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Resumen

El enfoque inicial de este estudio es el desarrollo de representaciones de pardmetros conectados en rotores
flexibles y sus sistemas de auto-balance acoplados. Su objetivo es derivar un conjunto de ecuaciones
independientes para cada seccion 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 si mismos y en sus
conexiones. Se han analizado las bolas o esferas dinamicamente por medio de Lagrange para definir de la mejor
manera los sistemas de ecuaciones diferenciales. Se realiz6 un prototipo experimental emulando las condiciones
tedricas y simuladas en Software, obteniendo resultados muy similares a los encontrados matematicamente. Se
encontraron los valores de frecuencia y masas asociadas donde el método se vuelve efectivo.

Palabras clave: Sistema de Autobalance, Lagrange.

Abstract

The main objective of this thesis is the development of parameter representations which are interconnected in
flexible rotor and autobalance systems coupled. This goal consists in achieving independent set of differential
equations for each section of the shaft and applying stiffness method to obtain a global matrix. These models have
been used to analyze elastic and inertial properties of rotors. After we obtain a global matrix, we can establish a
set of differential equations, which may be simulated by software and analyzed stability and dynamical behavior
of our complete system. Inertial associated coefficients have been founded in this model, by the way; effects by
each section and connections have been gotten. Dynamical behavior of balls and rotor has been analyzed by
Lagrange method to get a differential equations system. In the case of a single rotor and a single drum (with balls)
in different plane, an experimental model was developed; theoretical (software) and experimental results were
similar, and this showed the efficiency of the balancing method. There are several conditions of mass, stiffness
and frequency which system works, these characteristics were founded.

Keywords: Autobalance system, Lagrange.

1 Estado del Arte de Sistema de Balance Automatico en Sistemas Rotatorios

En este tipo de sistemas, las investigaciones iniciales fueron hechas por Thearle [11,12], Alexander [2] y Cade[3] por
el afio de 1965. En estos estudios se propusieron masas inerciales que giraban con el rotor y se buscaba una posicion
ideal para corregir automaticamente el desbalance.
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Otros tipos de analisis pueden ser encontrados en la referencia [1], en este estudio se plantea un analisis en el
mismo plano de las fuerzas de desbalance con las fuerzas de correccion de vibracion, ambas fuerzas concentradas en
el mismo disco o rotor, eliminando con esto momentos dinamicos que se generan al existir una distancia entre el
disco corrector de vibracién y el propio rotor. También es valido decir que s6lo se analizan caracteristicas de
operacion dentro de un enfoque radial. Los resultados de esta investigacion reflejan zonas de estabilidad y de
inestabilidad en funcion de rangos de frecuencia, y de diferentes tipos de carga.
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Fig. 1. Esquema de sistema de autobalance acoplado en el mismo plano

El andlisis de la referencia [7] de Majewski propone un sistema en equilibrio igualando las fuerzas de
desbalance, en primera instancia estatico Me véase la figura 2, con las fuerzas de correccién provocadas por un grupo
de esferas o bolas girando con el sistema eje-rotor. A diferencia de la investigacion anterior, aqui se encuentra un
rango de operacion donde se optimiza el balanceo y también se pueden determinar la posicién que tomarian las
bolas.

Fig. 2. Esquema del analisis de fuerzas de un sistema de autobalance por medio de esferas que compensan el desbalance Me

Chung and Ro [4] estudiaron la estabilidad y el comportamiento dindmico de un sistema de autobalance para un
rotor tipo Jeffcott, ellos derivaron un sistema de ecuaciones de movimiento para un sistema auténomo usando un
sistema de coordenadas polares en lugar de coordenadas rectangulares, utilizaron angulos de Euler y una matriz de
transformacion para establecer el comportamiento tanto de las bolas como del centro de gravedad del sistema eje-
rotor. Ellos también tomaron un eje de masa despreciable. Posteriormente usaron el criterio de Routh-Hurwitz para
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analizar la estabilidad del sistema de ecuaciones diferenciales y por dltimo realizaron una simulacién de tales
ecuaciones para su representacion grafica.

