetes, 

se pueden considerar dos extremos en el diseño de la holgura. El primer extremo es la 

condición de holgura mínima para reducir la fricción, ya que la película de lubricante se 

mantiene delgada y estable. Sin embargo, esta configuración también reduce la 

capacidad de carga del cojinete y puede aumentar el riesgo de contacto entre el muñón 

y el cojinete ante variaciones en la carga o la temperatura. En el segundo extremo se 

considera una holgura máxima para aumentar la capacidad de carga, permitiendo que se 

genere una película de lubricación más gruesa, lo que incrementa la capacidad de carga 

del cojinete. 

 

La ecuación para obtener los valores de holgura radial para mínima fricción y máxima 

capacidad de carga en el cojinete está dada por la ecuación (4. 33)12.  

 

S = (
rmuñón

c
)

2 μ ∙ N

P
 

(4. 33) 

 

 

12 Ibid. p 611.  
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Figura 28. Cálculo número de Sommerfeld 

 

Fuente: Elaboración de los autores. Con base a la figura 12-16 diseño de máquinas de 

Shigley13 

 

De la Figura 28 se obtiene el número de Sommerfeld para la condición de mínima fricción 

y máxima capacidad de carga en el cojinete estimando un valor de 0,08 y 0,21 

respectivamente. Reemplazando los valores conocidos en la ecuación (4. 33), se halla el 

valor correspondiente a la holgura 𝑐 para cada condición, los resultados se observan en 

la Tabla 16.  

 

Dado que ambos extremos presentan limitaciones, se opta por un valor de holgura radial 

intermedio que equilibre la fricción y la capacidad de carga, el cual se calcula mediante 

la ecuación (4. 34) y su resultado se observa en la Tabla 16. 

 

13 SHIGLEY. Op. cit, 611p.  
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cdesing = (
cf + cw

2
) (4. 34) 

 

Tabla 16 .Valores de holguras 

Característica o propiedad Valor 

𝑐𝑓 0,004878 [𝑖𝑛] 

𝑐𝑤 0,003011 [𝑖𝑛] 

𝑐𝑑𝑒𝑠𝑖𝑛𝑔 0,003944[𝑖𝑛] 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Utilizando el valor de la holgura radial de diseño mostrado en la Tabla 16 se calcula el 

diámetro del cojinete mediante la ecuación (4. 35) dando como resultado 1,071 [in]. 

 

DCojinete = Dmuñón + 2 ∙ cdesing (4. 35) 

 

El diseño del cojinete hidrodinámico se muestra en la Figura 29, donde se puede 

identificar la entrada del lubricante y la ranura de lubricación, que se puede ver con más 

detalle en la Figura 30. El diseño de esta ranura se realiza de acuerdo con el estándar 

ISO 1212814. Teniendo en cuenta la ubicación de la presión máxima del lubricante el 

cojinete hidrodinámico cuenta con dos agujeros en la parte superior espaciados a 90° 

para ubicar los proximitores y de este modo asegurar que la película lubricante no se vea 

afectada.  

 

 

14 ISO (International Organization for Standardization). *ISO 12128:2020 – Microscopes — Quality 

evaluation of optical systems*. ISO, 2020. [En línea]. Consultado el 7 de febrero de 2025. Disponible en: 

<https://cdn.standards.iteh.ai/samples/76398/d8965ad868e74dcdbdecd032fbefd016/ISO-12128-

2020.pdf>. 
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Figura 29. Cojinete hidrodinámico bipartido  

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

El cojinete se divide en dos partes, como se muestra en la Figura 29, para facilitar el 

montaje y desmontaje sin necesidad de retirar completamente el muñón o desmontar 

otros componentes del rotor y reduciendo el tiempo de mantenimiento. Así mismo, la 

configuración bipartida permite inspeccionar y limpiar el cojinete con mayor facilidad, lo 

que ayuda a detectar desgastes u otros problemas antes de que se conviertan en fallas 

graves. 

 

Figura 30. Ranuras de lubricación de cojinete hidrodinámico 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

El plano detallado de esta pieza se puede observar en el Anexo D.  
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4.8 SELECCIÓN DE SOPORTES  

 

Para garantizar la estabilidad estructural del banco de pruebas y minimizar la transmisión 

de vibraciones al entorno, se seleccionaron soportes elastoméricos como elementos de 

aislamiento. Estos soportes cumplen una doble función: proporcionar un apoyo estable 

al bastidor y absorber las vibraciones generadas durante las pruebas. El diseño del 

sistema incluye un total de seis soportes distribuidos estratégicamente. Cuatro de ellos 

se ubican en las esquinas del bastidor, proporcionando soporte uniforme en los puntos 

extremos de la estructura. Los dos soportes restantes están situados en el centro, a lo 

largo de los laterales, para reforzar la estabilidad y ofrecer un aislamiento adicional en las 

zonas más críticas donde pueden concentrarse mayores cargas dinámicas. 

