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Sumario 

El desbalanceamiento de rotores es uno de los problemas más frecuentes en la empresa. Para efectos 

del balanceamiento, los rotores se clasifican como rotores rígidos y rotores flexibles, 

diferenciándose principalmente por su velocidad de operación. Los métodos para balanceamiento de 

rotores rígidos, a pesar de la gran cantidad de años que llevan en estudio, muchas veces muestran 

problemas de exactitud, despertando el interés de los operadores en conocer el origen de dichos 

problemas. 

En la actualidad muchas máquinas rotatorias, operan a velocidades que superan su primera 

velocidad crítica, considerándose rotores flexibles. Debido a la complejidad de balanceamiento para 

este tipo de rotores, es muy común que en la industria se intente realizar un balanceamiento en 2 

planos a velocidades mucho más bajas que las de operación en terreno como si fueran rotores 

rígidos, apoyándose en recomendaciones realizadas por la norma [ISO 11342, 1994]. Sin embargo, 

el comportamiento de un rotor flexible está determinado por sus modos de vibrar, lo cual no se 

considera en un balanceamiento a baja velocidad e inevitablemente se producirá un efecto en la 

deflexión del rotor que es necesario investigar. 

En el presente trabajo se realiza un estudio y análisis de los métodos de balanceamiento para rotores 

rígidos, evaluando las posibles fuentes de error en los resultados y el comportamiento de un equipo 

comercial de balanceamiento. Para el caso de los rotores flexibles, se analiza el efecto del 

balanceamiento a baja velocidad, realizando un modelo numérico, una estimación analítica y 

pruebas experimentales, con el propósito de entregar un fundamento a las recomendaciones de 

balanceamiento indicadas por la norma ISO 11342 de manera que el ingeniero de terreno pueda 

tomar adecuadas decisiones para el balanceamiento de estos. 

Se concluye en este trabajo que a pesar de los errores de medición que tienen los equipos 

comerciales, existen recomendaciones y técnicas de balanceamiento que logran controlar la 

propagación de estos errores, mostrando mejores resultados aquellos métodos con medición directa 

de fase de la vibración.  

Para el balanceamiento de rotores flexibles a baja velocidad, se demuestra que sólo se reducen las 

vibraciones originadas por los 2 primeros modos de vibrar y de forma limitada, ya que teóricamente 

no es posible alcanzar un desbalanceamiento nulo. Para los modos de vibrar de orden superior, se 

podrían tener incluso efectos negativos, lo cual es consistente con la recomendación realizada por la 

norma ISO 11342, donde menciona que los rotores balanceados a baja velocidad no deben operar 

cerca de su segunda velocidad crítica.  



vi 

 

 

Nomenclatura 

Símbolos latinos 
 

A  Coeficientes de influencia. 

V Valor de la vibración. 

U Desbalanceamiento. 

L Amplitud de la vibración en descanso izquierdo. 

R Amplitud de la vibración en descanso derecho. 

F Fuerza. 

e Desbalanceamiento específico. 

m Masa puntual. 

M Masa total. 

x,s Desplazamiento. 

d Distancia. 

t Tiempo. 

k 

w 

Rigidez. 

Velocidad de rotación 

u Desbalanceamiento puntual. 

y Deflexión. 

 

Subíndices 
 

*1 Plano de desbalanceamiento 1.  1* Descanso número uno. 

*2 Plano de desbalanceamiento 2.  2* Descanso número uno. 

*g Plano ubicado en el centro de masa.    

r Valor residual.    

p Valor de prueba.    

 

Símbolos griegos 
 

F Ángulo que representa la fase de la vibración.    

q Ángulo.    

 ᷃ Fase de la vibración.    

 

Abreviaciones 
 

CM Centro de masa.    

LVM  Laboratorio de Vibraciones Mecánicas.    
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Capítulo 1  

Introducción 

Un problema muy común en el diagnóstico de máquinas mediante análisis de vibraciones es el 

desbalanceamiento. Este se define como la condición que adopta un rotor cuando su eje principal de 

inercia no es coincidente con su eje de rotación [D. J. Rodrigues et al, 2008] [J. S. Rao, 1983]. 

Cuando esto ocurre, se genera una fuerza centrífuga y en consecuencia sobrecarga sobre los 

descansos del rotor, disminuyendo su vida útil nominal y generando altos niveles vibratorios. 

Este problema es de suma importancia considerando que la vida útil de un rodamiento se determina 

por la ec (1-1). De esta expresión se observa que está fuertemente influenciada por la carga dinámica 

que este soporta. 

,
#

0
ȟ (1-1) 

donde: 

, : Vida nominal estimada expresada en millones de revoluciones. Para una prueba de rodamientos 

de iguales características un 90% alcanzará esta vida útil. 

C: Capacidad de carga dinámica. 

P: Carga dinámica equivalente. 

p: Exponente de duración (p=3 para rodamiento de bolas y p=10/3 para rodamientos de rodillos). 

El desbalanceamiento tiene múltiples orígenes que van desde su construcción y ensamble hasta 

desgaste o pérdida de material debido a la continua operación, por lo que en la industria se necesita 

continuamente intervenciones que corrijan este problema, intentando mejorar la distribución de 

masa en el rotor de manera de minimizar las fuerzas centrífugas.  

Para efectos del balanceamiento, las normas ISO clasifican los rotores como: rotores con 

comportamiento de ñrotor r²gidoò y de ñrotor flexibleò. La norma [ISO 1940,1986-2003], define que 

los rotores rígidos, son aquellos que tienen una velocidad de funcionamiento inferior al 75% de su 

primera velocidad crítica, de lo contrario, se considera rotor flexible. 

En Figura 1.1 se ilustra el comportamiento que experimenta un rotor a medida que su velocidad de 

rotación aumenta, considerando descansos infinitamente rígidos en dirección radial. Se observa que 

la deflexión del eje del rotor es dependiente de la velocidad de rotación. Un rotor de radio ñrò, con 

una masa desbalanceada ñmò en su periferia, est§ expuesto a una fuerza centr²fuga igual a: 
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& ÍÒ Ó×  , (1-2) 

donde: 

m: Masa desbalanceada. 

r: Radio del rotor. 

s: Deflexión del eje en la posición axial en que se encuentra la masa desbalanceada. 

w: Velocidad de rotación. 

Para velocidades de rotación menores al 75% de la primera velocidad crítica del rotor, los 

desplazamientos vibratorios producto de la deflexión, se consideran pequeños en relación a la 

distancia ñrò donde se ubican los desbalanceamientos del rotor. En base a lo anterior, el 

desbalanceamiento que genera la deflexión se puede despreciar respecto al desbalanceamiento 

admisible del rotor y en consecuencia se considera que el rotor tiene un comportamiento de rotor 

rígido (su eje no se deforma). 

 
Figura 1.1 Comportamiento de un rotor en función de su velocidad de rotación. 

Los métodos de balanceamiento de rotores rígidos, se han estudiado desde los a¶os 80ô, sin 

embargo, en la práctica no siempre resultan efectivos. Existen numerosas publicaciones en que se 

evalúan estos métodos, investigando cual entregaría resultados más exactos. [L. J. Everett, 1987, 

1997] y [V. Ramamurti et al, 1989] discuten la utilización de la fase de la vibración en los métodos 

de balanceamiento, proponiendo que la medición de la fase añade un error extra a los cálculos y por 

lo tanto sería más exacto un método basado sólo en la amplitud de la vibración. Los resultados del 

balanceamiento dependen directamente de estos errores en las mediciones, pero en la actualidad los 

instrumentos de medici·n son mucho m§s precisos que en los a¶os 80ô y es interesante conocer si 

efectivamente los métodos con medición de fase son más precisos.  
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Los equipos de medición y análisis de vibraciones disponibles hoy en día, en la mayoría de los 

casos, permiten reducir el desbalanceamiento de un rotor a valores muy bajos. Sin embargo, 

especificar desbalanceamientos residuales demasiado bajos podría ser antieconómico, pues 

requeriría balancear los rotores muy seguidos con la consecuente pérdida de producción que ello 

conlleva. Es necesario entonces, especificar en qué grado de balanceamiento se deben mantener los 

rotores, de manera de obtener un óptimo entre lo técnico y económico.  

Continuamente se investigan casos particulares en los cuales resulta complejo alcanzar valores de 

vibración admisibles [J. Harrell, 1999], entre estos casos destacan los rotores en voladizo y rotores 

delgados. En respuesta a este problema, [R. Fox, 1998] y [Commtest Instruments, 2005] entre otros, 

proponen un nuevo m®todo llamado ñM®todo por partesò, el cual seg¼n la experiencia entregaría 

mejores resultados. Cuando se aplica uno de estos métodos, se está expuesto a los mismos errores de 

medición mencionados anteriormente, por lo cual es interesante encontrar un argumento o pruebas 

experimentales que aclaren al operador por qué un método es superior a otro.  

Como es imposible alcanzar un desbalanceamiento nulo, se acude a normas o estándares 

internacionales que entregan recomendaciones para determinar cuándo un rotor se considera 

balanceado. En el caso de rotores rígidos, se utiliza la norma ISO 1940, la que define cual es el 

desbalanceamiento específico para cada tipo de rotor, intentando limitar así las fuerzas que reciben 

los descansos de la máquina, lo que no se debe confundir con la magnitud de las vibraciones en los 

descansos. 

La norma [ISO 11342, 1994] define un rotor con comportamiento de rotor r²gido como un ñrotor 

cuyo desbalanceamiento puede ser corregido en 2 planos arbitrariamente seleccionados, de manera 

que luego de la corrección, su desbalanceamiento no cambia significativamente a ninguna velocidad 

entre la partida y su m§xima velocidad de operaci·nò. 

