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GLOSARIO

Sistema: conjunto formado por masa — resorte — amortiguador en sus diferentes

combinaciones, y que representan a un sistema de ingenieria cualquiera.

Cargas dinamicas: fuerzas externas variantes en el tiempo a las que esta

sometido un sistema, y cuyos efectos también son funcién del tiempo.

Grados de libertad: es el numero minimo de coordenadas generalizadas de un

sistema, que univocamente determinan la posicién del mismo.

Vibracion libre: es el movimiento periédico que se observa cuando el sistema se

desplaza de su posicién de equilibrio estatico ante ausencia de fuerzas externas.

Vibracion forzada: es el movimiento, no necesariamente peridédico, que se

presenta cuando sobre el sistema actuan fuerzas externas.

Amortiguamiento: friccién o resistencia al movimiento periodico, que lo retardan

0 causan su eventual desaparicion.
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Frecuencia y Periodo: la frecuencia es el numero de ciclos por unidad de
tiempo, y el periodo es el tiempo necesario para que un movimiento periédico se

repita.

Frecuencia natural: es la frecuencia de un sistema que tiene vibracién libre sin

amortiguamiento.

Resonancia: fendbmeno que ocurre cuando la frecuencia de la excitacion es igual
a la frecuencia natural del sistema. Cuando se presenta, la amplitud de la
vibracion aumenta indefinidamente y esta gobernada Unicamente por la cantidad

de amortiguamiento presente en el sistema.

Modo de vibracién: es la manera particular de vibrar que tienen los sistemas

para cada una de sus frecuencias naturales.

Amplitud: Es la distancia total recorrida por una masa suspendida vibrando

alrededor de su posicién de equilibrio, los parametros que cuantifican la amplitud

se expresan en términos de: desplazamiento, velocidad y aceleracion.

Desplazamiento: Es la distancia total recorrida por un elemento de maquina

vibrando alrededor de su posicion de equilibrio desde un extremo positivo hasta un
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maximo negativo es un movimiento pico a pico, por lo tanto el pardmetro

desplazamiento es una medida de amplitud de vibracién pico a pico.

Velocidad y Aceleracion Pico: ElI movimiento de un elemento de maquina
vibrando alrededor de au posicion de equilibrio es un movimiento con velocidad
variable, definiéndose como velocidad pico la velocidad maxima que adquiere el
elemento en movimiento durante un ciclo de vibracion, la variacion de la velocidad

en la unidad de tiempo se define como la aceleracién.

Frecuencia de la Vibracion: Es él numero de eventos que se repiten en la
unidad de tiempo, esta es en términos de la vibracion el inverso del periodo, F =
(1/T). La frecuencia de la vibracién permite identificar la causa de la vibracion y
asi relacionar problemas en particular con respecto a la maquinaria rotativa,
existen dos formas para expresar frecuencia: relativa al tiempo y relativa a la

rotacion del eje (ordenes de rotacion).

Angulo de fase: Es la medicién en grados de la relacién en tiempo entre eventos
este parametro se utiliza para describir la vibraciébn comparando los movimientos
dinamicos de elementos vibrando o simplemente relacionando el movimiento

dinamico de un elemento en particular con una referencia dada.
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FORMA DE LA ONDA: Este es el medio més importante de presentar los datos
de vibracion, permite comprender el comportamiento de cada maquina en

particular, ya que se dispone de la sefial fiel de la vibracion.
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RESUMEN

Los sistemas dinamicos vibratorios para aislamiento mecénico activo de maquinas
rigidas, constan bdasicamente de una base o bloque y elementos deformables
debajo (o encima) de ella. Ademas, la maquina soportada por el bloque

(fundacioén), es quien se constituye en fuente de vibraciones.

En el aislamiento mecénico activo se debe analizar el comportamiento dinamico del
SDV, a fin de verificar que las fuerzas dindmicas que van al piso sean cero,
siempre y cuando, los elementos deformables entre la fundacion y el piso estén

disenados adecuadamente.

Uno de los objetivos de este estudio es determinar experimentalmente las
frecuencias de excitacién y naturales del sistema dinamico vibratorio a fin de
mostrar los diferentes modos de vibracion (resonancia). Asi mismo, se deben
variar los parametros masa, rigidez y amortiguacion con el propésito de analizar su
influencia en el comportamiento dinamico del sistema y determinar las condiciones

optimas para el aislamiento mecanico activo.
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INTRODUCCION

A lo largo del desarrollo de la ingenieria como ciencia, el hombre buscoé la solucion
de problemas técnicos que posibilitaran la ejecucion de tareas mas complejas con
un menor gasto de energia, mayor comodidad, con nuevos y mejores materiales y
en menor tiempo. Esto podria traducirse en que la tendencia ha sido, y es
actualmente, la “busqueda” de una mayor eficiencia en la realizacion de dichas

tareas.

Paralelamente a esta “busqueda” de eficiencia surgen nuevos problemas que,
precisamente, estan asociados al uso de nuevos materiales, al desarrollo de altas

velocidades y a menores tiempos de trabajo entre otros.

Uno de estos problemas que afecta a todas las ramas de la ingenieria es la falla
inesperada de un sistema en servicio. Este problema fue enormemente reducido,
gracias a la importancia cada vez mayor que cobra en este siglo, el estudio y
andlisis detallado de las cargas dinamicas que producen vibraciones y su efecto

mas dafino: la fatiga de los materiales (stress).
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En general, puede decirse que todos los sistemas de ingenieria que posean masa y
elasticidad estan capacitados para tener movimiento relativo. Si el mismo se repite
luego de un cierto intervalo se esta en presencia de vibracién, que no es mas que

una forma de energia disipada.

Cuando las vibraciones no son generadas deliberadamente por el hombre con un
fin determinado sino que son consecuencia de causas externas o de condiciones
de funcionamiento, producen efectos indeseables que pueden afectar

negativamente no sélo a los sistemas de ingenieria sino también a las personas.

En los sistemas de ingenieria, se tiene que la gran mayoria de las maquinas,
equipos y construcciones civiles, excepto las muy pequefias, pueden presentar
serios problemas estructurales y de funcionamiento debidos a las cargas dinamicas
que producen vibraciones. Estos problemas pueden llevar a un fallo total del
sistema. Estas causas fueron determinantes, para el estudio y perfeccionamiento

de métodos para reducir o eliminar las vibraciones en los sistemas de ingenieria.

En el campo de la Ingenieria Mecénica se observa que el aumento de las

velocidades de servicio de las maquinas (actualmente se consiguen velocidades de

rotacion de mas de 12.000 r.p.m.) asi como el aligeramiento de su construccion,
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favorecen la aparicion de vibraciones. Ademas, se produce otro efecto indeseable

como es el ruido en el ambiente de trabajo.

En la Ingenieria Civil la presencia de cargas dinamicas, y por lo tanto de

vibraciones y fatiga, ha sido la responsable de grandes catastrofes

Es un hecho entonces que la presencia de vibraciones en los sistemas de
ingenieria, no solo afecta la salud del hombre, sino que también provoca fallas
estructurales y de funcionamiento. Esto trae como consecuencia la reduccién de
su vida util. La necesidad de sustitucion de dichos sistemas, o parte de ellos, se
traduce en pérdidas econdmicas de importancia. La eliminacidon o reduccion de las
vibraciones constituye una parte fundamental de la Ingenieria moderna, y son
cada vez mas numerosas las aplicaciones y técnicas empleadas para la solucion de
este problema.

Las técnicas tradicionalmente utilizadas consisten en el célculo y la seleccion de
elementos elasticos y disipativos (resorte y amortiguador), que al ser instalados
reducen al minimo los efectos indeseables. También, y segun la aplicacion, estas
técnicas tadicionales pueden combinarse con los mas modernos y sofisticados

equipos electronicos.
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Por lo tanto en todo nuevo proyecto de ingenieria resulta imprescindible considerar
un estudio profundo de las cargas dinamicas, de sus influencias y de su

eliminaciéon o reduccién.
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1. FUNDAMENTOS DE LA VIBRACION

1.1 VIBRACION

La vibracidn, en general es una forma de energia disipada y en muchos casos es
inconveniente, especialmente en maquinarias; ya que debido a las vibraciones se

producen ruidos, se transmiten fuerzas y movimientos no deseados.

La vibracion también puede ser descrita como la variacion de la configuracion de

un sistema con respecto al tiempo, alrededor de su posicion de equilibrio estable.

El estudio de las vibraciones se refiere a los movimientos oscilatorios de los
cuerpos y, a las fuerzas asociadas con ellas. Todos los cuerpos que poseen masa
y elasticidad son capaces de vibrar. La mayoria de las maquinas y las estructuras
experimentan vibracién hasta cierto grado y, su disefio, requiere generalmente

consideracién de su conducta oscilatoria.

1.2 MOVIMIENTO ARMONICO.
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El movimiento oscilatorio puede repetirse asi mismo regularmente, como es el caso

de un balancin de reloj o el caso de los movimientos sismicos.

Cuando el movimiento se repite a intervalos de tiempo “T”, se le llama periddico
donde “T” es el periodo de oscilacidon y su reciproco f=1/T es la frecuencia. El
movimiento periédico mas simple es el MOVIMIENTO ARMONICO. Este
movimiento puede ilustrarse por medio de una masa suspendida de un resorte

liviano (Ver Fig. 1.1).

T

Figura 1.1. Vibracion libre

Si la masa se desplaza de su posicion de reposo y se libera, oscilara hacia arriba y
abajo. En ausencia de friccion el movimiento en el dominio del tiempo es
mostrado en la figura 1.1.

El movimiento del peso de su posicion neutral hasta él limite mas alto de su

recorrido y de vuelta por el punto neutral, al limite mas bajo del recorrido y su
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regreso a la posicion neutral, representa un ciclo del movimiento. El tiempo que
se requiere para un ciclo es el periodo de vibracién. El nimero de ciclos por

periodo de tiempo es la frecuencia de vibracion.

La ecuacion de movimiento en este caso esta dada por la expresion:
mX+kx=0 1.1
donde
m: Masa del elemento.
k: Constante del resorte.

X: Posicion (Amplitud).

La solucion de esta ecuacion diferencial es:
x(t) = x;sen(w,t +f ) 1.2
X, . Maxima Amplitud.
w, : Velocidad angular o circular natural (rad/seg.).
f : Angulo de fase.
f . Frecuencia de la vibracién (en CPM o CPS=Hz).

T :Periodo de vibracion.

xw Xson wt

&
Desplazamiento, x
g

.




En la ecuacion 1.2 aparece w,, llamada la frecuencia angular o circular natural

medida en unidades de radianes por segundo. Si se observa la figura 1.2 y la

ecuacion 1.2 se puede notar que la vibracion completa un ciclo cuando w,t=2p el
intervalo de t serd igual al periodo T, o sea:
T=2p/w,
como se vio anteriormente, f es el inverso de T:
f="
En un movimiento armaénico en el cual el desplazamiento esta dado por la ecuacion
1.2, la velocidad se obtiene derivando el desplazamiento con respecto al tiempo.
X(t) = x,weos(w,t +f ) Velocidad
En la ecuacién se puede observar que la velocidad también es arménica con un
valor maximo de x,w,. La aceleracion obtiene derivando la velocidad con respecto
al tiempo.
%(t) = - x,;w?sen(w,t +f) Aceleracion.
Si se reemplazan las ecuaciones anteriores en la ecuacion 1.1 y se simplifica se

puede encontrar que:
_k _ W/
W, 1 Y como f 5
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se tiene entonces:

f=—*|— 1.3

1.3 SISTEMAS DE UN GRADO DE LIBERTAD

Muchos sistemas pueden vibrar en mas de una manera y direccion. Si un sistema
esta restringido a vibrar de una manera 0 necesita solo una coordenada
independiente para determinar por completo la localizacion geométrica de las

masas del sistema en el espacio, este es un sistema de un solo grado de libertad.

|

Figura. 1.3 Sistemas con un grado de libertad

En general se puede decir que para especificar la posicion de un sistema mecanico

se requieren n numeros (coordenadas), el sistema tiene n grados de libertad.
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1.3.1 Ecuacion diferencial de movimiento. Es aquella que muestra un
equilibrio entre fuerzas de inercia, fuerzas aplicadas y fuerzas externas. El sistema

fundamental de un grado de libertad se muestra en la figura 1.4.

Este sistema es idealizado y simplificado en términos de masa, resorte y
amortiguador, los cuales representan a la masa, la elasticidad y la friccion
respectivamente. Entonces la ecuacion del movimiento expresa el desplazamiento

como una funcion del tiempo.

Figura 1.4. Sistema fundamental de un grado de libertad

En este sistema, la masa m se desplaza gracias a la fuerza de excitacion Fe(t) y la
fuerza gravitacional mg. Las fuerzas que actdan en el cuerpo rigido' de masa m

son:

! se dice que un cuerpo es rigido, cuando su menor frecuencia natural circular W, es mucho mayor
que la frecuencia de la fuerza de excitacion.
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La fuerza de excitacion Fe(t).

El peso mg que actla en direccién del movimiento y causa un desplazamiento

estatico.

La resistencia ofrecida por el resorte o fuerza restauradora, que se opone al
movimiento y regresa la masa a su posicién de equilibrio estatico. La fuerza que
ejerce el resorte es de magnitud kx donde k es la constante de rigidez del resorte,
gue por definicion es él numero de kilogramos de tensién necesarios para alargar

el resorte 1 cm.

La fuerza de amortiguaciéon que puede deberse a las propiedades viscosas del
fluido en el que se mueve la masa, o debido a que la masa en movimiento puede
conectarse a un mecanismo amortiguador. En cualquier caso, existe un
mecanismo amortiguador que genera una fuerza cx la cual, es proporcional a la
velocidad y en direccidn opuesta. La magnitud c¢ se conoce como constante de
amortiguamiento o coeficiente de amortiguamiento viscoso.

Se debe tener en cuenta que todas las fuerzas que actlan sobre la masa se
consideran positivas cuando se ejercen hacia abajo y negativas cuando se ejercen

hacia arriba.
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La segunda ley de Newton es la primera base para examinar el movimiento del
sistema.
F=m*a

Aplicandola al sistema de la figura 1.4 se tiene que:

mx = - kx- cx+F_(t)

mX + X + kx=F, (t) 1.4
La anterior ecuacion se conoce como la ecuacién diferencial del movimiento de un
sistema con un solo grado de libertad. Donde los cuatro términos indican, la
fuerza de inercia, la fuerza de amortiguamiento, la fuerza del resorte y la fuerza
exterior. La solucién que satisface esta ecuacion se llama solucion general no

homogénea.

Si se considera que el sistema no esta sometido a ninguna fuerza externa esto

quiere decir que Fe(t) = 0 por lo tanto la ecuacion 1.4 toma la siguiente forma:
mX+cx+kx=0 1.5

Esta es una ecuacion diferencial, ordinaria, de segundo orden y homogénea con

coeficientes constantes.

Su solucién se llama funcién complementaria y viene dada por x =x,e* donde, S

es una variable que sera determinada a continuacion y t es una variable

independiente.
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X=x,%%; X=x,s%€"

Sustituyendo estos valores en la ecuacion 1.5 se tiene que:

(S?+cS/ m+%)* x.e* =0
52+cs/m+%]=o

cuya solucion es:
S, = (}/ZX c*A/c?- 4km) (1.6)

La solucion completa de la ecuacion 1.5 se puede entonces escribir como:
Xq = Be* +B,e% 1.7)
la ecuacién 1.6 muestra que la naturaleza de las oscilaciones dependen de los

valores de c, k ym.

1.3.2. Vibraciones Libres con Amortiguamiento. Considérese entonces la
ecuacion 1.5 incluyendo él termino de amortiguamiento cX que representa
acertadamente las condiciones de amortiguamiento debidas a la viscosidad del
aceite en un amortiguador.

mX+cx+ kx =0 1.5
La solucién a esta ecuacion esta dada en el numeral anterior. Ahora considérese

los tres valores de ¢ que son interesantes para entender el significado fisico de la

ecuacion 1.6.
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Cuando c® >4km, la expresion dentro del radical es positiva siendo por tanto
reales los dos valores de s. Como la raiz cuadrada es menor que el primer término
- ¢/ 2m, ambos valores de s son negativos. Por lo tanto la ecuacién 1.6 describe
una solucion que consiste en la suma de dos curvas exponenciales decrecientes
como se muestra en el diagrama (c) de la figura 1.5. En el se ve que en este tipo
de movimiento llamado sobreamortiguado, m no realiza una “vibracién” sino mas

bien un lento regreso a la posicion de equilibrio.

Para los valores menores de c, es decir cuando 0<c” <4km las raices S y S, de

la ecuacion 1.6 son complejas. A este tipo de movimiento representado en el
diagrama (a) de la figura 1.5 se le conoce como amortiguado. En él ocurre la
oscilacion alrededor de una posicion de equilibrio, disminuyendo cada amplitud

sucesiva con respecto a la anterior.

”%; pa

—— e
__,._.——

a. Movimiento Amortiguado C* <4km

X(t) §
KO F =0
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b. Movimiento Criticamente Amortiguado c? = 4km

2
- [BrHe
g
] f,.-““s_ I wnt
;
B

¢. Movimiento Sobreamortiguado c? > 4km

Figura 1.5 Tipos de movimiento segln el valor de la amortiguacion.
Al amortiguamiento ¢ en el que ocurre la transicion, de movimiento amortiguado a
sobreamortiguado, se le denomina amortiguamiento critico c; (figura 1.5 b).
Ce =2* mk/ m = 2y/km= 2mw,
Aqui no se observa un movimiento vibratorio. Los sistemas con amortiguamiento
critico son muy importantes en todas las aplicaciones técnicas, debido a que

recobran su posicion de equilibrio sin que tenga lugar ninguna oscilacion y en el

menor tiempo posible.
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Se debe tener en cuenta que cuanto mas grande sea la constante de
amortiguamiento ¢, mas aplastada resultara la exponencial y, mas ciclos se

requeriran para que se desvanezcan las vibraciones.

El amortiguamiento en relaciones usadas para propoésitos practicos es

caracterizado mas convenientemente por un termino que se define a continuaciéon
=C = * = C
R Ac A km /vavn
R, representa entonces la relacion entre el coeficiente de amortiguacion actual del

sistema y el coeficiente de amortiguacion critico del sistema. Si este factor es
utilizado, el limite entre el movimiento periddico (amortiguado) y el movimiento no
oscilatorio (no amortiguado), se presenta cuando Rc = 1.

Al amortiguamiento presente en las vibraciones libres estudiadas en el presente
numeral, se le denomina “amortiguamiento Vviscoso”. Este tipo de
amortiguamiento se utiliza para todos aquellos casos en que las fuerzas disipativas
son proporcionales a la velocidad.

F=-cV c =Cte. De proporcionalidad.

V =Velocidad

Por ejemplo, en el caso de rozamiento entre superficies lubricadas donde existe
una pelicula continua de lubricante, puede suponerse que las fuerzas de friccién no
dependen del material de los cuerpos en contacto, sino de la viscosidad del

lubricante y de la velocidad del movimiento.
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Existen fuerzas amortiguadoras que se pueden originar por causas diferentes a
aguellas que se manifiestan entre dos superficies lubricadas; tales fuerzas pueden
originarse por resistencia del aire o liquidos, amortiguamiento eléctrico, rozamiento
interno debido a la elasticidad imperfecta de los materiales, rozamiento en seco en
el deslizamiento de la superficie de los cuerpos, etc. En el caso de
amortiguamiento entre superficies en seco, generalmente se aplica la ley de
Coulomb-Morin. Se supone gue en el caso de superficies en seco, la fuerza de
friccion Fr es proporcional a la componente normal N de la presion que actia entre
las superficies, de modo que:

F=nN

m =Coeficiente de roce cinético cuya magnitud depende del material de los

cuerpos en contacto y de las asperezas de sus superficies.

