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Capítulo 1.-  Introducción 

 

1.1.- Motivación 

La vibración mecánica es un fenómeno causado por la relación que existe entre 

las propiedades inerciales y elásticas de los materiales dentro de una estructura, 

máquina, sistema mecánico o unión mecánica. La vibración puede causar o 

contribuir a una variedad amplia de problemas, como por ejemplo: incomodidad 

para el ser humano, ruido excesivo, incapacidad para mantener tolerancias en la 

posición de herramientas, fatiga prematura, o la ruptura inesperada. Las fuentes 

comunes que generan vibraciones en la maquinaria rotatoria, son principalmente 

el desbalance y fenómenos de resonancia, las cuales constituyen del 80% al 90% 

de los problemas de vibraciones. El desbalance ocurre cuando el eje principal de 

inercia no coincide con el eje geométrico del sistema, provocando vibraciones que 

generan fuerzas indeseables que son transmitidas principalmente a los soportes o 

chumaceras. Por otra parte, la resonancia se presenta cuando una frecuencia 

natural del sistema se iguala con la frecuencia de excitación, en esta condición 

ocurren las máximas amplitudes de vibración. 

Hoy en día se han realizado diferentes metodologías de estudio, para el análisis y 

control de las vibraciones en la maquinaria rotatoria. En la industria se puede 

encontrar una amplia aplicación de las máquinas rotatorias, tales como: turbinas 

de vapor, turbinas hidráulicas, turbinas de gas, compresores, bombas, turbo-

alimentadores industriales, etc. Este proyecto está enfocado en el control activo de 

la vibración de máquinas rotatorias. En el control activo, se utilizan dispositivos 

para aplicar fuerzas de control que se retroalimentan de la respuesta del sistema, 

entre estos dispositivos se encuentran: las chumaceras magnéticas, chumaceras 

presurizadas, chumaceras con fluidos electrorreológicos y magnetorreológicos, 

chumaceras móviles, etc. Estos dispositivos requieren información de la 

excentricidad presente en la máquina rotatoria, la cual puede obtenerse aplicando 
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técnicas de detección de parámetros en línea, como es el caso de la identificación 

algebraica. 

La propuesta para lograr un balanceo activo de rotores, consiste en agregar un 

disco de balanceo activo al rotor. El disco de balanceo activo se debe diseñar de 

tal forma que permita que una masa de balanceo situada dentro de el, se pueda 

colocar en cualquier posición tanto radial como angular dentro del disco, estando 

en operación el rotor. Para tal efecto, se deberá contar con un control activo, el 

cual será retroalimentado con la respuesta vibratoria del rotor a partir de sensores. 

En la figura 1 se muestra un esquema general del disco de balanceo activo 

montado en un rotor experimental tipo Jeffcott, aquí la masa de balanceo m1 y la 

distancia radial r1 son parámetros de diseño del disco y dependerá del tamaño y 

peso de la maquina rotatoria a equilibrar, de manera que con estos parámetros se 

puedan generar las fuerzas centrifugas que permitan contrarrestar las fuerza 

generada por la masa de desbalance del sistema principal. 

 

Figura 1.- Esquema del rotor y el Disco de balanceo Activo 
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1.2.- Revisión bibliográfica 

En la siguiente sección se muestran algunos trabajos relacionados con el proyecto 

desarrollado. 

1.-K Green, A.R Champneys, M.I Friswell, A.M Muñoz “INVESTIGATION OF A 

MULTI-BALL, AUTOMATIC DYNAMIC BALANCING MECHANISM FOR 

ECCENTRIC ROTORS”  

Este artículo se refiere a una investigación analítica y experimental en la dinámica 

de un balanceador dinámico automático (ADB) diseñado para saciar vibración en 

rotores excéntricos. Este dispositivo no lineal fundamentalmente incorpora varias 

masas de equilibrio que son libres de girar en una pista de bola montados 

circunferencialmente.  

Un estudio anterior en el estado estacionario y transitorio de respuesta del 

dispositivo con dos bolas se extiende al caso de un número arbitrario de bolas, 

usando un análisis de bifurcación aliado a la simulación numérica de un modelo no 

lineal completamente, la pregunta va dirigida si es ventajoso aumentar el número 

de bolas.  

El objetivo del presente trabajo ha sido tomar los estudios de bifurcación 

anteriores de Chung y Ro (1999), Adolfsson (2001) y Green et al. (2006a) y sacar 

conclusiones prácticas. Para ello, diseñaron y construyeron una plataforma 

experimental. Este equipo es capaz de evaluar la idoneidad de balanceadores 

dinámicos automáticas a mejorar las características de vibración de rotores 

excéntricos que están por debajo de su frecuencia de resonancia fundamental. 

Los experimentos identificaron repetidamente dos configuraciones de estado 

estacionario de las bolas. Una configuración se muestra para agregar tanta masa 

como era posible, con sujeción a las limitaciones de partición, al desequilibrio. 

Esta configuración era análoga al estado estacionario coincidente de la ADB sin 

las particiones. La segunda configuración corresponde a todas las bolas que 

vienen a descansar lejos de una partición. Esto se demostró para agregar 
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ligeramente al desequilibrio para la mayoría de velocidades de rotación. Sin 

embargo, las mediciones mostraron repetidamente una reducción en el 

desequilibrio, y una vibración radial menor que para una configuración de bola fija, 

para las velocidades de rotación más bajas investigadas. Diagramas de 

bifurcación obtenidos por integración numérica de las ecuaciones de movimiento 

que describe este sistema de impacto revelaron resultados similares. En particular, 

la simulación numérica confirmó la existencia de una configuración libre de bolas, 

similar a la identificada en los experimentos. Creemos que las discrepancias entre 

los resultados numéricos y experimentales se deben a fuerzas de adherencia 

estática, que no se incorporan actualmente en nuestro modelo. 

La conclusión más simple de estos resultados es que, a pesar de la existencia de 

varias posiciones de equilibrio de las bolas que podrían mejorar las vibraciones 

excéntricas en teoría, el ADB no ayuda para tales velocidades de rotación. Si bien 

esta conclusión puede parecer algo negativo, hay varios pasos importantes que se 

establecieron en la comprensión de las consecuencias del análisis dinámico no 

lineal en el diseño de ADB. 

 

2.- J. CHUNG, D. S. RO,( Journal of Sound and vibration (1999)) “DYNAMIC 

ANALYSIS OF AN AUTOMATIC DYNAMIC BALANCER FOR ROTATING 

MECHANISMS” 

En este artículo se presenta una serie de investigaciones en el ámbito del 

balanceo en rotores y para el control activo de las vibraciones, en el que se 

analiza la estabilidad y comportamiento dinámico de un “AUTOMATIC DYNAMIC 

BALANCE” (balanceo automático dinámico) (ADB), son analizados por un enfoque 

teórico. Utilizando la ecuación de Lagrange, donde se deriva las ecuaciones no 

lineales de movimiento para el rotor Jeffcott con el ADB se derivan con el sistema 

de coordenadas polares, lo que hace posible expresar las ecuaciones de 

movimiento como los de un sistema autónomo. A partir de las ecuaciones de 

movimiento para el sistema autónomo, las posiciones de equilibrio y las 
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ecuaciones variacionales lineales se obtienen por el método de perturbación. 

Sobre la base de las ecuaciones variacionales, la estabilidad dinámica del sistema 

en la sección de las posiciones de equilibrio es investigado por los criterios Routh-

Hurwitz y que pueden ser divididos en las posiciones equilibradas y 

desequilibradas. Los resultados del análisis de estabilidad proporcionan los 

requisitos de diseño para el ADB para lograr el equilibrio del sistema. Además, con 

el fin de verificar la estabilidad del sistema, las respuestas de tiempo se calculan 

por el método generalizado. También se investigaron el comportamiento dinámico 

del sistema y los efectos de amortiguación de balanceo. 

 

3.-Marco Antonio Meraz Melo (Centro de ingeniería y desarrollo industrial) 

“COMPENSACIÓN AUTOMÁTICA DE FUERZAS DINÁMICAS EN SISTEMAS 

ROTATORIOS” 

En este artículo encontramos que tiene un enfoque inicial en el desarrollo de 

representaciones de parámetros conectados en rotores flexibles y sus sistemas de 

auto-balance acoplados. Su objetivo es derivar un conjunto de ecuaciones 

independientes para cada sección de estudio dentro del eje del rotor y 

posteriormente aplicar el método de rigidez para ensamblar una matriz 

generalizada del comportamiento global del eje y sus masas. En este desarrollo se 

han encontrado los coeficientes asociados, es decir; el efecto que provocan los 

tramos en sí mismos y en sus conexiones. Se han analizado las bolas o esferas 

dinámicamente por medio de Lagrange para definir de la mejor manera los 

sistemas de ecuaciones diferenciales. Se realizó un prototipo experimental 

emulando las condiciones teóricas y simuladas en software, obteniendo resultados 

muy similares a los encontrados matemáticamente. Se encontraron valores de 

frecuencia y masas asociadas donde se vuelve efectivo. 