 

El uso de soportes elastoméricos como el que se muestra en la Figura 31, se utiliza 

gracias a sus propiedades de amortiguamiento y flexibilidad, las cuales permiten reducir 

significativamente la transmisión de vibraciones a las superficies de apoyo. Además, su 

resistencia al desgaste y capacidad para operar bajo diferentes condiciones de carga, 

aseguran un rendimiento óptimo a lo largo del tiempo. Esta configuración garantiza un 

funcionamiento estable del banco de pruebas y contribuye a prolongar la vida útil de sus 

componentes. 

 

Figura 31. Soporte elastomérico 

 

Fuente. CAUCHO AMORTIGUADOR PLANO partes de recambio para autos y 

camiones.[Consultado el 28, enero, 2025]. Disponible en Internet: 

<https://incolca.com/producto/caucho-amortiguador-plano/>. 



65 

 

4.9 DISEÑO DE PLACA ALINEACIÓN  

 

La placa de alineación fue diseñada con el propósito de garantizar una conexión entre el 

motor y el eje del rotor por medio del acople, permitiendo ajustar y mantener su correcta 

alineación. Este componente desempeña un papel crucial en el funcionamiento del banco 

de pruebas, ya que una alineación inadecuada puede generar problemas como 

vibraciones excesivas. 

 

La placa está diseñada para sostener firmemente el motor, asegurando su estabilidad 

durante las pruebas. Incorpora un sistema de alineación basado en dos tornillos de ajuste 

como se observa en la Figura 32, los cuales permiten realizar desplazamientos 

controlados de la placa en conjunto con el motor. Este sistema facilita movimientos en 

direcciones horizontales para corregir cualquier desalineación existente, asegurando que 

el motor y el eje del rotor estén alineados. 

 

Además, la placa de alineación estará construida con lamina HR la cual garantiza su 

rigidez y resistencia durante las operaciones. Este diseño no solo asegura un ajuste 

preciso, sino que también contribuye a reducir el tiempo de mantenimiento, al simplificar 

el proceso de alineación del sistema.  

 

Figura 32. Placa de alineación 

  

Fuente: Elaboración de los autores. 

El plano detallado de esta pieza se puede observar en el Anexo D.  
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4.10 DISEÑO DEL ALOJAMIENTO DEL COJINETE 

 

Al igual que el cojinete hidrodinámico, el alojamiento también es bipartido como se 

observa en la Figura 33, con el objetivo de mejorar y facilitar la instalación y montaje del 

cojinete dentro del mismo, además de esto, cuenta con un cuñero en la sección inferior 

como se observa en la Figura 34, en donde se instala una cuña de fijación que asegura 

que el cojinete mantenga su posición durante la operación, evitando cualquier 

desplazamiento o cambio no deseado. La sección inferior cuenta con unas guías las 

cuales deslizan y se ajustan en el bastidor asegurando que el alojamiento se mantenga 

alineado. 

 

Figura 33. Alojamiento 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 
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La sección superior del alojamiento como se observa en la Figura 33, cuenta con un 

diseño que permite ubicar un depósito de aceite, asegurando una alimentación adecuada 

de lubricante al interior del cojinete. Este diseño incluye un canal o comunicación directa 

que permite que el aceite fluya por gravedad al interior del cojinete, garantizando una 

lubricación uniforme y reduciendo el riesgo de desgaste o fallos prematuros. Así mismo 

esta sección cuenta con agujeros roscados concéntricos con los del cojinete en los cuales 

irán ubicados los proximitores.  

 

Figura 34.Características del alojamiento. 

  

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

El plano detallado de esta pieza se puede observar en el Anexo D.   
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4.11 DISEÑO SOPORTE DE MOTOR  

 

El soporte que se muestra en la Figura 35 ha sido diseñado para garantizar la fijación del 

motor a la placa de alineación, asegurando que se mantenga correctamente alineado con 

ella, incluso durante procesos de instalación y desinstalación. Debido a la geometría 

particular del motor, fue necesario desarrollar un diseño específico tal como se observa 

en el Anexo D. Este facilitará su montaje en dicho soporte. Además de esto el material 

de este soporte se fabricará en duraluminio con el objetivo de disminuir el peso en el 

bastidor.  

 

Figura 35. Soporte de motor 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 
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5. CONSTRUCCIÓN Y MONTAJE 

 

La presente unidad describe el modelo global después de diseñado y seleccionado cada 

uno de sus componentes, a continuación, se elabora el modelo a escala real en el 

programa SolidWorks mostrado en la Figura 36, muestra la ubicación de los componentes 

involucrados para la elaboración del banco de pruebas. Seguidamente se procedió a la 

fabricación del banco de ensayos. 

 

Figura 36. Banco de ensayos 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

5.1 SISTEMA ESTRUCTURAL  

 

El sistema estructural consta del bastidor y los soportes de este. Para la fabricación del 

bastidor se emplearon procesos de mecanizado como el fresado, el cual permitió 

desbaste del duraluminio para crear las guías que facilitan el deslizamiento y ajuste de 

los alojamientos. Posteriormente, se realizaron las perforaciones necesarias utilizando un 

taladro de árbol, asegurando precisión en la ubicación de los orificios para el ensamble 

de los diferentes componentes. El resultado se observa en la Figura 37 y el plano 

detallado en el Anexo D.  
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Figura 37. Construcción del bastidor 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

5.2 SISTEMA DE ALINEACIÓN  

 

Este sistema está compuesto por la placa de alineación y soporte de motor como se 

observa en la Figura 38. La fabricación y mecanizado de estos componentes se llevó a 

cabo mediante un proceso de corte, fresado y taladrado asegurando las dimensiones 

propuestas en el Anexo D.   