N =Fuerza normal

Este tipo de amortiguamiento generalmente se denomina “amortiguamiento
constante o de Coulomb”. En éste caso, la fuerza de friccion cambia de direccion
cuando el movimiento cambia también de direccion y las expresiones matematicas
gue describen el movimiento son diferentes ya que, en éste caso, la fuerza de
amortiguacion no es proporcional al desplazamiento o a cualquiera de sus

derivadas y se debe tener en cuenta el cambio de signo en la fuerza de friccion.
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Por lo anterior, la razén por la cual la mayoria de los problemas practicos se
consideran con amortiguacion viscosa, es que desde el punto de vista matematico,
es mas ventajoso por que la fuerza de amortiguacion varia linealmente con la
velocidad y, como se vio anteriormente, sus expresiones matematicas tienen
inherentemente incluido el cambio de signo al cambiar la direccion del movimiento.
Es decir se necesitan dos ecuaciones para describir el movimiento de un sistema

de un grado de libertad con amortiguacion de coulomb.

1.3.3 Vibracion forzada sin amortiguamiento. Una vibracion forzada se
refiere al movimiento de respuesta del sistema a una excitacion externa. Esta
excitacion puede ser por pulsos, por vibraciones transitorias, por fuerzas
perturbadoras aplicadas al sistema o por movimientos de la fundacion que soporta
el sistema. La respuesta puede ser expresada en diferentes formas dependiendo

de la naturaleza de la excitacion.

En general, la respuesta es funcion de la frecuencia de la fuerza y varia
con los diferentes tipos y grados de amortiguacioén. Los resultados que se
presentan en este numeral son para vibraciones forzadas sin

amortiguacion y para sistemas con amortiguacion viscosa.
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La figura 1.6 muestra varios casos en que se obliga a una masa m a vibrar debido
a la accién de una fuerza que periddicamente cambia en direccion, como en (a) y
(b), o bajo la accidén de la inversién de un desplazamiento de un soporte, como en
(c). Estos casos estdn agrupados debido a que su ecuacion diferencial de

movimiento y la respectiva solucidon son semejantes.

Para el sistema de la figura 1.6 a, la ecuacién diferencial de movimiento es similar
a la ecuacion 1.4, pero con ¢=0. o sea:
mxX+ kx = F, (t) = F,senwt 1.4

En la figura 1.6.b, se muestra una masa soportada simétricamente por cuatro
resortes iguales, que se desplaza hacia arriba una distancia x(t) bajo la accién de
la fuerza de inercia de una masa m; que rota con velocidad angular w alrededor
de un eje fijo en el cuerpo de masa m; la cual, incluye la masa rotatoria m;. la
componente en la direccién x del movimiento relativo de m; con respecto a m es:

X, - X(=esenwt 1.8
donde x; y x son los desplazamientos absolutos de m; y m respectivamente, en la
direccion x. La ecuacion diferencial de movimiento para el sistema es:

mxX + m R, +(4kx)/4=0 1.9
pero, de la ecuacion 1.8 se tiene que:

X, = X +ewCos(wt)
% =X - ew”Sen(wt)
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y, reemplazando en la ecuacion 1.9:
(m+m, )X + kx=m, ew” Sen(wt)

Haciendo m+m; = My mew? =F,, la ecuaciéon toma la misma forma que la
ecuacion 1.4:

mX+ kx = F,(t) = F,sen(wt)
donde, F, es la fuerza de inercia de rotacion.
La figura 1.6.c puede ser por ejemplo una representacion simplificada de un
vehiculo de masa m que se mueve sobre un camino aspero, con una suspension

de resorte entre la masa y la rueda. El camino se puede representar por una onda

senoidal que desplaza la rueda hacia arriba una distanciax((t)= x§senwt . Bajo la

., ) . (
suposicion, que la rueda siempre esta en contacto con el camino, X, es la

amplitud de la onda senoidal. Al mover la rueda, se logra el desplazamiento
forzado del resorte y cuando la rueda se eleva, se comprime y desplaza la masa m

una distancia y hacia arriba que es menor que x§ mismo para que el resorte este

en compresion. La fuerza del resorte que actlia sobre m es proporcional a los dos

desplazamientos o sea, a k (x(- x). Se tiene entones que:
k(x(- x)=mx
kx§senwt - kx=mx
Haciendo kX, =F, y reordenando los términos se obtiene:

F_senwt = kx+ mx 1.4
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Es razonable suponer que la funcion x = x,sen(wt) puede satisfacer esta ecuacion.

En efecto al sustituir esta funcién en la ecuacion. 1.4 resulta

- mw’ X, sen(wt) + kx,sen(wt) = F sen(wt)

dividiendo entre senwt se obtiene una solucion para la ecuacion 1.4.

- mw’x, +kx, = F,

kx

k(xt- x)
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Factorizando se tiene:

X, (k- mw?) = F,
= F% = F% 1.10
k- mw? 1_mw% 1_%92
n@d
%
= K “2*senvvt
LS

La expresion F% es la deformacion estatica del resorte bajo la carga constante

Xo

X

1.11

Fo por lo tanto se puede escribir que F% = X Y la solucion resulta

X
= * senwt 1.12

.2

Yoo gL a@/ 0

&/ W, g
Aunque es valido establecer que esta expresion es una solucion de la ecuacién 1.4,
no puede ser la solucion mas general, la cual debe contener dos constantes de

integracion. Puede verificarse facilmente por sustitucién que:

X
X = csenw, t +ccosw, t + ——=—— senwt 1.13
1-@/ 0
&/ W, g
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los dos primeros términos constituyen la vibracion libre sin amortiguamiento; el
tercer termino es la vibracion forzada no amortiguada.

Ahora se examinaran la implicaciones del resultado de las ecuacion 1.12. Es

: : : 1 :
evidente que %( es una onda senoidal de amplitud ——, dependiendo
est

1-@/9
g W, g

de la razén de frecuencias y la figura 1.7 representa claramente esta relacion.

W

n

De la ecuacion 1.10 se puede observar que para % <1 las amplitudes u
n

ordenadas son positivas mientras que para % > 1 son negativas.

n

Existen tres puntos importantes, A, By C en la figura 1.7 en los cuales es posible

inferir el valor de la ordenada basandonos en razonamientos puramente fisicos.

Considérese primero el punto A muy cercano a w=0 o0 cuando % <1; la

n

frecuencia de la fuerza es sumamente lenta y la masa se habra deformado por la

fuerza, solamente en la magnitud de su deformacion estatica x, =xest. Por la

tanto las amplitudes de la curva cercanas al punto A deberan ser

aproximadamente iguales a la unidad.
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Para frecuencic
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resulta muy pe
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amplitud
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Figura 1.7 Funciones de amplitud para los sistemas de un grado de libertad sin

0 desfase. amortiguacion
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En el punto C se observa que la amplitud se hace infinitamente grande, esto

sucede cuando % =1, la frecuencia forzada coincide exactamente con la
n

frecuencia natural. La fuerza entonces pude empujar a la masa en el momento
oportuno en la direccién adecuada y la amplitud puede aumentar indefinidamente.
A este fendmeno se le conoce como “resonancia” y a la frecuencia natural se le

suele llamar también “frecuencia de resonancia”.

Figura 1.8.Resonancia

Regresando a la ecuacion 1.10 y 1.11 se tiene que X, es una onda senosoidal

cuya amplitud depende de la relacion de la frecuencias % . Al valor absoluto de
n

la relacion %( , se le conoce como la relacion de amplificacion, amplitud o
est
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agrandamiento A, la cual muestra el tamafio de la amplitud en funcion del

desplazamiento estatico provocado por Fy se tiene entonces que:

_ X _ 1
A1_X&st (1_ RNZ)

1.14

donde Ry = W es la relacion de las frecuencias.
W,
n

Para el sistema de la figura 1.6. b, F, =mew’ y haciendo este reemplazo en al

ecuacion 1.9 se obtiene:

_mx _ R%
A, = e (1_ RWZ) 1.15

para el sistema de la figura 1.6.c, se observo que F,=kxovalor que al

reemplazarlo en la ecuacién 1.9 da:

As_x _ 1
-— - > 1.16
Xo ‘l-RN )

Para los sistemas de las figuras 1.6 a y 1.6.c, y observando las curvas de la figura
7 a se puede concluir que la amplitud de la vibracion se hace mas pequefias para

valores altos de R . Para el sistema de la figura 1.6.b. la amplitud de vibracion se

hace mas pequefia cuando R, tiende a cero.
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En la ecuacién 1.14 se puede ver que si R, <1, entonces el denominador 1- R*.es

positivo y, esto significa que la respuesta esta en fase con la excitacion. Pero si

R, >1, entonces el denominador se hace negativo; lo que significa que la

respuesta esta 180 grados fuera de fase con la excitacion.

e AT R
o A5 R

Sin embargo para un caso practico es mas importante la amplitud que el signo: es

por esto que la grafica de A; en funcion de w mostrada en la figura 1.7 a aparece

graficando el valor absoluto de A1,

En ambas curvas se puede observar que se presenta una situacion critica cuando

w=w,; es decir, R, =1, por lo que la amplitud se hace infinita. En este caso, la

frecuencia de la fuerza perturbadora coincide exactamente con la frecuencia
natural circular del sistema. Bajo estas circunstancias, la fuerza siempre puede
empujar a la masa en el momento oportuno, en la direccibn adecuada vy, la
amplitud se puede aumentar infinitamente presentandose entonces la condiciéon de

resonancia.

En la figura 1.7 a. se observa que para pequefios valores de R, , 0 sea para casos

en que la frecuencia de la fuerza perturbadora es pequefia en comparacién con la
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fuerza natural de la vibracion libre, el factor de amplificacion es aproximadamente
igual a la unidad y las deformaciones son mas o menos iguales que en el caso de

una accién estatica de la fuerza Fo.

Cuando la frecuencia de la fuerza perturbadora es igual a la frecuencia de la

vibracion libre, el factor de amplificacion se hace infinito. Su valor absoluto

disminuye con la razon % y se acerca a cero cuando esta razén es muy grande.
n

Esto significa que cuando una fuerza pulsante de alta frecuencia actia sobre el
cuerpo vibrante, produce vibraciones de muy pequeiia amplitud y en muchos casos
se puede considerar que el cuerpo permanece inmovil en el espacio; es decir, la
fuerza se mueve hacia arriba y hacia abajo tan deprisa que la masa debido a su

inercia, simplemente “no tiene tiempo para seguirla”.

1.3.4. Vibraciones forzadas con amortiguamiento viscoso. Cuando un
sistema estd sometido a una excitacion armonica forzada, su respuesta de

vibracién tiene lugar a la misma frecuencia de excitacion.

Una fuente comun de excitacion armoénica es el desbalance en maquinas
rotatorias, aunque la excitacion armoénica es menos probable que la periddica u
otros tipos de excitacion. Pero se estudia la excitacion armodnica para comprender

como el sistema responde a tipos mas generales de excitacion.
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Considerando un sistema de un grado de libertad con amortiguamiento viscoso,

excitado por una fuerza armoénica F,senwt la ecuacion dinamica de movimiento

para las vibraciones forzadas con amortiguamiento es:

mx + cX + kx = F,senwt 1.4

Se sabe que la solucion de la ecuacion 1.4 consta de dos partes: una parte
complementaria (Solucion homogénea), que es la solucion de la ecuacion 1.5 y
una solucion particular que es para las vibraciones forzadas. La solucién

complementaria fue resuelta en numerales anteriores.

1.3.4.1 Excitacion por una fuerza armoénica externa. Este tipo de fuerza
aparece en magquinas reciprocantes por la accién de la fuerza del medio de trabajo

(liquido o gas).

Para este caso tenemos la siguiente ecuacion:

mx + cX + kx = F,senwt

la ecuacion completa de esta ecuacion sera:

x(t) =X, (t)+ xp(t) 1.17
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Si se supone que su solucion es x = xosen(vvt +f ) se obtiene para esta ecuacion los

valores para x, y f :

—_ FO
X 1.18
D ke e ow)?
tanf = k_C\r:sz 1.19

donde x es la amplitud del desplazamiento de la masa m vy, f representa la

diferencia de fase entre la fuerza perturbadora y el desplazamiento x.

Sustituyendo w, , R, :% y R, :% se obtienen los parametros adimensionales
Cc n

de A (funcién o relacion de amplitudes) y de f (funcién de fases).

A = aFX _= 1 1.20
F 0 R +RRY
f =arctan g(%) 1.21

finalmente se obtiene para x,(t) la siguiente expresion que es la solucion

particular:

sen(wt- | ) 1.22

2 Den Hartog. Capitulo 2
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En la figura 1.9 se encuentran graficados Ay f . El diagrama a de amplitudes de

la figura 1.9, consiste en una familia de curvas, una para cada valor de
amortiguamiento c. Todas las curvas aparecen debajo de la de amortiguamiento
cero (la cual es una asintota). Esta curva para ¢ = 0 es la misma de la figura 1.7
a. Se puede entonces afirmar que la amplitud de la vibracion forzada disminuye

con el amortiguamiento.

“Como se ve en el diagrama (a) de la figura 1.9, el valor maximo de A ocurre

cuando R,=1. Para R,=0 y, en valores progresivamente menores a medida

que R, aumenta.

En el diagrama b de la figura 1.9, se representa la diferencia de fase entre la
fuerza perturbadora y el desplazamiento. Para una vibracibn forzada sin

amortiguacion, se ha visto que cuando R, <1, la fuerza y el desplazamiento estan

en fase (se mueven en la misma direccion); mientras que por encima de la
resonancia, se encuentran desfasados 180 grados. La curva de la figura 1.9 b,

muestra en consecuencia, un salto discontinuo en el punto de resonancia.

165



Estas ecuaciones indican que la amplitud adimensional Ay la fase f son funciones

) . w : .
solamente de la razén de frecuencias —Yy el factor de amortiguacion Rc, que

Wn

graficamente se representan como: R, =1
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1.3.4.2. Excitacion por fuerzas de inercias rotativas: El desbalance en

magquinas rotatorias es una fuente comun de excitacion vibratoria.

Existe desbalanceamiento rotacional en una maquina, si en centro de gravedad de

la parte rotatoria no coincide con el eje de rotacion.

esenwt

-
\_/
K/2§A ci %K/Z

.

Figura 1.10 Sistema de un grado de libertad excitado por una fuerza de inercia
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Considérese un sistema resorte-masa restringido a moverse un una sola direccion
vertical y excitado por una maquina rotativa no balanceada como muestra la figura
1.10, el desbalance esta representado por una masa excéntrica m con
excentricidad e que rota con una velocidad angular w. Se puede entonces
obtener para este sistema una ecuacion diferencial de movimiento que viene dada
por:

mx +cx + kx = F,senwt
donde F, =mew?; m+M =m, donde m es la masa desbalanceada.

Si se hacen estos reemplazos en la ecuacién 1.22 se obtiene:

X,(t) = mew senwit

Yl - nwef o+ (ow)?

mew?
Yl o + (o

Xp=

siendo xp la maxima amplitud de la curva

f = arctan g$$9
& - mv o

Haciendo R, =%C y R, :%n se obtiene:

1.23
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f =arctan gé—g
@

Estas ecuaciones se encuentran graficadas en la figura 1.11. En esta

grafica se puede observar que para un valor de R, pequefio o una

velocidad de rotacion baja, la masa M efectia cambios muy pequefios,
para una velocidad cercana a la frecuencia circular natural del sistema;

es decir que cuando R, =1, la funcion de amplitudes toma valores muy

grandes para una amortiguacion pequefia. El valor maximo de la

amplitud A ocurre cuando R, =1, para R, =0 y en valores

progresivamente mayores a medida que R, aumenta.

5
4 —
‘-,BC-.:U
wg
g
=
s 025
225
= 0.5
10
1 //é — .
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1.4 SISTEMA CON DOS GRADOS DE LIBERTAD
Se dice que un sistema tiene dos grados de libertad, cuando se requieren
dos coordenadas para describir su movimiento. Este sistema es la clave

para el estudio de sistemas con varios grados de libertad.

Silas masas “m,” y “m,” se restringen a moverse verticalmente; se necesitara por

lo menos una coordenada “x(t)” para definir la localizacion de cada una de las
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masas en un instante cualquiera, asi el sistema necesita en total dos coordenadas

para determinar su posicion (Es de dos grados de libertad). Figura 1.12

1= _\_._._:".1._\__\__:\--\""\--\...;I
TR ey
et ]
m
b K

Figura 1.12 Sistema de dos grados de libertad

Las masas “m; y my” se restringen a moverse verticalmente, se necesitan dos

coordenadas para determinar el comportamiento del sistema y que las dos masas
pueden moverse independiente la una de la otra. Especificando sus posiciones

verticales x, y X, Figura 1.12 a.

Si la masa m de momento de inercia I, soportada por dos resortes iguales, como
se muestra en la Figura 1.12 b., es obligada a moverse en plano vertical se

necesitan dos coordenadas para determinar su movimiento.

Una de estas coordenadas es un desplazamiento rectilineo x(t) y la otra
coordenada sera un desplazamiento angular q(t) gue tiene que ver con la rotacion

de la masa. Las dos coordenadas son independientes una de la otra.
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Un sistema de dos grados de libertad tiene dos ecuaciones de movimiento, una
para cada masa; es decir, un sistema con dos grados de libertad tendra dos
frecuencias naturales.

Las frecuencias naturales se encuentran resolviendo “La ecuacion de frecuencia™
en un sistema sin amortiguacion o la “Ecuacién caracteristica” si es un sistema

amortiguado.

1.4.1 Vibraciones libres sin amortiguamiento. Para el modelo fundamental

de la figura 1.13 el diagrama de cuerpo libre que se muestra en la figura 1.13.

‘ K, X,
(% - xl)}
i

Figura 1.13 Modelo fundamental de un sistema de dos grados de libertad

3la ecuacion de la frecuencia es una expresién que describe la variacién con respecto al tiempo de
cada coordenada utilizada para definir el movimiento del sistema.
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Aplicando la segunda ley de Newton y teniendo presente que las masa m; y my

pueden deslizarse sin rozamiento y que los desplazamientos x, (t)y X,(t) se toman

como coordenadas, desde su posicion de equilibrio estético, se obtiene que:

mlxl =- klxl + kz (Xz - Xl)
m2X2 =- kz (Xz - Xl)

1.24

Estas son ecuaciones diferenciales, lineales y sim.ultaneas con coeficientes
constantes. Si suponemos que el movimiento es periédico y compuesto de
movimientos armonicos de diferentes amplitudes y frecuencias, se puede tener
una solucion de la siguiente forma:

X, = Asen(w, t +f); %, =- Awsen(wt +f )
X, = Bsen(w, t +f) X, = - Bw’sen(wt +f )

Donde A, B y | son constantes arbitrarias y w, es una de las frecuencias

naturales desconocidas hasta ahora, del sistema.
Reemplazando las ecuaciones anteriores en la ecuacion 1.24 igualando a cero, y

simplificando sen(w,t +f ); se obtiene que:

(k +k; - WEW?)A' k,B=0
-k A+(k, - mw;) =0

1.25

Cuando A = B = 0 se presenta una solucién légica, llamada solucion trivial pero, la

misma solo define la condicién de equilibrio estatico del sistema. Otra solucion
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diferente a cero, si existe, se obtiene igualando a cero el determinante de los
coeficientes de Ay B:
kl + k2 - mlW§ - k2

. 2
K, k, - m,w

Desarrollando este determinante, se tiene que:
(k +k; - mlW,f)(kz B mzws)' k22 =0
4 Kk ) k, *k
w?- Jk, +k, )/ +/L,\N2+ ! /* =0
n g 1 2) rnl ( ng n ( rnl m2)

esta es la ecuacion de frecuencia del sistema vy, resolviéndola se obtiene que sus

dos raices:

.2
w, =Xtk K iJlaé(l+k2 el 1.26
’ 2m_ 2m,

Estas dos raices representan las dos frecuencias naturales del sistema, las cuales

son reales.