En resumen este trabajo si se pudo demostrar que el sistema de auto-balance es 

factible. Cuando el rotor y el sistema de auto-balance están en la misma posición 

del eje, la corrección del desbalance es completa, y cuando estos están colocados 
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a cierta distancia de por medio la corrección del desbalance no es completa y a 

medida que crece la distancia aumenta la vibración residual del sistema. Adicional 

a esta falta de balanceo se generan fuerzas vibratorias que provocan inestabilidad 

en las bolas o esferas en sus posiciones finales dentro del disco y tienden a 

moverse indefinidamente. 

 

1.3.- Palabras claves: Vibraciones, balanceo, periodo, frecuencia natural, 

amplitud, sensor, programación, código ASCII. 

  

 

1.4.- Objetivos 

Objetivo general 

Construir un disco de balanceo activo que contenga una sola masa de balanceo 

que pueda ser colocada en cualquier posición radial y angular dentro del disco. 

 

Objetivos específicos. 

1. Revisión de los componentes y cotización del disco de balanceo activo. 

2. Cotización y compra de los componentes electrónicos. 

3. Puesta en marcha del disco de balanceo activo en un rotor experimental. 

 

1.5.- Alcances  

Se llevará a cabo la construcción y el ensamblaje del disco de balanceo activo, el 

cual se pondrá en operación en un sistema rotor-cojinete experimental, con el fin 
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de verificar su comportamiento, en el control de las vibraciones causadas por 

masas de desequilibrio en el sistema. 

1.6.- Descripción del área donde participo 

La investigación fue realizada en el Departamento de Ingeniería Mecánica del 

Centro Nacional de Investigación y Desarrollo Tecnológico, específicamente en el 

área de Diseño Mecánico en el laboratorio de vibraciones mecánicas, a 

continuación se muestra datos generales de la empresa. 

 

DATOS GENERALES DE LA EMPRESA 

Nombre de la empresa y/o razón social 

Centro Nacional de Investigación y Desarrollo Tecnológico (CENIDET).  

Es una institución que contribuye de manera importante al desarrollo tecnológico y 

a la formación de recursos humanos de alto nivel en las áreas de posgrado como 

son Ingeniería Mecánica, Ingeniería en Ciencias Computacionales e Ingeniería en 

Electrónica. Además de ser reconocido y estar muy bien posicionado dentro del 

Sistema Nacional de Educación Superior Tecnológica.   

 

Domicilio de la empresa 

 El Centro Nacional de Investigación y Desarrollo Tecnológico (CENIDET) se 

encuentra en la siguiente dirección: Interior Internado Palmira s/n, Col. Palmira, 

C.P. 62490, Cuernavaca, Morelos.  Algunos sitios de referencia útiles para llegar 

al CENIDET son los siguientes:   

- A un lado del Instituto de Investigaciones Eléctricas.  - Cerca de la terminal 

Guacamayas de la Ruta 1 de autobuses colectivos.  – A un lado del Internado 
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Palmira.  El teléfono del CENIDET es el 01(777) 362-7770 con 10 líneas, para el 

fax marcar 01(777) 362-7795. 

Croquis de la localización 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 2.- Vista satelital de la ubicación del CENIDET. 

Figura 3.- Mapa de localización del CENIDET. 
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Giro  

El CENIDET ofrece sus programas de posgrado, para egresados de licenciaturas 

afines que estén interesados en prepararse para la investigación aplicada y el 

desarrollo tecnológico. Estos programas están estructurados para que el alumno 

adquiera conocimientos y habilidades que le permitan participarse con éxito en 

campos como:  

 Industria de base tecnológica  

 Instituciones de investigación o desarrollo tecnológico   

 Escuelas para la formación de ingenieros   

El Centro ofrece la posibilidad de realizar trabajos de investigación en convenio 

con otras instituciones como el Instituto de Investigaciones Eléctricas y el Centro 

de Investigación en Energía de la UNAM; existen además convenios con 

importantes universidades e institutos extranjeros, como la Universidad de Oviedo 

de España, la Universidad de Concepción de Chile, la Universidad Politécnica de 

Madrid, la Universidad Federal de Santa Catarina en Brasil, el Instituto Politécnico 

de Virginia y la Universidad de Texas A&M. 
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Capitulo II.  Métodos 

2.1.- fundamentos teóricos 

2.1.1.- Vibraciones 

El estudio de las vibraciones se refiere al movimiento de una partícula o cuerpo 

que oscila alrededor de una posición de equilibrio. Estas se pueden hallar o 

presentar en máquinas rotatorias como en estructuras, estas son indeseables 

debido al aumento de los esfuerzos y a las pérdidas de energía que las 

acompañan. 

El estudio de las vibraciones en la actualidad se ha vuelto de suma importancia, ya 

que se desean construir máquinas de mayor velocidad y estructuras más ligeras. 

Una vibración mecánica se produce por lo general cuando un sistema se desplaza 

de una posición de equilibrio estable. El sistema tiende a retornar su posición bajo 

la acción de fuerzas restauradoras (ya sea fuerzas elásticas, como en el caso de 

una masa unida a un resorte, o fuerzas gravitacionales, como en el caso de un 

péndulo).  Pero el sistema por lo general alcanza su posición original con cierta 

velocidad adquirida que lo lleva más allá de esa posición. Puesto que el proceso 

puede repetirse de manera indefinida, el sistema se mantiene moviéndose de un 

lado a otro de su posición de equilibrio. El intervalo de tiempo requerido para que 

un sistema realice un ciclo de movimiento completo, recibe el nombre de periodo 

de la vibración. El número de ciclos por unidad de tiempo define lo que es la 

frecuencia y el desplazamiento máximo del sistema a partir de su posición de 

equilibrio se conoce como amplitud de la vibración. 

Cuando el movimiento se mantiene únicamente por medio de fuerzas 

restauradoras, se dice que la vibración es una vibración libre. Cuando se aplica 

una fuerza periódica al sistema, el movimiento resultante se describe como una 

vibración forzada. 
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Si no se pierde o disipa energía por fricción u otra resistencia durante la oscilación, 

la vibración se conoce como vibración no amortiguada. Sin embargo, si se 

pierde energía se llama vibración amortiguada. En muchos sistemas físicos, la 

cantidad de amortiguamiento es tan pequeña que puede ser ignorada en la 

mayoría de las aplicaciones de ingeniería, sin embargo, la consideración del 

amortiguamiento, se vuelve extremadamente importante al analizar sistemas 

vibratorios próximos a la resonancia. 

Si el valor o magnitud de la excitación que actúa en un sistema vibratorio se 

conoce en cualquier tiempo dado, la excitación se llama determinística. En 

algunos casos la excitación no es determinística o aleatoria; el valor de la 

excitación en un momento dado no se puede pronosticar. En estos casos se 

realiza una recuperación de registros de la excitación que pueda presentar cierta 

regularidad estadística. Ejemplo de este tipo de vibraciones es como la que se 

muestra en la figura 4. 

 

Figura 4.- Excitaciones deterministicas y aleatorias 

 

2.1.2.-Movimiento armónico 

Es un movimiento oscilatorio que puede repetirse con regularidad, como en el 

caso de un péndulo simple, o desplegar una irregularidad considerable, como en 

el caso de la tierra en un sismo. Si el movimiento se repite después de intervalos 

de tiempo iguales, se llama movimiento periódico. El tipo más simple de 

movimiento periódico es el movimiento armónico. El movimiento impartido a la 
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masa m por el mecanismo de yugo escocés que se muestra en la figura 5 es un 

ejemplo del movimiento armonice simple. En este sistema, una manivela de radio 

A gira alrededor del punto O. en el otro extremo de la manivela, P, se desliza en 

una barra ranurada, la cual se mueve con un movimiento de vaivén en la guía 

vertical R, cuando la manivela gira a una velocidad angular ω, el extremo S del 

eslabón ranurado y por lo consiguiente la masa m del sistema de resorte masa, se 

desplazan sus posiciones medidas desde una distancia x (en un tiempo t) dada 

por: 

𝑋 =  𝐴 𝑠𝑒𝑛𝜃 = 𝐴 𝑠𝑒𝑛𝜔𝑡                                              (1) 

Este movimiento se muestra por la curva sinusoidal en la figura 5. La velocidad de 

la masa en el instante t viene dada por: 

𝑑𝑥

𝑑𝑡
= 𝜔𝐴 𝑐𝑜𝑠𝜔𝑡                                                    (2) 
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Figura 5.- Mecanismo de yugo escocés. 