 

Figura 38. Montaje de placa de alineación, soporte y motor 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 
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5.3 SISTEMA DE APOYO DEL ROTOR 

 

Este sistema de apoyo del rotor está compuesto por los alojamientos y los cojinetes 

hidrodinámicos mostrados en la Figura 39. La fabricación y mecanizado de estos 

componentes se llevó a cabo mediante un proceso de corte, fresado, taladrado y 

torneado, asegurando las dimensiones propuestas en el Anexo D.   

 

Figura 39. Unidad de apoyo del rotor 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

5.4 SISTEMA DEL ROTOR 

 

Este sistema está compuesto por un eje de acero AISI 4140 con un diámetro de 1/2 

pulgada, junto con los muñones del mismo material, un disco de desbalance y el acople 

previamente seleccionado, como se muestra en la Figura 40. El mecanizado del eje, disco 
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y muñones se realizó a través de un proceso de torneado y fresado, lo que permitió 

asegurar las dimensiones especificadas en el Anexo D.  

 

Figura 40. Unidad del rotor 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

5.5 ENSAMBLAJE DEL BANCO DE ENSAYOS 

 

El banco de pruebas ha sido diseñado para facilitar tanto el ensamblaje como el 

desmontaje de todos sus componentes, utilizando herramientas convencionales como 
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llaves Bristol. Su diseño permite realizar modificaciones en la ubicación de la unidad de 

apoyo del rotor, con el objetivo de realizar diferentes estudios. El tiempo promedio para 

ensamblar por completo el banco es de aproximadamente 1 hora. A continuación, se 

presenta su configuración en la Figura 41. 

 

Figura 41. Ensamblaje del rotor 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

5.6 PUESTA A PUNTO DEL BANCO DE ENSAYOS 

 

Para garantizar resultados satisfactorios, es fundamental eliminar cualquier factor que 

pueda alterar la señal de vibración esperada en el banco de ensayos, asegurando así las 

mejores condiciones de operación. Por esta razón, antes de realizar cualquier prueba, es 

necesario llevar a cabo la alineación entre el motor y el eje. 

 

Finalizando la alineación, se realiza la instalación de los proximitores con el objetivo de 

llevar a cabo el balanceo del banco de ensayos. El balanceo es un proceso crucial, ya 

que permite minimizar las fuerzas generadas por el desequilibrio, reduciendo la aparición 

de vibraciones no deseadas que pueden afectar la precisión de los resultados. 
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5.6.1 Alineación.  Una buena alineación del eje del banco de ensayos es esencial para 

prevenir fallos prematuros en los cojinetes, evitar la fatiga del eje y minimizar los niveles 

de vibración. Además, contribuye a reducir el riesgo de sobrecalentamiento y el consumo 

excesivo de energía. Para garantizar un nivel óptimo de alineación que permita el correcto 

funcionamiento del sistema, se emplea un alineador láser TKSA 20 de SKF disponible en 

el laboratorio de Sielecom. 

 

Para comenzar con este proceso es necesario fijar las unidades de medición como se 

muestra en la Figura 42. Ubicando las unidades de medición móvil y estacionaria, en el 

eje del motor y el eje del rotor respectivamente.  

Figura 42. Unidades de alineación 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Seguido a esto se introducen las dimensiones requeridas para la configuración de la 

máquina teniendo en cuenta los parámetros establecidos del manual de SKF como se 
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muestra en la Figura 43. Los valores correspondientes al banco de ensayos se observan 

en la Figura 44. 

 

Figura 43. Parámetros de configuración 

 

Fuente: Alineador de ejes TKSA 20 de SKF. 

 

Figura 44. Parámetros de alineación  

 

Fuente: Elaboración de los autores. 
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Posteriormente se toman los datos en las posiciones de −90° 𝑦 90° arrojando como 

resultado la desalineación que presenta el banco de ensayos en la Figura 45, la cual 

supera los valores permitidos en los rangos de operación que indica el manual de SKF 

como se muestra en la Figura 46.  

 

Figura 45. Resultado desalienación 

 

Fuente: Elaboración de los autores.  

 

Figura 46. Máxima desalineación permitida 

 

Fuente: Alineador de ejes TKSA 20 de SKF. 
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Para mejorar los resultados se instalan Shims de alineación entre la placa de alineación 

y el bastidor, esto ayuda a corregir la desalienación vertical como se muestra en la Figura 

47. Además de esto, se ajustan los tornillos de la placa de alineación para corregir la 

desalineación horizontal, lo que permite mejorar significativamente los resultados como 

se observa en la Figura 48, los cuales se encuentran en el rango permitido por SKF.  

 

Figura 47. Shims de alineación instalados 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Figura 48. Resultados de alineación.  