Hwang and Chung [6] aplicaron esta aproximacion (la que utilizaron Chung y Ro [4]) para un andlisis similar
con raices dobles, el término de raices dobles se refiere a que; al final del analisis se obtiene una ecuacion en la que
se ven inmersos tanto la masa del sistema como su rigidez y sus movimientos asociados y esta ecuacién a su vez
tiene elementos con angulos dobles. Chung and Hang [5] estudiaron un caso similar pero para un eje flexible tipo
Stodola-Green, se hace un proceso semejante a [4] y se obtienen resultados importantes. Para aclarar un poco mas el
conocimiento del significado de un rotor tipo Jefcott y Stodola-Green, el modelo tipo Jefcott es un sistema donde el
rotor se encuentra centrado como el caso de una viga (eje) y con una carga al centro (rotor) simplemente apoyado y
en el caso del modelo tipo Stodola-Green seria homologo a una viga empotrada en un extremo y con la carga (rotor)
en voladizo en el otro extremo, en “cantiliver”, ver figura 3.

En este caso particular, el autor ha hecho un anlisis homélogo pero apoyandose en el método de rigidez debido
a la particularidad con que esta metodologia ataca a este tipo de problemas y los modelos estudiados son sistemas
hibridos de los anteriores que serian mas comunes en la industria.

Fig. 3. Esquemas representativos de modelos; a) Stodola-Green y b) tipo Jeffcot

Majewski ha desarrollado modelos de aplicaciones préacticas que han sido simulados y en donde se destaca que
existe estabilidad para ciertos rangos de operacién, ademas de proporcionar sistemas de ecuaciones diferenciales que
han servido de guia en modelos consecuentes como el del presente trabajo [8-10]. Explicé que las esferas se colocan
en posiciones opuestas al deshalance cuando se tiene una componente de vibracion, es decir; en una sola direccion.
Después de haber presentado de manera muy breve lo que han hecho importantes investigadores en el campo de la
rotodinamica y de los sistemas de autobalance es importante presentar el concepto basico de la formulacién de
ecuaciones diferenciales por el método de la viga de Euler que se basa tipicamente en el analisis de segmentos de eje
0 viga en los cuales se asume que existen desplazamientos de traslacion y rotacionales en sus extremos.

Método de la Matriz de Rigidez para Anélisis Rotodindmico.

Este método, en nuestro modelo se utiliza para expresar la relacidon que existe entre el plano del rotor y el disco o
discos de balanceo, generando con esto unos coeficientes que expresan las fuerzas actuantes entre si. A continuacién
se expone la definicion de matriz de rigidez y se explica en detalle la derivacion de matrices de rigidez que son
apropiadas para n-cuerpos de parametros-pequefios, del modelo rotor de la figura 4. Es principalmente importante
comprometerse con las condiciones estaticas y referiremos al cuerpo rigido imaginario entre dos miembros como una
conexion. EI método de rigidez produce un acercamiento sistematico para procesos de una matriz de rigidez para el
modelo doble cuerpo de la figura 4(a), basado en las ecuaciones estaticas de equilibrio en las conexiones. Este
procedimiento serd demostrado por la primera derivada de la matriz de rigidez para el modelo doble-cuerpo de la
figura 4.
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Fig. 4. Modelo de rotor con doble-rotor con parametros-pequefios. (a) Modelo libre-libre con inercia, geometria, y propiedades de
rigidez; (b) grados de libertad; (c) aplicacién y fuerzas de reaccion; (d) rotor soportado elasticamente

Modelo Doble-Rotor con Parametro Acoplado

El modelo ilustrado en la figura 4(a) consta de dos discos unidos por una viga con eje elastico, y los cuatro grados de
libertad de este sistema simplemente apoyado son mostrados en la figura 4(b). Asumimos aqui que todas las fuerzas
externas son aplicadas a los cuerpos rigidos (o conexiones) del modelo, y la figura 4(c) ilustra la resultante externa y
las fuerzas de reaccion y momentos. Restringimos nuestra atencion a condiciones de balance, el equilibrio de los
cuerpos rigidos (o conexiones) producen las siguientes ecuaciones simples, tales ecuaciones son la suma de fuerzas
en los discos o puntos de unién entre segmentos particulares que al ser unidos forman el sistema total de longitud L:

f,+f,=0 f,+f,=0
- o 1
M,+M, =0 M,+M,=0

En esta condicion las fuerzas externas f,, e internas (o de reaccion) f,, y los momentos respectivos, se

igualan a cero. Las fuerzas de reaccion y momentos son relacionados a las deflexiones de la figura 4(b) con la
definicidn de la matriz de rigidez que se cita a continuacion.