Regresando a la ecuacion 1.25 se observa que no se pueden obtener valores

determinados para A y B, pero si una razon o relacién:

A K, _k, - m,rw?
B kl+k2-ml*wﬁ K,

tomando w> como W, 0 W, se obtiene las razones de amplitud:

n
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A1 kz _kZ_mZ*Wr?l

= > 1.27
Bl k1 + kz - ml*Wnl kz
Az_ kz _kz'mz*Wr?z
Bz k1+k2' ml*erz kz

Cuando las masas de un sistema oscilan de tal forma que llegan simultdneamente
a los desplazamientos maximos y pasan por sus puntos de equilibrio también
simultaneamente, o0 sea, que todas las partes maoviles del sistema estan oscilando
en fase con una frecuencia. Tal estado se llama modo normal o modo principal de

vibracion.

Para ver mas claro lo referente a los modos principales de vibracion se debe
estudiar un disefio particular. Se asume entonces que M= my; = m y k = k.
Reemplazando estos valores en la ecuacion 1.26 teniendo presente el signo

positivo se toma para el modo de vibracion de frecuencia natural mas alta, se tiene

que:
Wsl'z - (%m)i?a%mg

entonces:

w, =0618,/%/ w, =1618,/%/

reemplazando estos valores en las ecuaciones 1.27 se obtiene:

%1 = 0.618 %2 =- 1618
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Como se observa, A1/B; es mayor que cero y A,/B, es menor que cero; por lo tanto

se puede concluir que cuando el sistema realiza vibraciones con la frecuencia w,,

mi y my se mueven siempre en fase. Cuando las vibraciones se efectian en la

frecuencia w,, las masas estaran siempre desfasadas 180 grados. Estos patrones

de movimiento se denominan “modos principales de vibracion”. El de la frecuencia

inferior w,es llamado el primer modo y el de la frecuencia mas alta w_, es

llamado el segundo modo de vibracion del sistema.

En cualquier sistema de dos grados de libertad como el anterior, se obtendra

siempre una ecuacién bicuadrada en w, (ecuacion de frecuencia), que

h
generalmente tendra dos raices positivas reales y desiguales. Para cada una de
estas raices se obtendra una razon definida de las amplitudes de las dos
coordenadas del movimiento. Estas razones de amplitud definen dos modos
principales de vibracion libre del sistema. Superponiendo estos dos modos
principales adecuadamente, se puede representar el caso general de vibraciones

libres del sistema.

Para el sistema de la figura 1.14 b necesita de dos coordenadas independientes

para determinar su posicion; estas son x(t) gue describe el movimiento traslativo y
la otra coordenada sera un desplazamiento angular q(t) que tiene que ver con el

movimiento rotativo, como se aprecia en el diagrama b y ¢ de la figura 1.14. se
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considera que la masa total del cuerpo rigido m esta concentrada en su centro de
gravedad G. Si denominamos a i como el radio de giro del cuerpo alrededor del
eje perpendicular al plano del papel y, que pasa por G, mi? es el momento de

inercia del cuerpo respecto a dicho eje.

El cuerpo soportado por dos resortes cuyas constantes de rigidez son k; y k2 y, los
cuales estan localizados a las distancias de L3 y L, de G, como se muestra. la

posicion de equilibrio estatico se muestra con lineas llenas.

Las ecuaciones de movimiento no son totalmente independientes la una de la otra,
pues tendran un coeficiente de acoplamiento. Asumiendo que el cuerpo vibra con

pequefios desplazamientos, por lo tanto el movimiento traslativo viene dado por:

MR+ K (x- La)+ky(x+Lg)=0
y el movimiento rotativo:
erq' + k1L11(X B L1Q)+ ksz(X+ qu) =0

Ordenando los términos:
dk, +k)/u  dikoL - kL) /G, -
R e g =0
- ol - kL) U é(hL2+k2L22)/ 0 _
G+g l/nfzéX+§ ' mr2ff! =°
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estas formulas pueden ser escritas mas facilmente haciendo las siguientes

sustituciones:

a= (k1 + kz)/n U= (kzl-z . kl"l)/n d= (k1|-21 + kz'—z%

las ecuaciones anteriores toman entonces la siguiente forma:

X+ax+Uq =0

- U ) (d )q: 1.28a1.28 b
q+ (Az X+ Az 0
Observando las ecuaciones anteriores se puede concluir que las coordenadas x(t)

y q(t) no son independientes una de otra y, si por ejemplo, a fin de generar

vibraciones desplazamos el cuerpo rigido de masa m en la direccion x (que en este
caso es direccion vertical) y después lo ponemos repentinamente en libertad,

originamos una vibracion en la cual tendra lugar no solamente un desplazamiento

vertical x(t), sino también una rotacién q(t). Sin embargo si el sistema esta
disefiado para que k,L, =k,L, es decir, U=0; entonces, las coordenadas x(t) y q(t)

se hacen independientes. En este caso, una carga aplicada a G producira

solamente un desplazamiento de traslacién de cuerpo sin rotacion.*

Centro de qravedad

i 2 s =Y
. = K, ° =
9 - (a ¥
* El hecho de q - 4 sefio
simétrico. Para oLy Lo
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De otra parte, si U=0, la ecuacion 1.28 a toma la siguiente forma;

179



X+ax=0
esta ecuacion representa un movimiento vertical desacoplado con

frecuencia vertical natural:
k, +k
w,, =a = |kt

la ecuacion 1.28 b queda de la siguiente forma:

i+[9h=0

la cual representa un movimiento rotacional desacoplado con frecuencia natural

rotacional:

w, = 37, - \/(lef+k2Lz%r_2

se concluye entonces que para las ecuaciones de movimiento, U representa el

coeficiente de acoplamiento.

Para calcular las frecuencias naturales del sistemas acoplados se asume una

solucion de la siguiente forma:

X = Asenw,t %= - Aw “serw t

q = Bsenwt q = - Bw?senw t

sustituyendo estos valores en las ecuaciones 1.28 y simplificando senwt se

obtiene:
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Ala- w?)+uB=0

B(‘%z)- w2 +U%2 =0

se tiene entonces que:

%:%wf)- a:FZer- % 1.29

la ecuacion de la frecuencia toma entonces la siguiente forma:

teniendo en cuenta que W, =aw’ :%2, se puede presentar la ecuacion de

frecuencia de la siguiente manera:

W2 (02 -2 e + et g - el kb8 g
e

e M gy
Las dos raices de esta ecuacién representan las dos frecuencias naturales del

sistema acoplado:

W= SE, +uE) \/(wv-mﬁr)2+4(M)2 1.30

mr

oOCNCy

el signo positivo se toma para el modo de vibracion de frecuencia natural mas alta

» Y €l signo negativo, para el modo de vibracion de frecuencia inferior w,; .

El diagrama de la figura 1.14 muestra uno de los modos acoplados de vibracion,
con eje nodal a una distancia L, del centro de gravedad G, donde L,*B=A. esta

posicion del eje nodal puede ser calculada de la ecuacion 1.29:
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= :
L:A: U =C 1 _m(ZLQ_leig
"B W-a Smi/ 0% kk o
an 2?'17
ee/ Wug g

los valores positivos de L, se tendran cuando el eje nodal este a la derecha del
centro de gravedad G vy, L, : sera negativo cuando el eje nodal esta a la izquierda
de G. Se debe notar que L; y L, son las distancias de los dos ejes nodales al centro

de gravedad, entonces L, *L, =T’y la ecuacion 1.30 se reduce a:

W kL kL
W, Lk+k) Lk+k)

nv

Donde L=L;+L,. Si estos valores son sustituidos en la ecuacion 1.29 entonces las
distancias de los ejes nodales al centro de gravedad seran L, y -L;

respectivamente, como se muestra en los diagramas e y f de la figura 1.14.

1.4 SISTEMAS DE SEIS GRADOS DE LIBERTAD

Existen muchos casos en que una maquina, su fundacioén o el conjunto,
pueden vibrar en cualquier direccion y alrededor de cualquier eje en el
espacio. Las caracteristicas de estos sistemas pueden ser estudiadas con
un buen grado de seguridad, en basa a un modelo cuya masa y soportes

estén arreglados no en el plano sino en el espacio figura 1.15.
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Un modelo como este, requiere seis cantidades para describir su posicion
instantanea en el sistema de coordenadas X,Y,Z. Se tendrd entonces tres grados
de libertad que son de traslacion lo largo de los tres ejes coordenados y tres de

rotacion alrededor de los mismos ejes. Por lo anterior, el modelo es de seis grados

de libertad.

Figura 1.15 Modelo de seis grados de libertad

My

Fz Kx Fx
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1.5.1. Arreglo asimétrico: Con base a lo anterior, se considera un punto de
montaje cualquiera del modelo de la figura 1.15 y, se omite la amortiguacion por
razones de sencillez desde el punto de vista matematico. Con referencia a la figura
1.16 se tiene que:

O: Centro de gravedad del cuerpo rigido;

X,Y,Z: Desplazamientos del centro de gravedad a lo largo de los ejes O-X, O-Y, Y
O-Z respectivamente;

d,.d,.d, : Desplazamientos angulares del cuerpo rigido alrededor de los ejes O-X,
0-Y, Y O-z

Lx, Ly L,: Coordenadas del punto de montaje;

k.. K, k, :Constantes de rigidez de los elementos de montaje con respecto a los

ejes 0-X,0-Y, Y O-Z;

I..1.,1 :Momentos de inercia.

xrlyrlz
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Los desplazamientos lineales son positivos en la direccion en que lo indican las

flechas en la figura 1.16. asi mismo q,,q,,q, :son positivos cuando van en sentido

antihorario visto desde el extremo positivo del eje.

Las lineas de accidén de los elementos de montaje (resortes), se toman
paralelas a los ejes que son mutuamente perpendiculares a través del
centro de gravedad; los cuales, se asume que son los ejes principales de

inercia del cuerpo rigido.

Las ecuaciones diferenciales de movimiento se pueden hallar aplicando la relacion

D’ Alembert:
Fx+mX:O Mx+|xq.x:0
F,+my=0 M, +1g,=0 1.31
FZ+rnz=o Mz+|zq.z:0

si se tienen n unidades de montaje, entonces las constantes de rigidez y las
coordenadas de cada unidad de montaje estaran determinadas por los subindices
1-n es decir las coordenadas de la enésima unidad de montaje seran Ln, Lyn Lan.
Teniendo en cuenta lo anterior, y de acuerdo a la figura 16 se tiene:

é kx(x+ L, *q, - Lyqz)+m5<:0
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akly+L*a,-Lg,)+mx=0 1.32
a k(z+L,*q,- Lg,)+mx=0

FL, - FyLZ+IXq"X =0
FL,- FL+1g,=0 1.33
FL.- FL +14,=0

se suponen las soluciones de este conjunto de ecuaciones de la siguiente forma:

X = xsenwt % = - Wexsenw ¢
Y = ysenw §= - Wiysenw,t
Z = zsenwit 2= - wzsenw
g, =q,senwt §. = - wig,senw, t
9y =dysenwt d, = - wig, serw ¢
d, =q,senwt g, = - Wiy, senw t

reemplazando en las ecuaciones 1.32 y 1.33 se obtiene los siguiente:

(Bt mut +& (L, - & kL h, =0
(é ky- rT'l\Nﬁ)y ) (é' kXLZ X +(é. kaxhzzo
(é kz- |'T1\N§)Z+é_ (kzl—yhx' é_ (kZLX)]y =0

- (kL y+A kL 2+ (A kz)+ & (o 12)- 1ueh, - & kL by - 8 kLLf, =0
(@ kL - ([BkL)z- AlkL b +8 (k2)+ & k2)- 1weh, - & (kL Lgr, =0

@kLh+akiy  -akLLh-&kLLh +[a kg)+a k) 1wk, =0
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En forma matricial, se puede escribir este conjunto de ecuaciones de la siguiente

ak.-mé -alkL,) -alky)
ak,- my -alkL) - &l
a-mi - A&k alkL,)
-8lkL) k) 8ks+aky- -8 kL) [k L)
kL) SAkL)  -8lkuy) alkt)ralke)- 1w - JlkL)

Se puede presentar una solucion Unica, llamada nula o trivial pero, esta
no tiene ninguna significacion para el efecto de explicar vibraciones y,
por lo tanto nos interesan mas las soluciones no triviales. Como se sabe,
la solucidon no trivial se presenta cuando el determinante de la matriz de
coeficiente es igual cero. Por lo tanto igualamos la matriz anterior a cero

y obtenemos la ecuacién llamada caracteristica.
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Cuando el determinante D es expandido, resulta una ecuacion polinomial de grado

seis en W.. Las raices de esta ecuacion son los cuadrados de las frecuencias
naturales, W,fJ Estos valores pueden ser ordenados de la siguiente manera:
O £ Wr?i E Wsii E Vvrfii £ Vvrfiv E st £ Wr?vi

correspondiente a cada valor caracteristico vv,fJ habra un “vector caracteristico”, o

modo natural de vibracion V; donde

S

> (D> D>.D> (D!
ceononaoo.ono

S

en la figura 1.17 se muestran los seis modos naturales de vibracion de un modelo

como el de la figura 1.16.

Vertical

Giro S
vertical \“ﬁ\\\

: Giro //
s transversal

= Tran?\;asal

Giro
Longitudinal

Figura 1.17 Los seis modos naturales de vibracion para el modelo de seis grados de
libertad
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1.5.2. Arreglo simétrico alrededor del plano Y-O-Z (casol). De acuerdo
con la figura 1.17 los O-x, O-Y, O-Z, son transversal, vertical y longitudinal
respectivamente.  Por consiguiente, las vibraciones lineales seran llamadas
transversal, vertical y longitudinal y las vibraciones torsionales o giros alrededor de
dichos ejes, seran llamados “giro transversal” (Pictching o Rolling) “giro vertical”

(yawing o Twisting) y “giro longitudinal” (Rockng).®

Se asume como es usual en la practica, que el sistema de montaje consiste en un
numero de unidades de montaje idénticas, las cuales tienen las mismas constantes

de rigidez k,,k, y k,. De acuerdo con la anotacion anterior, k, es la rigidez
transversal, k, la vertical y k, la longitudinal de cada unidad de montaje. En

general k;,k, y k, son diferentes entre si.

Se ha utilizado el termino “unidad de montaje”, para mostrar que en determinados
puntos de montaje (resortes por ejemplo), en todas las tres direcciones. Asi

mismo, un resorte tiene tres componentes de rigidez.

5 . .2 . . . . . . .
Al darle la denominacién de giro transversal, vertical o longitudinal a las vibraciones torsionales. Se busca que el lector los
asocie rapidamente con los ejes XYZ alrededor de los cuales movimiento.

189



La figura 1.18 muestra un diagrama de una instalacion tipica, consistente en un
motor directamente acoplado a un generador eléctrico. El conjunto motor
generador esta montado sobre una placa sélida y esta, es soportada por diez
elementos de montaje distribuidos por parejas a lo largo de la placa.

Estos diez elementos de montaje tienen las mismas caracteristicas y,
todos estan colocados simétricamente alrededor del plano vertical que
contiene al centro de gravedad del conjunto cimentacion-motor-
generador; por consiguiente, este arreglo es simétrico alrededor del
plano Y- O-Z.

+¥

+ ay

+X il

.- T

= STE—
S
|

125 —f—— Lz2
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Bajo estas condiciones, segun lo muestra la figura 1.18, la localizacion transversal
de cada par de elementos de montaje es Lyi, Ly, etc, al lado derecho de Y-Y y es

Lx1, -Lxo etc, al lado izquierdo. Esto hace que la é L, para toda instalacion
completa sea cero y, como k., k, y k,.son los mismos para cada unidad de

. . r g . o] .
montaje, todos los elementos de la matriz caracteristica que contiene Q L,, seran

cero.

Es muy importante aclarar que si k,,k, y k,.no tienen los mismos valores para

cada unidad de montaje entonces la condicién para que exista simetria alrededor

del plano Y-O-Z seria que, a (ky* Lx) =¥ (kZLX) =0.

Cuando se presenta lo anterior, la matriz caracteristica toma la siguiente forma:
&k-mj - alkL) -akL,)
8- mf -alkL)
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&t -akL)

-&lkL) alkL,) k)+alke)- 1w
AL Ak alki)- 1 - Bkl

-&lkL) -AlkLL) Ak +8lk12)- 137

Ecuacion 1.34

El determinante de esta ecuacién esta conformado por seis ecuaciones que se

pueden subdividir en dos grupos

a saber: el primero, que agrupa las ecuaciones que contienen los términos con Y,

Z, g,; 0 sea, los modos de vibracion vertical, longitudinal y giro transversal

(Pitching), acoplados. El segundo, es el de los modos transversal, giro vertical

(Yawing) y giro longitudinal (Rocking) acoplados. Es decir las tres ecuaciones con

quyqz -

Se puede escribir la ecuacion anterior como dos ecuaciones de esta manera:

ak,- mi -8lkL)
D]_: ° =0
ak-mé - A kL)
1.34 a
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-Alky)  Alky) Alke)+Alke)- 1w

Esta ecuacion caracteriza el movimiento de los modos vertical, longitudinal y giro
transversal acoplados. La otra ecuacién, que caracteriza el movimiento de los

modos transversal, giro vertical y giro longitudinal acoplados seran:

ak-mi - &lkL) -&lkL)

o

AlL,) Aki)Elki)- 10 - &lkuL)

D>
=0 1.34Db

-alky) - Ak lkz+alke)- 11

El paso siguiente es obtener las ecuaciones de frecuencia de cada uno de los
determinantes. A partir de estas ecuaciones se obtendran las frecuencias naturales

de vibracion WfJ del sistema. Expandiendo el D; se tiene que:

(& &, - )8 k- )& () & (i,t2)- 1,02 [& G LIF( K, - mw?)-
[& (L, P& K, - M) =0

si, é k, =nk,, donde n es el numero de unidades de montaje se pueden definir

los siguientes términos:
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W = (é ky)/m = n k% =Frecuencia de la vibracion vertical desacoplada.

W, = (é kz)/m = (n* kz)/n =Frecuencia de la vibracion longitudinal desacoplada.

k)8 k)

I =Frecuencia de giro transversal desacoplado.

X

Si se tiene en cuenta que el sistema no realiza ningin modo de vibracion
independiente uno de otro sino que todos ellos estdn acoplados, se puede

entonces definir los siguientes coeficientes de acoplamiento:

u,-@ kZL% _k& L% v,- (8 kZLy)/ _ka Ly)/
u, @& kYL%:(kyé L%
U,= & kyLz)/ _k,A& LZ)/

reemplazando los términos definidos anteriormente y, reordenando, se tiene que la

ecuacion de frecuencia toma finalmente la siguiente forma:

V\}; - (\Nrfl-'-vviz +W§3)W:+(W§1*W§2+W§1*W§3+W§2*Wﬁs' Ul*UZ - Ua*U4)‘N§
) (\Nﬁl*\/\lﬁz*VV§3+U1*U2*W§1+U3*U4*W§2)=O 1.35

expandiendo el determinante D, se obtendra la ecuacion de la frecuencia para los

modos y transversal, giro vertical y giro longitudinal acoplados:

n n

- (\N§4*W§5*W§6 +2*Ug*U, *U, - VV§4*U9*U10' ere*U7*U8):0 1.36

Wﬁ - (VV§4+W§5+W§6)W;\ +(Vv§4*VV25+W§4*VV26+W§5*VV§G_ Us*UG' U7*U8' Ug*Ulo n

194



donde:

o]
W, = (a k% = (nk% =Frecuencia de la vibracion transversal desacoplada.

n

W (ka§)|+§ (k.2)

=Frecuencia del giro vertical desacoplado.

W, = [ (kyL§)+ a (kXLZV)J =Frecuencia del giro longitudinal desacoplado.