Lo señalado anteriormente por la norma, responde una pregunta recurrente en las industrias: ¿se 

puede balancear en una máquina balanceadora a una velocidad significativamente menor a la 

velocidad de funcionamiento del rotor en terreno? La respuesta a esto depende del tipo de rotor que 

se esté balanceando, ya que si se trata de un rotor con comportamiento rígido, la respuesta es sí. Si 

se trata de un rotor con comportamiento flexible, la respuesta sería no. Sin embargo, existen 

determinadas clases de rotores con comportamiento de rotor flexible, que al ser balanceados a baja 

velocidad, logran disminuir las vibraciones originadas por el desbalanceamiento. En base a esto, 

continuamente en la industria se intenta llevar a cabo el balanceamiento de rotores flexibles en 

máquinas balanceadoras que giran a velocidades notablemente menores a su velocidad real de 

funcionamiento (bajo su primera frecuencia natural), a pesar de los problemas de exactitud al 

balancearlos como rotores rígidos. 
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En la literatura se estudian métodos de balanceamiento para rotores flexibles, siendo el método más 

usual el llamado ñm®todo modalò. Este m®todo se discute en [O. Mitsushita, 1995] [D. Han, 2007], 

entre otros, indicando que un rotor flexible podría ser balanceado excitando por separado cada modo 

de vibrar que se desea balancear, considerando que cuando el rotor opera cerca de una frecuencia 

natural, tiene una deflexión dominada principalmente por el modo de vibrar excitado. [J. Tonnesen, 

2003], utiliza el método de coeficientes de influencia para rotores flexibles, el cual usualmente se 

aplica a rotores rígidos [L. J. Everett, 1987, 1997] [V. Ramamurti et al, 1989], concluyendo que éste 

se puede aplicar a rotores flexibles balanceando a alta velocidad, ya que existen rangos en que se 

tiene una relación lineal entre el desbalanceamiento y la vibración medida, lo que es apoyado más 

tarde por [Z. Racic et al, 2007], pero destacando que el rotor queda balanceado sólo para la 

velocidad a la cual se realizó el balanceamiento.  

En los estudios mencionados anteriormente, se discuten balanceamientos a alta velocidad, lo cual se 

podría realizar en terreno en condiciones reales de operación. Sin embargo, en la mayoría de los 

casos esto no es posible, ya que se necesita instalar masas de prueba y continuas paradas de la 

máquina. La solución entonces es realizar el balanceamiento en una máquina balanceadora. 

Cuando se utiliza una máquina balanceadora comercial para realizar el balanceamiento de un rotor, 

se presentan los siguientes inconvenientes: 

¶ No siempre es posible alcanzar la velocidad de funcionamiento en terreno para rotores de gran 

peso y alto momento de inercia. 

¶ El efecto aerodinámico que genera el rotor al girar a una alta velocidad, resulta muchas veces 

peligroso. De hecho, para poder balancear máquinas de alta velocidad sería necesario hacerlo en 

un recinto en vacío. Máquinas balanceadoras de éste tipo no existen en Sudamérica. 

Este es un problema que despierta el interés de poder realizar un balanceamiento de rotores flexibles 

a velocidades bastante menores que su valor de funcionamiento en terreno. Actualmente para este 

problema, se recurre a la norma [ISO 11342, 1994] para balanceamiento de rotores flexibles, la que 

sostiene que según la experiencia, existe una clase determinada de rotores flexibles que pueden ser 

balanceados a baja velocidad obteniendo resultados satisfactorios. Para este caso, si se realiza un 

balanceamiento a baja velocidad como si fuera un rotor rígido, ¿es correcto considerar un 

desbalanceamiento admisible según los límites indicados por la norma ISO 1940? En ese caso la 

respuesta es no, ya que el comportamiento de los rotores flexibles frente a un desbalanceamiento, no 

sólo está determinado por el valor de éste, sino que también por la posición y la velocidad de 

operación. 

Cuando se opera como rotor flexible, el eje del rotor se deflecta según sea el modo de vibrar 

predominante para su velocidad de operación como indica la Figura 1.2. Entonces, un rotor con un 
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desbalanceamiento ubicado en un plano central no tendrá el mismo comportamiento si opera cerca 

de su primera, segunda o tercera frecuencia natural.  

 

Figura 1.2 Modos de vibrar en flexión de un rotor. 

En la literatura, existen autores que intentan realizar un balanceamiento de rotor flexible utilizando 

el mínimo de carreras posibles a alta velocidad. Es así como en [B. Xu et al, 2000] se desarrolla una 

técnica de balanceamiento que no requiere de una masa de prueba, lo que minimiza las carreras a 

alta velocidad, pero necesita de un modelo numérico lo que resulta en un proceso complejo y 

particular para cada rotor. Siguiendo con la idea de evitar el trabajo a alta velocidad, en [S. Liu, 

2007] se desarrolla un método que permitiría balancear rotores flexibles a baja velocidad, [S. Liu et 

al, 2008] y [Y. Liao, 2010] continúan este estudio y logran demostrar que la precisión del método en 

estudio, dependerá de la posición en que se ubiquen los sensores, además de la isotropía del rotor 

entre otros parámetros. Sin embargo el estudio que realizan está enfocado a velocidades inferiores a 

la segunda velocidad crítica y a un balanceamiento en los mismos planos que contienen el 

desbalanceamiento.  

Actualmente se buscan características en los métodos de balanceamiento como son: menor tiempo 

de ejecución, baja velocidad de balanceamiento y exactitud de los resultados, por lo tanto un 

objetivo de este trabajo es estudiar y cuantificar el efecto de balancear un rotor flexible como un 

rotor rígido, con el fin de tener un fundamento teórico o experimental de las recomendaciones 

hechas por la norma y la literatura en el tema del balanceamiento a baja velocidad. 

En resumen, los principales alcances de esta tesis son: 

¶ Programar los métodos de balanceamiento para rotores rígidos. Evaluando su exactitud desde el 

punto de vista teórico y experimental, en particular el método de coeficientes de influencia y el 

método de balanceamiento por partes, para determinar cuándo y porque utilizar un método u 

otro. 

¶ Simular señales numéricas para determinar cuáles son las fuentes reales de error e inestabilidad 

en la medición con un equipo comercial, en particular el equipo CSI 2130. 

¶ Analizar el comportamiento de un rotor flexible perteneciente a la clase 2 de la norma ISO 

11342, cuando se realizar un balanceamiento a baja velocidad. 
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¶ Modelación numérica del efecto que se produce al balancear un rotor flexible a baja velocidad 

para rotores clase 2 según ISO 11342. Comparación de esto con la solución analítica presente en 

la literatura y con los resultados experimentales.  

¶ Cuantificar el efecto de un balanceamiento a baja velocidad de un rotor flexible y entregar 

fundamentos a las recomendaciones de balanceamiento hechas en la literatura. 

La organización de los contenidos se da de la siguiente forma: 

Capítulo 2: Nociones básicas de balanceamiento y de los tipos de desbalanceamiento encontrados en 

rotores rígidos. 

Capítulo 3: Estudio de las técnicas más utilizadas en la actualidad para balanceamiento. 

Capítulo 4: Se analizan las limitaciones del balanceamiento en un plano.  

Capítulo 5: Errores en el proceso de balanceamiento, particularmente errores de medición. 

Analizando la performance del programa de balanceamiento del equipo CSI 2130. 

Capítulo 6: Estudio de los rotores flexibles y su balanceamiento a baja velocidad, realizando una 

evaluación teórica y experimental. 
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Capítulo 2  

Desbalanceamiento de un rotor rígido 

El desbalanceamiento de un rotor rígido, se puede dividir en desbalanceamiento estático y 

desbalanceamiento de cupla, los que sumados constituyen un desbalanceamiento dinámico, tal como 

se muestra en Figura 2.1. El desbalanceamiento estático es equivalente a tener sólo una fuerza 

actuando en el centro de masa del rotor, en cambio el desbalanceamiento dinámico será una fuerza 

sumada a una cupla desbalanceada, por lo cual, al momento de la corrección de un 

desbalanceamiento dinámico en rotores rígidos, se necesita un mínimo de 2 planos para añadir una 

cupla que logre contrarrestar la cupla originalmente desbalanceada. 

 

Figura 2.1. Tipos de desbalanceamiento. 

2.1. Desbalanceamiento estático  

Se define como cualquier desbalanceamiento que desplace de forma paralela el eje principal de 

inercia del rotor, alejándolo del eje de rotación (en dirección radial). Considerando un rotor rígido 

como el que se ilustra en la Figura 2.1, las fuerzas estáticas sobre los descansos, generadas por este 

tipo de desbalanceamiento, están dadas por las ecs. (2-1) y (2-2). Se observa que estas fuerzas 
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dependen de la geometría del conjunto, donde las distancias entre los descansos y los planos de 

corrección serán responsables de la fuerza que soporte cada descanso. 

&
Á Â

Ã
5ɱ  

(2-1) 

&
ςÃÁ Â

Ã
5ɱ  ȟ 

(2-2) 

donde: 

&ȟ&ȡ Fuerzas sobre los descansos. 

Á, Â y Ã : Son distancias indicadas en Figura 2.1. 

5 ÒϽÍ: Desbalanceamiento de la masa m ubicada a una distancia r. 

ɱ: Velocidad de rotación 

Lo anterior toma importancia cuando el centro de masa del rotor no está a la misma distancia de 

cada descanso ya que las fuerzas sobre cada descanso no serán iguales en magnitud. Por ejemplo, 

para el caso de un rotor en voladizo como el mostrado en la Figura 2.2, se tiene que un descanso 

soporta fuerzas de mayor magnitud. 

 

Figura 2.2 Rotor en voladizo desbalanceado 

Para este rotor se tiene que la fuerza en el descanso 2 es superior a la fuerza en descanso 1 e incluso 

superior a la fuerza centrífuga originada por la masa desbalanceada. Este efecto será el responsable 

de que en algunos casos es de vital importancia corregir de manera precisa el desbalanceamiento 

estático. 

2.2. Desbalanceamiento de cupla 

Consiste en 2 desbalanceamientos iguales en magnitud y ubicados en planos con diferente posición 

axial, los cuales se encuentran separados angularmente por 180º. En esta condición de 

desbalanceamiento, se produce intersección del eje principal de inercia con el eje de giro del rotor en 

el centro de masa de éste como se ilustra en Fig. 2.1. Las fuerzas estáticas sobre los descansos 

debido al desbalanceamiento de cupla están dadas por la ec.(2-3). 
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&
Á Â

Ã
5ɱ & ȟ (2-3) 

donde: 

Á, Â y Ã : Son distancias indicadas en Figura 2.1. 

5 ÒϽÍ: Desbalanceamiento de la masa ñmò ubicada a una distancia ñrò. 

ɱ: Velocidad de rotación 

 

Para el caso de un desbalanceamiento de cupla, se tiene de la ec. (2-3) que las fuerzas impartidas a 

los descansos tienen igual magnitud pero con signo opuesto lo que indica un desfase entre las 

fuerzas de 180º. Se debe notar que las fuerzas serán iguales independiente de la configuración del 

rotor, por lo tanto, no existe el mismo problema que se da con el desbalanceamiento estático. 
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Capítulo 3  

Técnicas de balanceamiento para rotores rígidos 

A continuación se explica la teoría de las técnicas más utilizadas para el balanceamiento de rotores 

rígidos. Este tipo de rotores necesita en general 2 planos de corrección para eliminar el 

desbalanceamiento dinámico, pero también existen métodos que realizan el balanceamiento en un 

solo plano y es importante saber cuándo aplicar uno u otro. 