Y la aceleración 

𝑑2𝑥

𝑑𝑡2
= −𝜔2𝐴 𝑠𝑒𝑛𝜔𝑡 = −𝜔2𝑥                                        (3) 

Se hace notar que la aceleración es directamente proporcional al desplazamiento. 

Una vibración como esa, con la aceleración proporcional al desplazamiento y 

dirigida hacia la posición media, se conoce como movimiento armónico simple. 

El movimiento dado por x=Acosωt es otro ejemplo de movimiento armónico 

simple. En la figura 5 se muestra con claridad la semejanza entre el movimiento 

(armónico) cíclico y el movimiento sinusoidal. 



 

 
16 

 

 

Figura 6.- Movimiento armónico de la proyección del extremo de un vector rotatorio. 

El movimiento armónico se puede representar de una manera más práctica por 

medio de un vector 𝑂𝑃⃗⃗⃗⃗  ⃗ de magnitud A que gira a una velocidad constante ω. En la 

figura 6, la proyección de la punta del vector 𝑋 = 𝑂𝑃⃗⃗⃗⃗  ⃗ sobre el eje vertical está dado 

por 

𝑦 = 𝐴 𝑠𝑒𝑛 𝜔𝑡 

Y su proyección en el eje horizontal por 

𝑥 = 𝐴 𝑠𝑒𝑛 𝜔𝑡 
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Las siguientes definiciones son útiles cuando tratamos con movimientos 

armónicos y otras funciones periódicas. 

 Ciclo: al movimiento de un cuerpo vibratorio desde su posición no 

perturbada o de equilibrio, hasta su posición en una dirección, y luego de 

vuelta a su posición de equilibrio, y luego a su posición extrema en la otra 

dirección, y de vuelta a su posición de equilibrio se le llama ciclo de 

vibración. Una revolución (es decir, un desplazamiento angular de 2𝜋 

radianes) del pasador P en la figura 5 o una revolución  del vector 𝑂𝑃⃗⃗⃗⃗  ⃗ en la 

figura 6 constituyen un ciclo. 

 Amplitud: Al desplazamiento máximo de un cuerpo vibratorio a partir de su 

posición de equilibrio se le llama amplitud de vibración. En la figuras 5 y 6 

la amplitud de vibración es igual a la A. 

 Periodo de oscilación: el tiempo requerido para completar un ciclo de 

movimiento se conoce como periodo de oscilación o periodo de tiempo y 

esta simbolizado por 𝜏. Es igual al tiempo requerido para que el vector 𝑂𝑃⃗⃗⃗⃗  ⃗ 

de la figura 5 gire en un ángulo de 2𝜋 y por consiguiente 

 

𝜏 =
2𝜋

𝜔
                                                       (4) 

 

Donde  𝜔 se conoce como frecuencia circular. 

 Frecuencia de oscilación: la cantidad de ciclos por unidad de tiempo se 

llama frecuencia de oscilación o simplemente frecuencia y está indicada 

por  

𝑓 =
1

𝜏
=

𝜔

2𝜋
                                                 (5) 

 Angulo de fase: consideremos dos movimientos vibratorios indicados por ∅ 

 

𝑥1 = 𝐴1 𝑠𝑒𝑛 𝜔𝑡                                                   (6) 
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𝑥2 = 𝐴2 𝑠𝑒𝑛 (𝜔𝑡 + ∅)                                             (7) 

Los dos movimientos armónicos dados por las ecuaciones 6 y 7 se llaman 

sincrónicos porque tienen la misma frecuencia o velocidad angular, 𝜔. No es 

necesario que dos oscilaciones sincrónicas tengan la misma amplitud, ni que 

alcancen sus valores máximos al mismo tiempo. Los movimientos dados por las 

ecuaciones 6 y 7, se representan gráficamente en la figura 7.  

 

Figura 7.- diferencia de fase entre dos vectores. 

En esta figura el segundo vector 𝑂𝑃2
⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  ⃗ se adelanta un ángulo ∅, conocido como 

ángulo de fase, al primero 𝑂𝑃1
⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  ⃗. Esto significa que el máximo del segundo vector 

ocurrirá ∅ radianes antes que el primero. Observemos que en lugar de los 

máximos, pueden considerarse cualesquier otro punto para hallar el ángulo de 

fase. En las ecuaciones 6 y 7 o en la figura 7 se dice que los dos vectores tienen 

una diferencia de fase de ∅. 

 Frecuencia natural: La frecuencia natural de un sistema, es la frecuencia a 

la que un sistema mecánico continúa vibrando una vez que se ha quitado la 

señal de excitación. La frecuencia natural depende principalmente de la 

rigidez k y de la masa m del sistema. Esta puede calcularse como:  
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𝜔𝑛 = √
𝑘

𝑚
                                                (8) 

 

 Pulsaciones: cuando se suman dos movimientos armónicos con 

frecuencias próximas entre sí, el movimiento resultante muestra un 

fenómeno conocido como pulsaciones. 

En la figura 8 se muestra el comportamiento de la frecuencia natural en función de 

la masa y la rigidez, se puede apreciar que conforme se aumenta la rigidez en el 

sistema, la frecuencia natural se incrementa, asimismo, conforme se aumenta 

masa al sistema la frecuencia natural disminuye. 

 

Figura 8,- Frecuencia natural en función de la masa y la rigidez. 

2.2.-Conceptos de desbalance 

El desbalance es la causa más común de vibración. A menudo se define 

sencillamente como una distribución desigual del peso de un rotor alrededor de su 

centro de rotación; esto es, la condición donde el centro de masa del rotor no 

coincide con su eje de rotación. Según la Organización Internacional de 

Normalización, el desbalance es la condición que existe en un rotor cuando una 
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fuerza o movimiento vibratorio es impartido a sus rodamientos como resultado de 

las fuerzas centrífugas. 

La magnitud de la fuerza generada por el desbalance, dependerá de la velocidad 

de rotación y la cantidad del desbalance. En la figura 9, se representa un sistema 

rotodinámico que tiene un desbalance, el cual es representado por un punto 

pesado (W ) ubicado a una distancia radial ( R ) con respecto a la línea central. 

 

Figura 9.- Desbalance en sistema rotodinámico. 

Tomando en cuenta el peso de desbalance, el radio y la velocidad de rotación de 

la máquina, podemos determinar la fuerza del desbalance a partir de las 

siguientes expresiones: 

Sistema inglés:   

𝐹 = 1.77𝑊𝑅(𝑟𝑝𝑚/1000)2                                          (9) 

donde       F = fuerza en lb. 

                      W = peso en onzas. 

                       R = radio en pulgadas. 
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Sistema métrico: 

𝐹 = 0.01𝑊𝑅(𝑟𝑝𝑚/1000)2                                              (10) 

donde F = fuerza en 𝑘𝑔𝑓.  

                W = peso en 𝑔𝑓. 

                 R  = radio en cm. 

De las ecuaciones (9) y (10), se puede observar que un peso de desbalance muy 

pequeño puede crear fuerzas de excitación de magnitud considerable, ya que 

éstas son directamente proporcional al cuadrado de la velocidad, de ahí la 

necesidad de balancear el sistema.   

Entre las causas más comunes que pueden generar desbalance en un sistema, se 

tiene: 

a).- Tolerancias de manufactura 

b).- Distorsión durante la operación 

c).- Falta de homogeneidad del material 

d).- Incapacidad para controlar la simetría en el ensamble  

 

2.2.1.- Rotor rígido y rotor flexible 

Que un rotor sea clasificado como rígido o flexible depende de la relación entre la 

velocidad de rotación ( rpm ) y su frecuencia natural. Cuando la frecuencia natural 

de algún rotor es igual a la velocidad de rotación se verifica un estado de 

resonancia. A la velocidad de rotación a la cual el rotor entra en resonancia se le 

conoce como “velocidad crítica”. 
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Cuando las vibraciones originadas por la deformación elástica del rotor, son 

despreciables comparadas con las vibraciones del rotor como cuerpo rígido, el 

rotor se denomina “rotor rígido”. Como una regla general se considera que si la 

velocidad de rotación tiene una frecuencia inferior al 70% de su frecuencia natural, 

el rotor puede ser considerado como rígido. Cuando un rotor opera por arriba del 

70% de su velocidad crítica es posible que se venza o flexione debido a las 

fuerzas de desbalance, y por tanto, se le define como “rotor flexible”. 

 

2.2.2.-Tipos de desbalance. 