 

Fuente: Elaboración de los autores. 
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5.6.2 Instalación de proximitores.  Para garantizar la medición de la vibración en el 

banco de ensayos, se realizó la instalación de 4 proximitores, 2 en cada alojamiento como 

se observa en la Figura 49, considerando su rango de medición, el cual abarca desde 

0.25 [mm] hasta 2.25 [mm] como lo específica el fabricante Shinkawa15  Con el objetivo 

de obtener datos completos y evitar que la señal de los sensores se salga de los límites 

operativos, los proximitores fueron instalados en un punto intermedio dentro de este 

rango. 

 

De esta manera, la posición inicial de los sensores se estableció aproximadamente en 

1.25 mm de los muñones, lo que permite capturar variaciones tanto en aumentos como 

en reducciones de la distancia de medición sin riesgo de pérdida de datos. Esta 

configuración asegura un monitoreo adecuado del comportamiento dinámico del rotor y 

facilita un análisis de la vibración en los cojinetes hidrodinámicos. 

 

Figura 49. Instalación de proximitores 

 

Fuente: Elaboración de los autores.  

 

15 Shinkawa Op. cit 2 p.  
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5.6.3 Balanceo.  El desbalanceo es una característica propia de los rotores, causada por 

una distribución desigual de masa a lo largo de su estructura. Esta condición representa 

una de las principales fuentes de vibración en el banco de ensayos y puede contribuir 

significativamente a la disminución de la vida útil de los elementos que lo conforman. Para 

disminuir estos efectos. Este procedimiento sigue los lineamientos establecidos en los 

estándares ISO 21940, los cuales regulan y estandarizan las técnicas para lograr un 

balanceo eficiente. 

 

Para el desarrollo de este procedimiento de balanceo se emplea un analizador de 

vibraciones OROS OR35 ANALYZER, junto con proximitores SHINKAWA, los cuales 

permiten obtener mediciones de la respuesta vibratoria del rotor. El método empleado 

para el balanceo del rotor es el balanceo en un solo plano, el cual se basa en la premisa 

de que, si el equipo es balanceado a bajas revoluciones, permanecerá equilibrado en 

todo el rango de velocidades de operación.   

 

El hecho de contar con cuatro proximitores instalados en el banco de ensayos permite 

obtener una visión completa del comportamiento vibratorio del rotor en diferentes 

posiciones. Sin embargo, para el procedimiento de balanceo, se hace necesario utilizar 

un único valor representativo. En este caso, se selecciona el valor máximo entre los 

cuatro sensores, ya que este indica la zona de mayor vibración y, por lo tanto, el punto 

más crítico del desbalance. La selección del valor máximo entre estos sensores se debe 

a que este representa la condición más crítica de vibración dentro del sistema, lo que 

permite evaluar con mayor precisión la magnitud del desbalance y su efecto sobre el 

rotor. 

 

El análisis del balanceo se basa en la componente 1X PK-PK, que indica la amplitud de 

la vibración en la frecuencia de rotación del eje, y en la 1X PH, que proporciona la fase 

de dicha vibración. Estos valores son fundamentales para determinar la ubicación y 

cantidad de la corrección necesaria. Al tomar el mayor valor registrado entre los cuatro 
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proximitores, se garantiza que la corrección aplicada sea suficiente para reducir la 

vibración en el punto más afectado, optimizando así la estabilidad y desempeño del rotor.  

Se inicia con la medición de la vibración inicial sin corrección a 1800 [RPM] para 

determinar los niveles de desbalance y sus frecuencias asociadas. Dando como 

respuesta los valores mostrados en la Figura 50.  

 

Figura 50. Datos de balanceo sin corrección 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

En la Figura 50 se muestran los valores de los 4 proximitores, de los cuales se toma el 

valor del proximitor de la posición 1X ya que en este se observa una amplitud y fase de 

55,95 [μm] y 327,42° respectivamente, los cuales representan un valor superior a los 

resultados de los demás proximitores y estos se representan como un vector 𝑂 en un 

plano polar como se muestra en la Figura 51.   
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Figura 51. Vector de amplitud y fase sin corrección 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

A continuación, se instala una masa de prueba de 1,74 [g] en un punto específico del 

rotor y se registra nuevamente la vibración para evaluar el impacto de la masa de prueba. 

Los datos de la nueva medición se observan en la Figura 52.  

 

Figura 52. Datos de balanceo con masa de prueba 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 
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Con base a la Figura 52 se toman nuevamente los valores correspondientes a la amplitud 

y fase del proximitor de la posición 1X, registrando valores de 34,03 [μm] y 33,34° 

respectivamente, los cuales se representan como un vector V en un plano polar, el cual 

es la resultante entre el vector sin corrección O con el vector T, por lo tanto, T es el efecto 

del peso de la masa de prueba,  como se muestra en la Figura 53. 