3.1. Método de las 4 carreras 

Este método permite balancear en un solo plano, por lo cual en principio sólo serviría para corregir 

el desbalanceamiento estático. Una gran ventaja del método es que sólo se necesita medir amplitud 

de la vibración y en consecuencia menos instrumentación. 

Para este método, al igual que los que se explican más adelante, se considera que la relación entre la 

vibración medida en un descanso y el desbalanceamiento de un plano es lineal. Esta relación está 

expresada por la ec. (3-1). 

6 ! 5ȟ (3-1) 

donde: 

6 : Vibración inicial del rotor medida en el descanso 1. 

5: Desbalanceamiento inicial en el plano 1. 

! : Coeficiente que relaciona la vibración del descanso 1 con el desbalanceamiento en el plano 1. 

En base a esta relación, se puede expresar una relación con un desbalanceamiento introducido como 

se muestra en la ec. (3-2). 

6 6 !5                Ƞ  Ë ρȟςȟσȢ (3-2) 

donde: 

Ë: Número de la medición con masa de prueba. 

6 : Vibración medida en el descanso 1 con una masa de prueba en el plano 1. 

5 : Desbalanceamiento introducido por una masa de prueba. 

La ec. (3-2) se puede escribir de manera conveniente, separando la magnitud y fase de la vibración 

como indica la ec.(3-3).  
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ȿ6 ȿ
ɮ 5

ɮ
ȿ6 ȿɮ ȿ!ȿ5

ɮ

ɮ
 (3-3) 

donde: 

ɮ: Fase de la vibración. 

ȿ6ȿ: Magnitud de la vibración. 

En la ec. (3-3), se tienen 4 incógnitas con lo que se forma un sistema de 4x4 considerando las 3 

mediciones más la ec. (3-1). Estas ecuaciones se pueden generalizar para 2 planos lo que permite 

llevar a cabo un balanceamiento en 2 planos sin medición de fase, el método generalizado lo 

presenta [L.J Everett, 1987] y durante este trabajo se programa en ambiente LabView para realizar 

una evaluación experimental. Ver punto 3.2. 

En base a esta teoría, el procedimiento consiste en medir 4 valores de amplitud de la vibración: un 

valor de vibración inicial y 3 valores con una masa de prueba ubicada en 3 posiciones distintas del 

rotor. Los pasos para llevar a cabo este método son: 

Primero: Se mide la amplitud de la vibración inicial en el descanso (ȿ6 ȿ). 

Segundo: Se ubica una masa de prueba (Í  a 0º (arbitrario) y se mide vibración en el descanso 

(ȿ6 ȿ). 

Tercero: Se ubica la masa de prueba en un ángulo ʃ cercano a 120º y se mide la vibración (ȿ6 ȿ). 

Cuarto: Se ubica la masa de prueba en un ángulo ʃ cercano a 240º y se mide la vibración (ȿ6 ȿ) 

A partir de estos datos se realiza una suma de vectores gráfica que consiste en crear un círculo con 

radio igual a la amplitud 6 , luego sobre este círculo se crean 3 círculos más ubicados en los 

ángulos 0º, ʃ y ʃ y que tienen un radio de ȿ6 ȿ, ȿ6 ȿ y ȿ6 ȿ respectivamente como se muestra en 

la Figura 3.1. Luego se traza un vector 6 desde el origen a la intersección de estos 3 últimos 

círculos, donde el módulo de este vector corresponde al desbalanceamiento requerido para balancear 

el rotor y el ángulo corresponde a la posición de la masa correctora. Conocido estos valores, se 

puede balancear ubicando una masa correctora Í  determinada por la expresión: 

Í Í
ȿ6ȿ

ȿ6ȿ
ȟ (3-4) 

donde: 

Í ȡ Masa de prueba utilizada en los ángulos 0º, 120º y 240º. 

6ȡ Magnitud vibración inicial. 

6ȡ Magnitud del vector indicado en la Figura 3.1. 
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Figura 3.1. Método de las 4 carreras. 

Como se observa en la Figura 3.1, los 3 círculos creados con los valores medidos no necesariamente 

se intersectan en un punto específico, creando un área de intersección entre estos círculos. En este 

caso 6  será la distancia del centro del círculo generado con la vibración inicial, al centroide de esta 

área. Cabe mencionar que con esto se está realizando una aproximación del vector resultante lo que 

implicará un error en el resultado.  

3.2.  Método de las 7 carreras para balanceamiento en 2 planos 

En la mayoría de los casos se necesitará un balanceamiento en 2 planos que logre corregir un 

desbalanceamiento dinámico. Este método, basado solo en la medición de amplitudes, permite 

balancear rotores en 2 planos. Para llevar a cabo el proceso, se deben realizar 7 carreras y 14 

mediciones de amplitud de la vibración (2 por carrera), para luego calcular la fase de cada vibración 

en base a las amplitudes conocidas. En [V. Ramamurti et al, 1989] se evalúa este método 

sosteniendo que el hecho de no utilizar medición de fase de la vibración, conlleva a menos errores 

en los resultados. Los pasos para llevar a cabo este método se indican a continuación: 

Primero: Se mide la amplitud de la vibración inicial en descanso 1 (ȿ6 ȿ) y descanso 2 (ȿ6 ȿ). 
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Segundo: Se ubica una masa de prueba en el plano 1 a 0º y se mide la amplitud de las vibraciones en 

ambos descansos (ȿ6 ȿȟȿ6 ȿ). A continuación se ubicarán masas de prueba en 2 ángulos distintos 

ʃ y ʃ. 

Tercero: Se ubica una masa de prueba en el plano 1 en la posición ʃ y se mide la amplitud de las 

vibraciones en ambos descansos (ȿ6 ᴂȿȟȿ6 ᴂȿ). 

Cuarto: Se ubica una masa de prueba en el plano 1 a ʃº y se mide la amplitud de las vibraciones en 

ambos descansos (ȿ6 ᴂᴂȿȟȿ6 ᴂᴂȿ). 

Las masas de prueba del segundo, tercer y cuarto paso se ubican en lo posible equidistantes para 

obtener mejor aproximaciones, ya que existen errores de medición que se comentarán más adelante. 

Sin embargo, teóricamente el método es exacto. 

Quinto: Se repite desde el segundo al cuarto paso, pero con la masa de prueba ubicada en el plano 2, 

obteniendo (ȿ6 ȿȟȿ6 ȿȟȿ6 ᴂȿȟȿ6 ᴂȿȟȿ6 ᴂᴂȿ Ù ȿ6 ᴂᴂȿ). 

Sexto: conocidos estos valores se procede a calcular la fase para cada vibración de la siguiente 

forma: 

El ángulo de los vectores anteriores se puede calcular en base a las amplitudes y a la posición de las 

masas de prueba. Por ejemplo, utilizando ʃ=90º y ʃ=180º a 6  se asigna como punto de 

referencia (0º) y 6  se puede calcular en base a 6 Ȣ  

Si se observa la Figura 3.2, los segmentos OA, OB y OC representan ȿ6 ȿȟȿ6 ȿ Ù ȿ6 ᴂᴂȿ, se tiene 

también que AB=AC ya que representan los desbalanceamientos introducidos ubicados en 180º.  

 

Figura 3.2. Diagrama para el cálculo de fase basado en amplitudes. 

 

O 
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En el triángulo OCB se puede expresar AB como: 

!"
/# /"

ς
/! (3-5) 

Y usando el teorema del coseno, el ángulo ה es calculado como: 

ה ÃÏÓ
/" /! !"

ς/"/!
 (3-6) 

Luego para conocer el sentido de este ángulo se ocupa el valor ȿ6 ᴂȿ. De la misma forma se 

calculan los ángulos de fase para el resto de los vectores, finalmente teniendo los valores de 

6 ȟ6 ȟ6 ȟ6 ȟ6 ȟ6  se puede calcular el desbalanceamiento usando un método llamado 

coeficientes de influencia que se explicará a continuación. 

3.3. Método de los coeficientes de influencia para balanceamiento en 2 planos 

Este método consiste en encontrar una relación entre los desbalanceamientos contenidos en los 

planos de corrección y la vibración en los descansos. Los pasos para aplicar éste método son: 

Primero: El rotor se hace girar a la velocidad deseada de balanceamiento, se mide la vibración 

inicial en magnitud y fase en el descanso 1 (6 ) y en el descanso 2 (6 ).  

Segundo: Se añade una masa de prueba en el plano de corrección 1 y se hace girar para medir 

vibración en descanso 1 (6 ) y en el descanso 2 (6 ). Esta masa añadida genera un 

desbalanceamiento introducido que está dado por 5 Í ϽÒ en un ángulo determinado (fase). 

Esta masa añadida debe producir cambios apreciables de magnitud o fase de la vibración inicial, con 

el fin de minimizar el error en los resultados. Ver punto 5.1.  

Tercero: Se retira la masa de prueba del plano 1, se añade al plano 2 y se repite el procedimiento de 

medir las vibraciones en el descanso 1 (6 ) y en el descanso 2 (6 ). 

Cuarto: Se obtienen los ñcoeficientes de influenciaò que están dados por: 

!
 
 : Relaciona vibraciones del descanso 1 con el plano 1. 

!
 

: Relaciona vibraciones del descanso 2 con el plano 1. 

!
 

: Relaciona vibraciones del descanso 1 con el plano 2. 
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!
 

: Relaciona vibraciones del descanso 2 con el plano 2. 

Luego se pueden expresar las ecs. (3-7) y (3-8) que relacionan las vibraciones iniciales en un 

descanso con los desbalanceamientos provenientes de ambos planos: 

! Ͻ5 ! Ͻ5 6  (3-7) 

! Ͻ5 ! Ͻ5 6 ȟ 
(3-8) 

donde: 

5ȟ: Desbalanceamientos iniciales del rotor para los descansos 1 y 2 según corresponda. 

Despejando las ecs. (3-7) y (3-8) se tiene: 

5
6 Ͻ! 6 Ͻ!

! Ͻ! ! Ͻ!
 (3-9) 

5
6 ! Ͻ5

!
ȟ 

(3-10) 

Conocidos los desbalanceamientos iniciales se tiene que éstos son equivalentes a tener una masa 

ñmò a una distancia r (radio de correcci·n), con lo que se puede contrarrestar la fuerza que ésta 

genera con otra masa de igual magnitud ubicada a 180º en el mismo plano.  

Este método también es aplicable a un solo plano reduciendo las mediciones a un solo plano con lo 

cual se tendrá un solo coeficiente de influencia. La ecuación para encontrar el desbalanceamiento se 

reduce a la ec (3-11) y de forma análoga es aplicable a cualquier plano del rotor. 