le Kll I<12 K13 K14 RXl
le — K 21 K 22 K 23 K24 ¢Y1 (2)
fX2 K31 KSZ K33 K34 RXZ
I\WY 2 I<41 K42 K43 K44 ¢Y 2

La interpretacion fisica del elemento Kij es que — K. es la fuerza ith (0 momento) correspondiendo a la

ij
deflexién de la unidad j con todas las demas deflexiones igualadas a cero. Por ejemplo la primera columna de esta
matriz define las fuerzas de reaccion (negativas) y momentos actuando en los dos cuerpos rigidos obligando a

(Rx1 =1 sz :ﬂYl = :BYZ = O)'
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2 Obtencion del Sistema de Ecuaciones Dinamicas del Modelo

En la siguiente propuesta, se realiza un andlisis dinamico del rotor y el disco de Bolas existiendo entre ellos una
longitud L,, la cual provoca momentos que influyen en el comportamiento mutuo del rotor y el mismo disco de
balanceo, esto sera analizado de una manera equivalente.

Qz

ATUE T

= <L1 LZx —=p <L3x

¥

Fig. 5. Esquema de un modelo de 4 GDL, con L,

El anélisis de este modelo consiste en tomar en cuenta todos los movimientos tanto de traslacién como de
rotacion y sus fuerzas asociadas, la rigidez del eje se ve afectada debido a la longitud intermedia que existe entre el
rotor y el disco de bolas L,, provocando con esto unos coeficientes de influencia k; y k,. Basandose en la figura

siguiente:

Lm&um 4 fMBV-IW iy IM"M fMﬁY-IW M0
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Fig. 6. Esquema de fuerzas y momentos del modelo de 4 GDL, con L,

Para el primer tramo (por ejemplo) de la figura 6 se tiene el arreglo matricial:

f,, 0

0 o
[k }™ @3)

f2x XZ

M 2x 02

Recordando que en puntos de contacto del eje, X, = X;,X, = X5,60, = 6,,0, = 0; . La interaccion que se
tiene entre el rotor y el disco de correccion es:

Xy = b1X2 (t) + C192 (t) + dl Pix 4
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94 = bz X, (t) + C2‘92 (t) + dz Pix ®)

De acuerdo al método de rigidez se genera una interaccién en la coordenada X, (X, 6, y Psy); debido a los
momentos dinamicos que se produjeron por efecto de la distancia L,, entre el rotor y el disco de bolas, esto provoca
unos coeficientes de influencia k; y k, de las bolas con respecto al rotor, su representacion algebraica esta definida

por:
klzf(l-z) y kzzf(l-s) (6)

El manejo del método de rigidez lleva a la obtencion de los coeficientes Ky, Ky Ky, Ky, Ky, Ky, estos se
utilizaran mas adelante para estructurar el sistema de ecuaciones global.

Andlisis de la bola:
Para vibraciones en los planos X-Z y Y-Z, las componentes de la velocidad de la bola i:

x A

N EiS

Lo 2
P f "

Fig.7. Esquema del rotor, su fuerza de desbalance Q y su fuerza de balance provocada por las bolas P;

V, =[x, -R(w+a, )sin(et+a, )l +[y, + R(w+a, )cos(wt + e, )| +

. (7)
[#,Rsin(at + @, )—0,R cos(at + &, K
A partir de la velocidad de la bola (tomado como una particula), se puede calcular su energia cinética:
1
T, =-mV? ®)
2
Elevando al cuadrado (7) y tomando en cuenta la ecuacion (8):
;1 [X, = R(w+a;)sin(at + ;)| +[y, + R(@+ ;) cos(at + ;)| + o
=-m

"2 |[g,Rsinet + @)~ 0,Rcos(at + )

Y aplicando la ecuacidn general de Lagrange para la posicion de las bolas, donde P; es la fuerza de reaccion al
movimiento y despreciando los términos de alto grado a? yaed, el :
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Analisis del Rotor:

Haciendo una andlisis similar, pero ahora con respecto al rotor; en este caso, se tomard como punto en cuestion el
centro de gravedad del rotor con respecto al sistema de coordenadas XYZ, teniendo presente que el centro de
gravedad esta desplazado una excentricidad e, empezando por la figura 8, se tiene:

Fig.8. Esquema del rotor con su centro de gravedad y sus angulos de Euler

0, ¢5 = Velocidades angulares en las direcciones x’ y y’, representadas por la regla de la mano derecha. Téngase

presente @, ¢ son pequefios.

La energia cinética de traslacién esta dada por:

oo = ; M[(x, —ewsenat)i +(y, +ewcoswt)j +(d,esenat — ,ecos et k | (12)

tras

La energia cinética de rotacion esta definida por:
1 2 1 2 1 2
T =§|¢ +§I(¢9cos¢) +EJ(a)—¢95en¢) (12)

En este caso; | (momento de masa del rotor simétrico) se refleja con respecto los ejes X, y; y J se refleja con
respecto al eje z. Ensuma: T, = Ty + T 1ot

La energia cinética total en el sistema queda determinada por:

T= Trotor + le (13)

Aplicando Lagrange nuevamente para esta energia cinética del rotor donde la variable generalizada esta
delimitada por las variables de movimiento F( X,, Y,,#,,6,) con respecto al sistema de coordenadas inercial o fijo

XYZ. Tras haber obtenido las ecuaciones diferenciales de las esferas y del rotor se puede hacer un arreglo
generalizado de todo el sistema. Este se presenta a continuacion de manera esquematizada. Tener presente que K,
Ky Y Ky, Kyo se han obtenido anteriormente:
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En los planos X-Zy Y-Z:

(M +Zmi)X2 + K, X, +Kx¢¢2 =Q, +k1Z:Pix

(M+> m)y, +K)Y, +K 0, =Q, +k, > P,
[I +> " mR?sin’(at + ¢, )]q§2 —;Zmstin 2(at + o, W,

+[e, > mR?sin2(et +a, ), +[3 - > MR? cos 2(at + o, )l + K 4, + K, X, =0

{—;ZmiRz sin 2(ot + o )}&52 +[1+ 3 mR? cos? (et + o, ),

+[3+ 3 mR? cos2(et + @, )og, +[c, -3 MR?sin2(at +a, ), + K6, +K,Y, =0

Las fuerzas asociadas con este sistema de ecuaciones diferenciales, en el lado derecho de la desigualdad:

Qy
Q

= Mew? cos wt
= Mew?” sin wt

P, = MR (o +a;)* cos(at + ;)

P, =mR;(@+ ;) sin(wt + ;)

3 Simulacién del sistema por medio de Software

(14)

(15)

(16)

17

(18)
(19)
(20)
(21)

Nuevamente se insertan las ecuaciones diferenciales en el software matematico con los pardmetros que se dan a

continuacion y se obtienen los siguientes resultados:

Dimensiones del rotor:

Diametro del eje: 20 mm=0.020 m
E=210 GPa
M=35 kg.
m=0.15 kg.
L,=0.35m
L,=0.225 m.
L;=0.475 m.

Algunos parametros obtenidos (en esta tabla solo

el plano x-z):

Ky =130 kN/m

K¢ =22 kN-m

Kx=-30603 N
L=1.05m
R=0.15m

®=100 rad/seg, m,=83 rad/seg.

Se puede ver que en la figura 9 a se logra un balanceo en poco tiempo, mientras que en las oscilaciones

(cabeceo) del rotor no se logra un balanceo fino, aln asi las bolas se colocan en 2 y 4 radianes aproximadamente.
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Fig. 9. Graficos del comportamiento del desplazamiento lineal y angular del sistema. a) Desplazamiento lineal; b) Desplazamiento
angular, c y d) Posicién final de las bolas en funcion del tiempo

4 Fuerzas de Vibracién en el Modelo

Debido a que existe una longitud o distancia L, considerable entre el rotor y el disco que contiene las bolas, se crean
momentos dindmicos que afectan mutuamente a ambos, el rotor y el sistema de autobalance. En base a este sistema,
se especifica que el sistema de coordenadas utilizado y las variables de los movimientos en el rotor y el disco
balanceador son x, y X4, para el plano x-z.