La norma ISO 1925 clasifica el desbalance según la distribución de masas en: 

a).- Estático 

b).- De par 

c).- Cuasi-estático 

d).- Dinámico 

 

Desbalance estático 

En este caso el eje principal de inercia es paralelo al eje de rotación, de acuerdo 

con la figura 10. 

La vibración que produce el desbalanceo estático, es reconocible por tres causas: 

 La vibración está caracterizada por una fuerte componente 1*RPM en 

sentido radial, en cada uno de los cojinetes terminales. 

 Los componentes 1*RPM crecen fuertemente al incrementarse la velocidad 

de rotación (al cuadrado de la variación de las RPM y directamente 

proporcional al crecimiento del grado de desbalance). 
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 Los componentes 1*RPM están en fase, en ambos cojinetes. 

 

 

Figura 10.- Desbalance estático. 

 

Desbalance de par 

En este tipo de desbalance se produce cuando la línea de los centros de masa es 

oblicua respecto al eje de simetría axial, intersectándolo en el punto central y 

permaneciendo en un plano de simetría axial del rotor. Los desbalances son 

simétricos y opuestos 180º, además los momentos respecto al centro de gravedad 

son iguales y contrarios. 

Este tipo de desbalance es casi teórico y puede darse en rotores diseñados para 

vibrar, a causa de que sus puntos pesados, están dispuestos en sentidos 

opuestos, en planos extremos del rotor. No es fácil de reconocer por simple giro 

manual como desbalance estático, ya que puede llevar a la falsa presunción, de 

que el rotor está perfectamente balanceado, pues estáticamente no muestra 

puntos pesados, tal y como se muestra en la figura 11.  

La vibración que produce este desbalance es reconocible por: 

 La vibración presenta una fuerte componente 1*RPM en el sentido radial, 

pero además aparece en sentido axial en cada cojinete extremo. 
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 Los componentes 1*RPM, tanto radiales como axiales crecen fuertemente 

con el cuadrado de las RPM y directamente con la variación de la magnitud 

del desequilibrio. 

 Los componentes 1*RPM, están desfasados en 180º en ambos cojinetes 

extremos. 

 

 

Figura 11.- Desbalance de par. 

 

Desbalance cuasi-estático 

En este caso el eje principal de inercia intersecta al eje de rotación en un punto 

distinto al centro de gravedad del rotor. Esto se puede observar en la figura 12. 
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Figura 12.- Desbalance cuasi-estático. 

 

Desbalance dinámico 

El desbalance dinámico (Figura 13) es el tipo más común de estado de 

desbalance, y es definido sencillamente como un caso en el cual el eje central 

principal y el árbol no se intersectan ni están alineados paralelamente el uno con 

el otro. 

 

Figura 13.- Desbalance dinámico 

La vibración que origina este desbalance no es tan característica como la de los 

casos anteriores: 
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 Fuertes componentes 1*RPM radiales y axiales, pero aparecen otros 

armónicos. 

 Alza fuerte de la vibración general con un aumento de la velocidad de giro. 

 Los componentes 1*RPM no están en fase, pero tampoco desfasadas en 

un ángulo preciso. Sin embargo el desfase permanece al variar la 

velocidad. 

  

2.2.3.- Tipos de balanceo 

Balanceo estático 

En este tipo de balanceo, las masas de equilibrio son aplicadas en un solo plano 

tangente al eje del rotor. Se aplica en rotores cuyo largo es mucho menor que el 

diámetro. Ejemplos: volantes, ventiladores, engranajes, etc. 

Este tipo de balanceo se realiza sin hacer girar el rotor, colocándolo simplemente 

sobre dos rieles paralelos, observando como la fuerza de gravedad hace que el 

lado más pesado de la pieza se coloque hacia la parte inferior, tal y como se 

observa en la figura 14: 

 

Figura 14.- Balanceo estático 
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Para llevar a cabo este tipo de balanceo, se giran 90o hasta que el punto pesado 

coincida con la horizontal, como se muestra en la figura 15. A continuación se 

agrega peso por tanteos en el punto opuesto de la parte pesada, hasta que el 

sistema quede en equilibrio. 

 

Figura 15.- Peso de corrección 

 

Balanceo dinámico en uno y dos planos 

El objetivo del balanceo dinámico es medir el par que genera el desequilibrio y 

agregar un nuevo par en la dirección opuesta y de la misma magnitud. Este nuevo 

par se introduce mediante la adición de masas en dos planos de corrección 

preseleccionados, o bien, mediante la eliminación de masas (haciendo 

perforaciones) en cualquiera de los dos planos o en ambos. 

 

Balanceo por coeficientes de influencia 

Cuando una máquina se encuentra vibrando por desbalance de masas, el 

balanceo consiste en la localización del sitio donde se encuentra el centro de las 

masas de desbalance del rotor, tanto en el sentido axial como en el radial. 
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Un método importante usado para corregir las fallas mencionadas anteriormente 

es el “método de los operadores Q ” o balanceo por coeficientes de influencia, y es 

aplicable tanto a los rotores rígidos como a los flexibles en uno o varios planos. 

Cuando se aplica en uno o dos planos, la solución matemática es relativamente 

simple; sin embargo al ir incrementando el número de planos, los cálculos 

matemáticos se hacen más complicados, por lo que es necesario el uso de 

computadoras. 

Las convenciones que se adoptan para aplicar el balanceo por coeficientes de 

influencia son: 

a) Se eligen los planos de balanceo en la maquinaria, planos donde se 

pueden introducir y fijar las masas de corrección, se designan como: Plano 

1, Plano 2,…, Plano n 

 

b) Las chumaceras situadas lo más cercano a los planos considerados, se 

designan a su vez por: Chumacera 1, Chumacera 2,…., Chumacera n 

respectivamente. 

 

c) Los sensores que registrarán las vibraciones del sistema, se denotan por: 

Sensor 1, Sensor 2,…, Sensor n respectivamente. 

De acuerdo con lo anterior, si tenemos una máquina como la que se ilustra en la 

figura 16, en la cual se coloca una masa de corrección en el Plano 1 y se llega a 

corregir la vibración detectada tanto en el Sensor 1 como en el Sensor 2, entonces 

el problema es en un plano. Si por el contrario la masa colocada en el Plano 1, no 

resulta suficiente para contrarrestar la vibración detectada en el Sensor 2 y las 

masas colocadas en el Plano 2 no resulta suficiente para contrarrestar la vibración 

detectada en el Sensor 1, entonces el problema ahora es en dos planos. 
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Figura 16.- Esquema de un rotor industrial. 

 

En la tabla 1 se muestra otro criterio para la selección del balanceo en un plano, 

dos planos, o planos múltiples, esto de acuerdo con la relación longitud (L) / 

diámetro (D) y la velocidad de rotación del sistema (rpm).  
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Tabla 1.- Criterios para la corrección de desbalance en función de L/D 

 

En general los procedimientos de balanceo se basan en la suposición de que la 

respuesta al desbalance es de tipo lineal. Por otra parte, el método de coeficientes 

de influencia consiste en determinar un operador 𝑄 el cual permite saber la 

posición angular 𝜙𝑝 y la cantidad de masa 𝑊𝑝 necesaria para contrarrestar el 

efecto de la masa del desbalance del rotor. En la siguiente sección solo se 

describe el método de balanceo por coeficientes de influencia a velocidad 

constante en dos planos. 

 

 

Desarrollo del método 

 Se mide la vibración original V0A en el plano A y V0B en el plano B. 

 Se marcan las posiciones angulares en ambos planos del rotor. 
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 Se coloca una masa de prueba WA en el plano A y se mide la vibración 

resultante V1A en el plano A y V1B en el plano B. 

 Se retira la masa de prueba WA. 

 Se coloca una masa de prueba WB en el plano B y se mide la vibración 

resultante V2A en el plano A y V2B en el plano B. 

 Se retira la masa de prueba WB. 

 Se calculan las masas correctivas WA y WB a colocar en los planos A y B 

respectivamente. 

 

Causas comunes que producen vibración en máquinas rotativas. 

Las vibraciones en máquinas rotativas pueden deberse a distintos factores, a 

continuación se detallan y se describen algunas causales consideradas como 

representativas. 

 Desbalanceo. 

 Interferencia y excentricidad. 

 Holguras, desgaste y/o juego excesivo. 

 Desalineamiento de acoplamientos y soportes (bancada y/o descansos). 

 Flexión de ejes. 

 Transmisiones defectuosas por cadenas (Engranajes). 

 Transmisiones defectuosas por correas. 

 Rodamientos en mal estado. 

 Roce. 