! Ͻ5 6  (3-11) 

3.4. Método por partes 

Para algunos rotores en particular como son los rotores delgados y rotores en voladizo, utilizan un 

método que balancea de forma separada el desbalanceamiento estático y el de cupla [Commtest 

Instruments, 2005], esto se debe a que utilizando la forma tradicional no se alcanzan valores 

aceptables de vibración residual. 

Este método de balanceamiento se utiliza en general para los rotores en que se sabe de antemano que 

el desbalanceamiento predominante es el desbalanceamiento estático y consiste en encontrar el 
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desbalanceamiento corrector en 2 planos mediante el método de coeficientes de influencia. La suma 

de los desbalanceamientos correctores será equivalente al desbalanceamiento estático y la resta 

corresponde al desbalanceamiento de cupla. Para visualizar esto, se considera un rotor cualquiera, 

con 2 planos de corrección como muestra la Figura 3.3. Si se traslada la fuerza generada por 2 

desbalanceamientos cualesquiera al centro de masa, se generará una fuerza ubicada en el centro de 

masa más una cupla. 

 

Figura 3.3. Desbalanceamiento en 2 planos equidistantes del centro de masa. 

Por lo tanto considerando el rotor de la Figura 3.3, la fuerza total generada sobre el centro de masa 

está dada por la suma de los desbalanceamiento correctores como muestra la Figura 3.4.  

 

Figura 3.4. Calculo del desbalanceamiento estático. 

Al trasladar las fuerzas generadas por los desbalanceamientos en cada plano al centro de masa, se 

generan las cuplas 5 Ä y 5 Ä. Estas cuplas son equivalentes a ubicar 2 desbalanceamientos de 

igual magnitud separados en 180º grados en los planos 1 y 2, pudiendo expresar la ec. (3-12). 

5
5 Ä 5 Ä

Ä Ä
 (3-12) 

donde: 

5 ȟȡ Desbalanceamientos correctores en planos 1 y 2. 

5 ȡ Desbalanceamiento corrector de la cupla. 

Äȟȡ Distancias axiales desde el centro de masa hasta los planos de corrección.  
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Con esto se obtiene el desbalanceamiento corrector 5  para la cupla del plano 1 y luego basta con 

sumar 180º para ubicar el desbalanceamiento corrector en el plano 2. En [J. Harrell, 1999] utilizan la 

relación (3-13) para el cálculo del desbalanceamiento de cupla, lo cual sólo es aplicable al caso 

particular de un rotor simétrico, donde Ä Ä. 

5
5 5

ς
 (3-13) 

Utilizando estas relaciones, se lleva a cabo en primera instancia la corrección del desbalanceamiento 

estático, hasta lograr un desbalanceamiento estático lo más cercano a cero que sea posible. Luego se 

realiza una carrera para registrar las vibraciones residuales, con las cuales se calculan los pesos 

correctores de los planos 1 y 2 utilizando los coeficientes de influencia calculados en la primera 

etapa. Con estos últimos pesos correctores se puede calcular las masas correctoras para la cupla, y 

terminar de corregir el desbalanceamiento, teniendo en cuenta que el desbalanceamiento estático se 

corrige en la primera etapa. 
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Capítulo 4  

Limitaciones del balanceamiento en 1 plano. 

El balanceamiento en un plano, puede corregir en general un desbalanceamiento estático de forma 

eficiente, siempre y cuando se tenga acceso al plano que contiene el centro de masa. Si se tiene un 

desbalanceamiento estático inicial como el de la Fig. 4.1, se debe corregir estrictamente en el plano 

g ya que si se corrige en el plano 1 o en el plano 2 se añade además de un desbalanceamiento 

estático, una cupla. 

 

Figura 4.1 Rotor de 3 discos con desbalanceamiento estático. 

Una masa ubicada en el plano 1 genera una fuerza y una cupla ya que existe una distancia con 

respecto al centro de masa y se tendría un sistema equivalente como se muestra en la Figura 4.2. 

 

Figura 4.2 Desbalanceamiento aplicado en el plano 1, genera desbalanceamiento dinámico. 

Por lo tanto, el balanceamiento en un plano corrige el desbalanceamiento estático cuando la 

corrección se lleva a cabo en el plano que contiene al centro de masa.  

Muchas veces se tiene acceso sólo a planos limitados y es interesante saber qué ocurre cuando: a) se 

corrige un desbalanceamiento estático en otro plano y b) cuando el desbalanceamiento que se quiere 

corregir no se trata de un desbalanceamiento únicamente estático. A continuación se estudian estos 2 

casos de forma teórica y experimental. 
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4.1. Desarrollo teórico 

a) Desbalanceamiento estático y corrección en un plano diferente al que contiene el centro 

de masa 

Se tiene que para un rotor rígido con desbalanceamiento estático, como la Figura 4.1, la ecuación del 

movimiento está dada por: 

-Ø ςËØÍÒʖÓÉÎ ʖÔ (4-1) 

donde: 

- : Masa del rotor. 

k: Rigidez de cada descanso. 

m: Masa desbalanceada. 

r: Distancia entre la masa desbalanceada y el eje de giro. 

.Velocidad de rotación : 

El desplazamiento que se tendrá en un descanso, se obtiene resolviendo la ecuación anterior y está 

dado por: 

ØÔ
ÍÒ×

ςËρ
×
ʖ

 ÓÉÎ ×Ô ה  (4-2) 

donde: 

 .Fase de la vibración (referencial) :ה

ʖ    

Por lo tanto, si se añade una masa de prueba (Í  en el mismo plano se tiene un coeficiente de 

influencia !  igual a: 

! !

Í Ò×

ςËρ
×
ʖ

Å

Í Ò
 

×

ςËρ
×
ʖ

Å  

(4-3) 

Luego se relaciona el desbalanceamiento con el desplazamiento mediante la ec. (4-4). 
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! 5 Ø (4-4) 

Considerando una fase igual a 0º, ya que es referencial, se tiene: 

5
Ø

!

ÍÒ×

ςËρ
×
ʖ

×

ςËρ
×
ʖ

ÍÒ (4-5) 

Con lo cual se tiene el resultado esperado y solo basta ubicar la masa encontrada a 180º para 

balancear el rotor.  

Si se realiza el balanceamiento en un plano distinto al plano que contiene el centro de masa, por 

ejemplo el plano 1, se tiene que para una masa de prueba (Í  ubicada en el plano 1 las ecuaciones 

del movimiento que determinan el desplazamiento y giro del rotor son: 

-Ø ςËØÍ Ò×ÓÉÎ ×Ô (4-6) 

) ʃ ςËʃÄ Í Ò×Ä ÓÉÎ×Ôȟ (4-7) 

Resolviendo estas ecuaciones se tiene un desplazamiento del centro de masa y giro del rotor dado 

por: 

Ø Ô
Í Ò×

ςËρ
×
ʖ

 ÓÉÎ ×Ô ה  (4-8) 

ʃ Ô
Í ×ÒÄ

ςËÄ ρ
×
ʖ

 ÓÉÎ ×Ôה  (4-9) 

donde: 

ʖ    

Por lo tanto considerando la masa ubicada en una posición 0º se tiene que la amplitud máxima del 

desplazamiento con una masa de prueba en el plano 1 está dado por: 
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Ø  
Í Ò×

ςËρ
×
ʖ

Í ×ÒÄ

ςËÄ ρ
×
ʖ

Ä  (4-10) 

Ø  
Í Ò×

ςËρ
×
ʖ

Í ×ÒÄ

ςËÄ ρ
×
ʖ

Ä  (4-11) 

Las vibraciones medidas en los descansos se diferencian por la parte de la cupla, la cual en un caso 

(Ø  está en fase con la vibración generada por el desbalanceamiento estático, por tanto se suman y 

en el otro caso (Ø  se restan ya que existe un desfase de 180º. 

Como las vibraciones serán distintas en cada descanso se tiene que se obtienen distintos resultados 

dependiendo que descanso se utilice para realizar las mediciones y luego balancear. Utilizando la 

medición del descanso 1 se obtiene un coeficiente de influencia igual a: 

!  
×

ςËρ
×
ʖ

×Ä

ςËÄ ρ
×
ʖ

 (4-12) 

Por lo tanto, aplicando la ec. (4-13). 

! 5 Ø (4-13) 

Se tiene: 

5
Ø

!

ÍÒ×

ςËρ
×
ʖ

×

ςËρ
×
ʖ

×Ä

ςËÄ ρ
×
ʖ

ÍÒ

ở

Ở
Ở
Ở
Ở
ờ

ρ

ρ
Ä ρ

×
ʖ

Ä ρ
×
ʖ Ợ

ỡ
ỡ
ỡ
ỡ
Ỡ

 (4-14) 

Se observa que el desbalanceamiento encontrado será menor al real ya que al denominador se suma 

una cantidad positiva, y por el contrario, si se realiza el cálculo con el coeficiente ! se hubiese 

encontrado una masa de mayor valor. Al  ubicar esta masa correctora en el plano 1, se tiene que las 

vibraciones en el descanso 1 luego de balancear, están dadas por: 
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Ø  
ÍÒ×

ςËρ
×
ʖ

5×

ςËρ
×
ʖ

5×Ä

ςËÄ ρ
×
ʖ

Ä π (4-15) 

Desarrollando la ec. (4-15) se tiene Ø  π, lo que indica que a pesar de que el rotor no está 

balanceado, las vibraciones en el descanso que se utiliza para el balanceamiento se anulan. Por otro 

lado las vibraciones en el otro descanso no disminuirán y el desplazamiento en el descanso 2 luego 

de aplicar la corrección será igual a: 

Ø  
ÍÒ×

ςËρ
×
ʖ

5×

ςËρ
×
ʖ

5×Ä

ςËÄ ρ
×
ʖ

Ä

ÍÒ×

ςËρ
×
ʖ

ρ
Ä ρ

×
ʖ Ä ρ

×
ʖ

Ä ρ
×
ʖ Ä ρ

×
ʖ

 

(4-16) 

Se tiene entonces que para esta experiencia, las vibraciones en el descanso 2 (descanso en que no se 

miden vibraciones), serán nulas sólo cuando la distancia entre el plano de balanceamiento y el plano 

de desbalanceamiento (centro de masa) sea cero (Ä ), de otra forma las vibraciones finales 

dependerán principalmente de la diferencia entre las distancias Ä  y Ὠ . 

b) Desbalanceamiento dinámico y corrección en un plano 

El balanceamiento en un plano a pesar de no añadir directamente una cupla en algunos casos podrá 

corregir un desbalanceamiento dinámico. Esto ocurre cuando el desbalanceamiento inicial está 

ubicado en un solo plano (distinto al que contiene el centro de masa) y la corrección se lleva a cabo 

en el mismo plano. Para ejemplificar esto, se considera un rotor con un desbalanceamiento inicial en 

el plano 1 como ilustra la Figura 4.3. 