U8 = |y = |y
U. = é (kayLz) — (kxé Lsz)
9
Iy ly
10 IZ IZ

la ecuacion 1.35 tiene como solucion tres raices que corresponden a los tres
valores caracteristicos en los cuales se presenta el movimiento vibratorio del

conjunto maquina-cimentacion en los modos vertical, longitudinal y giro
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transversal acoplados. Asi mismo, de la ecuacién 1.36 se obtienen los otros tres
valores caracteristicos para los modos transversal, giro longitudinal y giro vertical

acoplados.

Debe quedar en claro que al tener un plano de simetria, aunque se obtienen seis

frecuencias naturales vv,fJ ,N0 se presenta ningun modo de vibracidén independiente

o desacoplado sino, dos grupos cada uno, de tres modos de vibracion acoplados.
O sea, el caso 1 puede ser estudiado por medio de dos sistemas de tres grados de

libertad cada uno y luego, superponer sus resultados.

1.5.3 Arreglo simétrico alrededor de los planos Y-O-Z y X-O-Y caso2.
como se vio cuando el sistema es simétrico alrededor del plano Y-O-Z. Las
frecuencias naturales aparecen en dos grupos. En muchos casos practicos esta

condicion de simetria puede ser cumplida sin mucha dificultad.

. , . - e o] .
Si ademas de cumplir con al condicion que q L, =0, se tiene que los elementos de

montaje estan simétricamente dispuestos alrededor del plano X-O-Y, esto es que

é_LZ:O, entonces todos los términos en la ecuacion 1.34 a y 1.34 b
(determinantes D; y D), que contengan é L, desaparece y, estas ecuaciones

guedan entonces de la siguiente forma:
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134c

8k-m§ -&lkL)

D4 =0

- &lkL) lzEKE- 139 1 54

Debe quedar claro que si k,,k, y k,.no son los mismos para todas las unidades de

montaje, la condicién para que exista simetria alrededor del plano X-O-Y seria que

o

& lk>L)=8kL)=o.

Expandiendo el determinante Ds;, y ordenando términos se obtiene la siguiente

ecuacion:
(Wr?l_ WﬁXW::- (W§2+W§3)\Nﬁ +W:2*W§3' Ul*U2)=O

también se puede escribir:

W= W W = %[(Wﬁz + ers)i\/(wznz - Wgs)z +4U,*U,] 1.37

n n
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Segun estas ecuaciones, el modo vertical w’, es desacoplado; mientras que, los

modos longitudinales WZ, y giro transversal w’,son acoplados.

n

Expandiendo el D4, reemplazando valores y procediendo de la misma forma que la

ecuacién anterior, se obtiene:

We = W, :

e = 21w, + v )2 (o, - i f + a0, U, 1.38

esta ecuacion muestra que el giro vertical W, es desacoplado; Mientras que los

n

modos transversal W, y giro longitudinal w7, son acoplados.

n n

En este caso, al tener un plano de simetria mas, se presentan dos modos de

vibracion desacoplados a las frecuencias W2 = wiy W2, =W, dos valores mas W

ni nii

y Wi

dados por la ecuacién 1.34 para los modos longitudinales y giro transversal

acoplados y, dos valores w?, y w, ( de la ecuacién 1.38), para los modos

nv
transversal y giro longitudinal acoplados. También en este caso, aunque se

obtienen seis valores caracteristicos W

;i solamente se presentan dos modos de
vibracion desacoplados. Es decir a la frecuencia w? = w7 se vera el sistema hacer
desplazamientos a lo largo del eje Y, y a la frecuencia w?, =W, se vera que el

niv "~ YVn

sistema trata de girar alrededor del eje Y.
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Teniendo presente que las raices de la ecuacion 1.37 son W, y W, y de la
ecuacion 1.46 son W, y W, podemos verificar los resultados haciendo:
nii niii

(w2, + w2, )= (w2, +w?,)

2 2 — 2 2
(an + ani ) - (Wn4 + Wn6 )

1.5.4 Arreglo simétrico alrededor de los planos Y-O-Z y X-O-Z (caso 3).

Este arreglo requiere que tanto é L, como é L, sean cero. Una manera practica
de hacer que é L, = 0 que muestra la figura 1.19 donde, los elementos de

montaje estan arreglados en el plano horizontal, conteniendo el centro de

gravedad del sistema de tal manera que é L, = 0. en este caso, debido que los
términos que contienen a é L, desaparecen, los determinantes D; y D; se

reducen a las siguientes expresiones:

1.34e
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ak-mg - 3lkL) 134 f
De =0

AlkL)  Aku&ke)- 1w - AkyL)

&l )+8ls)- 14

Expandiendo el determinante Ds reemplazando valores y ordenando los términos

se obtiene:

n n

W= wve =210+ v ) ol v ] a0, U]

en este caso, el modo longitudinal es desacoplado mientras que, los modos vertical

y giro transversal son acoplados.

A partir del determinante D¢ se obtiene la otra ecuacién de la frecuencia:

n n

= i =21+ w2 ol Wi a0, <U) 1.40

Obteniendo el giro longitudinal desacoplado y, los modos transversal y giro vertical

acoplados.

4%7 Y




Como en el caso anterior, al lograr dos planos de simetria se tendrian dos modos
de vibracién desacoplados (longitudinal y giro longitudinal), y cuatro modos de
vibracién acoplados en grupo de dos. Si comparamos las ecuaciones 1.39 y 1.40 se

nota que son idénticas; es decir que W, =Ww>Yy W5, =W . Se podra entonces

estudiar dos sistemas de un grado de libertad y dos sistemas de dos grados de

libertad y, superponerlos para tener el analisis completo del sistema de seis grados

de libertad.

Para verificar los resultados, se debe tener presente que W, =W,y W, =W .. de

ni n

las ecuacion 1.39 se obtiene w2, y W de la ecuacion 1.40 w2, y w?, .si la solucién

numeérica es correcta debe cumplirse entonces que:

(w2

nii

+ W

niii

): (Wr?l +W§3)
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155 Sistema completamente simétrico (caso 4). Un sistema

. , . [¢} o [¢] .
completamente simeétrico se logra cuando g L,,a L,.a L, son todos iguales a

cero. Cuando esta tres condiciones de simetria se cumplen, todos los coeficientes
de acoplamiento U, se hacen cero y en la ecuacién 1.39 (determinante D),
solamente quedan los elementos de la diagonal principal. Teniendo este presente,

la ecuacion de la frecuencia toma la siguiente forma:

(Wr? - Wr?lXWr? - Wr?szr? - W§3XW§ - W§4XW§ - ers)(wz - ere) =0

en este caso, los seis valores de w? corresponden a los seis modos desacoplados

n
de vibracion. Es decir:

Wo = W WE W WE g WEo, WEs s ] = 1 Vi 1.41

nj n

1.5.6 Conclusiones sobre los S6GL. Como se ha visto, al hacer cumplir ciertas
condiciones de simetria, el determinante D se simplifica y, entonces, los valores
caracteristicos (0 modos naturales de vibracion), pueden ser determinados de una

manera practica y sencilla.
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o] . - .z
El caso 1, ocurre cuando Q L, =0 vy, el caso 2 tiene por condiciobn que

o

al= é L, =0; esto es, los modos vertical y giros vertical quedan desacoplados

y por lo tanto, se simplifica el proceso matematico para hallar la solucion en

comparacion con el caso uno.

Los casos tres y cuatro difieren de los casos uno y dos en que las unidades de
montaje estan situadas en el plano horizontal que contiene el centro de gravedad
del conjunto maquina-cimentacion. En este caso también se pueden solucionar
numéricamente las ecuaciones sin necesidad de un proceso matematico muy
complicado. En el caso cuatro todos los seis modos de vibracidbn son
desacoplados, lo cual implica que, una fuerza vertical aplicada al centro de
gravedad excita solamente un movimiento de traslacion vertical. Similarmente un

torque alrededor del eje Y, por ejemplo, excita solamente un giro vertical.

Otra caracteristica del caso cuatro es que todas las frecuencias naturales se

encuentran dentro de la franja mas angosta que cuando se tienen dos o mas

modos acoplados. Es decir los valores w3, W,, W, W2, Woe W, pueden encontrarse

muy cercanos el uno para el otro.

Los casos dos y cuatro son probablemente los de mayor interés en la practica. Un

plano de simetria (caso uno) por lo general es facil de obtener. Se debe entonces
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buscar otro plano simetria, llegandose mas facilmente al caso dos que al tres o
cuatro debido a que, como se vio anteriormente, en estos dos Ultimos casos uno

de los planos de simetria es horizontal y debe contener el centro de gravedad.

En el analisis anterior se asumio que los tres ejes mutuamente perpendiculares
gue pasan a través del centro de gravedad (ejes O-X, OY y O-Z), son ejes
principales de inercia del conjunto maquina-cimentacion. Los ejes principales son
considerados como los ejes alrededor de los cuales un cuerpo rigido, libre en el
espacio, tendera a rotar cuando sobre el actla una excitacion torsional. El eje
principal alrededor del cual la rotacién ocurre sera determinado por la naturaleza
de la perturbacion inicial. Asi por ejemplo si la excitacion es un torque alrededor
del eje longitudinal, la rotacion ocurrira alrededor de este eje principalmente; o
sea, el movimiento generado serd el giro longitudinal. En la practica el cuerpo
rigido oscilara alrededor de ejes que puedan no ser necesariamente, lo ejes
principales de inercia. Debido a esto se presentan reacciones indeseables en los

puntos de montaje.

Entonces, en un montaje ideal los ejes de rotacién no solamente deben

pasar a través del centro de gravedad del conjunto maquina-cimentacion

sino, que deben ser ejes principales de inercia.
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En el caso como el de un montaje como el de la figura 1.18, el plano vertical Y-O-Z
gue contiene al centro de gravedad, es normalmente un plano de simetria. El eje
transversal O-X es perpendicular a dicho plano de simetria y, por lo tanto, es un
eje principal de inercia. Los oros dos ejes principales y el eje principal transversal
0O-X son mutuamente perpendiculares pero, los ejes principales longitudinal y
vertical no necesariamente estan dirigidos a lo largo de los ejes longitudinal O-Zy
vertical O-Y. Estos ultimos, pueden estar desviados un angulo f y, se indican

como O-Y' y O-Z en la figura 1.18. la magnitud de f depende del grado de

simetria que se tenga alrededor de los planos X-O-Y y X-O-Z. Por ejemplo, en la
mayoria de los montajes de este tipo de angulo de inclinacién f entre los ejes O-Z
y O-Z' varia entre) y 15 grados. Valores mayores normalmente asociados con
montajes cortos; es decir, aquellos en que la masa esta relativamente mas
concentrada en un extremo, como por ejemplo, en los automdviles donde la masa

se concentra en el lado del motor.

En la practica es muy importante conocer la direccion de los ejes principales y en
lo posible, hacer que estos ejes coincidan con los ejes de rotacién par poder tomar
la linea de accion de los resortes paralela a la direccion de los ejes principales,
usando los momentos de inercia principales y, obteniendo asi una evaluacién mas
segura de las frecuencias naturales. En lo posible, se debe hacer que el eje

longitudinal coincida o sea paralelo con el eje longitudinal de la maquina, debido a
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que en esta circunstancias la oscilacion alrededor de dicho eje principal no ira
acompafiada de efectos secundarios indeseables como, una reaccién de giroscopio,
la cual tiende a producir giro transversal e imponer sobrecargas al eje de la

maquina.

En el caso que e presente algun angulo de inclinacién f entre estos dos ejes
(figura 1.18), entonces una excitacion por torque M (t) produce dos componentes:
M cosf actuando alrededor del eje principal longitudinal, que hace que el cuerpo
libre en el modo giro longitudinal, (Rocking) y, (Msenf ) actuando alrededor del eje

principal vertical, obligando al conjunto a hacer vibraciones en el modo de giro

vertical (Yawing).

Similarmente, debido a que el eje principal vertical O-Y’ esta inclinado un angulo f

con respecto al eje vertical OY, una excitacion por fuerza R(t) produce dos

componentes:

F cosf actuando a lo largo del eje principal vertical O-Y’ y Fsenf actuando a lo

largo del eje principal longitudinal O-Z'.

Los resultados anteriores se encuentran resumidos en el cuadro 1y,

aunque se obtuvieron para el sistema motor-generador de la figura 1.18,
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son igualmente aplicables a otros sistemas o montajes. Este cuadro se

ha dividido en cuatro partes a fin de facilitar un procedimiento rutinario

en el calculo de las frecuencias naturales y tener asi, una pequefa

posibilidad de error.

Caso 1: Arreglo simétrico alrededor del plano Y -O-Z.

Caso 2: Arreglo simétrico alrededor del los planos Y-O-Z y X-O-Y

| +Y

Centro
de gravedad

X +X

+Y




Figura 1.20 Casos 1y 2

Caso 3: Arreglo simétrico alrededor del los planos Y-0-Z y X-O-z.

Caso 4: Sistema simétrico.

+Y
Centro de
i gravedad

Ly=0

S I S [ I

+X

Elementos
de
montaje

+

o]

%«




Ciiadrn 1

Figura 1.21 Casos 3y 4
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PARTE |

DATOS DE LA INSTALACION

Masa y Rigidez

Distancia de los puntos de
montaje

N= numero de unidades de
montaje
Cada uno de los mismos valores

de rigidez Kk, K, y K,.

Unidad L LL

N

y

W= peso del ensamble
soportado por las n unidades de

montaje, dado en Kgf.
s/ 0
cmy

W w a(grf -

g 981
P=W/n= peso soportado por
cada unidad de montaje en Kgf.

l,= Momento de inercia
alrededor del eje O-X en Kgf-
cm-s?

ly= Momento de inercia
alrededor del eje O-Y

o

alL aLL,

Qo
Qo
Qo
Qo

l,= Momento de inercia
alrededor del eje O-Z

Nota
El arreglo con n unidades de montaje debe cumplir con las

k.= Rigidez de cada elemento

de montaje en la direccion
transversal O-X, en Kgf/cm.

siguientes condiciones:
o

k, = Rigidez de cada elemento

de montaje en la direccion
transversal O-Y, en Kgf/cm.

k, = Rigidez de cada elemento

de montaje en la direccion
transversal O-Z, en Kgf/cm

CASO 1: § L
CASO 2. é Y § L, =0 también, § L,L,=0
CASO3.  L,=0Y § L, =0 también § L,>=0Y
aLL,=o

CASO4. 3 L,=0,3L,=0Y 3L,=0

Nota: estos datos son
requeridos en todos los casos
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Parte Il: Factores Necesarios Para calcular las
Frecuencias Naturales

Factor Caso 1l Caso 2 Caso 3 Caso 4
Wh(Caetidiieaty de [k, § (|_Y|_Z)/| 0 nK,/ 0 0

\
Wey (Longitudinal) nK_/n

ici V- 9 | ;zl‘ 0 0 0

a‘%p(_q;iro K.a L, J* yé- LZ)J/IX (Kvé Lzz)/lﬂ
—Feansyversal;
Wos (Transversal) nK, /m
Wis (Giro vertical) K, &L+ kALl
" (Giro ko anl )+ kans p [ kanh
longitudinal)
U, (Coeficiente de K,aL,)/m 0 0
acop.)
U, (Coeficiente de k,a |_y)/|X 0 0
acop.)
Us(Coeficiente de | (k,§ L,)/m k,a& Lz)/m' 0
acop.)
U4 (Coeficiente de [ (k, § |_Z)/|X 0 K, & LZ)/IX 0
acop.)
Us (Coeficiente de K.aL,)/m 0 0
acop.)
Us (Coeficiente de K.aL ), 0 0
acop.)
U; (Coeficiente de (K,)a I—z/m (Kxé. |_Z)/m| 0
acop.)
Ug (Coeficiente de | (k, & L, )/, k.ac)| O
acop.)
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Parte Ill Frecuencias Naturales

Caso [[@) Modo vertical, longitudinal y giro transversal (Pitching) acoplados.

6 2 2 2\, 4 2 2 2 2
1 W, - (Wn1+Wn2+Wn3)‘Nn +(er2\1*an +Wn1*Wn3+ Wznz*Wna - Ul*UZ - U3*U4)W§

2 % \n2 % \p2 * * \pn2 * * w2 ) =
'(Wnl Wi Wn3+U1 Uz Wn1+U3 U4 an)_o

b) . Modos transversal giro vertical (Yawing) y giro longitudinal (Rocking), acoplados.
\Nr?' (\Nril +W:'5+Wr216)\’\f1 +(er?4*\,\,r$5+vvr?4* \N2n6+vvr?5*vvr?6 - Us*Ue - U7*U8' UQ*Ulo)\NZn
- (an4*Wr215*Wr?6 +2*Ug*U; *Ug - W, *Ug* Uy - \Nr?G*U7*U8): 0

Caso [[a.-Modo vertical desacoplado y modos longitudinal y giro transversal acoplados

2wz =il =20, + i) flo, - wa ) +au,u)

chequeo:

(Wﬁii +W§iii) = (erz +W§3)

donde W, y Wi son las raices de la ecuacion.
b. giro vertical desacoplado y modos transversal y giro longitudinal, acoplados.

We = Wi We = %[(Wz4 "'Wss)i \/(W24 - era)z +4U; " U]

n n

chequeo:
2 — 2 2
(\Nr?v + ani ) - (Wn4 + Wns)

Caso ||a. Modo longitudinal desacoplado y modo vertical y giro tranv. Acoplados.

3 v = wiawt = Sl o) o - v f v, Uy

n

chequeo:

(W2 + W2,

nii niii

)= (Wi, +u2,)
b. Giro longitudinal desacoplado y modo transversal y giro vertical acoplados.

W =wi0f = (of, +o. )l - 2T +a0, U]

né’ "'n

chequeo
(\Nr?v + Wr?vi ) = (Wr?4 + Wr?S)
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Caso

Todos los modos son desacoplados
1w (Modo..vertical)

: w’,(Modo. longitudinal)
_ ]:,:vvé(Giro..transver%I)

i W2, (Modo. transversal )

::: W2, (Giro. vertical )

fwP,(Giro..Longitudinal )

j =1, v, v, Vi

nj
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2. AISLAMIENTO MECANICO

A menudo se presentan dificultades durante la instalacion de maquinas, ya que
fuerzas de inercia no compensadas producen vibraciones en ellas y éstas pasan a
través del bastidor de la maquina a la fundacion, de donde se transmiten a otras

maquinas.

La manera mas simple de evitar estas vibraciones es suprimirlas en su origen,
asegurando un equilibrado correcto, sin embargo, es dificilmente practicable, por
tanto la Unica alternativa es aislar el equipo montandolas sobre resortes vy

amortiguadores.

Las fuerzas de excitacion en maquinas generalmente son causadas por fuerzas
inerciales originadas por masas desbalanceadas o no compensadas. O sea la
compensacion de masa de las partes que giran, oscilan o reciprocan, representa
uno de los mas efectivos y simples medios de eliminar o reducir las vibraciones;
sin embargo, debido a que la compensacibn o balanceo de masas es un
procedimiento “incompleto” (siempre queda un desbalance residual), se generan

pequefias fuerzas “insignificantes”’que pueden llegar excitar las resonancias de
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elementos estructurales y, convertirse en fuente de considerables vibraciones y

ruidos.

Como se observo en él capitulo anterior, la resonancia se presenta cuando una de

las frecuencias de excitacion es igual a una de las varias frecuencias naturales w;

de un sistema cualquiera. Cuando esto ocurre, la amplitud de la vibracién

aumentara a valores muy grandes causando dafios por fatiga.

En general, sélo es posible reducir mas que eliminar las vibraciones o las fuerzas
dinamicas causantes de las mismas. Entonces, para controlar la respuesta de un

sistema a una excitacion se dispone de la practica, de ciertas técnicas, a saber:

» Controlar convenientemente las frecuencias naturales y las de excitacion existente, para

prevenir resonancias.