P,=-0’P,, vV, X, =-bo’x,-c0’d,-dw’P (22)

X

Partiendo de las ecuaciones de movimiento generales que se ven en vibraciones Mecanicas:
X, (t) = (A, cosat + A sinat) + > [A,; cos(at + a;) + Ay sin(at + ;)] (23)
6,(t) = (A, COSt + A, sinat) + D [A; COS(at + ;) + Ayg sin(at + ;)] (24)

Teniendo presente que Ay Y As Se refieren a las amplitudes de los movimientos en x y y del rotor por el
deshalance Q; Aci ¥ Asi a las amplitudes de los movimientos en x y y del disco de bolas, similarmente los otros
coeficientes de la ecuacion (22) son relativos a las oscilaciones de ambos discos (medidos con el angulo 6) en sus
respectivos ejes de coordenadas X y Y.

Computacion y Sistemas Vol. 13 No. 3, 2010, pp 345-360
ISSN 1405-5546



354 Marco Antonio Meraz Melo
Para movimientos pequefios de las bolas con respecto al disco de balanceo (la velocidad de la bola es pequefio,
a; << @),y se puede asumir que al derivar 2 veces las ecuaciones (23) y (24) queda:
X, = —w*X g, = -w?6 (25)
2 = 2 y 2 = 2
Apoyandose en la ecuacion (25) se puede establecer que la Fuerza generalizada de la bola F; esta en funcion de
dos componentes en las direcciones X y Y, también se puede observar en la figura 10 que la bola esta en funcién de

los dngulos, ot provocado por el desbalance y a; provocado por la posicion de la bola i. Estas fuerzas deben estar en
equilibrio para que se logre el balanceo estatico.

Me
<Lwt

iy
g
A

Fi
Fig. 10. Esquema del disco de correccion de vibracion y la fuerza Fi asociada a la bola
F, =m,[x, sin(et + ;) -y, cos(at + a,) ] (26)
Haciendo un anélisis de F; solamente en una componente de vibracion X,
FX =F =mx,sin(ot + ;) = -mo?[b,, X, +¢,,,0, +d,,, P, Jsin(et + ;) 27)
La fuerza F; %4 est4 cambiando en el tiempo e incluso depende de la posicién de las bolas. Por lo tanto se puede

decir que el comportamiento de las bolas depende de la fuerza promedio sobre el ciclo de vibracion donde el periodo
T=21/m.

1T
F* == | F™dt 28
: T! : (28)

Agrupando y haciendo la suma de todos los componentes obtenidos a partir de (27), se puede obtener la fuerza
generalizada de la bola:
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K=y

A, cosa, + A, sing, +Z[Acxj cos(e; —a;) + Ay Sin(e; —aj)}+

F.(x,) =-0.5m,®°{c,| A, cosa; + A, sing, +Z[Auq cos(a; —a;) + Ay sin(e; —aj)}+ (29)
L j

dl[ijRja)ZSin(ai —aj)]

Teniendo en cuenta que: A, = A.(Me), A, = A,(Me)son las componentes de X,(t) y 0,(t) con respecto

al rotor y Ay = Ay (@), Ay =A,(a;) con respecto a las bolas; al manipular estos coeficientes o

amplitudes de vibracion, se generan coeficientes de influencia mutua entre el rotor y el disco de correccion de
vibracién denominados k; y k». Estos coeficientes de influencia se pueden percibir como el efecto que se provocan
mutuamente ambos discos inercialmente por la distancia entre ellos L,. Se ha visto que las amplitudes causadas por
el desbalance (Me) se determinaron por A, A, Ay, Agy; ahora estos mismos coeficientes se obtienen por el efecto
de una bola y se pueden determinar apoyandose en el sistema de ecuaciones siguiente.