 

Figura 4.3 Rotor de 3 discos con desbalanceamiento en el plano 1. 
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Se tiene que el desplazamiento en el descanso 1 está dado por: 

Ø  
ÍÒ×

ςËρ
×
ʖ

ÍÒ×Ä

ςËÄ ρ
×
ʖ

Ä  (4-17) 

Utilizando una masa de prueba (de valor m) en el plano 1 se tiene un coeficiente de influencia igual 

a: 

!  
×

ςËρ
×
ʖ

×Ä

ςËÄ ρ
×
ʖ

Ä  (4-18) 

Luego, aplicando la ec. (4-19) para encontrar el desbalanceamiento del plano 1 se tiene: 

! 5 Ø (4-19) 

5
Ø

!
ÍÒ (4-20) 

Por lo tanto, es claro que para un desbalanceamiento inicial cualquiera contenido en un solo plano, 

las técnicas de balanceamiento en un plano tienen resultados satisfactorios siempre y cuando se 

realice el balanceamiento en el mismo plano en que se encuentra el desbalanceamiento. De otra 

forma sólo se reducen las vibraciones del descanso en que se realice la medición y el otro descanso 

podría en el peor de los casos aumentar el nivel de vibraciones. 

Para los resultados teóricos se utilizó el balanceamiento mediante coeficientes de influencia en un 

plano, pero para un balanceamiento sin medición de fase como es el método de las 4 carreras los 

resultados serán idénticos ya que se basan en la misma suposición de una relación lineal entre la 

vibración medida y el desbalanceamiento en un plano.  

4.2. Desarrollo experimental 

Para validar la teoría del punto anterior se realizan mediciones experimentales en una máquina 

balanceadora. En Fig. 4.4a se ilustra un rotor de 3 discos utilizado para la experimentación, el cual 

posee perforaciones que permiten añadir masas desbalanceadas en distintas posiciones. Para la 

medición de la vibración (en este caso desplazamiento por medio de velocímetros instalados en la 

máquina), se utiliza el equipo CSI 2130 mostrado en la Figura 4.4b. 

Se utiliza el método de las 4 carreras para el balanceamiento en 1 plano, evaluando los 2 casos 

discutidos de forma teórica anteriormente. 



24 

 

 

a)  

 

b) 

 
Figura 4.4 Instrumentación utilizada en la experimentación. 

Antes de comenzar la experimentación, se balancea el rotor quedando con una vibración residual de: 

6 υȟρτʈÍ ᷃ρχπȟσЈ 

6 ωȟτς ʈÍ ᷃ρπωȟυЈ 

En primer lugar se evalúa el método para el caso particular de desbalanceamiento estático y 

corrección en el mismo plano. Se introduce una masa desbalanceada de 5,6 gr en la posición 90º en 

el plano central (ubicado en el centro de masa), generando un desbalanceamiento únicamente 

estático y se balancea en el mismo plano. Luego de aplicar el método de balanceamiento de las 4 

carreras, se obtienen los resultados de Tabla 4.1. 

Tabla 4.1 Resultados de balanceamiento en plano g. 

Plano de 

 desbalanceamiento 

Plano de  

corrección 

Masa desbalanceada (gr)  

en plano g 
Masa correctora (gr) 

Central (g) g 5,6 ᷃  90º 5,9 ᷃  -85,57º 

Los resultados son los esperados ya que a pesar de no entregar un valor exacto, se obtiene una masa 

correctora muy cercana a la masa desbalanceada y en la posición angular aproximadamente correcta. 

Esta diferencia en los resultados se puede atribuir a errores de medición o desbalanceamiento 

residual. (Ver punto 5). 

a) Desbalanceamiento estático y corrección en un plano diferente al que contiene el centro 

de masa 

Se introduce un desbalanceamiento en el plano g de 5,6 gr en una posición 90º. Se realiza el 

balanceamiento en un plano distinto al centro de masa. En este caso el plano 1, con lo cual se 

obtienen los resultados mostrados en la Tabla 4.2. 

Tabla 4.2 Resultados de balanceamiento para masa desbalanceada en plano g 

Plano de  

desbalanceamiento 

Plano de 

 corrección 

Masa desbalanceada (gr)  

en plano g 
Masa correctora (gr) 

Central (g) 1 5,6 ᷃  90º 2,8 ᷃  -86,69 
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Se demuestra que la masa obtenida no es la esperada, lo cual es consistente con la teoría. 

Corrigiendo con la masa calculada, las vibraciones en el descanso 1 disminuyen, pero el rotor no 

estará balanceado y por lo tanto en el otro descanso no mejoran los niveles de vibración como indica 

la Tabla 4.3. En general disminuirán notablemente sólo las vibraciones del descanso donde se hagan 

las mediciones. 

Tabla 4.3 Vibraciones residuales balanceando en plano 1 

Punto de medición 
Vibración antes  

de balancear (ʈÍ) 

Vibración después  

de balancear (ʈÍ) 

Descanso 1 46,02 7,94 

Descanso 2 51,10 50,55 

b) Desbalanceamiento dinámico y corrección en un plano 

Se introduce la misma masa de 5,6 gr en un plano distinto al centro de masa en este caso el plano 1. 

De esta forma se genera un desbalanceamiento dinámico, luego se procede a balancear en el mismo 

plano obteniendo los resultados de la Tabla 4.4. 

Tabla 4.4 Resultados de balanceamiento para masa desbalanceada en plano 1 

Plano de  

desbalanceamiento 

Plano de  

corrección 
Masa desbalanceada (gr)  Masa correctora (gr)  

1 1 5,6 ᷃  90º 5,7 ᷃  -86,46 

Por otro lado se evalúa la corrección de un balanceamiento dinámico y corrección en el centro de 

masa. Se tiene el mismo caso anterior con una masa de 5,6 gr desbalanceada en el plano 1, pero se 

corrige en el plano que contiene al centro de masa obteniendo los resultados de la Tabla 4.5. 

Tabla 4.5 Resultados de balanceamiento para masa desbalanceada en plano 2 

Plano de  

desbalanceamiento 

Plano de 

corrección 
Masa desbalanceada (gr) Masa correctora (gr) 

2 Central 5,6 ᷃  90º 12,8 ᷃  -85,48 

Se tiene de las Tabla 4.4 yTabla 4.5, que el balanceamiento en un plano puede ser aplicado para un 

desbalanceamiento en un punto distinto al centro de masa, obteniendo buenos resultados, siempre y 

cuando el plano de desbalanceamiento y plano de corrección sean el mismo. De otro modo sólo se 

reducen las vibraciones en el descanso que se utilizó para balancear. 
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Capítulo 5  

Fuentes de error en el balanceamiento de rotores rígidos 

Los métodos o técnicas utilizadas para el balanceamiento de rotores rígidos teóricamente son 

exactos, pero en la práctica tienen problemas en cuanto a exactitud. Esto tiene diversos orígenes, los 

que se estudian a continuación y serán los responsables de que un método sea superior a otro 

experimentalmente. 

5.1. Errores en la medición  

Es importante que el ingeniero encargado de realizar el proceso de balanceamiento de un equipo 

rotatorio, conozca los posibles errores que tienen las mediciones y su interpretación desde el punto 

de vista físico. Lo anterior puede en algunos casos servir de base para determinar desde 

modificaciones en el procedimiento de trabajo, hasta la repetición total de las mediciones en caso de 

ser necesario.  

Los errores de amplitud y fase en las mediciones, generarán errores que se podrían amplificar al 

sumar o restar vectores, por lo cual un error podría tener un efecto determinante sobre los resultados 

finales. 

En la práctica se utiliza la regla 30-30 y versiones modificadas de ésta las que intentan controlar la 

propagación de estos errores, usando como base que el error al restar o sumar vectores será menor 

cuando exista una mayor diferencia de fase o magnitud entre estos. La regla 30-30 modificada 

establece que la diferencia de fase sumada a la diferencia porcentual de magnitud debe ser superior a 

30. Estas reglas no aseguran buenos resultados, solo sirven de guía para aceptar o rechazar una masa 

de prueba, ya que si no se cumple la regla, el error en la operación entre vectores crece 

exponencialmente mientras más pequeño sea el valor de la regla dada por la ecuación (5-1). 

6᷃ 6᷃
ȿ6 ȿ ȿ6 ȿ

ȿ6 ȿ
ρππ σπ  (5-1) 

Si se considera que en las mediciones se puede cometer un error en la amplitud de ±2% y un error 

en la fase de ±1º, se puede calcular el error con el que queda el vector resultante de la resta de 

6 6 . La Figura 5.1 ilustra el error cometido en la amplitud y fase de 6 6  para diferentes 

valores de la regla (ec. (5-1)). Se observa un gran aumento del error en el caso que el valor de la 

regla es pequeño, es decir, cuando los vectores que se restan son similares en magnitud y en fase.  



27 

 

 

En base a lo anterior, es importante conocer las fuentes de error a las que se está expuesto al 

momento de realizar mediciones. Además, de la exactitud de las mediciones, existen errores 

producto de consideraciones o hipótesis asumidas por los métodos de balanceamiento. Una de éstas 

es la linealidad de la relación entre el desbalanceamiento y la vibración medida (Ver punto 5.3).  

 

Figura 5.1. Error en la resta de vectores en función de la regla. 

Los errores de medición, provienen de la implementación que se utilice para medir. Los equipos 

comerciales en general utilizan promedios de espectro para el cálculo de la amplitud y fase de la 1X, 

pero también existe la posibilidad de realizar promedios sincrónicos en el tiempo. En [SKF 

condition monitoring area, 1997], se comparan las 2 técnicas, concluyendo que para el proceso de 

balanceamiento es ventajoso realizar promedios sincrónicos cuando existe una componente externa 

cercana a la velocidad de giro de la máquina que se desea balancear. A continuación se explican y 

comparan ambas técnicas. 

 Promedios sincrónicos y promedios de espectro 

Cuando se utilizan promedios de espectro para medir amplitud y fase de la señal, se registra la señal 

por un tiempo determinado y se realiza inmediatamente la transformada FFT. Cada espectro es 

sumado con el siguiente y dividido por el número total de espectros para luego entregar el promedio, 

se debe notar que esta operación se trata de una suma vectorial ya que cada componente del espectro 

tiene una amplitud y fase. La fase tendrá como referencia el instante en que comenzó el registro, es 

por eso que en el proceso de balanceamiento se necesita un pulso de referencia el cual indica el 

momento en el cual comienza el registro de datos.  