 Variaciones de torque 

 Fuerzas electromagnéticas 

 Fuerzas hidráulicas (cavitación) 

 Fuerzas aerodinámicas (turbulencia) 

 Resonancia 
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También existen vibraciones no tan comunes, pero no menos importantes como 

son: 

 Fuerzas alternativas (en máquinas alternativas) 

 Falta de rigidez mecánica 

 Piezas flojas (sueltas) 

 Cuña de aceite (oil whip), en turbo máquinas de alta rotación con soportes 

de metal. 

 

2.3.- Disco de balanceo activo 

Caracterización dinámica del rotor experimental 

Básicamente el objetivo de este trabajo, consiste en construir un disco de 

balanceo activo (DBA) el cual agregado a un sistema rotodinámico, tenga la 

capacidad de equilibrar las fuerzas centrífugas generadas por masas de 

desbalance, las cuales son causantes de altas vibraciones en el sistema. El disco 

de balanceo activo que se diseñará, se implementará en el rotor experimental que 

se muestra en la Figura 17. El sistema se compone de un eje, cuatro discos 

inerciales y dos soportes en sus extremos.  
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Figura 17.- Rotor experimental. 

 

Para iniciar con la construcción del disco de balanceo activo, se realizó la revisión 

del diseño del (DBA), el cual requirió la caracterización dinámica del rotor 

experimental, que fundamentalmente, consiste en el conocimiento de las 

frecuencias naturales y formas modales del sistema, así como, las características 

de rigidez y amortiguamiento de los soportes.  

Para la caracterización del sistema rotodinámico experimental, se utilizó un 

programa de elementos finitos en el cual se modeló el rotor. En la Figura 18 se 

presenta un esquema del rotor experimental, así como, su discretización. El eje se 

dividió en diez elementos finitos tipo viga dando como resultado una discretización 

del rotor en 11 nodos. Asimismo, en el nodo 7 que corresponde al disco inercial 

No. 3, se encuentra aplicada una masa de desbalance 𝑚𝑢𝑑 = 2𝑥10−5𝑘𝑔 ∙ 𝑚, 

esto, con la finalidad de poder observar la respuesta vibratoria del sistema. 
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Figura 18.- Modelo y discretización del rotor experimental. 

 

En las Tablas 2 y 3 se muestran las propiedades mecánicas y geométricas del eje 

y los discos respectivamente. 

 

Tabla 2.- Propiedades mecánicas y geométricas del eje. 

Propiedades mecánicas Geometría (𝑚) 

𝐸 = 2𝑥1011𝑁/𝑚2 𝑟𝑆 = 9.525𝑥10−3 

𝜌 = 7833𝐾𝑔/𝑚3 𝐿1 = 0.1255 ;       𝐿2 = 0.1705    

𝐿3 = 0.1730 ;       𝐿4 = 0.1710 ;    

𝐿5 = 0.1250 
𝜈 = 0.3 
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Tabla 3.- Propiedades mecánicas y geométricas de los discos. 

Propiedades 

mecánicas 
Geometría 

𝐸

= 2𝑥1011𝑁

/𝑚2 
Disco 𝐷1 𝐷2 𝐷3 𝐷4 

𝜌

= 7800𝐾𝑔

/𝑚3 
𝑒𝐷 (𝑚) 0.031 0.034 0.036 0.030 

𝜈 = 0.3 𝑟𝑖𝐷 (𝑚) 9.525𝑥10−3 9.525𝑥10−3 9.525𝑥10−3 9.525𝑥10−3 

 𝑟𝑒𝐷 (𝑚) 0.0739 0.0737 0.0736 0.0740 

 

En la Tabla 4 se muestran las características de rigidez y amortiguamiento viscoso 

de los soportes. Los valores de la rigidez de los soportes se obtuvo a partir de un 

programa de elementos finitos. 

Tabla 4.- Características de los soportes. 

Rigidez Coeficiente de amortiguamiento 

𝑘𝑥𝑥 = 25.3𝑥107𝑁/𝑚 𝑐𝑥𝑥 = 5𝑥104𝑁/𝑚/𝑠 

𝑘𝑧𝑧 = 40.2𝑥107𝑁/𝑚 𝑐𝑧𝑧 = 10𝑥104𝑁/𝑚/𝑠 

𝑘𝑥𝑧 = 𝑘𝑧𝑥 = 0 𝑐𝑥𝑧 = 𝑐𝑧𝑥 = 0 
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Por otra parte, en la Figura 19 se presenta el diagrama de Campbell del sistema, a 

partir del cual se determinan las frecuencias naturales del rotor. 

 

Figura 19.- Diagrama de Campbell del rotor experimental. 

En la Figura 19 las intersecciones de las gráficas de frecuencia con la línea recta 

que parte desde cero, son las frecuencias naturales que se excitan a causa de una 

masa de desbalance. Esta línea se puede entender de la siguiente forma: cuando 

el rotor gira alrededor de su eje axial y completa una revolución, una masa de 

desbalance ubicada en algún punto del rotor también habrá completado una 

revolución. Esto implica que la frecuencia de rotación del rotor y de la masa de 

desbalance sean iguales. Por lo tanto, como el diagrama de Campbell muestra las 

frecuencias naturales en función de la velocidad de rotación del rotor, deben haber 

puntos para los cuales, estas frecuencias naturales del sistema sean iguales a la 

frecuencia de rotación de la masa de desbalance. Ahora, como la frecuencia de 

rotación de la masa de desbalance, es igual a la frecuencia de rotación del rotor, 

se grafica una línea recta cuya pendiente es 1/60, y está en función de la 

velocidad angular del rotación expresada en 𝑟𝑝𝑚. A esta línea también se le 

identifica como 1X. 
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La Figura 20 muestra el diagrama de Bode, el cual representa la respuesta de 

vibración del rotor causada por una masa de desbalance en el sistema. 

 

Figura 20.- Diagrama de Bode del rotor experimental. 

Cabe mencionar que las primeras tres frecuencias naturales del rotor experimental 

se encuentran en 17.66, 18.21 y 66.32 Hz. respectivamente. Las primeras tres 

formas modales del rotor experimental se pueden observar en la Figura 21, estas 

formas son las que adopta el rotor cuando se encuentra vibrando.  

 

Figura 21.- Formas modales del rotor experimental. 
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Capítulo III.- Proceso del diseño, ensamblaje, cotización y control 

3.1.- Diseño del disco de balanceo activo 

Una vez caracterizado el rotor experimental donde se colocara el disco de 

balanceo activo, se definen las dimensiones y características del Disco a diseñar. 

Es indispensable que el Disco a diseñar cumpla los siguientes requisitos: 

1) El disco deberá ser simétrico para evitar un desbalance adicional al 

sistema. 

2) La masa del disco deberá ser mínima para evitar cambios en el 

comportamiento dinámico del rotor. 

3) El mecanismo propuesto deberá de ser capaz de colocar la masa de 

balanceo en cualquier posición radial y angular en el interior del disco. 

4) Los componentes electrónicos del disco deberán ser comerciales y fáciles 

de adquirir. 

5) La masa de balanceo del disco deberá ser intercambiable y fácil de colocar. 

 

Durante la revisión del diseño previo del disco de balanceo activo, se observó que 

varios de sus componentes requerían algún grado de modificación, tales como: el 

proceso de censado y determinación de las posiciones radial y angular de la masa 

de balanceo, la guía a utilizar con el mecanismo radial de tornillo sin fin, así como, 

el diseño de coples. Asimismo, se vio la necesidad de realizar nuevos análisis de 

movimiento de los mecanismos que componen el disco de balanceo activo.   

 

1. En primer lugar se realizó la modificación del aro del disco de balanceo, al 

cual se agregaron algunas ranuras para su censado, lo que determinará la 

posición angular. Se pensó en realizar el censado, con un componente 

electrónico (CNY70), el cual a través de las interrupciones del haz de luz 

infrarroja proporcionara la posición angular. El aro del disco tiene 120 
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ranuras por toda su circunferencia, cada ranura tiene 3 grados de 

separación como se puede observar en la figura 22. 

 

Figura 22.- modificación del aro del (DBA) 

 

2. El siguiente paso fue la modificación de la guía del tornillo sin fin, esta parte 

se modificó debido a que el carrito que trasportaría la masa de balanceo, 

tendría interrupciones con la misma guía, debido a que el carrito no estaba 

completamente roscado y fijo al tornillo, sino solo una parte de su sección 

con lo cual se corría el riesgo de que no se asegurara bien al tornillo y 

ocasionará interferencias en el proceso del avance. Como se puede ver en 

la figura 23. 
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Figura 23.- Guía del tornillo sin fin en uno de sus ejes. 

 

Por lo que se optó hacerlo de la manera siguiente, donde el tornillo pasara por el 

centro de la masa de balanceo, dando así la confianza del avance de la masa 

sobre el tornillo sin fin, como se muestra en la Figura 24. 