» Aplicar amortiguacibn o medios disipadores de energia para prevenir la
“respuesta” excesiva, incluso en la resonancia. “La respuesta de un dispositivo
0 sistema es el movimiento (u otro producto) que resulta de una excitacion

(estimulo) bajo condiciones especificas ™

®Crede, pag. 166
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» Emplear aisladores para reducir la trasmision de las fuerzas de excitacion de

una a otra parte de la maquina.

» Finalmente, afadir un neutralizador de masa auxiliar para reducir la respuesta.

Deacuerdo alo anterior, debemos distinguir tresformas de control de vibraciones

(véaselaFigura2.1):

» Control o aislamiento activo de vibraciones el aislamiento de vibraciones
es activo cuando se aisla una fuente generadora de vibracion de sus

cimentaciones, para evitar su propagacion a través del suelo, hacia el ambiente.

» Control o aislamiento pasivo de vibraciones es evitar que se desarrollen
hacia la maquina vibraciones periédicas o no periodicas (estocasticas),

originadas por otras maquinas o movimientos dinamicos del ambiente.

» Control o reduccién de choques es evitar que las vibraciones producidas

por fuerzas de impacto (no periddicas, deterministas), se propaguen desde la

maquina hacia el ambiente.
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En el presente trabajo se hard énfasis en el control activo. El pasivo como sé vera
mas adelante, tiene por fundamento al control activo; los choques, no son tema

del presente estudio.

P Masa
/ impactante

m m / Masa

receptora

K C
K vibracion y
choque muy
reducidos

% Z)

P
(@) ()

(©)

Figura 2.1 Clasificacion de las formas de control de vibraciones

2.1 CONTROL ACTIVO DE VIBRACIONES

Para el control o aislamiento activo se debe, basicamente, determinar las
frecuencias naturales del Sistema Dindmico Vibratorio y, compararlas con las
frecuencias de excitacion para verificar que el sistema se encuentra lejos de la

resonancia y con esto, que las fuerzas dinamicas que se propagan hacia el
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ambiente sean pequefas y no afecten el buen funcionamiento de otras méaquinas o
al ser humano mismo.

Las ventajas del aislamiento activo estan relacionadas fundamentalmente con el
hecho de que las vibraciones pueden considerarse como perturbaciones con
frecuencias y amplitudes aleatorias y que pueden presentarse durante periodos de

tiempo también aleatorios.

Algunas de estas ventajas son:

» Facil adaptacion a diferentes condiciones de trabajo.
» Suministran o disipan energia cuando se requiere.
» Atenuan vibraciones en un amplio rango de frecuencias.

» Toleran diferentes tipos de perturbaciones.

El problema de control en este caso, se circunscribe a disefiar un controlador que
genere una sefal que permita eliminar o reducir al minimo las vibraciones. Esto es
equivalente a regular un sistema que esté sometido a perturbaciones no medibles
directamente. Entonces, el sistema de aislamiento activo puede ser visto como un
sistema que continuamente esta adaptando su capacidad de disipacion segun la

perturbacion actuante.
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En la actualidad son variadas las aplicaciones del aislamiento activo o también
Ilamado control activo de vibraciones. Lasprincipales son: en las fundaciones de
maquinas reciprocantes, maquinas de alta velocidad, instalaciones de plantas
generadoras (de vapor o nucleares), edificiosy estructurasindustriales suspension
inteligente o suspension activa de vehiculos; en mesas de calibracion de instrumentos,
control deestructurasflexibles, entre muchasotras. También se encuentran
aplicaciones de aislamiento activo en la industria automotriz, por g emplo en

suspension inteligente o suspension activa de vehiculos.

En general, en maquinaria industrial se deben distinguir dos tipos comunes de

fuerzas que generan excitacion:

» Fuerzas de inercia originadas por maquinas rotativas o reciprocantes.
En éste caso, se distinguen dos tipos de fuerzas de inercia: rotativas y
alternativas. Las rotativas vienen dadas por la siguiente expresion:

F(t)=m*e*w

Donde: m. = masa rotativa

e = radio de giro o excentricidad de m, .
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Dichas fuerzas de inercia rotativas y alternativas son fuerzas de amplitud variable
cuando la velocidad de giro de la maquina es variable. Si f es constante, las
fuerzas de inercia rotativas serdn constantes. Asi mismo, se tendran varias
frecuencias de excitacion si f es constante para las fuerzas de inercia rotativas.
Las fuerzas de inercias rotativas alternativas siempre generan excitacion en mas de

una frecuencia.

» Fuerzas del medio de trabajo. Cuya amplitud es constante para un

“régimen” pero, generan excitacion a frecuencias multiples de w.

Debe quedar claro que en la mayoria de los casos practicos las fuerzas de
excitacion no son “arménicas puras” sino mas bien funciones periédicas. En este
caso, la fuerza de excitacion viene dada por la siguiente expresion:

F({t)=F(t+T); T=Wf =2*p/w
donde:
T = es el periodo;

w = frecuencia de excitacion periddica;

f = rpm de la maquina.

En base a lo anterior cuando se realiza el control activo de vibraciones lo que se

hace es sintonizar la(s) frecuencia(s) natural(es) del sistema dinamico vibratorio
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con respecto a la masa de la cimentacion y a la(s) fecuencia(s) de excitacion.
Esta “sintonizaciébn”se hace variando las rigideces y amortiguaciones de los
elementos deformables del sistema y, puede realizarse de las tres formas
siguientes:

» Sintonizacion alta. Cuando se hace que w, sea mayor que w o, si la maquina

genera excitacion, en mas de una frecuencia, cuando la frecuencia natural mas

“baja” es mayor que la “mayor” frecuencia de excitacion.

» Sintonizacion baja. Cuando se hace que w, sea menor que w 0, Si se tienen

varias frecuencias de excitacion, la sintonizacion baja ocurre cuando la “mayor”

frecuencia natural w,; es menor que la “menor” frecuencia de excitacion.

> Sintonizaciobn mezclada. Se presenta cuando las frecuencias naturales del
sistema dinamico vibratorio y las frecuencias de excitacion estan el mismo

rango pero, en una relacion tal que no se presente resonancia.

En el aislamiento mecéanico activo existen dos criterios diferentes los cuales, son:
la fuerza que va al piso debe ser cero; la maquina no debe sufrir grandes
desplazamientos. A continuacién se hablara del analisis de cada uno de estos
criterios para los dos casos generales: Fuerzas de excitacion de amplitud

constante y fuerzas de excitacion inerciales.
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2.1.1. Control activo de las vibraciones generadas por fuerzas de
excitacion de amplitud constante. Primero se hara énfasis en el modelo
fundamental representativo de este caso (sistema de un grado de libertad con
excitacion por fuerza arménica externa y sin amortiguacion), a fin de comprender
algunos conceptos basicos. Para dicho modelo la ecuacion diferencial de
movimiento viene dada por (ecuaciéon 1.4):
mX + kx = F,senwt
para esta ecuacion se obtuvo en el capitulo anterior la siguiente expresion para la
amplitud x del desplazamiento vibratorio (ecuacién 1.11):
A
T r;wzzl- mif%zl_@vk szf:xest
&/ W,

El primer criterio utilizado en aislamiento activo ( fuerza dinamica al piso debe ser

cero), se estudia en base a la relacion F; /F,, que se define como “transmisibilidad

de la fuerza”,esta es la medida de la cantidad de fuerza transmitida por un
aislador. Siendo la fuente de vibraciones una fuerza externa armédnica o periodica,

la transmisibilidad de la fuerza T, es la relacion entre la amplitud o tamafio de la

fuerza transmitida F; y la intensidad o “tamafio” de la fuerza de excitacion F,.
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Con e proposito dereducir tanto como sea posible la cantidad de fuerza transmitida a
los cimientos debido a la vibracion de la maquinaria; las maquinas generalmente

estan aisladas de los cimientos, montandolas sobr e resortesy amortiguador es.

Para el modelo fundamental se tiene que a partir de la ecuacion 1.11 que T viene

dado por la ecuacion 1.15:

F_ X F west

Exestl§/;?

T. es entonces, segun se vio anteriormente, la misma relacion de amplitudes Ay,

XO:

esta representada graficamente por la figura 2.2.

Al
FS

TF
W

o S —— —— =

4
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Wy

Figura 2.2 T¢ para un sistema de un grado de libertad sin amortiguacién
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Si los resortes que soportan a la fundacion son relativamente duros, w, es mucho

mayor que w (sintonizacion alta) vy, % tiende a cero quedando, T. =1 es decir,

x=xest o F; =F,. En este caso, es como si se anclara la maquina directamente

al piso, practicamente sin elementos deformables entre ella y el piso, (punto B de
la figura 2.2). La desventaja de esta situacion es que, la conexion maquina piso es
practicamente rigida, por lo tanto las fuerzas que van al piso son considerables.
Una reduccion de estas fuerzas dinamicas que cargan el ambiente se logra

haciendo sintonizacion baja; es decir, colocando resortes relativamente suaves (w,

es mucho menor que w). Si se hace que w tienda a cero, se obtendra un sistema
gue idealmente no contiene resortes; es decir la suavidad de estos es tan alta que
la masa (maquina mas fundacion) practicamente “flota” libremente en el espacio.

(Punto D de la figura 2.2).

Se considerara ahora el efecto de la amortiguacién. Si esta se presenta entonces

la fuerza de excitacién F,(t) se transmite al ambiente a través del resorte y del

amortiguador. Para un sistema de un grado de libertad con excitacion por fuerza

armonica externa o fuerza de inercia rotativa pero con w constante ( en ambos
casos la amplitud es constante), la transmisibilidad de la fuerza viene dada por la

siguiente ecuacion:
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_F_ | 1+(2*R*R)
T|: - - 2 > 21
F. \/(1- Rf+2*R*R,)

Esta relacion se encuentra graficada en la figura 2.3 en la cual, se puede distinguir
claramente las tres zonas o bandas: de sintonizacion alta, resonancia, sintonizacion

baja.

Se tiene sintonizacién alta cuando la “menor” frecuencia natural es mayor que la
frecuencia de excitacion “méaxima”. La zona de sintonizacion alta va desde

R, = O(idealmente) hasta R, =0.3. La banda de resonancia se encuentra entre
los valores de R, = 0.8hasta R, =~/2 v, la zona de sintonizacién baja ( la maxima
w, debe ser menor que la minima frecuencia de excitacién), va de R, =32, a

R, =10.

Sin embargo se debe tener en cuenta la amortiguacion. Se debe aislar (en
sintonizacion baja) con materiales “sin” amortiguacion (resortes de acero, por
ejemplo). En efecto en la zona de sintonizacién baja se puede observar (figura

2.3), que si la amortiguacion es alta (R, = 0.5 por ejemplo), entonces la fuerza

transmitida al piso aumenta por que T aumenta.

Los factores de amortiguacion de los materiales usados en la practica son

relativamente bajos (R, =0.01 a 0.1) y, no existe una diferencia significativa entre
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las curvas correspondientes a tales valores y la curva que representa el caso sin

amortiguacion.

Asi mismo, se puede observar que la amortiguacién es de gran

importancia cuando la resonancia se presenta, porque previene que la amplitud (x)

del movimiento vibratorio y la fuerza transmitida, se crezcan mas alla de todos los,

limites impuestos.

Por ejemplo, una maquina instalada sobre una sintonizacion

baja, pasa por resonancia cuando se enciende ( R, se aumenta desde cero hasta el
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valor de operacion de 3 a 5) y, cuando se apaga. En la préactica, cuando se acelera
o desacelera la maquina lo que se debe hacer es pasar a través de la resonancia lo
mas rapido posible para minimizar el tiempo de agrandamiento de las amplitudes.
El otro criterio a tener en cuenta en el control o aislamiento activo (el sistema
dinamico no debe moverse), se estudia basandose en €l termino “respuesta al
desplazamiento”; el cual representa la relacion entre la amplitud (x) del
desplazamiento del sistema dindmico vibratorio y la amplitud de la deformacién
estatica de los elementos aisladores bajo la accion de una carga constante. Por

ejemplo, F, para un sistema de un grado de libertad excitado por una fuerza
armonica externa F senwt. Dicho termino viene dado por la siguiente expresion:

A= X _ 1
xest o Rf +(2RR,)

esta expresién es igual a la ecuacion 1.21, la cual representa la funcién de

;i:xest 2.2
k

amplitudes para un sistema de un grado de libertad con excitacion por fuerza
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armonica externa. En la figura 2.4 se encuentra graficada esta funcion y, se
puede observar que, desde el punto de vista de respuesta al desplazamiento, la

amortiguacion es favorable para cualquier relacion de frecuencias R, porque hace

que la funcion de amplitudes A, sea mas pequefa.

Se puede entonces concluir, que a los sistemas dinamicos de vibracion con fuerzas
de excitaciéon de amplitud constante se les debe realizar un control o aislamiento

en la zona de sintonizacion baja teniendo en cuenta la “minima” frecuencia de
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excitacion w. Asi mismo los materiales usados deben tener una “baja”
amortiguacion; con esto, se logra cumplir con los dos criterios: las fuerzas
dindmicas que van al piso y el desplazamiento (x) del sistema dindmico vibratorio

estaran dentro de los limites aceptables.

2.1.2. Control activo de vibraciones generadas por fuerzas de excitacion
inerciales. Como se menciono anteriormente las maquinas que hacen excitacion
con fuerzas de magnitud variables son aquellas con masas desbalanceadas cuya

velocidad de giro (rpm) es variable.
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El primer criterio del aislamiento (fuerza al piso debe ser igual a cero), se estudia
en base al factor dindmico transmisibilidad de fuerza de inercia rotativa y, teniendo
en cuenta la amortiguacién, la transmisibilidad de la fuerza viene dada por la

siguiente expresion:

F
T - T
F m*e*wz

=R *T, 2.3
T. es entonces la relacion entre la amplitud o tamafio de la fuerza transmitida y la

amplitud de la fuerza perturbadora (Fe =m*e* wz). Dicha relacion se encuentra

graficada en la figura 2.5. También aqui, se observan las tres zonas o bandas: de

sintonizacién alta, de resonancia, de sintonizacién baja.

Sin embargo, en este caso a diferencia del anterior, se debe hacer que la relacion

de frecuencias R, sea menor que ~/2, es decir, se debe hacer sintonizacion alta
con cualquier valor de R, para evitar que las fuerzas dindmicas de magnitud

considerable sean transmitidas al piso. En efecto, segun al figura 2.5 con
materiales de cualquier amortiguacion y en la banda de sintonizacion alta se

obtiene menores valores para el factor T..

En la practica, los montajes con sintonizacion alta méas caracteristicos son los de

las maquinas reciprocantes de tipo pistdn, cuya velocidad es relativamente baja (f

230



= 300 a 500 rpm.) estas maquinas son ancladas a una fundacion tipo bloque de

area relativamente grande.

El otro criterio a tener en cuenta (la maquina no debe moverse) se estudia en base

al termino “Transmisibilidad Relativa” T,. Para un sistema dindmico vibratorio con
excitacion por fuerza de inercia rotativa la T; es la relacion entre la amplitud del

desplazamiento impuesto a la fundacion.

Un aislador se deforma o comprime, permitiendo la reduccion de estas vibraciones.

La deformacion (o desplazamiento) relativo, es una medida del espacio requerido

por dicho aislador. La Ty es entonces igual a la funcion de amplitudes A y viene

dada por la siguiente expresion:

A

L

2]

Transmisiskilidad de la fucrza (THmax




=M R, 2.4
m*e - Ref+(2RR,)

en la figura 2.6 se encuentra graficada esta funcion y, se puede observar que la

T, =A

funcion T tiene valores por debajo de 0.1 en el rango de sintonizacion alta.
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Como conclusion, en un sistema dinamico vibratorio con fuerzas de excitacion

inerciales la amortiguacion no juega un papel muy importante. Se pueden tener
materiales con alta y baja amortiguacidén. Estos sistemas cumplen los dos criterios

cuando se realiza sintonizacion alta; o sea, se debe trabajar en base a la maxima

frecuencia de excitacion w.

2.2 CONTROL PASIVO DE VIBRACIONES
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Aunque no es tema principal de este trabajo, se indicaran los aspectos generales

de este tipo de aislamiento.

El control pasivo de vibraciones busca evitar que las vibraciones libres originadas
por otras maquinas o equipos asi como los movimientos dindmicos del ambiente,
se desarrollen hacia una maquina o equipo sensible. Por ejemplo, equipos épticos

instrumentos de medicion y control, etc.

Este método, conocido como aislamiento pasivo, se aplica en la actualidad en las
cimentaciones de grandes maquinarias e incluso construcciones civiles y, en
muchos casos, es necesario estudiar el problema de la dinamica de los suelos y sus
interacciones con las mismas. Otra aplicacion muy conocida es la suspension de
los vehiculos, que se calcula segun sean vehiculos de competicién, de calle, o de

carga.

Puede mencionarse dentro de sus ventajas, que conforman sistemas sencillos, en
muchos casos practicamente libres de mantenimiento y no requieren ninguna
fuente de energia externa para su funcionamiento. La principal desventaja de la
aplicacion del aislamiento pasivo en maquinas, equipos y vehiculos, es que solo
elimina o reduce las vibraciones dentro del rango de frecuencias para el que fue

calculado. En otras palabras, puede decirse que es 100 % efectivo solo para un
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modo de vibracion en particular, pudiendo resultar ineficiente y hasta volverse
inestable si ese modo cambia. Esto puede ocurrir por ejemplo si varian las
condiciones de operacion, o si cambian las frecuencias de las excitaciones, lo que

produce que el sistema vibre en un modo distinto al calculado.

2.3 FUNDACIONES O CIMENTACIONES

En la gran mayoria de los casos practicos, la instalacion o montaje de una maquina
requiere de una fundacion o cimentacion cuyo disefio debe ser tal, que haga del
conjunto maquina-cimentacion un sistema vibratorio cuyas amplitudes de vibracion

estén dentro de los limites aceptables.
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Un Sistema Dindmico Vibratorio (SDV) lo conforman, como se menciond
anteriormente, el sitio de instalacion y la maquina soportada; es decir, el conjunto

maquina, cimentacion y elementos aisladores o terreno.

2.3.1 Tipos de fundaciones o cimentaciones. En la figura 2.7 se muestran
algunos ejemplos de fundaciones. En general, se tienen dos enfoques diferentes

en lo que a tipos de cimentaciones respecta:

2.3.1.1. Cimentacion “directa” de la maquina. Cuando se ancla la maquina
directamente sobre el piso por medio de pernos; sin elementos resilientes entre la
maquina y el piso o fundacion (véase figura 2.7.a). En éste caso, hay que
determinar los siguientes pardmetros dindmicos: -desplazamiento maximo del
movimiento del SDV a fin de evaluar la carga para la edificacion; -la velocidad de
la vibracién para evaluar los esfuerzos dinamicos sobre la maquina; -la aceleracion

de la vibracion para evaluar la carga para el piso o la fundacion.

2.3.1.2. Cimentacion “indirecta” de la maquina. En éste caso, se utilizan
elementos resilientes entre la maquina y el piso. Se debe determinar la fuerza
dinamica que va por dichos elementos hacia el piso cuando su rigidez es mas baja

en comparacion con la del piso o terreno. El diagrama (e) de la figura 2.7 es un
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Figura 2.7 Algunos eiemplos de fundaciones o cimentaciones
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caso tipico en que la maquina esta soportada por elementos resilientes (sin

cimentacion).

La méas aceptada y difundida clasificacion de fundaciones considera los tres tipos

siguientes:

1. Tipo macizo o tipo bloque. Conformada por un bloque de concreto que
soporta directamente la maquina y otros equipos auxiliares fijados a ella. El
espesor de este bloque es tal, que la deformacion causada por el equipo es
despreciable. En la figura 2.8 se muestran tres disposiciones de fundaciones tipo
bloque. En el diagrama (a) la rigidez es suministrada por el piso o el terreno
mismo; en el (b), el bloque descansa sobre elementos resilientes. Dichos
elementos usualmente son resortes de acero o caucho, o en vez de ellos, una capa
de arena, corcho, caucho molido, etc. Finalmente, el diagrama (c) muestra una
combinacion de resortes y péndulo en el que la principal ventaja es que se

suministra también, rigidez lateral.