 

Figura 53. Vectores 𝑂, 𝑉 y 𝑇 en diagrama polar  

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

A continuación, se registran los valores de la magnitud y fase de cada vector, como se 

muestra en la tabla   

 

Tabla 17. Vectores de balanceo 

Vector Magnitud Fase 

O 55,95 [μm] 327,42° 

V 34,03 [μm] 33,34° 

T 52,29 [μm] 110,97° 

Fuente: Elaboración de los autores. 
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Posteriormente, se calcula el peso de corrección con la ecuación (5. 1)16 hallando el valor 

de la masa adecuada para el balanceo. Dando como resultado un valor de 1,86 [g]   

 

Pcorreccion = Pprueba ∙
O

T
 

(5. 1) 

 

Una vez hallado el peso de corrección, se refleja el vector O en el diagrama polar dando 

como resultado un vector O΄, posteriormente se traslada el vector T al origen. La dirección 

de estos dos vectores debería ser igual, por lo tanto, el peso de corrección se debe ubicar 

a 36,45° desde la posición del peso de prueba como se muestra en la Figura 54 

 

Figura 54. Ubicación para el peso de corrección con vectores 𝑂´ y 𝑇 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Una vez determinadas las correcciones, se fija la masa de balanceo en el punto adecuado 

y se realiza una nueva medición para verificar la reducción de las vibraciones. Este 

 

16 Girdhar, P., & Scheffer, C. (2004). Practical Machinery Vibration Analysis and Predictive Maintenance. 

Elsevier Science & Technology Books. p.138 
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proceso se repite hasta alcanzar un nivel de vibración dentro de los límites aceptables 

según la norma ISO 21940, garantizando así un funcionamiento estable y reduciendo el 

impacto de cargas dinámicas en los cojinetes hidrodinámicos. Los resultados obtenidos 

del balanceo se muestran en la Figura 55.  

 

Figura 55. Valores de balanceo corregido  

 

Fuente: Elaboración de los autores.  
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6. PRUEBAS Y RESULTADOS 

 

En esta sección se presenta el análisis modal del rotor y del banco ensayos con ayuda 

del software ANSYS y SolidWorks. Así mismo, con ayuda del sistema de adquisición de 

datos OROS, se evalúa el comportamiento dinámico del sistema realizando una prueba 

de arranque (run-up), que permite identificar las velocidades críticas del rotor, 

resonancias y detección de cambios en la rigidez del sistema. 

 

6.1 ANÁLISIS DE FRECUENCIA DEL ROTOR CON OROS 

 

Para realizar el análisis de frecuencias del rotor de manera experimental se usa el sistema 

de adquisición de datos OROS, el eje se divide en 8 elementos equidistantes, 9 puntos 

son tomados para realizar las mediciones, los cuales se ubican en las divisiones de los 8 

elementos. Para realizar la prueba hay que ubicar el acelerómetro en el punto 6 donde 

se asegura que existe un antinodo y no coincide con ningún nodo. 

 

Figura 56. Configuración de la medición del análisis modal experimental. 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

El eje es suspendido en una estructura de soporte mediante bandas elásticas como se 

muestra en la Figura 57.  
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Figura 57. Configuración del eje para el análisis modal experimental 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Los equipos e instrumentación utilizados para realizar el Análisis Modal Experimental 

(EMA), junto con sus especificaciones clave, se enumeran en la Tabla 18. 

 

Tabla 18. Especificaciones generales de los equipos e instrumentos utilizados en el 

Análisis Modal Experimental (EMA) 

Equipo usado Especificación 

OROS OR35 Analyzer Hasta 102.4 KS/s 

Hammer  Dytran 5800B5 Sensibilidad 10mV/g 

Acelerómetro Uniaxial Dytran 3056B1 Sensibilidad 4.83 mV/lbf 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

El software OROS Modal se emplea para la adquisición, procesamiento y ejecución del 

Análisis Modal Experimental. En la Tabla 19 se presentan los principales parámetros de 

configuración utilizados para la captura y análisis de las señales de respuesta.  
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Tabla 19.- Parámetros de configuración para el análisis modal experimental en el software 

OROS Modal 

Parámetro Valor 

Rango de frecuencia 0-400 [Hz] 

Líneas espectrales 1600 

Tiempo de muestreo 4 [s] 

% de superposición 67 

Tipo de promedio Lineal 

Número de promedios 5 

Tipo de ventana Fuerza/Exp 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Las características modales se calculan a partir de las funciones de respuesta de 

frecuencia (FRF) en todo el rango de frecuencias de medición utilizando el método de 

banda ancha, que emplea un algoritmo de identificación modal robusto. Para aplicar este 

método, se selecciona un rango de frecuencia de 20,5 [Hz] a 291,75[Hz] del gráfico de la 

función de indicación modal (MIF). Esta selección se realiza identificando los picos más 

prominentes y ajustando los límites al valle al comienzo del primer pico y al valle al final 

del último pico de interés, como se muestra en la Figura 58. 
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Figura 58. Función de Identificación Modal (MIF) del Análisis Modal Experimental del 

rotor. 

 

Fuente: Elaboración de los autores. Tomado del Oros 

 

Con las frecuencias seleccionadas, se calculan las formas de deflexión y se obtiene la 

Función de Respuesta en Frecuencia Sintetizada (SFRF), como se muestra en la Figura 

59. La gráfica muestra el ajuste, tanto en ubicación de pico como en fase, de las 

frecuencias propias seleccionadas entre la FRF sintetizada y la función de respuesta en 

frecuencia obtenida a partir de las mediciones. 