 

 

Figura 24.- Guía tornillo sin fin modificada 

Carrito transportador 
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Como se observa en la figura 24, la masa de balanceo durante el avance, se 

desplazará sobre dos ejes que le servirán de guía, así como también le 

restringirán el giro, lo que ayudará a que su avance radial sea más preciso. 

 

3. Como tercer punto el tornillo sin fin se cambió por uno comercial, ya que 

este no será un tornillo de potencia, no se requerirá hacer cálculos de 

esfuerzo. El tornillo tiene un paso de 0.5 mm y de diámetro exterior 3 mm, 

con el fin de poder llegar a tener una mayor precisión en el avance radial. 

Como el tornillo ira conectado a través de un acoplador al eje del motor 

tendrá su misma velocidad que es de 70 rpm, así como una velocidad 

angular teórica de 7.33 rad/s. 

 

Figura 25.- Tornillo comercial 

 

3.1.1.- Mecanismo Piñón-Corona 

El mecanismo piñón-corona se mantiene de la misma forma ya que tras estar 

buscando en la literatura (libros, artículos y páginas web) no se encontró la 

manera de cómo hacerlo más pequeño y con un mayor número de dientes. Tanto 
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el piñón y la corona se diseñaron utilizando el software comercial SolidWorks, en 

el cual se empleó el método de involuta que se encontró en el libro de diseño 

mecánico de Shigley para la creación de dientes de ambos mecanismos. Para 

iniciar la construcción de cada componente, se deben tener tres datos importantes 

los cuales son: ángulo de presión, modulo y el número de dientes. 

 

Figura 26.- Mecanismo Piñón - Corona. 

 

En la tabla se muestra todos los datos que se calcularon para la elaboración del 

piñón y la corona. 

Tabla 5.- parámetros para la elaboración del piñón y corona 

DATOS CORONA PIÑÓN 

Ángulo de presión ( 𝑃𝐴) 20 20 

Número de dientes  (N) 54    ( 𝑁𝑐) 16   ( 𝑁𝑝) 

Módulo (MDL) 1.111 1.111 
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Diámetro de paso  (𝑑𝑝) mm 59.994 17.776 

Addendum (ADD) mm 1.111 1.111 

Dedendum (DED) mm 1.38875 1.38875 

Profundidad total (WD) mm 2.49975 2.49975 

Holgura (CL) mm 0.174427 0.174427 

Diámetro externo (OD) mm 62.216 19.998 

Diámetro de raíz (RD) mm 57.423146 15.205146 

Círculo base (BC) mm 56.37591909 16.703976 

Paso circular (CP) mm 3.490309438 3.49030944 

Espesor circular diente (T) mm 1.745154719 1.74515472 

Espesor de cabeza de diente (ADDc) mm 1.123691123 1.15383254 

Profundidad de trabajo (WKG) mm 2.222 2.222 

Ángulo del diente (grados) 3.333333333 11.25 

Radio R de Grant (mm) 6.37714 3.24412 

Radio r  de Grant (mm) 6.37714 1.62206 

 

En la figura 27 se muestra el esquema de las fuerzas que actúan en el eje y en los 

dientes del piñón. El subíndice "𝑎" denota el eje del micromotor que va conectado 

al piñón, mientras que el subíndice “2” y “3” denotan al piñón y a la corona 

respectivamente. Donde 𝐹𝑎2 es la fuerza resultante ejercida en el eje a causa de 

las fuerzas ejercidas por el piñón, mientras que 𝐹32 es la fuerza resultante en el 

diente del piñón a causa de las fuerzas ejercidas por los dientes de la corona. 
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Figura 27.- Fuerzas actuantes en el piñón. 

 

De acuerdo con la velocidad de alimentación que proporciona el motor al piñón 

𝑛2 = 70 𝑟𝑝𝑚 y considerando los datos de la tabla 6 se pueden calcular los 

siguientes parámetros: 

Relación de engranajes:          𝑚𝑔 = 
𝑁𝑐

𝑁𝑝
= 

54

16
= 3.375    

Velocidad de la corona:       𝑛𝑐 = |
𝑁𝑝

𝑁𝑐
𝑛2| = |

16

54
∗ 70| = 20.74 𝑟𝑝𝑚        

 

Tomando en cuenta que los motores tendrán una alimentación estándar de 5 V y  

que la fuente de energía (las baterías) emanan una corriente de 2300 mA ( 2.3 A), 

se puede calcular la potencia.  

Potencia generada por el motor:    𝐻 = 𝑉 ∗ 𝐼 = (5) ∗ (2.3) = 11.5 𝑤𝑎𝑡𝑡𝑠 

Fuerza tangencial:         𝐹32
𝑡 =

(60000)(𝐻)

(𝜋)(𝑑𝑝)(𝑛2)
=

(60000)(11.5)

𝜋(17.776)(70)
= 176.51 𝑁 

a 

𝑭𝒂𝟐
𝒓  𝑭𝒂𝟐 

𝑭𝒂𝟐
𝒕  

𝑭𝟑𝟐
𝒕  

𝑭𝟑𝟐 

𝑭𝟑𝟐
𝒓  

𝒏𝟐 

𝑻 



 

 
45 

 

Par torsor:                        𝑇 =
𝑑𝑝

2
𝐹32

𝑡 =
17.776

2
(176.51) = 1568.8 𝑁 ∗ 𝑚𝑚 

Velocidad angular:    𝑣 = 𝜔 ∗
𝑑𝑝

2
 ∴  𝜔 =

𝑣

𝑑𝑝
2

⁄
= 

70(
𝜋

30
)

8.88
= 0.8254 𝑟𝑎𝑑/𝑠𝑒𝑔 

Fuerza radial:           𝐹23
𝑟 = 𝐹23

𝑡 tan𝜙 = 176.51 tan 20 = 64.244 𝑁 

De la figura 27 se puede deducir fácilmente que:  

𝐹𝑎2
𝑡 = 𝐹32

𝑡 = 176.51 𝑁 

𝐹𝑎2
𝑟 = 𝐹32

𝑟 = 64.244 𝑁 

Por tanto, la fuerza de reacción en la corona está dada por: 

𝐹32 = √(176.51)2 + (64.244)2 = 187.84 𝑁 

Con estos cálculos se determinó que tipo de material utilizar para la elaboración 

de la pieza que será de plástico ABS. 

En la figura 28 se muestra como debe quedar el ensamblaje del Disco de 

Balanceo Activo. 
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Figura 28.- Ensamblaje nuevo del DBA 

En la tabla 6 se muestra todas las partes que se mandaron a cotizar en la 

empresa Insoft, generándose el presupuesto de aproximadamente $4800.00 

pesos MXN. En la figura 29 se muestra la cotización realizada. 
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Figura 29.- Hoja de cotización 
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Tabla 6.- Elementos del disco de balanceo Activo 

 

ARO (estructura) 
 

Material: Plástico ABS 
Peso: 3.15 N 
Cantidad: 1 
 
Sobre este elemento se ensamblan 
todos los elementos del disco,  tiene 
una guía donde se deslizan las 
ruedas colocadas en la Guía de 
Tornillo. Este presenta 4 
perforaciones ciegas distribuidas 
cada 90 grado, donde se colocan 
balines que permitan el libre giro de 
la guía de tornillo, así como 120 
aberturas separadas cada tres 
grados para censar la posición 
angular 
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GUIA DE TORNILLO  

PARA TORNILLO SIN FIN 
 

Material: Plástico ABS 
Peso: 0.5424 N 
Cantidad: 1 
 
En esta pieza se colocan 2 Tornillos 
sin Fin, uno desfasado 180° del otro 
para balancear el sistema, asimismo, 
en los extremos se colocan las 
ruedas que  se deslizan sobre la guía 
del Aro,  éste elemento presenta un 
canal para los balines que se 
incrustan en el Aro, lo que permite 
el libre giro de la Guía de Tornillo. El 
propósito de este elemento es de 
formar la cámara circular donde se 
colocan todos los elementos 
electrónicos. 

  
TAPA DEL DISCO 

 
Material: Plástico ABS 
Peso: 0.297 N 
Cantidad: 1 
 
Este elemento es el que está 
directamente en contacto con el eje 
rotatorio y se sujeta a la flecha del 
rotor mediante tornillos prisioneros. 
Además, tiene la función de servir 
como tapa de la cámara circular 
formada en la Guía de Tornillo, 
cámara donde se instalan todos los 
componentes electrónicos del disco.  
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RUEDAS 

 
Material: Plástico ABS 
Peso: 216 E -6 N 
Cantidad: 2 
 
Las ruedas se fijan  mediante un 
pasador en la Guía de Tornillo y  
tienen la función de permitir el libre 
giro entre la Guía de Tornillo y el 
Aro. 