El diagrama (a) de la figura 2.7 muestra una fundacién tipo bloque, donde la

rigidez es suministrada por el terreno. Los diagramas (b), (d) y (e) de dicha
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figura, muestran fundaciones sobre elementos resilientes y, los diagramas (c) y (f),

corresponden al caso (c) de lafigura 2.8.

mc f
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(a)

mc

x

(©

Figura 2.8 Fundaciones tipo bloque

2. Tipo aporticado. Conformada por una placa base y columnas o pilares
agrupados de tal forma que sobre el conjunto descansa la placa donde se
encuentra anclado el equipo. El diagrama de la figura 2.9 muestra una fundacion

aporticada tipica.
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3. Tipo placa flexible: es una losa o placa de concreto que descansa
directamente sobre el terreno; la cual, soporta una maquina o bateria de

maquinas.

Figura 2.10 Fundacion tipo placa flexible

2.3.2 Bases de disefio. Para el disefio de una cimentacion deben tenerse en
cuenta factores tales como: amplitud de vibracion, velocidad y aceleracion,
amplificacion y transmisibilidad de cargas dinamicas, etc. En general, se deben
proporcionar dos tipos de datos: los primeros, relacionados con las caracteristicas

del terreno y los segundos con el equipo.

Los primeros datos se hacen indispensables cuando se va a instalar “directamente”

la maquina al terreno y, generalmente se precisan los siguientes: densidad del
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terreno, nivel freatico, coeficiente de Poisson, asentamientos, moédulo de

cizallamiento y tensién admisible o carga portante.

Los segundos datos son facilitados por el constructor del equipo, siendo algunos:
plano de disposicion de la maquina ampliamente dimensionado con disposiciones
de los centros de gravedad, pesos de equipo total y partes rotantes, velocidades
de régimen y criticas, magnitud, direccion y frecuencias de las fuerzas horizontal y

vertical no equilibradas, excentricidad de masas desequilibradas, etc.

Con base en la informacién anterior, el disefiador establecera el tipo de fundacion

mas adecuada; la cual, debera responder a los siguientes requerimientos:

» Gran solidez, estabilidad y resistencia;

» Que no produzca excesivos asentamientos sobre el terreno y que no se
deforme;

» Ausencia de fuertes vibraciones o bajos valores de amplitud;

» Que las frecuencias naturales del SDV difieran ampliamente de la velocidad de

rotacion principal de la maquina.

Los dos primeros requerimientos en la mayoria de los casos son cumplidos

ampliamente o no precisan grandes esfuerzos para hacerlos cumplir, ya que
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normalmente el peso de la maquina y el peso de la cimentacién estan en una
relacion tal que la carga unitaria transmitida sobre el terreno es relativamente
baja; asi mismo, los asentamientos sobre el terreno y la deformacién de la
cimentacion misma se descartan, debido a la configuracion (maciza o aporticada)

de ésta y, aun mas si se incorpora estructura de hierro.

Por el contrario, para el cumplimiento de los restantes requerimientos, si se precisa
un analisis profundo y una verificacion de resultados sancionados por la practica e
incluso reglamentados por organismos internacionales, procedentes de las

experiencias de otras maquinas en explotacion.

2.3.3. Procedimiento de analisis. El conjunto méaquina, cimentacion y
elementos aisladores o terreno conforman un SDV que puede ser considerado
como un S1GL cuando se logran ciertas simetrias segun se vio en la seccion 1.3.

El analisis de la fundacion esta sujeto a la forma como esta es excitada.

Si se tienen fuerzas de excitacion de amplitud constante, entonces como se
menciono anteriormente, la amplitud del desplazamiento de la masa del SDV esté
relacionada con la fuerza de excitacion segun la funcién de amplitudes A (figura

2.5).

1 Yo =F /ke
J(1- R +(2R R, )

Y
Ai:_:
Yest
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Asi mismo cuando se tienen maquinas que gener an fuer zas de excitacion inerciales, la
amplitud del desplazamiento de la masa esté relacionada con la fuer za de excitacion

seguin la funcion o relacidon de amplitudes A (figura 2.6).

_my _ R?
AZ_ - 2\2 2
me J(1- R +(2RR,)

En un sistema de un grado de libertad sin amortiguacion la frecuencia natural de la

oscilacion esta dada por:

- |k
W =S
el sistema dinamico vibratorio da origen a distintas frecuencias naturales segun la

direccion de la oscilacién. Por ejemplo, para el movimiento vertical tenemos que:

k
w, =%

para el movimiento horizontal (direccion transversal X o longitudinal Z):

wo =97,

Para el movimiento rotatorio sobre los ejes horizontal y vertical, se tendran
también sus respectivas frecuencias naturales. La frecuencia de la resonancia es
aquella a la cual se produce la maxima amplitud y, para el caso en que W es
constante; o sea, sistemas de un grado de libertad por fuerza armonica externa,

viene dado por la siguiente expresion:

W, = W/1- 2R
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si w varia (sistema de un grado de libertad con excitacion por fuerza inercial),

entonces w, es:

el calculo de las frecuencias naturales se hace para compararlas con la velocidad
de operacion de la maquina. Para que no aparezcan las vibraciones criticas se
debe verificar que cada una de las frecuencias naturales caiga fuera del rango
comprendido entre la mitad y cuatro veces la velocidad principal de operacion de
la maquina en primera aproximacion, o bien en sentido mas estricto, tener una
diferencia de +20% con la(s) frecuencia(s) de resonancia, que en definitiva

es(son) funcion de la(s) frecuencia(s) natural(es).

De la misma forma, las amplitudes de vibracion se calculan (en base a las
funciones de amplitudes A mencionadas en este capitulo), y se comparan con los
valores aceptados en la practica.

2.3.4 Chequeo de algunos parametros de disefio cuando se ha disefiado
una fundaciéon y analizando su funcionamiento, se deben chequear ciertos

requerimientos de disefio, a saber:

» Chequeo usual de los esfuerzos estaticos.
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» Chequeo de las caracteristicas dindmicas que incluye: méxima amplitud de
vibracion, maxima velocidad y aceleracion, maxima funciébn de amplitudes,
maxima funcion de carga armonica, posible condicion de resonancia y maxima
fuerza transmitida.

» Inspeccion de todos los modos de vibracion, inclusive los acoplados.

» Consideracion de los posibles fallas por fatiga en la maquina o en la instalaron

0 miembros estructurales.

2.4 ALGUNAS REGLAS O GUIAS PRACTICAS

independientemente de los andlisis anterior es, es muy conveniente como medio de
auxilio para e dimensionamiento de la cimentacién y € control del aisamiento activo
delasvibraciones, apoyar se en experiencias ya consagradasy tener n cuenta entre

otraslas siguientes recomendaciones:

» En laprimera estimacion e peso de la cimentacion debe ser equivalente a cuatro
veces e peso de la propia maquina como punto probable de ausencia de fuertes

vibraciones.

» Por lo general, las cimentaciones para maquinas, tienen dimensiones tales que la

presién especifica sobre e terreno es muy baja. Sin embargo, debe tenerse en

" GARCIA SAEZ, J. Y VALVERDE, A “Disefio de cimentaciones de maquinas centrifugas considerando la
vibracién” Ingenieria Quimica. Julio 1982
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cuenta que los esfuerzos sobre € terreno no debe exceder & 75% de la tension

admisible.

Como las cargas de transmision al terreno son relativamente bajas, los hor migones
para el caso de la cimentacion en blogue puede ser de unaresistencias de hasta 150
Kgr/cn? y para las aporticadas de unos 180 Kgr/cn?, evitando asi fuertes
dosificaciones, que por ser aplicado en grandes masa pueda llegar a producir
fuertesretracciones.

Téngase en cuenta que cuanto mayor es la amplitud de vibracién del cimiento,
tanto mayor es el riesgo de asentamientos, fisuramientos y perturbaciones en €

funcionamiento.

La condicion de falla de la fundacién es alcanzada cuando el movimiento dinamico
del sistema dindmico vibratorio excede los valores limites expresados
generalmente en términos de amplitud, velocidad y aceleracion del movimiento

vibratorio.
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3. DISENO Y ANALISIS DEL PROTOTIPO PARA EL ESTUDIO DEL

AISLAMIENTO MECANICO

Hasta ahora se ha visto que para el estudio de las vibraciones mecéanicas
es suficiente comprender el modelo matematico de un sistema de un
grado de libertad, el cual esta conformado por el conjunto maquina,
cimentacion y terreno. Sin embargo, se debe enfocar la atencion al

disefio, o mejor al calculo, de los parametros de un modelo “fisicamente

realizable”; esto es, un modelo de seis grados de libertad.

Como se menciono en él capitulo anterior los sistemas dinamicos vibratorios para
aislamiento mecanico activo de maquinas rigidas, constan bésicamente (véase
figura 2.1) de una base o bloque y elementos deformables debajo (o0 encima) de
ella. Ademas, la maquina soportada por el blogue (fundacion), es quien se

constituye en fuente de vibraciones.

Para poder desarrollar el modelo “fisico” para el analisis practico se debe

partir de los experimentos a realizar. Es decir, se debe resolver

247



principalmente la siguiente pregunta: ¢Qué se va a medir? En el
aislamiento mecanico activo se debe analizar el comportamiento
dinamico del SDV, a fin de verificar que las fuerzas dindmicas que van al
piso sean cero, siempre y cuando, los elementos deformables entre la

fundacion y el piso estén disefiados adecuadamente.

Se debe medir entonces de una parte, el comportamiento dindmico de la maquina
(amplitud de los desplazamientos traslativos y rotativos, velocidad y aceleracion de
la vibracion) con el fin de determinar la secuencia temporal entre las diferentes

mediciones; es decir, se requiere una alta tecnologia de medicion.

Sin embargo del analisis matematico anterior se sabe, que el aislamiento depende
practicamente de la relacién entre las frecuencias de excitacion existentes en la
maquina y las frecuencias naturales del sistema dindmico de vibraciones. Asi
mismo, la transmisibilidad de fuerza (Tf), es una medida de la eficacia de los
aisladores. Esto significa, que se puede verificar la eficiencia del aislamiento
mecanico activo por el control de dichas frecuencias; lo cual, es un problema mas

facil de resolver.

Es decir, en vez de medir la reaccion dindmica del piso, deben ser medidas las

frecuencias de excitaciébn y naturales con el fin, de hacer entrar al sistema

248



dinamico de vibraciones en resonancia e identificar los diferentes modos o formas
naturales de vibracion. Con ésto, se sabe en que rango de frecuencia podra

trabajar la maquina de resonancia.

En un sistema dinamico de vibracidn para aislamiento activo, la maquina se
constituye en fuente de vibraciones. Estas vibraciones, se clasifican de acuerdo a

las causas que la producen en:

> Vibraciones naturales o libres, producidas por un impulso inicial. El sistema
dindmico de vibracion no recibe energia del exterior;

> Vibraciones forzadas: producidas por la influencia de una fuerza externa. El
sistema dinédmico de vibracion recibe energia del exterior;

> Vibraciones autoexcitadas: producidas por una causa interna del sistema.
Por ejemplo, vibraciones producidas por friccion seca, vibraciones en las lineas de

transporte de energia eléctrica, etc.

El modelo de seis grados de libertad debera ser un sistema lineal, cuya fuente de

excitacion mantenga vibraciones forzadas en el sistema dinamico vibratorio (SDV)

ya que, debido a sus caracteristicas no se puede tener vibraciones autoexcitadas.
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Una vibracion forzada ocurre cuando una fuerza pulsante externa,
usualmente llamada “fuerza de excitacion”, es aplicada a un cuerpo
rigido que responde con un movimiento vibratorio de frecuencia igual a
la de la fuerza de excitacion, usualmente llamada “frecuencia de
excitacion”. Los dispositivos mecanicos mas comunes utilizados para

generar dichas vibraciones forzadas son:

1. Por un mecanismo biela-manivela (figura 3.1). Compuesto por los siguientes
elementos: cigiefal O, volante V, manivela OB, biela BC, cruceta guia C y pulsador

CD.

Un movimiento periédico es transmitido por el pulsador CD al objeto en estudio.
Esto es desventajoso, porque el analisis espectral de dicho movimiento periddico
traslativo muestra que, la aceleracibn del punto B contiene a parte de w,

frecuencias multiples enteras de w; por ejemplo: 2w, 4w, 6w

Las maquinas vibratorias que trabajan con este mecanismo son indicadas para

producir fuerzas importantes de pequefia amplitud y con frecuencia hasta de

100Hz.
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2. Por excéntrica y corredora (figura 3.2). La ventaja de este mecanismo es

que produce un movimiento armoénico de la forma x(t) = x,senwt. Sin embargo,

este tipo de maquinas deben ser muy bien construidas a fin de evitar que se
bloquee la corredera por un ajuste o juego inadecuado entre el pasador P y la

corredera.

3. Por dos masas desbalanceadas (figura 3.3). La principal caracteristica de
este mecanismo de excitacion, es que varia la frecuencia, obteniéndose asi desde
una pequefa fuerza de excitacion F(t), hasta fuerzas de magnitud considerable;
en base a la fuerza centrifuga desarrollada por las dos masas desbalanceadas que
giran en sentidos opuestos. Se puede jugar con la posicion de las masas para
hacer que una de las componentes de la fuerza de inercia se anule. En la posicion
en que se encuentran las masas en la figura 3.3, las componentes horizontales se
anulan y el vibrador producira solamente fuerzas verticales armoénicas. Para una
posicién antisimetrica, es una fuerza armoénica horizontal la que se produce. La
fuerza generada es funcién de la velocidad de rotacion, el tamafio y la posicion de

las masas desbalanceadas.

En general, se puede concluir que en las maquinas rotativas existen fuerzas de

excitacion a la frecuencia w = 2p f/ 60 (radianes /segundo). Dichas fuerzas son
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de amplitud constante solamente cuando f es constante vy, su direccion coincide

con la direccion de la masa rotativa desbalanceada m, .

Figura 3.1. Mecanismo biela-manivela Figura 3.2. Mecanismo excéntrica-
corredera

Figura 3.3. Excitacion por dos masas desbalanceadas

Lo anterior, significa que la frecuencia de excitacion es facil de medir en
maquinas rotativas; en cambio, en las maquinas tipo biela-manivela que

giran con f constante, resultan fuerzas de inercia rotativas (a la
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frecuencia w) y fuerzas de inercia alternativas periddicas a la frecuencia

w o infinitos multiplos enteros de w.

Por las razones anteriores, es que se optd por una maquina rotativa

(vibrador de masas desbalanceadas), ya que puede proporcionar una

gran gama de frecuencias de excitacion y lo que es mas importante,
permite hacer excitacion por fuerza inercial, como sé vera en la siguiente

seccion.

3.1. FUENTE DE EXCITACION: VIBRADOR DE MASAS DESBALANCEADAS

Como se menciono anteriormente (capitulo 2), las fuerzas de excitacion
pueden ser de amplitud constante o variable. Cuando la excitaciéon no
varia con la frecuencia, es una “excitacion de amplitud constante”. El

vibrador de masas desbalanceadas opera sobre un “rango” de
velocidades, de tal forma que la frecuencia de excitacion w varia con las
rpm del motor. En este caso, la excitacion es de amplitud variable y
directamente proporcional al cuadrado de la velocidad; dichas fuerzas

de excitacion son llamadas también, “fuerzas de excitacion inerciales” y
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su control o aislamiento se hace sobre la base de la teoria vista en el

capitulo 2.

3.1.1. Excitacion inercial actuando a través del centro de gravedad del
cuerpo. En el diagrama (a) de la figura 3.4 se muestra un mecanismo simple para
producir una fuerza de excitacion inercial, originada por las masas desbalanceadas

0 pesas iguales, que rotan en sentidos opuestos. Cada pesa produce una fuerza
centrifuga de la forma m* e* w? la cual, tiene una componente armonica horizontal

y otra vertical.

Si las masas estdn colocadas simétricamente una respecto de la otra, las
componentes horizontales se anulan y las verticales se suman dando como
resultado una fuerza de excitacion armonica F. (t), a lo largo de la linea vertical
gue pasa a través del centro de gravedad del cuerpo. Dicha fuerza de excitacion

es:
Felt) = 2* m * e* w?* senwt
Fe(t) tiene un maximo positivo cuando wt =90° y negativo cuando wt = 270", se

puede entonces escribir la ecuacién anterior como:

F(t)=%2* m* e w2 = +2* W * e* W, 3.1
(1)=227m* e e

Donde:
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m, = V%: masa de cada pesa en kgf-s?/cm.

m = masa del cuerpo (incluye la masa de la pesas).

W, = peso de cada pesa en kgf.

g = aceleracién de la gravedad = 981 cm / s*
e = excentricidad de las pesas en cm.
f=r p mde las pesas.

:2*

w p%o = %Ssrad / s, velocidad angular de las pesas.

La fuerza de excitacion Fe(t) actua verticalmente a través del centro de
gravedad del cuerpo causando un movimiento vibratorio lineal vertical

de amplitud z y, dicha amplitud puede ser calculada a partir de la

ecuacion 2.4 y la figura 2.6 (seccion 2.1.2). Asi mismo, con la ecuacién
2.3y la figura 2.5 se puede calcular la amplitud o tamafio de la fuerza
transmitida por los resortes hacia el piso, a fin de evaluar la eficiencia

del aislamiento mecéanico activo.

El diagrama (b) de la figura 3.4 muestra un mecanismo simple para
producir excitacion por torque inercial o “par de fuerzas”. En este caso,
las masas desbalanceadas se encuentran desfasadas 180 grados y giran

en el mismo sentido. Las componentes horizontales de las fuerzas

centrifugas se cancelan mientras que, las componentes verticales
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producen un “par de fuerzas” que tiende a hacer girar el cuerpo
alrededor del eje longitudinal que pasa a través de su centro de

gravedad.

Si la distancia entre los ejes de rotacidon de las masas desbalanceadas es
2 .L, entonces el “par de fuerzas” que causa una vibracién angular de
amplitud méxima ?g es:

T,(t)=+2* m* w?* e* L=+F(t)* L

m, * e* senwt

* e* coswt
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Figura 3.4 Vibracion de un cuerpo soportado por resortes: Excitacion inercial

El diagrama (a) de la figura 3.4 muestra una fuerza de excitacion
actuando verticalmente a través del centro de gravedad del cuerpo, que

causa un movimiento vibratorio lineal vertical de amplitud xy. Sila

excitacion en vez de ser aplicada verticalmente, se aplica en la direccion
longitudinal (Z) o transversal (X), entonces el cuerpo y su centro de
gravedad vibraran a lo largo de los ejes longitudinal o transversal. El
diagrama (b) muestra una excitacion por torque inercial actuando
alrededor del eje longitudinal a través del centro de gravedad, que causa
vibraciones angulares de amplitud * grados alrededor del mismo eje. Si

el torque inercial o par de fuerzas es aplicado alrededor de los ejes
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vertical o transversal, entonces la vibracion angular sera también

alrededor de los ejes vertical o transversal, respectivamente.

3.1.2 Excitacion inercial que no actua a través del centro de gravedad.
En la practica, es muy dificil que la fuerza de excitacion pase exactamente por el
centro de gravedad del cuerpo. El diagrama (a) de la Figura 3.5 muestra esta
condicién general, donde la fuerza de excitacidn F(t) es aplicada en un punto

situado a una distancia L del centro de gravedad.

La amplitud del movimiento vibratorio resultante puede ser hallada
asumiendo que se tienen dos excitaciones de la misma amplitud pero
sentido opuesto, actuando a través del centro de gravedad del cuerpo

como se muestra en el diagrama (b) de la Figura 3.5.