 

Figura 59. Función de respuesta de frecuencia sintetizada utilizando el método de banda 

ancha 

 

Fuente: Elaboración de los autores. Tomado del Oros 
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Las formas modales obtenidas a partir del Análisis Modal Experimental (EMA) revelan un 

modo correspondiente al primer modo de flexión del rotor y otro correspondiente al 

segundo modo de flexión del rotor. Las frecuencias naturales asociadas a estos modos 

son 60,17 [Hz] y 202,06 [Hz] respectivamente, lo que confirma que el rotor se comporta 

de manera flexible. Las formas modales experimentales y sus frecuencias naturales se 

muestran en la Figura 60.  

 

Figura 60.- Primer y segundo modo de flexión del rotor obtenidos a partir del modelo 

numérico 

 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 
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6.2 ANÁLISIS MODAL DEL ROTOR CAD-CAE CON ANSYS.  

 

El eje tiene frecuencias naturales asociadas a su flexión. El análisis CAD-CAE permite 

determinar estas frecuencias críticas para evitar que coincidan con las frecuencias de 

operación del eje. Mediante el software ANSYS se realiza el análisis de la primera forma 

modal del rotor, para validar los valores hallados a partir del Análisis Modal Experimental 

(EMA), como se observa en la Figura 61.  

 

Figura 61. Frecuencia natural ANSYS 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

De la Figura 61 se observa que el valor de la frecuencia natural es 62,492 [Hz], el cual 

corresponde aproximadamente al valor del primer modo hallado por el Análisis Modal 

Experimental (EMA). Esto permite validar los resultados obtenidos de forma 

experimental.  

 

6.3 ANÁLISIS DE FRECUENCIAS DEL BANCO CON SOLIDWORKS 

 

A continuación, se realiza un análisis modal en SolidWorks para el banco de ensayos con 

el propósito de evaluar su comportamiento dinámico, identificando las frecuencias 

naturales de vibración y los modos de deformación que pueden afectar el rendimiento del 
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sistema. Este estudio es fundamental para garantizar que la estructura del banco de 

ensayos no experimente resonancia durante su operación, lo que podría comprometer su 

estabilidad y precisión en la toma de datos. 

 

Los resultados obtenidos muestran que el primer modo de vibración ocurre a 116,89 [Hz] 

mostrado en la Figura 62, en el cual se observa una deformación vertical en el eje donde 

está acoplado el disco de desbalance. Por otro lado, el segundo modo de vibración se 

presenta a 118,28 [Hz] mostrado en la Figura 63, mostrando una deformación horizontal 

en la misma zona.  

 

Figura 62. Primer modo de Vibración 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 



92 

 

Figura 63.Segundo modo de Vibración 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Figura 64.Tercer modo de Vibración 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 
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Según el análisis modal realizado, se evidencia que el banco de ensayos comienza a 

experimentar deformaciones y alteraciones significativas a partir del tercer modo de 

vibración mostrado en la Figura 64, el cual ocurre a una frecuencia de 211,27 [Hz], 

estando considerablemente distante del valor máximo de operación al que estará 

sometido el banco de ensayos.  

 

6.4 PRUEBA DE ARRANQUE (RUN-UP) 

 

En este apartado se presenta el análisis de la prueba Run-Up realizada en el banco de 

ensayos. Este procedimiento consiste en aumentar gradualmente la velocidad de giro del 

rotor desde el reposo hasta su velocidad máxima de operación, permitiendo identificar el 

comportamiento dinámico del sistema al atravesar sus velocidades críticas. Para el 

análisis de los resultados, se emplearon diagramas de Bode y diagramas de cascada, los 

cuales fueron generados mediante el sistema de adquisición de datos OROS OR 35. Este 

equipo permite capturar y procesar las señales de vibración con alta precisión, 

proporcionando información detallada sobre la amplitud, fase y evolución espectral de las 

vibraciones en función de la frecuencia de excitación. 

 

6.4.1 Diagrama de bode.  El diagrama de Bode de la Figura 65 obtenido a partir de la 

prueba Run-Up muestra el cambio de la respuesta del sistema desde 0 [RPM] hasta 

7000 [RPM], que corresponde a la velocidad máxima de operación del rotor. 

 

En el gráfico de bode, se observa un aumento significativo en la amplitud de vibración en 

el rango de 2500 [RPM] a 3000 [RPM], indicando una resonancia, la cual se puede asociar 

a la primera velocidad crítica del rotor.  

 

En el gráfico de fase, se identifica un cambio de fase de 150° al atravesar esta velocidad 

crítica, confirmando el paso por una región de resonancia.  
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Figura 65. Diagrama de bode run-up 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 

 

Este análisis proporciona una visión detallada del comportamiento dinámico del rotor, 

permitiendo validar la presencia de modos de vibración y evaluar la respuesta del sistema 

ante variaciones de velocidad. 
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6.5 PRUEBAS ESTACIONARIAS  

 

A continuación, en la Figura 66 se muestran los resultados de los espectros de vibración 

del eje registrados dentro de los cojinetes hidrodinámicos a 4 velocidades estacionarias, 

con el objetivo de conocer la estabilidad vibratoria del rotor dentro del cojinete a diferentes 

velocidades de rotación.  