(K, —Mao®)A, +c,0A, + K A, +C oA, =kMReo’ (30)
— A, + (K, —Mw?)A, —c,,0f, + K, A, =0 (31)
(K, ~M@? A, +c,0A, +K A, +c oA, =0 (32)
—c, oA, + (Ky - Ma)z)ASy —c,,0A, = kMR’ (33)
Ky, Ay +Cy A, +(K¢j — Ia)z)Aqu +Jw’A, =0 (34)
—c, oA, +K A, —C,A A, +(K, —10?)A, + Jo?A, = k,mRo’ (35)
Kyo Ay +CoAy +J0° A, + (K, —10®) A, +C 0A,, = —k,mMRe’ (36)
—C @A, + K A, —Ja® A, —C,0h, + (K, —10*)A,, =0 (37)

Haciendo la simulacién en un software matematico:
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%107 Grafico de cosficientes de Fi. 4 GDL (L2=04)
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Fig. 11. Comportamiento de las amplitudes del sistema de ecuaciones (31) a (37)

Como resultado de la simulacion de los coeficientes del sistema de ecuaciones anterior puede verse que se
genera una condicion de estabilidad aproximadamente después de que la velocidad angular alcanza una magnitud de
100 rad/s, esto indica que las amplitudes de vibracién originadas por las fuerzas de vibracion de la bola se vuelven
estables y minimas después de los 100 rad/s.

5 Andlisis Experimental del Modelo

Se realizé un prototipo experimental para poner en practica lo tedricamente encontrado o mejor dicho simulado por
medio de computadores, algunos resultados se muestran a continuacion:

Teniendo presente los siguientes datos o dimensiones del banco experimental, donde: L;= 0.15 m, L,= 0.225 m,
Ls=0.17 m, Mo =6.70 kg, Diam. oy = 0.23 m. myq, =0..009 kg, Diam.yo, =0.0125 m, o= 1800 rpm.

Se hicieron varias corridas en diferentes condiciones de trabajo, la primera fue con un rotor bien balanceado
donde el desbalance residual fue de manera fasorial: 0.01 milésimas de pulgada [0.000254 mm] en una orientacién
de 40°, esto quiere decir que el vector de vibracién remanente en el banco bajo estas caracteristicas provocan un
magnitud de 0.0001 pulgadas [0.000254 mm] en la direccion o fase de 40° con respecto a un sistema de orientacion
generalizado. Esta vibracion de acuerdo a caracteristicas de masa y rigidez es pequefia (de acuerdo a una tabla de
severidad donde marca una norma de 0.001 pulgadas) por lo que se asume que en este momento el sistema eje-rotor
se encuentra balanceado.

A continuacién se expresa graficamente la vibracion detectada por medio de software e instrumentacion de
medicién en las condiciones del sistema sin desbalance estatico Qy:
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Fig. 12. En estos graficos se puede ver la amplitud de la vibracién y su frecuencia. En la figura a) la amplitud de vibracion es de
0.01 mils-plg. b) Véase la frecuencia de 30 Hz. (1800 rpm), en ésta se nota el pico mas alto y significa desbalance
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A continuacion se provoca un desbalance “conocido” y pertinentemente proporcional al peso de las bolas para
que estas sean capaces de obtener un auto-balanceo, esto de acuerdo a analisis basicos de vibraciones mecanicas en
donde se manipularon varias corridas y se encontraron los pesos éptimos. El peso de prueba utilizado para esto es un
tornillo de 16.8 g a una fase de 120°, realizando una medicion por el equipo utilizado (IRD 880) se obtiene una
vibracion resultante: vector de magnitud promedio de 5.7 milésimas de pulgada [0.144 mm] a una fase resultante de
100°.

i _
- = . RO

Fig. 13. Imagen del comportamiento de las bolas, cuando se le aplica un desbalance conocido. Las bolas se colocan
aproximadamente a 2 y 4 radianes

Se puede ver en la figura 13 que después de haber aplicado una masa de desbalance con el tornillo de 16.8
gramos, las bolas se colocan en una posicion de aproximadamente o= 2 rad y o= 4 rad con respecto a Q, logrando
con esto una resultante que se denota en la figura 13 como P, equilibrando al desbalance estatico Q, la foto tiene
algunos destellos porque el sistema esta girando a 1800 rpm (30 Hz) y porque el plastico (mica) que recubre o que
contiene a las bolas o esferas desprende brillo al momento del flash.