O =R

T

|
| 1
+F (1) | | |
1 | ]
!-—,[ ,i +Fa(t) +Feft}
B I S SR _ 1 &
Centro de gravedad - -Fe(t)
|
b
(@ ()

Figura 3.5 Excitacion inercial actuando fuera del centro de g%%dad.



Estas fuerzas de excitacion adicionales se cancelan y por lo tanto, no afectan el
movimiento del sistema. Sin embargo, ellas hacen posible superponer dos
movimientos para obtener el movimiento vibratorio resultante: Uno lineal
producido por la fuerza de excitacion Fe(t) actuando a través del centro de
gravedad del cuerpo, y otro angular, alrededor de un eje que pasa a través del
centro de gravedad del cuerpo. Dicho movimiento angular es producto del “torque
inercial” de excitacion * Fe(t)*L. La amplitud de estos dos movimientos se
obtiene a partir de las ecuaciones vistas anteriormente.

Se debe entonces construir el mecanismo de excitacion (vibrador de masas
desbalanceadas), teniendo en cuenta principalmente dos caracteristicas: Primero,
gue se puede variar la frecuencia de excitacion y segundo, que se pueda variar el
tamafio y/o la posicion de las masas desbalanceadas o “pesas”. Es importante

cumplir con estas caracteristicas, por que Fe (t) es funcién de m y w*.

3.1.3..Mecanismos para variar el tamafio y la posicion de las pesas. Entre
los mecanismos mas comunes para variar el tamafo y la posicion de las pesas, se

tienen:
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» Para vibradores relativamente pequeiios se emplea un disco o tambor
equilibrado (véase Figura 3.6.a), con una serie de orificios roscados paralelos al

eje de rotacion, dentro de los cuales se colocan las pesas.

» Para maquinas de potencia media, se aplica la construccion de la Figura 3.6.b.
La masa desbalanceada la constituyen las dos pesas que, pueden ser colocadas
en distintas posiciones sobre la periferia del disco. La fuerza resultante es igual
A cero cuando las pesas estan en posiciones opuestas y, es maxima cuando, las

pesas estan una junta a la otra.

» La solucion de la Figura 3.6.c se aplica a maquinas de gran potencia.
» La masa desbalanceada desliza a lo largo de una manivela (Figura 3.6.d). Con
este mecanismo se obtiene una variacién de la excentricidad e y por lo tanto,

una variacion de la fuerza excitacion.

(b)
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» La Figura 3.6.e representa una solucibn en que tanto la masa como la

excentricidad son constantes.

Ademéas de hacer que la fuente de excitacion cumpla con las condiciones que fy
m, sean variables, debemos hacer que la maxima frecuencia de excitacion w sea

mayor que la maxima frecuencia natural circular w, del SDV. En la seccion 2.1.2

se concluyd, que el control activo de vibraciones generadas por fuerzas de
excitacion inerciales (vibrador de masas desbalanceadas), se debe hacer con
sintonizacion alta; o sea, lograr que la frecuencia natural mas “baja” sea mayor

gue la “mayor” frecuencia de excitacion. Sin embargo, en un principio no hay
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control activo del movimiento vibratorio (la menor w,; es menor que la mayor w),

por que se requiere que la amplitud de dicho movimiento sea apreciable. Después,
al variar los parametros masa de la cimentacion Y rigidez de los elementos
deformables las frecuencias naturales del SDV varian de tal forma que se logra la

sintonizacién alta.

Al tener un S6GL con seis frecuencias naturales w,; (tres de traslacion a lo largo

de los tres ejes principales y tres de rotacion alrededor de los mismos ejes) y
cumplir con los anteriores requerimientos, entonces al ir aumentando la velocidad
de giro (f) del motor, la frecuencia de excitacion w aumentara e ird

progresivamente coincidiendo con cada una de las seis frecuencias naturales w;.
El SDV entrara en resonancia cada vez que w coincida con una w, produciendo

entonces un modo natural de vibracion.

Como se menciond en la seccion 1.6, si se hace que el modelo sea simétrico con
respecto a dos planos (casos 2 o 3), el andlisis matematico para calcular
tedricamente las frecuencias naturales se simplifica. Sin  embargo, la
determinacion experimental y la identificacion de los modos naturales no es tan
simple, por que se debe medir instantanea y simultdneamente por lo menos en

tres sitios diferentes. Cuando el SDV entra en resonancia Yy la amplitud del
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movimiento vibratorio es apreciable, se podra disponer de algun sistema o

mecanismo de observacion o visualizacién de dichos modos naturales.

Entonces, se instalara una base rigida debajo del vibrador, sobre la cual se fijara el
sistema de observacion. Al mismo tiempo, esta base o bloque rigido permitira
mostrar y analizar como influyen en el comportamiento dinamico del SDV los
siguientes parametros: masa y momento de inercia de la base rigidez y

amortiguacién de los elementos deformables.

3.2 CARACTERISTICAS DEL MODELO

En la figura 3.7 se pueden observar los elementos que conforman el
sistema vibratorio. Los elementos estdn enumerados de tal forma que

sean de facilmente identificables.

3.2.1 Elementos que conforman el vibrador de masas desbalanceadas.

Basandose en la teoria tratada en capitulos anteriores se disefio y construyd la

fuente de excitacion utilizando los siguientes elemento:

263



1. Unidad Motriz. La cual esta conformada por un motor eléctrico AC con las

siguientes caracteristicas:

Numero de revoluciones maximas:

Potencia:
Peso:

Diametro del eje:

fmax =11.500 rpm
P =93.25 Watios.
W= 2 KGR (4.4 LB).

d = 7.93 mm.( 5/16”)

Como el modelo construido sera utilizado como ayuda didactica, el tamafio y la

potencia del motor, resultan adecuados para tal propoésito. Para mayor seguridad

se trabajara con una maxima velocidad de giro del motor de 3600 rpm cuando se

estén utilizando las pesas desbalanceadoras, ya que estas pesas originan grandes

fuerzas centrifugas que son muy perjudiciales para el motor.

2. Tuercas de sujecidon. Estas son utilizadas para sujetar al eje, los discos

equilibrados. Estas tuercas son de 5/16” de didmetro interno.

3. Discos equilibrados: Como el vibrador es relativamente pequefio, se utilizan

dos discos equilibrados con una serie de orificios, a fin de alojar las pesas. Con

este mecanismo la excentricidad es constante pero se puede jugar con la

posicién angular de las pesas.
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4. Masas desbalanceadoras o pesas: son los elementos que dan origen a las
fuerzas de inercia rotativas o fuerzas de excitacion. Estan localizadas en los

orificio de 1/8” de diametro en los discos equilibrados.

5. Placa base: Este elemento soporta el vibrador, sobre ella van montados los
elementos anteriores. El soporte del motor va montado sobre la placa base

mediante cuatro tornillos de V4” de diametro.

6. Carriles posicionadores: Estan colocados paralelos al eje motriz; es decir,
paralelos la eje longitudinal. Sobre estos carriles se desliza la placa base (5) a
fin de buscar la posicién en la cual el plano vertical que contiene las fuerzas de
excitacion (Perpendicular al plano O-Z), pasa por lo menos muy cerca del
centro de gravedad del sistema dinamico vibratorio. Como se menciono en la
seccion 1.6 es condicion importante que dicho plano contenga el centro de
gravedad del conjunto ya que asi se logra una simetria simplificandose el
andlisis matematico; ademas como puede apreciarse en la figura 3.7, los
elementos del vibrador estan dispuestos de tal manera que el conjunto es
simétrico también con respecto al plano Y-O-Z, el cual, contiene al eje

rotacional del motor.
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La placa base se sujeta firmemente a estos carriles mediante cuatro
tornillo de cabeza hexagonal de ¥4” de didmetro con sus respectivas
tuercas y arandelas de presion, una vez encontrada la posicion deseada.
Estos carriles estan hechos con un perfil de aluminio cuadrado de 1”7*1”.
Poseen con una ranura en la cual de deslizan los tornillos de ¥4” que

sirven para desplazar al vibrador de una posicion a otra.

3.2.2 Otros accesorios del sistema dinamico vibratorio: los elementos
anteriores hacen parte del vibrador de masa desbalanceada. Los
siguientes tienen que ver con el anclaje y cimentacién de | maquina

(Vibrador):
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7. Pernos guias: Estos tornillos de cabeza hexagonal de 5/8” de diametro.
Van roscados directamente a la cimentacion. Son utilizados como
guias para los elementos deformables (resortes de acero o de

caucho).

8. Cimentacion: Bloque de madera, los parametros de masa y momento
de inercia caracteristicos de la cimentacion, influyen sobre los
fendmenos a estudiar porque a medida que la masa de la cimentacion
aumente, disminuira la amplitud del movimiento vibratorio y de las
fuerzas dinamicas que pasan al ambiente. Como se menciono en le
capitulo 2, el aislamiento mecanico de maquinas rigidas es cuatro
veces mayor que la masa de la maquina (vibrador), el movimiento

vibratorio sera de muy poca amplitud asi como, las fuerzas dindmicas.

En el caso que sé esta estudiando, lo que se desea es ver los modos naturales de
vibracion del sistema dinamico vibratorio (resonancias); por lo tanto la
cimentacion debe tener inicialmente menor a cuatro veces la masa del vibrador;
después sé ira aumentando para verificar, si en efecto, la amplitud del movimiento
vibratorio y las fuerzas que cargan el ambiente disminuyen. La masa se aumenta
fijando platinas de acero desde la parte inferior de la cimentacién, por medio de

tornillos de ¥4” de diametro y sus respectivas tuercas y arandelas.
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La cimentacién es entonces el elemento encargado de “mostrar” los modos de
vibracién. Para tal efecto a sido pintada de negro y dotada de puntos brillantes
(cabezas de alfileres separadas un centimetro una de otra). Con esto se establece
un buen contraste y mediante luz electroscopica se logra una buena visualizacion
de los modos naturales de vibracion. Dependiendo de la amplitud del movimiento

vibratorio es posible ver dichos modos a simple vista.

9. Elementos deformables: resortes .pueden ser de caucho o acero. En
cualquier caso el parametro que juega un papel importante en el aislamiento es la
rigidez de dichos elementos. Como se vio al final de la seccion 2.1 en un sistema
dinamico vibratorio con fuerzas de excitacion inerciales la amortiguacion no juega

un papel muy importante.

Por la anterior razon se tienen resortes de acero helicoidales de diferentes
dimensiones y por lo tanto diferentes rigideces. Se tienen también elementos
deformables de caucho a fin de comparar el comportamiento del sistema dinamico

vibratorio con le comportamiento en presencia de los resortes de acero.

10 Tapones superiores e inferiores: los resorte estdn alojados en dos

tapones para ayudarlos a que se mantengan en su posicion y evitar cualquier tipo
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de pandeo a la hora estar en funcionamiento. Los tapones inferiores se fijan a una
placa de madera por medio de tornillos, y los y tapones superiores se fijan a la

cimentacion por medio de los pernos guias.

3.2.2 Mecanismo de variacion de velocidad de giro del motor. La

velocidad del motor debe ser variable porque se requiere que w=2pf /60 vaya

aumentando desde un valor minimo a uno méximo disminuyendo de uno maximo

a uno minimo, de tal forma que al coincidir una frecuencia de excitacion w con

una natural w, se entre en resonancia y, algin modo natural de vibracion del

sistema pueda ser visualizado. Para tal fin, se dispuso un mecanismo eléctrico de
variacion de la velocidad el cual, internamente posee una serie de resistencias,
varia la sefial de voltaje AC, aumentando o disminuyendo la entrega de potencia
al motor y, originAndose por tanto, un aumento o disminucién de la velocidad de

giro del motor.

El variador de velocidad presenta las siguientes especificaciones:
1. Voltaje de entrada 110 V.

2. Voltaje de salida 0-110 V.

3. Méaxima corriente de entrada 3 amp.

4. Raango de velocidades de trabajo >300 rpm.

5. Consumo sin carga 10 mA.
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6. Proteccion por sobre corriente.

3.3 DISENO Y SELECCION DE LOS ELEMENTOS DEL MONTAJE

En esta seccion se encontrara el disefio y la seleccion de los principales elementos
gue conforman el modelo, en especial de aquellos que por su condicion de trabajo

asi lo requieran.

3.3.1 Discos equilibrados y pesas: el calculo de los discos se hizo en base al
espacio disponible, o sea que el diametro de los discos no deben de mayor del
diametro de la carcaza porque puede hacer contacto con la base del motor. Los

discos tienen entonces la siguientes caracteristicas:

Cada disco tiene 36 orificios de 1/8” (cada uno a 10° véase figura 3.8), para fijar

alli las pesas y poder variar su posicion angular.

El material de los discos es aluminio debido, a la necesidad de hacer lo mas liviano

posible cada elemento del modelo. Ademas las condiciones de trabajo de estos

elementos permiten el uso de dicho material.
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Las masas desbalanceadas o pesas (figura 3.9) son los elementos que originan las
fuerzas de inercia rotativas. En cada medicion se utiliza una pesa en cada disco

lateral si la excitacién es por torque inercial

h
L

10

|
|

Figura 3.8 Dimensiones del disco equilibrado (mm)

Figura 3.9 Configuracion de las pesas
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Tabla 1. Caracteristicas principales de las pesas

Masa Diametro  Longitud Momento de Inercia
d (mm) L (mm) (gr-mm?2) (Kgf-cm-s”2

0,000000128
6,625*10"-7
3,18*10"-6

3.3.2. Calculo de la fuerza y el torque de excitacion maximos. La fuerza
de excitacion méxima viene dada por la ecuaciéon 3.1;

F.(max)=+2* W * e* w?/ ¢
con excentricidad e=3.25cm, W, =0.013, g = 981 cm?/s, fmax= 3600 y
w = f /9.55rad/ <, la fuerza de excitacion maxima es:

F.(max) = +12.24kgf
EL maximo torque generado por esta fuerza es:

T, (max) = +12.24* 7.9kgf = 96.36Kgrfcm

Los mayores esfuerzos sobre el eje motriz se presentan cuando se
arranca el motor. Después de la vencida de inercia se disminuye la
velocidad de giro y por lo tanto disminuye la excitacion y los esfuerzos

que se producen en este. EIl torque requerido para arrancar el motor
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0.025 Kgf-m, la fuerza tangencial que se origina (0.449Kgf) no hace
necesario el chequeo motriz. Mas aun teniendo en cuenta que Fey Te no
siempre tendran los mismos valores maximos calculados anteriormente
y ademas ellos lo que hacen es obligara al conjunto maquina
cimentacion a realizar el movimiento vibratorio, cuya amplitud si
depende de dichos valores. En el capitulo 4 se estudiara mas a fondo lo

relacionado con este tema.

3.3.3 La cimentacion: Rango de variacion de su masa. Al hacer la descripcion
del modelo se llamo cimentacion al bloque de madera (8). El rango de variacion
de su masa debe ir de una a dos veces la masa del vibrador hasta cuatro veces

dicha masa.

La cimentacion la conforman en realidad dos elementos: la placa base
(5) cuya masa no varia (véase figura 3.10), y el bloque de madera (8), el
cual tiene masa constante pero, se le puede adicionar masa por la parte

inferior, colocando platinas de acero por medio de tornillos (11) y
tuercas. En la figura 3.11 se muestran las dimensiones principales de la

cimentacién. Entonces, la masa de la cimentacion basica es:

mc = mpb + rnom
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donde: m, = masa de la cimentacién basica en Kgf-s%/cm.
m,, = masa de la placa base = W /g.
m,,, = masa del bloque de madera = W,/ ¢
W,, =peso de la placa base = 0.1837 Kgrf.
W,,,, =peso del bloque de madera + pernos de anclaje = 3.3689 Kgf.

g = aceleracion de la gravedad = 981 cm/s>.

Reemplazando valores en la ecuacion anterior,

m, = 3.621* 10" °..Kgf - s*/cm

el peso del vibrador (conformado por los elementos restantes sobre la placa base)
es aproximadamente 2.233 Kgf. Y con m=W/g y g =981cm/s? la masa del
vibrador es: 2.27*107 Kgf-s/cm. O sea, la masa de la cimentacién es 1.5 veces
mayor que la masa del vibrador. Como inicialmente la masa de la cimentacion
debe ser de una a dos veces la masa de la maquina (vibrador), este valor es

correcto.
Los elementos utilizados para aumentar la cimentacion son:

Sin platinas: m. = 3.62*10° Kgf-s*/cm.

Con platina de 1.5  Kgf: mc = 5.15*%103Kgf-s%/cm
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3.3.4 Elementos deformables: Rigidez y amortiguacion. En general, los
elementos de elasticidad adoptan la forma de resortes; los cuales se suponen
perfectamente sin masa y no disipativos, tales resortes se definen por su rigidez,

dimensiones que estén acorde con las coordenadas de movimiento del sistema.

De otra parte, los elementos de amortiguacion son los que generalmente disipan la
energia en un sistema vibratorio, y se suponen sin masa e inelasticos. Sin
embargo, la disipacion se relaciona en alguna forma con el movimiento relativo
entre los elementos o componentes del sistema. La energia disipada en el
amortiguamiento tiene que ser “respuesta” de una fuente externa de excitacion

para que la vibracion pueda sostenerse (vibracion forzada) pues de otra manera, la
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Figura 3.11 Dimensiones de la cimentacion.
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amortiguamiento tiene que ser “respuesta” de una fuente externa de excitacion
para que la vibracién pueda sostenerse (vibracion forzada) pues de otra manera, la
magnitud de la vibracion decrece continuamente y el sistema termina por llegar al

reposo (vibracion transitoria).

Hay que aclarar que este modelo no posee un mecanismo discreto de
amortiguacion para disipar energia. Esta se disipa debido a la histéresis interna de
los miembros estructurales conformen estos experimenten una variacién ciclica de
deformacién unitaria por el desplazamiento de las conexiones con pernos, por la
resistencia del aire ofrece a los miembros que vibran, etc. en general, la
amortiguacion derivada de tales fuentes no es grande y, segun se Vio
anteriormente en la seccién 2.1.2 en el aislamiento activo del sistema dindmico
vibratorio con excitacion por fuerza inercial rotatoria, la amortiguacion no juega un
papel importante. Es decir no se requieren amortiguadores por que con el valor de
la amortiguacion dentro del material de los resortes se cumple con los criterios del

aislamiento mecanico activo.

3.3.4.1 Calculo de los resortes helicoidales de acero: en cualquier sistema
dinamico vibratorio on cualquier numero de grados de libertad estan dados en
funcién de la rigidez de los resortes, la masa y el momento de inercia de la

cimentacion. El modelo construido constituye un sistema de seis grados de libertad
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con masa M = 6.24475*10° Kgf-s?/cm la cual, es la suma de la cimentacién basica
(sin platinas), y la masa del vibrador. La rigidez del sistema dindmico vibratorio es
suministrada por los cuatro resortes que se encuentran entre la cimentacion y el

piso.

Para simplificar el disefio se puede considerar al sistema de seis grados de libertad
como un sistema de un grado de libertad excitado por una fuerza por fuerza de
inercia rotatoria ( figura 3.12) con las siguientes caracteristicas:

> Masa equivalente m, =M =6.213*10"° Kgf-s?/cm;

> Rigidez equivalente, k, =4* k;;

kye=d*ky

Figura 3.12 Sistema equivalente
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> La resonancia se presenta cuando R, =1, para R, =0 (véase seccion 1.3.4.2),
y en valores progresivamente mayores a medida que R, aumenta. Como R, es

muy pequefo (0.01 a 0.05) se puede entonces aproximar que la resonancia se
presenta cuando R, = % =1.

» La frecuencia de excitacion es w=2p* f /60 = f /955 rad/s, donde f es la

velocidad de giro del motor en rpm.
» La frecuencia circular natural o velocidad natural es w, :1/% y, de acuerdo

a la direccion del movimiento se tiene:

k e
Wy = %]e rad/s 3.3
Kye
W, = m, rad/s 3.3a

Donde: w,, =frecuencia circular natural para la oscilacion en la direccion vertical

(alo largo del eje Y).

w,,, = Frecuencia circular natural para la oscilacion horizontal (a lo largo del eje

transversal X o longitudinal Z).

f min =Velocidad de giro minima del motor en rpm.

k,. = Rigidez equivalente en direccion vertical.

k.. = Rigidez equivalente en la direccion horizontal (k, =k, ).
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m, = Masa equivalente,. m, =M = 6.213*10 *Kgf-s?%/cm.