 

Figura 66. Velocidades de 1500 [𝑅𝑃𝑀], 3000 [𝑅𝑃𝑀], 5600 [𝑅𝑃𝑀], y 7000 [𝑅𝑃𝑀] 

 

Fuente: Elaboración de los autores. 
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Se analizaron espectros de vibración a cuatro velocidades, registrando amplitudes en 1X 

de 12,7 [μm] a 1500 [RPM], 29,97 [μm] a 3000 [RPM], 44,12 [μm] a 5600 [RPM] y 

38,97 [μm] a 7000[RPM]. En los gráficos presentados en la Figura 66 se observan picos 

en los espectros correspondientes a 1X y 2X, lo que sugiere, según MOBIUS iVIBE17 

mostrado en la Figura 67, la presencia de una flexión en el eje. Esta condición es 

indicativa de una posible deformación estructural en el eje.  

 

Figura 67. Espectro eje doblado 

 

Fuente: MOBIUS INSTITUTE. MOBIUS iVIBE [aplicación móvil]. V. 4.0. [s.l.]: [s.n.], 2017. 

 

Analizando el comportamiento de  3000 [𝑟𝑝𝑚] se evidencia un aumento en la amplitud 

en todos los proximitores, lo que confirma el cruce de la primera velocidad crítica del rotor. 

Esto indica que, a medida que la velocidad de rotación se incrementa, el eje adquiere un 

comportamiento flexible, reflejándose en un incremento de los valores de amplitud 

registrados, no obstante, a 7000 [RPM] se percibe una reducción en la amplitud, atribuida 

a un incremento en la amortiguación provocado por el mayor flujo de lubricante dentro 

del cojinete, así mismo se observa un subarmónico a 0,5X el cual es un indicativo de 

inestabilidad o comportamiento no lineal, como el efecto de fluidos en los cojinetes 

hidrodinámicos. Este comportamiento es similar al diagrama de Bode de la Figura 65, 

donde la respuesta del sistema crece hasta un máximo antes de reducirse.  

 

17 MOBIUS INSTITUTE. MOBIUS iVIBE [aplicación móvil]. V. 4.0. [s.l.]: [s.n.], 2017. 
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7. COSTO FINAL DEL PROYECTO 

 

El banco de pruebas de vibraciones mecánicas fue construido utilizando diversos 

materiales y componentes, algunos de los cuales fueron gestionados a través del 

codirector del proyecto. En el presupuesto se detallan los costos asociados, incluyendo 

materiales, componentes mecánicos y otros gastos relevantes. Esto permitirá realizar una 

evaluación económica del banco de pruebas. A continuación, en la Tabla 20, se 

presentan los costos involucrados en la ejecución de este proyecto de grado. 

Tabla 20. Presupuesto total proyecto 

PRESUPUESTO DEL PROYECTO DE GRADO 

DESCRIPCION FINANCIAMIENTO CANTIDAD 
VALOR 

UNITARIO TOTAL 

SISTEMA ESTRUCTURAL 

Bastidor Codirector 1  $ 2.700.000,00   $        2.700.000,00  

Soportes Codirector 6  $        2.000,00   $             12.000,00  

Tornillo M6 HEX Codirector 6  $        1.800,00   $             10.800,00  

Subtotal  $        2.722.800,00  

SISTEMA DE ALINEACION 

Placa alineación Codirector 1  $    137.000,00   $           137.000,00  

Soporte motor Codirector 1  $    180.000,00   $           180.000,00  

Tornillo M6 Codirector 4  $        1.800,00   $               7.200,00  

Tornillo M3 Codirector 4  $        1.600,00   $               6.400,00  

Subtotal  $           330.600,00  

SISTEMA DE APOYO DEL ROTOR 

Alojamiento  Codirector 2  $    460.000,00   $           920.000,00  

Proximitores Shinkawa Codirector 4  $ 4.000.000,00   $      16.000.000,00  

Cojinete hidrodinámico Codirector 2  $    403.000,00   $           806.000,00  

Tornillo M6 Codirector 12  $        1.800,00   $             21.600,00  

Subtotal  $      17.747.600,00  

SISTEMA DEL ROTOR 

Motor Codirector 1  $    420.000,00   $           420.000,00  

Eje Codirector 1  $      25.000,00   $             25.000,00  

Muñón Codirector 2  $    304.000,00   $           608.000,00  

Acople Codirector 1  $    600.000,00   $           600.000,00  

Disco de desbalance Codirector 1  $    270.000,00   $           270.000,00  

Tornillo prisionero Codirector 10  $           800,00   $               8.000,00  

Subtotal  $        1.931.000,00  
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SISTEMA DE LUBRICACION 

Deposito de aceite Codirector 2  $      25.000,00   $             50.000,00  

Aceite Codirector 1  $      60.000,00   $             60.000,00  

Subtotal  $           110.000,00  

RECURSOS HUMANOS 

DESCRIPCION FINANCIAMIENTO 
TIEMPO 

REQUERIDO 
(Horas) 