Un problema al que se está enfrentado cuando se calcula la FFT es el tiempo de registro, ya que si 

no se tiene un periodo entero de la se¶al ocurre el ñefecto rendijaò, entregando amplitudes y fases 

erróneas para las componentes del espectro. El efecto rendija se da ya que cuando se aplica la FFT 

discreta en un tiempo finito ñTò de se¶al medida, el espectro que se obtiene tiene valores discretos 

separados por ЎὪ ρȾὝ y no necesariamente se tendrá una línea a la frecuencia de giro de la 
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máquina. La Fig. 5.2 ilustra lo que ocurre con un espectro discreto, siendo equivalente a mirar a 

través de las rendijas de un cerco cuyas tablas tienen un ancho igual a ЎὪ. Ver [P. Saavedra, 2009]. 

 

Figura 5.2 Efecto rendija y fugas laterales. 

Los equipos comerciales intentan solucionar este efecto rendija, ya que se conoce el período de la 

señal a partir de un pulso de referencia como se explica más adelante.  

Por otro lado, los promedios sincrónicos en el tiempo, también toman secciones de la señal a partir 

de un pulso de referencia pero a diferencia de los promedios de espectro, promedian estas secciones 

en el dominio tiempo y una vez que obtienen este promedio, realizan la FFT para calcular la 

amplitud y fase desde el espectro obtenido. 

En [SKF condition monitoring area, 1997] se comparan ambas técnicas (promedios sincrónicos y 

promedios de espectro) para un caso particular que se da cuando además de la señal de 

desbalanceamiento, existe una señal de frecuencia variable y cercana a la primera. Por ejemplo, si se 

tiene una señal de 16 Hz (representando la señal de desbalanceamiento) y además una señal externa 

variando entre 14 y 18 Hz como muestra la Figura 5.3. Este problema en particular afectará la 

componente de desbalanceamiento, tanto en amplitud como en fase, independiente de la resolución 

en frecuencia que se utilice y es de interés ya que podría darse en ocasiones en que exista una 

máquina de frecuencia variable funcionando cerca de la máquina que se desea balancear. 

 



29 

 

 

 
Figura 5.3 Señal de desbalanceamiento (1X) sumada a una señal de frecuencia variable cercana a 1X. 

Con el fin de verificar lo concluido por [SKF condition monitoring area, 1997], se programó en 

LabView una señal ideal con un pulso de referencia y a ésta se suma una señal de frecuencia 

variable. Se realizan promedios sincrónicos y promedios en el tiempo de forma paralela, es decir, 

para las mismas secciones de la señal como se ilustra en la Figura 5.4. 

 
Figura 5.4 Promedios de espectro y promedios sincrónicos, esquema de la programación realizada en LabView. 
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Luego de programar, se evalúa para distintos rangos de variación de la frecuencia de la señal 

adicional, y distintas frecuencias y amplitudes de la señal de desbalanceamiento. De lo anterior, se 

obtienen resultados idénticos para todos los casos sin importar el número de promedios, amplitud de 

la señal adicional, etc. Durante las pruebas realizadas en este estudio, sólo se obtienen resultados 

distintos en el caso de considerar distintas secciones de la señal para cada forma de promediar, es 

decir, si los promedios no se hacen de forma paralela. 

5.2. Evaluación del programa de balanceamiento en equipo CSI 2130  

En el balanceamiento, los equipos comerciales son capaces de solucionar el problema de efecto 

rendija, ya que al conocer la frecuencia de los pulsos, se tiene información sobre el periodo de la 

señal de interés (señal a 1x). Para lograr registrar un periodo entero de la señal, los equipos 

comerciales permiten modificar un parámetro llamado ñbandwidthò o ancho de banda (B). A partir 

de este parámetro el equipo calcula la frecuencia de muestreo de la forma: 

ÆÜ " ρ8 (5-2) 

Æ ςȟυφÆÜ (5-3) 

donde: 

ρ8: Frecuencia de la señal de desbalanceamiento dada por el pulso de referencia. 

Æ : Frecuencia máxima. 

Æ: Frecuencia de muestreo en la señal temporal. 

Una vez definida la frecuencia de muestreo (Æ), el equipo determina un número de líneas a utilizar 

en el espectro y luego calcula el tiempo de muestreo de la forma: 

4
.

Æ

.

ÆÜ

.

" ρ8

.

"
4 (5-4) 

donde: 

4 : Tiempo de muestreo. 

. : Número de puntos. 

. : Número de líneas en el espectro. 

4: Período de la señal. 

De la ec. (5-4) se tiene que si el término  es un entero, se registrará un número entero de periodos 

de la señal de desbalanceamiento. Las tarjetas análogo-digital (A/D), permiten tomar un número de 
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puntos igual a una potencia de 2 por lo cual el número de líneas que utilizan es limitado a valores 

como 400, 800, 1600, 3200, etc. A partir de esto, es deseable que el parámetro B (bandwidth) tome 

valores como 20, 10, 5 pero no será beneficioso tener valores como 3, 7, 9, etc. Porque estos 

números no permiten que el término  resulte un entero. 

El par§metro B se menciona en los equipos como ñancho de bandaò ya que permite aislar la 

componente de interés (1X). Actúa como un porcentaje de la velocidad de rotación indicando que 

lograría filtrar las señales cercanas que se encuentren dentro de un ancho de banda dado por  y 

centrado en 1X como indica la Figura 5.5. 

 

Figura 5.5 Esquema de la señal de desbalanceamiento y el ancho de banda que aísla esta componente. 

Se tiene que el tiempo de muestreo de la señal es igual a: 

4
.

" ρ8
 (5-5) 

Por lo tanto la separación entre las líneas del espectro está dada por: 

ЎÆ
" ρ8

.
 (5-6) 

Como el equipo utiliza un número de líneas (. ) igual o superior a 400, se tiene que existe al menos 

un punto discreto entre la señal 1X y la señal cercana a , como se ilustra en la Figura 5.6. Con 

esto se asegura que una señal cercana no afecte de forma directa la componente de interés (1X). Por 

otro lado, el hecho de tener un valor de " más pequeño, implica un mayor tiempo de muestreo en 

cada medición. Lo cual se comprobó experimentalmente con el equipo CSI 2130. 

Se analizó la medición de fase del equipo CSI 2130 en su programa de balanceamiento, para esto se 

genera una señal sinusoidal perfecta que representa un desbalanceamiento ideal, de 16 Hz (960 rpm) 

y amplitud 1 volt. Configurando el equipo con una sensibilidad de 0,1 volt/EU se espera leer una 

señal pico-pico de amplitud 20 EU. La señal numérica se ilustra en la Figura 5.7 acompañada de un 

pulso para la medición de la fase.  
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Figura 5.6 Esquema de señal de desbalanceamiento y de la resolución en frecuencia en base al parámetro B. 

 

Figura 5.7 Señal numérica de forma sinusoidal representando una señal de desbalanceamiento, acompañada de 

un pulso de referencia. 

Al medir la amplitud y fase de esta señal el equipo entrega valores que serán dependientes de la 

frecuencia de muestreo que utilice el equipo. Como no se conoce la frecuencia de muestreo del 

equipo, se utilizan 2 intervalos de tiempo (ȹt) distintos en la generación de la señal, en el menor se 

utiliza un ɝÔ ρØρπseg ya que se probó con un ɝÔ más pequeño y los resultados que se 

consiguieron eran idénticos, no así con un ɝÔ mayor, por lo que se asume que la frecuencia de 

muestreo del equipo no supera los 100 kHz. 

En Tabla 5.1, se muestran valores obtenidos con el equipo CSI 2130 para una señal de 

desbalanceamiento pura, utilizando distintos intervalos de tiempo en la generación. 

Tabla 5.1 Medición de una señal generada de forma numérica. 

ȹt Magnitud (EU) Fase (°) 

ρὼρπ 19,6365 98,8 

ρὼρπ 19,6404 93,2 
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De los valores anteriores se debe notar que en amplitud existe un error en la medición ya que con la 

señal ingresada se debiera tener una lectura de magnitud pico a pico de 20,0 EU, por lo tanto, 

incluso en el caso de tener una señal perfecta, se tiene un error en la medición de la amplitud 

cercana al 2%.  

En la medición de la fase existe diferencia en cuanto al valor e inestabilidad originada por el ɝÔ de 

generación, ya que en el caso de ɝÔ ρØρπseg, se requiere levemente más tiempo para lograr 

converger a un valor preciso. Como muestra la Fig. 5.8, en algún caso se podría obtener distinto 

número de puntos dentro del pulso, lo que conlleva a un pulso más amplio en un giro que en otro y 

en consecuencia una medición de la fase diferente.  

 

Figura 5.8. Pulsos con distinta frecuencia de generación. 

La fase esperada para esta señal es de 90º con respecto al pulso, ya que el equipo mide la fase 

considerando la distancia desde el inicio del pulso al valor máximo de la componente. Esto se 

comprobó utilizando distintos anchos de pulso con los cuales se llegó a resultados idénticos 

descartando las ideas de que la medición de la fase se podría realizar desde el centro o desde el final 

del pulso. 

La tarjeta utilizada para la generación es la NI PCI-6711, esta tarjeta realiza una generación con 

forma de ñescalaò como muestra la Fig. 5.9 , por lo tanto se tiene un error en la fase asociado al 

intervalo de tiempo usado en la generación, esto se produce debido a que los puntos que toma el 

recolector podr²an estar en cualquier parte de este ñescal·nò dependiendo de la frecuencia de 

muestreo que éste utilice. 
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Este error estará dado por el ancho de cada ñescal·nò y se puede calcular con la ecuaci·n  

(5-7). 

ÅÒÒÏÒ Ξ
ЎÔ

4
σφπ (5-7) 

donde: 

ɝÔ: Intervalo de tiempo utilizado para la generación 

4: Periodo de la señal. 

Util izando esta ecuación se tiene para ɝÔ ρØρπseg un error de fase en grados de ±0,0576º y 

para ɝÔ ρØρπseg un error de ±5,76º. Por lo tanto, la diferencia de fase de la Tabla 5.1 se 

atribuye a la generación de la señal. Esta diferencia en la medición de la fase, no tiene mayor 

relevancia en un proceso de balanceamiento, siempre y cuando la diferencia sea constante en todas 

las mediciones ya que la fase es referencial (de igual forma ocurre con la amplitud). 