 

 
PASADOR 

 
Material: Plástico ABS 
Peso: 59 E -5 N 
Cantidad: 2 
 
Elemento que une a las ruedas a la 
Guía de Tornillos  

 

 
TORNILLO SIN FIN 

 
Material: Plástico ABS 
Peso:  
Cantidad: 2 
 
Este elemento no es considerado 
para trasmitir potencia, sino que 
está diseñado con el fin de servir 
como guía para el carro 
transportador de la masa de 
balanceo, éste se sujeta al moto-
reductor mediante un tornillo 
prisionero que se encuentra en el 
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extremo del Tornillo sin Fin.  
 

 

 
MASA DE BALANCEO 

 
Material: Aluminio 
Peso: 0.09604 N 
Cantidad: 2 
 
La masa de balanceo se colocará en 
la Transportadora y se fabricaran de 
diferentes materiales para obtener 
una diversidad de pesos para el 
proceso de balanceo.  

  
CORONA 

 
Material: Plástico ABS 
Peso: 0.02315 N 
Cantidad: 1 
 
Este elemento se fija en la parte 
interior de la Guía de Tornillo y se 
acopla al Piñón Recto montado en el 
moto-reductor, el cual genera el 
movimiento circular de la Guía de 
Tornillo. 
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PIÑON RECTO 

 
Material: Plástico ABS 
Peso: 687 E -5 
Cantidad: 1 
 
Este elemento se monta directo al 
eje del moto-reductor, se acopla a la 
corona y es el responsable de 
trasmitir el movimiento circular a la 
Guía de Tornillo.  

 

BALERO 
 

Material: acero 
Peso: 0.01933 N          
Cantidad: 2 
 
Este elemento está conectado al 
Tornillo sin Fin con el objetivo de 
alinear y reducir la fricción. El balero 
que aquí se presenta, es un diseño 
ideal y será necesario consultar un 
catálogo de baleros comerciales al 
momento de la manufactura 
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SUJETADOR  

 
Material: Plástico ABS 
Peso: 0.00108 N 
Cantidad: 2 
 
Elemento que mantiene fijo el 
motor que está conectado al 
Tornillo sin Fin.  

 SUJETADOR 2 
 

Material: Plástico ABS 
Peso: 0.00235 N 
Cantidad: 1 
 
Elemento con forma de cuña que 
funciona como soporte para el 
motor que esta soldado con el Aro 
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En la tabla 7 tenemos los materiales electrónicos comprados y el precio de cada 

uno de ellos, así como la cantidad comprada de cada producto. 

Tabla 7.- elementos electrónicos comprados 

Producto cantidad Precio 

Módulo Bluetooth HC-06 (#hc-06) 

Vendido Por: Nextia Fenix 
2 $ 259.98 

Led´s 3 $10 

Cable UTP 1m $7 

Batería Pila Recargable 123, Cr123 Litio-ion 

2300 Mah 4 $330 

Arduino Nano 3.0 (#arduino_nano) 

Vendido Por: Nextia Fenix 
2 $ 279.98 

Cables Dupont (#macho-macho) 

Tipo: Macho-Macho,  

Vendido Por: Nextia Fenix 

15 $ 15.00 

Cables Dupont (#hembra-hembra) 

Tipo: Hembra-Hembra,  

Vendido Por: Nextia Fenix 

15 $ 15.00 

Cables Dupont (#hembra-macho) 

Tipo: Hembra-Macho,  

Vendido Por: Nextia Fenix 

15 $ 15.00 

Modulo Puente H BTS7960 (#bts7960) 

Vendido Por: Nextia Fenix 
2 $ 660.00 

Micro motorreductor N20 (#N20) 

Vendido Por: Nextia Fenix 
3 $ 359.97 
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Producto cantidad Precio 

Motor a pasos 28BYJ-48 5V (#28BYJ-48) 

Vendido Por: Nextia Fenix 
3 $ 165.00 

Subtotal: $ 1,769.93 

Orden Total: $ 1,769.93 

 

3.2.- Control del disco de balanceo activo 

En esta sección veremos la información que se investigó, así como una de las 

propuestas de control que se podría aplicar al disco. En primera parte se 

describirán los diferentes sensores de proximidad, y se explicará por qué se eligió 

el CNY70. 

 

3.1.3.- Tipos de sensores: 

 

Sensor Fotoeléctrico E18-D50NK 

Sensor fotoeléctrico infrarrojo E18-D50NK  puede ser utilizado como detector de 

obstáculos, de proximidad, etc. Lo puedes conectar directamente a tus micros 

preferidos como Arduino, PIC, AVR, STM32, DSP, etc. gracias a sus roscas de 

sujeción se adapta fácil y rápido a la mayoría de entornos. 

Este sensor tiene el receptor como el transmisor integrado. La forma en que 

trabaja es: El emisor manda un haz de luz, si un objeto pasa en esos momentos 

frente al sensor la luz rebotara con lo que el receptor mandara una señal de que 

un objeto ha sido detectado. 
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Es muy utilizado en proyectos de robótica para evitar obstáculos, aunque también 

es utilizado en el ramo industrial para el conteo de piezas en el proceso de 

fabricación, tiene un amplio rango de aplicaciones por lo que es el favorito de 

muchos ingenieros para la creación de proyectos. 

Este sensor no se utilizó, por las dimensiones que tiene que son de 45X22 mm, 

además, tiene que ajustarse a un ángulo de 15 grados y su colocación tiene que 

ser roscada, y en el disco no se tiene en donde y como colocarlo. 

 

Figura 30.- Sensor Fotoeléctrico E18-D50NK 

 

Sensor ultrasónico 

Este sensor ultrasónico  brinda mediciones estables y precisas a distancias de 2 

cm a 450 cm. Tiene un ángulo de menos de 15 grados y una precisión de 

aproximadamente +/- 3mm. 

Este sensor utiliza un sonido ultrasónico para medir la distancia como lo hacen 

los  murciélagos y los delfines. El Sonido ultrasónico es de alta frecuencia  de tal 
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manera que los humanos no lo pueden percibir. Este sensor en particular, envía 

un sonido ultrasónico que tiene una frecuencia de aproximadamente 40 kHz. El 

sensor tiene dos partes principales: un transductor que crea un sonido ultrasónico 

y otro que  detecta el eco. Para usar este sensor para medir distancia, debemos 

conectarle una parte lógica la cual  debe medir la cantidad de tiempo que tarda el 

sonido desde el momento en que se envía y hasta el momento que recoge 

el ECO. Él sonido viaja a una velocidad de 340 m/s. 

Este tipo de sensor no se eligió debido a sus dimensiones las cuales son 

45X20X17 mm, además, debido a que la masa de balanceo tiene dimensiones de 

15X15X15 mm aproximadamente, no alcanzarían a rebotar las ondas de sonido y 

al no hacerlo estas no regresarían hacia el receptor, por lo tanto, no censaria 

ninguna posición radial. 

 

Figura 31.- Sensor ultrasónico 

Sensor CNY70 

El CNY70 es un sensor de infrarrojos de corto alcance basado en un emisor de luz 

y un receptor, ambos apuntando en la misma dirección, y cuyo funcionamiento se 

basa en la capacidad de reflexión del objeto, y la detección del rayo reflectado por 

el receptor. 
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El CNY70 tiene cuatro pines de conexión. Dos de ellos se corresponden con el 

ánodo y cátodo del emisor, y las otras dos se corresponden con el colector y el 

emisor del receptor. Los valores de las resistencias son típicamente 10K ohmios 

para el receptor y 220 ohmios para el emisor. 

 

Figura 32.- Sensor CNY70 

Se eligió el sensor CNY70 para el proyecto, ya que está encapsulado lo que 

protege al circuito integrado por dentro, solo queda expuesto el emisor y receptor 

de la luz infrarroja, como se puede apreciar en la figura, el sensor es de distancia 

corta, pero como se utilizará para posicionar el tornillo sin fin en una posición 

angular, si nos funcionará ya que estará cerca de las interrupciones, que son las 

ranuras del aro del disco. Para su operación este sensor requerirá la conexión con 

el amplificador operacional LM358 y sus resistencias como se ve en la figura 33. 
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Figura 33.- Diagrama de conexión del sensor CNY70 

Para la conexión del sensor CNY70 para la posición lineal, se pensó en hacer el 

siguiente circuito de la figura 34 para detectar varias posiciones a determinadas 

distancias. Así también como su conexión que debería quedar como se ilustra en 

la figura 35. 