VALOR 
UNITARIO 

TOTAL 

Estudiante AUTORES 300  $      10.000,00   $        3.000.000,00  

Asesoría profesor UIS 30  $      50.000,00   $        1.500.000,00  

Asesoría codirector UIS 20  $      35.000,00   $           700.000,00  

Asesoría Tutor UIS 30  $      35.000,00   $        1.050.000,00  

Subtotal  $        6.250.000,00  

INSTRUMENTACION 

DESCRIPCION FINANCIAMIENTO 
TIEMPO 

REQUERIDO 
(Horas) 

VALOR 
UNITARIO 

TOTAL 

Alineador laser TKSA 20 SKF Codirector 5  $    200.000,00   $        1.000.000,00  

OROS OR 35 ANALYZER Codirector 30  $    400.000,00   $      12.000.000,00  

HAMMER DYTRAN 5800B5 Codirector 2  $      80.000,00   $           160.000,00  

Acelerómetro Uniaxial Dytran 
3056B1 

Codirector 2  $      50.000,00   $           100.000,00  

Subtotal  $      13.260.000,00  

SOFTWARE 

DESCRIPCION FINANCIAMIENTO 
TIEMPO 

REQUERIDO 
(Horas) 

VALOR 
UNITARIO 

TOTAL 

SolidWorks UIS 100  $    240.000,00   $      24.000.000,00  

Matlab UIS 20  $           100,00   $               2.000,00  

ANSYS UIS 20   $                          -    

NVGate Codirector 20 $ 300.000,00   $        6.000.000,00  

ORBIgate Codirector 20 $ 300.000,00   $        6.000.000,00  

Microsoft office 365 UIS 150 $   20.000,00   $           400.000,00  

Subtotal  $      36.402.000,00  

TOTAL  $   78.754.000,00  

 

Fuente: Autores 
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8. CONCLUSIONES 

 

Se diseñó y construyó un banco de ensayos para el análisis de vibraciones de un rotor 

tipo Jeffcott a escala de laboratorio, soportado en cojinetes hidrodinámicos. Este sistema 

permitió evaluar el comportamiento dinámico del rotor, particularmente su estabilidad 

dentro del cojinete, mediante la instalación de sensores de proximidad que brindaron 

información sobre la respuesta vibratoria del eje. 

 

La integración de los sistemas de alineación y lubricación garantizó buenas condiciones 

para la medición de vibraciones, permitiendo una adecuada interacción entre los 

componentes del banco. La selección de materiales y componentes fue realizada bajo 

criterios de costo, disponibilidad y facilidad de mecanizado, lo cual favoreció la 

manufacturabilidad sin comprometer la funcionalidad ni la precisión del sistema de 

adquisición de datos. 

 

Se diseñó un eje que cumple con los requerimientos operativos de hasta 5600 [RPM], 

considerando propiedades físicas y mecánicas que permitieran un comportamiento 

flexible. Este comportamiento fue confirmado al atravesar la primera velocidad crítica del 

sistema, ubicada entre 2500 y 3000 [RPM]. 

 

El diseño de los cojinetes hidrodinámicos permitió la instalación de sensores de 

proximidad sin interferencias, facilitando la adquisición de datos dinámicos. 

Adicionalmente, el uso de aceite SAE 10W-30 demostró un desempeño favorable en 

términos de amortiguamiento y estabilidad, promoviendo lubricación  y reduciendo el 

desgaste del sistema. 

 

Se logró la puesta a punto del banco mediante el balanceo del rotor conforme a la norma 

ISO 21940, y se alcanzó una alineación mecánica dentro de los márgenes recomendados 

por SKF, lo cual contribuyó a un funcionamiento estable y confiable del sistema. 
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El análisis modal experimental fue llevado a cabo utilizando un sistema de adquisición 

OROS OR35, un martillo de impacto Dytran 5800B5 y un acelerómetro uniaxial Dytran 

3056B1. Los resultados fueron validados por elementos finitos en ANSYS, verificando la 

correlación entre los modos de vibración teóricos y experimentales. 

 

Se realizó una prueba de arranque (run-up) en la que se identificaron aspectos 

importantes como estabilidad, velocidades críticas y resonancias mediante un diagrama 

de bode. 

 

Durante la prueba de arranque (Run-Up), se identificaron las velocidades críticas del 

sistema, así como los fenómenos de resonancia, mediante el análisis del diagrama de 

Bode. Además, el análisis espectral del sistema a distintas velocidades reveló la 

presencia de armónicos 1X y 2X, los cuales, según criterios de diagnóstico de MOBIUS 

iVIBE, podrían estar asociados a una posible deformación del eje. 
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ANEXOS 

Anexo A. Factores de diseño. 
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Anexo B. Deflexión vigas.  
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Anexo C. Ficha técnica material bronce SAE 64. 
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Anexo D.  Planos de diseño banco de ensayos rotor tipo Jeffcott.  
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Anexo E. Masa de corrección balanceo.  

 



124 

 

Anexo F. Ficha técnica material duraluminio. 
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Anexo G. Velocidad crítica de ejes.  

 