 
Figura 5.9. Señal escalonada generada por LabVIEW. 

Luego de determinar la frecuencia idónea para la generación de la señal (ɝÔ ρØρπ), se realizan 

mediciones para distintas frecuencias de la señal y utilizando distintos anchos de banda (parámetro 

B), obteniendo los resultados que se muestran en las Figura 5.10 y Figura 5.11. 

Se observan errores en la medición de fase con un máximo de 5º. Este error es bajo en comparación 

al error que añade un filtro digital, por lo cual se atribuye a la frecuencia de muestreo utilizada por el 

equipo en cada medición (determinada por la frecuencia 1X y el parámetro bandwidth) además de la 

frecuencia de generación. Esto determina el inicio del pulso y así el inicio del registro de datos como 

muestra la Figura 5.12.  

1,2

-1,2

-1

-0,8

-0,6

-0,4

-0,2

0

0,2

0,4

0,6

0,8

1

Tiempo(s)
0,120,06 0,07 0,08 0,09 0,1 0,11

A
m

p
lit

u
d

 (
v
o

lt
)



35 

 

 

 
Figura 5.10 Valor de fase entregado por equipo CSI 2130 para distintas frecuencias de la señal y distinto ancho 

de banda (bandwidth). Rango de 240-360 rpm. 

 
Figura 5.11 Valor de fase entregado por equipo CSI 2130 para distintas frecuencias de la señal y distinto ancho 

de banda (bandwidth). Rango 2340-2460 rpm. 

 
Figura 5.12 Señal sinusoidal acompañada de un pulso de referencia. Se indican frecuencias de muestreo para 

cada señal y forma de la señal numérica generada. 
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A 11U1
+ A12U2

=V10

5.3. Efecto del cambio en las rpm 

Las técnicas de balanceamiento explicadas en el punto 3, asumen que la relación entre la vibración 

medida en un descanso y el desbalanceamiento en un plano es lineal. Por ejemplo, en el método de 

los coeficientes de influencia se tiene que la relación entre la vibración de un descanso y el 

desbalanceamiento de un plano está determinada por los ñcoeficientes de influenciaò (Figura 5.13). 

 

Figura 5.13 Relación entre vibración en un descanso y desbalanceamiento en un plano mediante coeficientes de 

influencia. 

Dichos coeficientes de influencia se consideran como una constante durante todo el proceso de 

balanceamiento. Por ejemplo, si se considera un rotor con desbalanceamiento dinámico como en la 

Figura 5.14. 

 
Figura 5.14 Rotor rígido con desbalanceamiento dinámico, se indican 2 grados de libertad. 

La amplitud del coeficiente de influencia en este caso está dado por la ec (5-8). 
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Se puede observar que la relación entre la masa desbalanceada y el desplazamiento es constante para 

cualquier valor de la masa desbalanceada, pero si además de variar la masa desbalanceada, cambia 

alguno de los otros términos esta relación deja de ser lineal.  

La velocidad de rotación de un motor eléctrico es difícil de controlar, ya que es dependiente de la 

frecuencia de la línea por lo cual puede ocurrir que entre una medición y otra la velocidad de 

rotación no sea exactamente la misma lo que tiene como consecuencia un cambio en el coeficiente 

de influencia. 

Para un caso particular en que exista sólo desbalanceamiento estático, como ilustra la Figura 5.15. 

 

Figura 5.15 Rotor de 3 discos con desbalanceamiento en el plano g (desbalanceamiento estático). 

Si se tiene una masa ubicada en el plano g, el coeficiente de influencia es igual a: 

ὃ ὃ  
×

ςËρ
×
ʖ

Ὡ  

 

(5-9) 

Utilizando los siguientes valores: 

Ὧȡςὼρπ 
ὔ

ά
 

 ςπππ Ὄᾀ 

Se grafica tanto la amplitud como la fase en función de la velocidad de giro. Se logra observar que 

la variación de velocidad origina una variación de la amplitud del coeficiente de influencia en todo 

el rango de velocidades, no así la fase que tiene un cambio abrupto cuando la velocidad de giro 

coincide con la frecuencia natural como se ilustra en la Figura 5.16. Se debe notar que la frecuencia 
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natural mostrada en el gráfico, corresponde la frecuencia natural del sistema y no del rotor, ya que 

cuando se trabaja con un rotor rígido se asume que se está trabajando bajo la primera frecuencia 

natural del rotor. 

  

Figura 5.16 Amplitud del coeficiente de influencia en relación a la velocidad de giro. 

A pesar de trabajar en la zona anterior a la primera frecuencia natural del sistema, se tiene que para 

una variación de velocidad entre una medición y otra no es correcto asumir una relación 

perfectamente constante y además ésta variación de velocidad traerá consecuencias más relevantes 

en amplitud que en fase. 

Con el fin de verificar lo que ocurre en la realidad con la relación entre desbalanceamiento en un 

plano y vibración en un descanso se realizan 2 pruebas experimentales:  

a) Se miden vibraciones (desplazamiento), utilizando distintas masas de prueba en una misma 

posición. 

b) Se miden vibraciones (desplazamiento), para una misma masa ubicada es distintas 

posiciones angulares. 

Antes de realizar cada prueba se balancea el rotor para eliminar dentro de lo posible los 

desbalanceamientos residuales. La vibración residual en el descanso 1 antes de llevar a cabo la 

experiencia es: 

6 σȟτω ʈÍ ᷃ ςπτȟυЈ 

a) Distintas masas de prueba en una misma posición 

Para esta experiencia se utilizaron 7 masas de prueba de distinto valor y se ubican en el plano nº1, se 

mide la vibración que genera cada una en el descanso nº1. En la Fig. 5.17 se ilustran los resultados. 
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Figura 5.17 Amplitud de vibración medida en un descanso en relación  

Se puede observar que la relación tiene una tendencia lineal, pero no perfecta. Esto será el origen, 

sin duda, de pequeños errores en los resultados del balanceamiento. La línea roja que se muestra en 

la Fig. 5.17 representa una relación lineal perfecta, en base a esta recta se calcula un coeficiente de 

correlación igual a 0,97 lo que indica una correlación aproximadamente lineal (coeficiente de 

correlación = 1 indica una relación perfectamente lineal). Esta pequeña desviación podría atribuirse 

a errores de medición o leves variaciones en la velocidad para cada medición. 

b) Una misma masa ubicada en posiciones distintas 

Si se realiza la medición de la vibración utilizando la misma masa en distintas posiciones angulares 

en un mismo plano, se espera una misma magnitud pero con fase distinta en cada medición. Esta 

fase está determinada por la posición que se utilice para la masa de prueba. Teóricamente esto 

debería ser perfecto, pero en la práctica se tiene un desbalanceamiento residual el que se sumará o 

restará al desbalanceamiento introducido por la masa de prueba, por eso se procede a balancear el 

rotor antes de iniciar la prueba (igual que en el caso anterior). 

Sólo se consideran las vibraciones de un descanso ya que se evalúa la relación del descanso nº1 con 

el plano de corrección 1 del rotor. Los resultados obtenidos se muestran en la Tabla 5.2, donde se 

indica también el error con respecto a la fase esperada en un caso ideal. 

Tabla 5.2 Fase de la vibración variando la posición de la masa de prueba 

 Masa (g)  Posición (º)  Fase de la vibración (º)  Fase esperada (º)  Error (º) 

6,5 0 218,6 218,6 0 

6,5 30 248,8 248,6 0,2 

6,5 60 279,2 278,8 0,4 

6,5 90 309,1 309,2 -0,1 

6,5 120 338,1 339,1 -1 

6,5 150 7,5 8,1 -0,6 

6,5 180 36,8 37,5 -0,7 
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Los valores medidos son muy cercanos a los esperados, obteniendo un error máximo de 1º para la 

fase, que podría deberse a errores de construcción del rotor, es decir, los orificios roscados no se 

encuentran separados 30º exactamente o errores asociados a la frecuencia de muestreo. 

En esta experiencia también es interesante observar la magnitud de la vibración con la masa de 

prueba ubicada en distintas posiciones, lo que en el caso teórico debería ser igual para todas las 

posiciones. El gráfico de la Figura 5.18 muestra que existe una variación en la magnitud de la 

vibración incluso si se utiliza la misma masa de prueba.  

 
Figura 5.18. Magnitud de la vibración en función de la posición de la masa de prueba 

Esta variación es de forma aleatoria por lo cual no se podría atribuir únicamente al 

desbalanceamiento residual y podría ser consecuencia de una variación de velocidad en conjunto 

con errores de construcción del rotor, es decir, los orificios podrían no tener exactamente la misma 

distancia radial al centro de giro. Estas causas son motivo de la no coincidencia en la intersección de 

los círculos en el método de las 4 carreras (punto 3.1). 

5.4. Efecto del ruido y componentes cercanas a la velocidad de giro 

La medición de la vibración en un proceso de balanceamiento tiene 2 componentes que son la 

magnitud y la fase las cuales se estabilizan utilizando promedios. Sin embargo, cuando se quiere 

obtener un balanceamiento muy refinado, esto no es posible ya que los promedios no convergen a un 

valor específico.  

El equipo utilizado (CSI 2130) indica en pantalla cuando las mediciones son estables y cuando no lo 

son, aunque en general con mucho tiempo de medición podrían estabilizarse. En este capítulo se 

considera una condición de inestabilidad cuando pasa más de 1 minuto y la señal aún no se 

estabiliza. El equipo considera una medición para la fase estable cuando la variación entre un 
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promedio y el siguiente es igual o menor que 2,5º y menor a un 5% para la magnitud, de lo contrario 

es inestable, [Emerson Process Management, 2007]. 

Esta inestabilidad no se presenta siempre, sólo en casos específicos como es el balanceamiento de 

afino. Es de interés saber cuál es el origen de la inestabilidad en la medición, para ello se mide en 

primer lugar la vibración en la máquina con una masa desbalanceada, obteniendo la señal en el 

tiempo y el espectro que se ilustran en la Figura 5.19. 

 

Figura 5.19. Señal registrada con el equipo CSI 2130 con una masa desbalanceada. 

Para este caso el equipo muestra una rápida convergencia a un valor específico tanto para magnitud 

como para la fase, lo que indica que la medición es estable. Luego en base a las mediciones en cada 
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descanso se realiza un balanceamiento hasta que el equipo indica inestabilidad en la medición, la 

señal en el tiempo y el espectro correspondiente para esta condición se ilustran en la Figura 5.20. 

En el espectro mostrado en la Figura 5.20, se observan varias componentes además de la 

componente proveniente del desbalanceamiento. Estas componentes a 508,37 rpm y 435,89 rpm se 

deben a una falla en la correa y a una falla en el elemento rodante utilizado para los descansos 

respectivamente.  