 

Figura 34.- Conexión del CNY70 para distancias más largas 
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Figura 35.- Conexión en físico del sensor CNY70 a distancia 

Después de analizar el diagrama de conexión, y cómo deberían de quedar todas 

sus conexiones con potenciómetros para su calibración de voltaje figura 35. Se 

observó que el driver solo tiene 10 salidas, las cuales irían a las entradas del 

arduino nano, pero como esta tarjeta de programación no cuenta con más de trece 

pines digitales, y de ella tienen que salir 4 cables que irán al driver L293D para el 

manejo de los dos motorreductores, además de las conexiones que van hacia el 

modulo bluetooth, y la conexión del sensor que determina la posición angular, esto 

deja pocos pines de conexión  para su implementación, asimismo, se tendrían 

pocas de posiciones radiales debido a sus pocas salidas que harían la variación 

de voltaje, por lo tanto, se descartó la idea de hacerlo.  

 

3.2.1 Programación  

Se trató de utilizar y programar los motores a paso, eliminando así el uso de 

sensores, como se sabe un motor de este tipo, por cada paso que este dé, se 

determina una posición angular en grados. Entonces el conflicto o el problema se 

dio tanto en la programación de este tipo de motores, y de cómo hacer que la 

señal de bluetooth se manejara como una variable. Asimismo, la posición en 

donde tendría que entrar el motor no era muy factible, ya que este tendría que 

ocupar parte del centro del disco donde pasa el eje del rotor, como se puede 

apreciar en el ensamble de la figura 28. 
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Finalmente se tomó la decisión de utilizar los motorreductores, los cuales si 

tendrán que llevar sensores de posición y que aran el movimiento angular a través 

de un piñón-corona. En la programación se tuvieron inconvenientes para el envío 

de datos a través del bluetooth, pero a continuación se muestra  un esquema de 

las conexiones en el programa de proteus figura 36. 

Como se puede ver se simuló un programa que es un contador, este nos sirve 

para censar la posición angular que estará dada por cada interrupción del sensor, 

los botones de la figura, representan los sensores y cada que se presiona, cuenta 

como una señal digital, de tal suerte que a las cinco pulsaciones se detiene el 

motor, en el censor serian 5 interrupciones dando como resultado un ángulo de 15 

grados, ya que se mencionó con anterioridad que cada ranura del aro está a 3 

grados.  

 

Figura 36.- Simulación en proteus 
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Figura 37.- Programación en arduino 

Este programa funciona sin el bluetooth, el problema que se obtuvo con esto, es 

como hacer el control de bluetooth a este sistema, ya que la señal que recibe tiene 

que ser variable en el valor de la posición a tomar, pudiendo recibir señales de un 

digito a tres. Donde la primera señal que reciba el bluetooth accione de manera 

independiente un motorreductor, Ya adquirida la señal mandada de la PC a través 

de la interfaz del bluetooth para el arduino nano este debe de tomar el valor 

recibido y hacer la comparación de los pulsos de interrupción para así dar lo que 

es la posición angular de este, apagándolo para después mandar una segunda 

información o señal para accionar el otro motorreductor  para moverlo linealmente. 

Después de adquirida ya las posiciones el programa se debe detener o apagar 

hasta una nueva señal que reciba el bluetooth para volver hacer los movimientos 

de cada uno de los motores pero dando nuevas señales de posición. 
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Las señales de bluetooth tienen que ser enviadas desde una computadora de 

escritorio a partir del teclado numérico. Los motorreductores tienen que girar en 

los dos sentidos  a favor y en contra de las manecillas del reloj. 

El programa esta echo de manera de un contador que a cada interrupción que 

sufra el sensor CNY70, la guía del tornillo se moverá tres grados entonces en esa 

parte se pensó que se pudiese pedir el número de interrupciones de acuerdo a los 

grados que se desea mover, esto estaría registrado en una tabla. 

Para la posición radial se pensó en utilizar el mismo tipo de sensor, pero debido a 

las explicaciones anteriores se descartó, y se siguió buscando la manera de como 

poder censar esa posición. 
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Capitulo IV.- Conclusiones y recomendaciones 

 

Cabe señalarse que en el laboratorio de diseño y el departamento de Mecánica en 

CENIDET, actualmente no se cuenta con el presupuesto para la impresión 

inmediata del disco, por lo cual también se recomienda hacer una escala mayor 

para la impresión en 3D de los componentes del disco ya que las piezas son muy 

pequeñas por lo que será difícil que la impresora realice los detalles de cada una 

de las piezas. 

Por lo que se propone hacer un nuevo rediseño de lo que es el disco y sus 

componentes, tomando en cuenta las posibilidades y dimensiones a imprimir de la 

impresora 3D, así como también varios de los componentes electrónicos que 

tienen que ser conectados y que tendrán que ir adentro de la capsula del disco ya 

que se vio que en el primer diseño tiene el espacio pequeño donde solo podría 

entrar el arduino nano, el modulo bluetooth y los dos motorreductores que darán la 

posición de la masa de balanceo. 

Lo que es en la programación durante las últimas semanas se hallaron algunos 

ejemplos de cómo hacer lo que es parte del control de arduino con la interfaz 

bluetooth pero con comunicación Android a través de lo que es el teléfono celular.  

También se halló algo de información de comunicación con la PC, viendo 

necesario lo que es el lenguaje de codificación del teclado en código ASCII, figura 

38, proporcionándonos la información de cómo es que se puede introducir valores 

dependiendo de cada tecla que se presione o qué valor tomaría el arduino con 

cada tecla presionada, para hacer lo que es esta parte del programa pues se 

necesita indagar un poco más profundo en lo que es la programación con el 

código ASCII y el arduino nano. 
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Figura 38.- Código ASCII 
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ANEXO 1 
 

Ejemplo de programación con el bluetooth con control Android por teléfono celular 

 

Control de un carrito  

 

 

/* Carro Inalambrico Bluetooth 

Dibujo de las conexiones en www.elprofegarcia.com 

 

ARDUINO   L293D(Puente H)         

  5          10 

  6          15 

  9          7 

  10         2 

  5V         1, 9, 16 

  GND        4, 5, 12, 13 

   

  El motor 1 se conecta a los pines 3 y 6 del Puente H 

  El motor 2 se conecta a los pines 11 y 14 del Puente H 

   

  La fuente de alimentacion de los Motores se conecta a tierra y 

  el positivo al pin 8 del puennte H.  

  

Conexion del Modulo Bluetooth HC-06 y el Arduino 

ARDUINO    Bluetooth HC-06  

 0 (RX)       TX 

 1 (TX)       RX 

 5V           VCC 

 GND          GND 

!!Cuidado!! Las conexiones de TX y RX al modulo Bluetooth deben estar desconectadas 

en el momento que se realiza la carga del codigo (Sketch) al Arduino. 

 

*/ 

int izqA = 5;  

int izqB = 6;  

int derA = 9;  

int derB = 10;  

int vel = 255;            // Velocidad de los motores (0-255) 

int estado = 'g';         // inicia detenido 

 

void setup()  {  

  Serial.begin(9600);    // inicia el puerto serial para comunicacion con el Bluetooth 
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  pinMode(derA, OUTPUT); 

  pinMode(derB, OUTPUT); 

  pinMode(izqA, OUTPUT); 

  pinMode(izqB, OUTPUT); 

 }  

  

void loop()  {  

   

  if(Serial.available()>0){        // lee el bluetooth y almacena en estado 

      estado = Serial.read(); 

  } 

  if(estado=='a'){           // Boton desplazar al Frente 

      analogWrite(derB, 0);      

      analogWrite(izqB, 0);  

      analogWrite(derA, vel);   

      analogWrite(izqA, vel);        

  } 

  if(estado=='b'){          // Boton IZQ  

      analogWrite(derB, 0);      

      analogWrite(izqB, 0);  

      analogWrite(derA, 0);   

      analogWrite(izqA, vel);       

  } 

  if(estado=='c'){         // Boton Parar 

      analogWrite(derB, 0);   

      analogWrite(izqB, 0);  

      analogWrite(derA, 0);     

      analogWrite(izqA, 0);  

  } 

  if(estado=='d'){          // Boton DER 

       analogWrite(derB, 0);      

       analogWrite(izqB, 0); 

       analogWrite(izqA, 0); 

       analogWrite(derA, vel);   

  }  

   

  if(estado=='e'){          // Boton Reversa 

       analogWrite(derA, 0);     

       analogWrite(izqA, 0); 

       analogWrite(derB, vel);   

       analogWrite(izqB, vel);       

  } 

  if (estado =='f'){          // Boton ON se mueve sensando distancia  
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  } 

  if  (estado=='g'){          // Boton OFF, detiene los motores no hace nada  

  } 

} 

 

Figura 39.- programa en teléfono Android y carrito controlado 