Como se dijo anteriormente, el desbalance estatico inicial Q se encuentra a 100° aproximadamente, que en la
figura 13 no se alcanza a ver, pero se puede estimar que la fuerza P se encuentra a 280° aproximadamente y por lo
tanto restando 180° (su diagonal opuesta) se encontraria la fase de 100° que es donde se encuentra el desbalance
original de 6 milésimas de pulgada. Se hicieron las mediciones pertinentes después de que el sistema se le dio
marcha, esto es; después de 3 0 4 segundos y la vibracién medida fue de 0.4 milésimas de pulgada [0.01016 mm] en
una chumacera y de 0.3 milésimas de pulgada [0.0076 mm] en la segunda chumacera, medida que esta dentro de los
margenes, visto desde la carta de severidad que se maneja en vibraciones mecanicas.

6 Resultados

Para el caso del modelo en cuestién, se puede ver que la zona critica anda alrededor de los 40 rad/s; velocidades
inferiores a esto provocarian zonas de inestabilidad o de altas vibraciones (poca absorcion de vibracién) mientras que
en velocidades superiores a las 40 rad/s se lograria una absorcién de vibracion de casi el 80%. Estos resultados se
basan en modelos y simulaciones por computadora, pero téngase presente que el prototipo experimental de este
modelo fue construido y que los resultados obtenidos de este prototipo fueron bastante similares a las simulaciones
realizadas, a continuacién se muestra una corrida experimental y verifiquese la reduccién de vibracion residual. En la
figura 14 se puede ver un diagndstico del desbalance provocado y una impresion gréfica del desplazamiento pico a
pico que hace el equipo IRD 880 de Mechanalysis, donde arroja un resultado de un promedio de 5.7 milésimas de
pulgada aproximadamente, es decir; 0.144 mm.
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Fig. 14. Gréafico del desplazamiento pico a pico del rotor en desbalance

Observe que el pico mas alto esta aproximadamente en 30 ciclos por segundo, equivalente a 1800 rpm, que es la
velocidad del rotor acoplado; comprobando con esto que la falla tipica en este modelo es de 1 X RPM, condicién de
desequilibrio o deshalance. Al aplicar o colocar las bolas en su disco contenedor se disminuye de manera
considerable la amplitud de vibracion, esto puede verse en la siguiente figura 15.
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Fig.15. Gréfico del desplazamiento pico a pico del rotor balanceado automaticamente por las esferas

En la figura anterior 15 se puede verificar como disminuye la amplitud de la vibracién de, en promedio; 5.7
milésimas de pulgada (0.144 milimetros) a 1.6 milésimas de pulgada (0.035 milimetros), tal medicién se tomo en una
situacion de un 10% de filtrado de la sefial, esto para que se aislara mas finamente la sefial demandante. La reduccién
fue del 78.4% aproximadamente.

7 Conclusiones

En resumen, de este trabajo de Tesis se ha podido demostrar que el sistema de auto-balance es factible. Cuando el
rotor y el sistema de auto-balance estan en la misma posicion del eje, la correccion del desbalance es completa,
cuando el rotor y el sistema de auto-balance estan colocados a cierta distancia (por ejemplo L, y/o L3), la correccién
del desbalance no es completa y a medida que crecen estas distancias, aumenta la vibracidn residual en el sistema.
Adicional a esta falta de balanceo se generan fuerzas vibratorias que provocan inestabilidad en las bolas en sus
posiciones finales dentro del disco y tienden a moverse indefinidamente.

Es necesario mencionar que al analisis de este fenémeno le falta un buen camino por recorrer, en donde se
puedan lograr simulaciones con otros programas mas potentes y realizar comparaciones entre ellos mismos. También
se necesitan disefiar prototipos mas finos, en los cuales por ejemplo; la masa del eje 6 la masa de los discos (en
donde se colocan las bolas) sean realmente despreciables. Contar con equipos de medicidon mas finos y confiables.
Esto sin duda representa un reto importante en el que se continuara trabajando, buscando en todo momento avances
en el desarrollo tecnoldgico y promover los estudios de estudiantes de maestria o doctorado, todo esto bajo el
patrocinio o apoyo de algln organismo, para su propia manutencién y equipamiento.
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