 

Figura 5.20. Señal registrada por el CSI 2130 luego de balancear el rotor. 

La inestabilidad que indica el equipo podría ser causa del ruido en la medición o de la variación de 

velocidad que existe en los motores eléctricos o de una señal cercana a la velocidad de giro de 
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similar o mayor magnitud. En Figura 5.20, se observa que el segundo armónico de la falla en el 

descanso (2x435,89 rpm) es similar en magnitud a la componente del desbalanceamiento (996,03 

rpm) y se encuentra cercano a ésta lo que podría originar una inestabilidad. 

Haciendo una simulación numérica de la señal, se evalúa la capacidad del equipo para detectar la 

señal de desbalanceamiento en distintas condiciones, con el fin de conocer en qué casos entregará 

resultados erróneos, cuando habrá inestabilidad y que tan errados pueden llegar a ser los datos. 

Para esto se utilizó el programa LabVIEW en el cual se programó la generación de una señal 

numérica y se ingresó esta señal al equipo CSI 2130 tal como se indica en punto 5.2. 

Se evaluará el efecto del ruido en la señal y de una componente con frecuencia cercana a la 

velocidad de rotación ya que estos factores podrían estar presentes en un proceso de balanceamiento. 

Se utiliza un intervalo de tiempo para la generación ɝÔ ρὼρπseg ya que como se mencionó 

antes con esto se supera la frecuencia de muestreo del equipo. 

5.4.1 Efecto del ruido en la medición 

Uno de los problemas que siempre está presente en las mediciones es el ruido, el cual puede ser 

propio del sensor o de origen mecánico como es el roce entre eje y cilindros de apoyo. Para añadir 

ruido a la se¶al num®rica se utiliza una funci·n predefinida en LabVIEW llamada ñUniform White 

Noiseò o ruido blanco que es lo más cercano a la realidad. Esta función genera valores aleatorios en 

un rango determinado por ± la amplitud especificada. La señal generada se ilustra en la Figura 5.21. 

En Tabla 5.3 se indican los resultados de las mediciones de amplitud y fase obtenidas de señales 

simuladas con ruido de diferentes amplitudes. 

 
Figura 5.21 Señal numérica de desbalanceamiento añadiendo ruido. 
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Tabla 5.3 Medición con ruido sumado a la señal de desbalanceamiento. 

Amplitud del ruido 

(EU) 
RPM Fase (º) Magnitud (EU) Condición 

0 959,7 93,2 19,6404 Estable 

1 959,7 93,2 19,6354 Estable 

5 959,7 93,2 19,6562 Estable 

10 959,7 93,2 19,6307 Estable 

30 959,7 93,4 19,5917 Inestabilidad leve 

50 959,7 93,7 19,6431 Inestabilidad leve 

En el caso de la señal con ruido se aprecia una inestabilidad en las mediciones cuando la amplitud 

del ruido es mucho mayor que la señal (sobre 3 veces mayor). En base a esto es de esperar que 

durante un balanceamiento de afino alguna de las mediciones resulte inestable debido a su bajo valor 

en comparación al ruido. 

5.4.2 Efecto de una señal de frecuencia cercana a la velocidad de giro 

Otro origen posible de una inestabilidad, es la presencia de componentes cercanas a la componente 

de desbalanceamiento como se mostró en el espectro de la Figura 5.20. Se simula una señal que 

contiene la suma de 2 señales sinusoidales, una será la señal de desbalanceamiento a 16 Hz (960 

rpm) y la otra una señal cualquiera de frecuencia cercana a la primera. La señal generada se ilustra 

en la Figura 5.22. 

 
Figura 5.22 Señal numérica de 1 volt de amplitud y frecuencia 960 rpm (16 Hz) sumada con una señal de 2 volt de 

amplitud y frecuencia 840 rpm (14Hz). 

Se utilizaron distintas amplitudes y frecuencias para esta señal y se observa la inestabilidad que 

presenta el equipo en la medición de amplitud y fase, los resultados de esta simulación se indican en 

la Tabla 5.4. 
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Tabla 5.4. Medición con una señal adicional cercana a la señal de desbalanceamiento.  

Señal de desbalanceamiento Señal adicional 
Estado  

RPM AMPLITUD (volt)      RPM   AMPLITUD (volt)  

960 1    780 2 Estable 

960 1     840 0,5 Estable 

960 1     840 1 Leve inestabilidad 

960 1     840 2 Leve inestabilidad 

960 1     930 0,1 Estable 

960 1     930 2 Inestabilidad  

Se puede observar que la presencia de una señal de frecuencia cercana tendrá influencia en la 

estabilidad de la medición y la estabilidad que provoque será dependiente de que tan cerca esté de la 

frecuencia de la señal de desbalanceamiento y de la amplitud que tenga en comparación a esta 

última. 

Cuando existe una señal de frecuencia cercana a la frecuencia de rotación, se hace necesario un filtro 

seguidor para lograr atenuar estas componentes cercanas. El equipo CSI 2130 da la opción de 

modificar el ancho de banda de un pseudo filtro con el par§metro ñbandwidthò. Este par§metro 

acepta valores positivos entre 0.04 y 0.5, siendo el valor por defecto 0.1 y con el cual se realizaron 

las mediciones anteriores. El valor de bandwidth que se utilice en el equipo CSI 2130 funciona 

como un porcentaje, por ejemplo si se usa bandwidth 0.1 (10%) y la maquina está girando a 1000 

rpm el ancho de banda es 100 rpm, por lo tanto las componentes entre 950 y 1050 rpm no son 

atenuadas. Un ancho de banda menor atenuará componentes más cercanas, pero por otro lado toma 

más tiempo en entregar resultados (Ver punto 5.2). [Emerson Process Management, 2007]. En base 

a lo anterior se realizaron mediciones variando el ancho de banda primero para una señal pura 

obteniendo los resultados de la Tabla 5.5. 

Tabla 5.5. Medición para distintos anchos de banda. 

Bandwidth x rpm Amplitud pico-pico (EU) Fase º 

0,004 19,6408 92,5 

0,1 19,6381 93,2 

0,5 19,5698 93,6 

Se evaluó también la estabilidad de la medición utilizando distintos anchos de banda para la 

condición descrita en la Tabla 5.6 

Tabla 5.6. Estado de la medición para distinto ancho de banda. 

Señal de desbalanceamiento Señal adicional Bandwidth x 

rpm 
Estado 

rpm Amplitud (volt) rpm Amplitud (volt) 

960 1 930 1 0,04 Estable 

960 1 930 1 0,5 Inestable 
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5.5. Error de manipulación 

Cuando se aplica un método de balanceamiento, existe una persona a cargo de ubicar la masa 

correctora calculada por el programa y cuando se ubica una masa en el rotor, ésta tiene asociado un 

error en magnitud y un error en posición producto del error propio de balanzas y sistemas de 

medición angular. 

Una corrección en 2 planos como es el general de los casos, consiste en una suma de vectores 

correctores la cual tiene que anular los vectores inicialmente desbalanceados (Figura 5.23). Esta 

suma de vectores podría generar una amplificación en los errores de cada vector corrector como se 

indica en punto 5.1. 

 
Figura 5.23 Desbalanceamientos correctores en 2 planos para un rotor rígido.  

Si se realiza el balanceamiento estático en un solo plano no se tiene la suma de vectores aproximada, 

ya que la operación se puede realizar de forma teórica y se tendrán los errores asociados a un solo 

plano de corrección, en lugar de tener errores en los 2 planos y además una operación de vectores 

con error. Para el caso de la cupla es inevitable realizar el balanceamiento en 2 planos ya que se 

necesita una distancia entre los planos de corrección. 

Esta es una razón del porqué el método por partes podría obtener mejores resultados, ya que propone 

realizar el balanceamiento estático en un solo plano separado del desbalanceamiento de cupla, con lo 

cual se está disminuyendo la propagación de errores. 

5.6. Evaluación experimental  de los métodos para balanceamiento de rotores rígidos. 

A continuación se evalúan los distintos métodos de balanceamiento de rotores rígidos de forma 

experimental, ya que desde el punto de vista teórico todos entregan resultados exactos, por lo cual 

los errores en los resultados se deben a errores de medición o consideraciones erradas en la 

aplicación de los métodos, tal como se discute en los puntos anteriores. 
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Para esta experimentación, se utiliza un rotor de 3 discos similar al mostrado anteriormente en 

Figura 4.2 y para el registro de datos el equipo analizador de vibraciones CSI 2130 (Dual Channel). 

Para medir la fase se utiliza un fototacómetro Mini-Beam SM-312LV y para la vibración 

velocímetros instalados en la máquina balanceadora. 

Se evalúan los métodos de balanceamiento capaces de corregir la cupla además del 

desbalanceamiento estático (balanceamiento en 2 planos). En este caso se ingresan 

desbalanceamientos en los 3 discos. Antes de ingresar los desbalanceamiento se balancea el rotor 

quedando con las vibraciones residuales de: 

6 υȟρτʈÍ ᷃ρχπȟσЈ 

6 ωȟτς ʈÍ ᷃ρπωȟυЈ 

Luego se realizan dos experiencias: 

Caso 1: Se inserta una masa desbalanceada en cada plano de 11,7 gr como indica la Figura 5.24. La 

masa ubicada en el plano Ç genera un desbalanceamiento estático y las masas de los planos 1 y 2 un 

desbalanceamiento de cupla, es decir, se ha generado un desbalanceamiento dinámico. Para esta 

configuración, se realiza el balanceamiento utilizando: i) método gráfico (sin medición de fase) en 2 

planos, ii) método de coeficientes de influencia y iii) método por partes. Con esto se busca encontrar 

alguna diferencia en los resultados y evaluar la exactitud de los métodos ya que se conoce el 

desbalanceamiento inicial. 

 

Figura 5.24. Rotor de 3 planos utilizado para experimentación. 

Los resultados obtenidos para este caso se muestran en la tabla 3.12. Para el método sin medición de 

fase se muestra el detalle en la Figura 5.25. 

Tabla 5.7 Comparación de métodos de forma experimental. 

Vibración residual 
Método sin medición 

de fase 

Método de coeficientes 

de influencia 
Método por partes 

Descanso 1  στχȟπσ ʈÍ ςσȟχσ ʈÍ ᷃ςχπȟυЈ ρπȟωρ ʈÍ  ᷃ρφȟρ 

Descanso 2  ωσȟτρ ʈÍ ωȟσπ ʈÍ ᷃στψȟφ ρψȟψχ ʈÍ ᷃σρτȟυ 




















