En la practica, cuando la frecuencia de excitacion w se hace aproximadamente

igual w, el sistema entra en resonancia (la amplitud del movimiento aumenta y se

mantiene constante) y, un modo de vibracion puede ser visualizado. La frecuencia

natural es solo funcion de la rigidez k., para el modelo basico por que, para el la

masa es constante.

Segun las ecuaciones 3.3, se pueden tener dos (o0 mas) frecuencias circulares

naturales, segun sea la direccion del movimiento vibratorio. Dependiendo de los

valores de k, y K., puede ocurrir que W, <W,, 0 que W, >W,.

Cuando w, »w,, los modos de vibracion vertical y horizontal ocurriran

aproximadamente a la misma velocidad de operacion del motor por que,

w=f/9.55=w, »w,. Este caso es el mas favorable por que lo que se desea, es
ver cada modo de vibracion vertical sera mayor o menor, que la frecuencia f, a

cual se presenta el modo de vibracion horizontal.

Se debe entonces disefiar los resortes teniendo en cuenta las anteriores

recomendaciones:
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> Para reducir el efecto de curvatura, el indice del resorte debe tener valores

mayores de seis. Dicho indice esta dado por la ecuacion C = % donde D es

el diametro medio de la espira y d el diametro del alambre.

> Segun Wilson®, los valores de %) mayores que tres pero menores de seis

hacen que la rigidez lateral sea bastante menor que la vertical; mientras que,

valores de %3 <1 hacen que k;, sea mayor que k.. A fin de evitar el pandeo,

dicha relacion debe tener valores siempre menores de seis.
» Como se puede apreciar en la figura 3.7 los pernos guias, es por donde se
deslizan los resortes a la hora de ser aplicada la fuerza; por lo tanto el diametro

interno del resorte debe ser mayor de 2.7cm que es el diametro de la tuerca.

Como los resortes no tienen que actuar un numero indefinido de veces durante su
vida util (no va ser sometido a trabajo continuo), se proyectaran en base al

procedimiento “estatico”. Se deben tener en cuenta entonces la siguientes

ecuaciones:
_k*8 D*F
HE P 3.4
donde Kk esta dado por la siguiente formula:
_2*C+1
kS - W 3.5

8 W. Ker Wilson, pag. 125
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*x E* 3%
Deformacion d= R CAN, _F 3.6
G*d K,
Segin Wahl ° la rigidez horizontal o lateral es:
% - 3.4L ‘ 3.7
u
y Clgl.3+ (A))Zg
L=L, - d 3.8

Donde: L = longitud del resorte deformado en cm;

Lo = Longitud libre del resorte en cm;

C1 = Factor en funcién de % y % (véase anexo 1);

k, =k, =k, rigidez horizontal en Kgr/cm.

k, = rigidez vertical en Kgr/cm.

El procedimiento para el disefio entonces es:

1. Con R, =1y w, »w= fmin/9.55rad/ seg, asumiendo fmin=350 rpm el valor

minimo de k. a partir de la ecuacion 3.3 es:

2

Ky = mef mi%55% Kgf/cm.

Remplazando m, =6.213*10° y teniendo en cuenta que K,. = 4*k,, se obtiene

y!
facilmente para cada resorte una constante de rigidez vertical de:

K, .., = 2.09Kgrf /cm

ymin

9 WAHL, A.. M.. mechanical springs.
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2. Asumiendo un didmetro de espira de d = 0.105” = 0.267 cm, ( estos diametros
seran escogidos por catalogos de fabricantes de resortes anexo 1) como el
diametro medio del resorte debe ser mayor de 4cm que es el diametro de la
arandela, se asume un indice del resorte de 17 y se obtiene un diametro medio de

4.53 cm. Entonces de la ecuacion 3.5:

*
ks = ﬂ' =1.029
2* 17
3. de la ecuacion 3.4 se puede calcular el esfuerzo inducido por la fuerza aplicada
a cada resorte:

_ 1.029* 8* 1.56* 4.53
p* (0.267)

Ssy = 927.87kgr / cm?

4..Calculando el factor de seguridad para la fuerza utilizada anteriormente ( Segun
el anexo 2 el esfuerzo de fluencia para el acero AISI 1070 es 5460 Kgf/cm?:

5460 _ 58
927.87

esto quiere decir que los diametros escogidos estan correctos al comprobar por
resistencia.
5. Asumiendo para el primer grupo de resortes un numero de espiras activas de 7

se puede calcular entonces la deformacion estética del resorte;

8% 156% 427°*7
0.305** 0.8085* 10°

6. Asumiendo L%) =2; es decir L, =2* 4.27 =8.53cm.
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7. De ecuacién 3.8, L = 7.56 cm. Con L%) =2y %0 =0.289 se obtiene C =1.6

del anexo 3. el valor de C; obtenido de esta manera y %) =1.77 se reemplazan

en la ecuacion 3.7 para obtener K :
k,, =1.02kgr / cm
8. Como Kk, =4k, =4.09Kgr/cm la frecuencia de la vibracion horizontal

desacoplada a partir de la ecuacion 3.3 es:

_ [a.09 =
W, = 4.06213 = 25.35 rad/s

9. con k, =4k, =8.54kgf / cm, la frecuencia de la vibracion vertical desacoplada a

partir de la ecuacion 3.3 es:

w,,, = 36.65rad / s

Como {>f,, los modos verticales desacoplados y horizontal desacoplado no se
presentan simultaneamente. Repitiendo el procedimiento de disefio, se proyectan
otros resortes, variando la longitud, él numero de espiras, el diametro de los

resortes. Las caracteristicas de estos resortes se encuentran en la tabla 2.
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Tabla 2. Caracteristicas de los resortes helicoidales obtenidos en

forma teorica.
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4.VIBRACIONES PRODUCIDAS POR DESBALANCEO

El desbalanceo es una de las causas mas comunes de vibracion. La vibracion
ocasionada por desbalanceo se da a una frecuencia equivalenteala 1*rpm, de la
parte desequilibrada (solo ocurre alavelocidad derotacién de la maquina),
mientras que la amplitud dela vibracién es proporcional alaimportancia del

desbalanceo existente.

Las vibraciones por desbalanceo tienen su origen cuando € centro de masa de un

cuerpo en rotacion no coincide con su centro geométrico degiro.

Laecuacion querige el desbalanceo se expresa de la siguiente maner a:
F =m*e*wW
la anterior formula nosindica que la fuer za de desbalanceo aumenta al cuadrado
delavelocidad, por estarazon entre mas velocidad tenga la pieza o maquina a ser

balanceada, se debe obtener un grado de balanceo residual menor.

4.1 RESONANCIA
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Par a fines préacticos se emplearan los términos “ frecuencia natural” y “velocidad
critica”, aunque no son realmente sindénimos, describen el mismo concepto. Una
pieza que pase por velocidad critica se puede decir que esta resonando o que
resuena. Sin embargo la expresion velocidad critica se utiliza cuando € rotor es el
resonante. Cuando una pieza no rotatoria, tal como €l tramo de unatuberia, viga
o columna o cualquier estructura esta resonante, no debe aplicarse €l termino
velocidad critica sino € de frecuencia de resonancia o frecuencia natural. Es muy
comun hoy en dia mezclar lostérminosy usar la palabra velocidad critica cuando

se quieredecir frecuencias naturales o frecuencia de resonancia.

Lavibracion puede tener muchos origenes. Si un origen crea una frecuencia de
vibracién que seaigual o casi igual ala frecuencia resonante de un a pieza, la pieza
resonara. Por g emplo las vibraciones de una pieza muy bien balanceada puede
verse amplificada por la estructura dentro de la cual este ensamblada. De acuerdo
alaformula, la fuerza centrifuga varia seguin € cuadrado delasrpm. Laamplitud
dela vibracién no solo aumenta con las rpm, sino que se eleva en una proporcién
muchisimo mas alta cuando pasa por la resonancia o la velocidad critica dela

pieza querespondey luego disminuye cuando lasrpm las sobr epasan.

Para visualizar lo que ocurre, considérese un simpleresorte plano con un peso
montado en un extremo como lo muestra lafigura 1.1 del capitulo 1. cuando se
desvia €l resortetirando el peso y luego soltandolo, el resorte oscilaray € sisstema

deresortey peso vibrara a su frecuencia natural.
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Si se da un solo impulso comunmente la amplitud de la vibracién disminuiré con €
tiempo, debido a la friccién y otras perdidas de energia. Si durante periodos
continuos, la sincronizacién o la direccion de los impulsos no coincide con la

frecuencia natural, €l resultado seria una frecuencia desafinada que no se
acumularia. Si, por otra parte, la sincronizacion de los impulsos coincidiera con la
frecuencia natural del resorte, € resultado seria una vibracién afinada una
amplitud progresivamente masy mas grande con cada ciclo adicional. La
amplitud finalmente alcanza un méaximo (debida a la friccion o a las fuerzas

viscosas amortiguador as).

Laresonancia amplifica la amplitud de la vibracion en sistemas relativamente no
amortiguadosde 5 a 10y a veces 20 veces sobre las vibraciones no resonantes. La
vibracion a menudo reduce la amplificacion, pero incluso con esta reduccién, la
amplitud estodavia suficientemente grande como para causar un desgaste excesivo

eincluso unafractura.

Cada pieza de maquina, cada trozo de acer o, aluminio eincluso concreto tienen
frecuencias naturales. No obstante, no todas las piezas posiblemente r esonantes
tienen una posibilidad igual de resonar. Por g emplo, las frecuencias naturales de
los rotores casi siempre estan disefiadas para que no coincidan con las velocidades
degirodel mismo. Sin embargo losrotores, de velocidad variable como es €l caso
de turbinas, compresor es centrifugos, tienen mas posibilidades de ser resonantes a

sus propias velocidades de funcionamiento ya que es mas facil que estos equipos

encuentren una frecuencia de resonancia en € intervalo de la frecuencia de
trabajo.
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4.1.1 Factores que afectan laresonancia. Desde un punto de vista practico,
cualquier maquina, pieza estructural o combinacion de piezas ensambladas que
pueden ser desviadas por una fuerzay luego volver a su posicion de equilibrio
cuando se eimina la fuer za, pueden tratarse como un resorte o un sistema de

resorte.

Un g e o arbol soportado entre dos cojinetes puede consi derar se como un resorte
individual; asi como las columnas que soportan el suelo. Cadaresorte o sistema de
resorte posee su propia frecuencia natural, la cual —cuando esigualada por una

frecuencia de vibracion resonara.

Mientras mas flexible esla pieza, mas baja es la frecuencia natural; mientras mas
rigida, mas alta sera la frecuencia natural. Afiadiendo peso a un sistema de resorte

también bajara la frecuencia natural, si recordamos la ecuacion de la frecuencia
natural setiene w, = % se puede observar quela frecuencia esinversamente

proporcional ala masa.

| | |
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Para darse unaidea general de lo que afecta a la frecuencia de resonancia a la
frecuenciadeun resorteen € grafico 1 delafigura 4.1 seilustra unaviga plana

voladiza que esté levemente caida (deformacion estatica) debido a su propio peso.

En el grafico 1, hay una deformacion estéatica debida al peso del resorte plano y
su frecuencia de resonancia resultante es baja. Si el resorte plano se acortara
como lo indica la gafico 2 o se dejara menos voladizo con la adiciobn de un
puntal ilustrado en el 3, la deformacion estatica disminuird; mientras mas
pequefia sea la desviacion, mas alta seréa la frecuencia de resonancia. Mientras

mayor sea la deformacién estatica, menor sera la frecuencia de resonancia.

Para un sistema de resorte no voladizo como una seccion de viga soportada por
dos columnas, se aplica el mismo principio. Mientras mas corta sea la viga,
mas rigida es, mas alta es su frecuencia de resonancia. Mientras mas larga sea
la seccién, menos rigida es (0 mas flexible), y més baja seré su frecuencia de

resonancia.

Suponiendo la misma rigidez y la misma longitud mostrada en el grafico 4, pero
soportando ahora un peso, la desviacién seria mayor. A mayor desviacion,
menor frecuencia de resonancia. Moviendo el peso a un lugar que de origen a
una mayor desviacién, disminuye aun mas la frecuencia resonante. Moverlo a
un lugar donde otorgue menos desviacion, aumenta la frecuencia de

resonancia.
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Los sistemas de resorte de la “vida real” en la planta, como vigas, secciones de
tuberia, columnas, segmento de bases y pedestales, etc., combina los efectos
de la rigidez, longitud y peso con sus efectos netos, dando como resultado mas
0 menos desviacién estdtica. Las analogias, incluyendo ésta, nunca son
perfectas. El error de la analogia anterior presupone que el peso se ve
afectado por la gravedad, causando una desviacion estatica. Sin embargo el
mismo sistema de resorte podria reposicionarse como lo ilustra el grafico 5 de
tal modo que el efecto de la gravedad no de como resultado la misma
desviacion estatica. La frecuencia resonante permaneceria esencialmente igual
a como se describe anteriormente. La intencién de la analogia usando la
desviacion estatica es unicamente ayudar al analista a visualizar como ajustar la

frecuencia resonante de una sola pieza o0 un sistema entero.

4.1.2. Determinar S una pieza es o no resonante. Cuando un pieza o seccion no es
resonante, la forma del modo de vibracién esreativamente plana o recta. Cuando
la pieza es resonante se presentan ondulacionesrelativamente grandes. Cuando
una pieza no es resonante la forma del modo puede mostrar un pequeio

enroscamiento, pero comparado con la situacion resonante, es relativamente recto.
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Observe que una pieza resonante tiene puntos de amplitud y ondulacion méximo,

[lamados “ antinodos’ y puntos casi sin amplitud [lamados “nodos’. L osantinodos

vibran a 180° en posiciones opuestas entresi. Cuando se desvia un antinodo en

una direccién los antinodos adyacentes se desvian en la direccion opuesta. Esto

produce una flexiéon hacia atrasy hacia delante que se concentra en los nodos. Si

esto continua por suficiente tiempo la pieza se rompera en uno o mas nodos. Para

casos muy graves de vibracion cerca del pico de la frecuencia resonante, los nodos

deben ser muy concentrados, es decir acumularse en una parte pequefia dela

longitud. Esto pueda dar como resultado grietas en las estructurasy por ultimo

fractura en los materiales.

4.1.3 Fase devibracion en relacion con laresonancia. Si se aplica una fuerza

lentamente a un sistema de resorte, la fuerzay su deformacion se moveran en la

misma al mismo tiempo o en “fase” una con respecto alaotra. S seaplicauna

fuerza vibradora al mismo objeto o sistemaresortey s la frecuencia de dicha
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fuerza vibradora esta bajo el rango de velocidad critica o el rango de resonancia,
entonces la fuer za defor macion resultante permanecer an en fase. Sin embargo
cuando la frecuencia de vibracion ingrese al rango dela frecuencia de resonancia o
dela velocidad critica, la fuerza comienza a preceder la deformacion resultante.
La deformacion resultanteretrasarala fuerza. Cuando la frecuencia de vibracion
alcance la velocidad critica o la resonancia, la fuer za precedera la defor macion en
90°. A medida que la frecuencia aumente, la fuer za aumenta hasta que la fuerza
finalmente precede a la deformacion resultante en 180°. Larelacion de 180°
permanecer a inalterada paratodas las frecuencias sobre el rango de la frecuencia
de resonancia, hasta que se aproxime el segundo rango de la frecuencia de
resonancia. Luego el proceso comienza nuevamente con otra reversion del angulo

defase, etc.

Para visualizar este fenébmeno utilizando una ilustracion practica, suponga que los
circulosrepresentan un ge derotor perfectamente redondeado. El punto grande
(el punto es el desbalanceo presenteen lerotor), representa el lugar en donde las
mar cas o (deformacion) se produciré en relacion con la fuer za de desbalanceo en
frecuenciasbajoy sobrelaresonancia. La marca dereferencia arbitraria
representa lo que se veria mediante un instrumento de vibraciéon querevele la fase

atravésdelaluz estroboscopica.
Bajo & rango de velocidad de resonancia, € rotor todavia esa tratando de girar

alrededor delalinea central geométrica del ge, pero esta siendo forzado fuera del

centro por lafuerza centrifuga debida al desbalanceo (causando vibracién). Sin
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embargo sobre & rango de velocidad de resonancia, € rotor no gira alrededor de

su linea central geométrica, sino que lo hace a través del centro de masa del rotor

i
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FASE DE WIBRALZION EN LA RELALCION CON LA FRECIENCIA RESONANTE

Figura 4.4 sistema resonante

Si se supone que setrata de un rotor con rpm variables, que puede aumentar o
disminuir su velocidad de giro. Cuando rota a través de los rangos de velocidad
resonante, la fase de la vibracion cambia. Cuando el cambio en la velocidad del
rotor se encuentra en un rango que no es resonante, entonces la fase de la
vibraciéon no cambia (aunque la velocidad del rotor este cambiando). Cuando la
velocidad del rotor alcanza la velocidad critica o rango de frecuencia resonante, el
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cambio mas leve de velocidad daré& como resultado un cambio de fase. Para mayor
simplicidad, suponga que la luz estroboscopica revelara la posicion angular de

fase.

Con € rotor en marcha a velocidades bastante por debajo de las frecuencias
resonantes, la fase per manece constante en solo un posicion angular. Por g emplo,
cuando €l estroboscopio comienza a destellar constantemente, la fase podria
presentar se, digamos a las 10:00 en punto y permanecer en la misma posicion a
través de cualquier aumento de velocidad hasta que lasrpm dédl rotor alcancen €l
fin del rango no resonante “ por debajo de la resonancia’. Tan pronto ingrese la
velocidad del rotor al primer rango de velocidad de resmancia, la fase comenzara
a cambiar con cada aumento de velocidad. La marca de fase dereferencia
comenzara a rotar 0 mover se gradualmente en angulo a nuevas posiciones horarias
hasta que la velocidad del rotor alcance la velocidad resonante picoreal. Ala
velocidad resonante pico, la fase deberia haber cambiado 90° (en este g emplo, de

las 10:00 en punto alas 7:00 en punto).

A mediada que € rotor aumenta sus rpm, la marca de referencia continuara
desplazandose angular mente (6:00 en punto 5:00 en punto etc) hasta que se halla
desplazado alrededor de 180° desde cuando €l rotor ingreso por primeravez en e
rango dela velocidad resonante, alas 4:00 en punto. Ahora que €l rotor continua

aumentando sus rpm, ha ingresado al rango de velocidad no resonante. Aungquela
velocidad del rotor continua aumentando, la mar ca de fase se mantendra

aproximadamente en las 4:00 en punto par eciendo que estuviese quieta. Esto
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continua asi hasta que ingrese nuevamente a otr o rango de velocidades de

resonancia.

A travésde los rangos no resonantes, la fase no cambiara de su posicion angular u
horaria, aunque lasrpm sigan aumentando. Cuando se alcance €l rango de

velocidad, el proceso comienza nuevamente.

Como se menciono, € desplazamiento habitual seria de aproximadamente 180° de
la entrada ala salida a cualquier rango de velocidad resonante especifico. Cuando
el desplazamiento de la fase alcanza 90° desde €l extremo de alta frecuencia, al
extremo de baja frecuencia esto seria una indicacion de que €l rotor esta operando
en e punto alto de una velocidad resonante. A esta frecuencia, la amplitud debe

indicar una medicion “pico” maxima.

Finalmente todo se reduce a un simple principio. Esdecir, a medida que €l rotor
acelera o desacelera pasando por €l rango resonante de la pieza, la fase se
desplazara. Cuando no hay resonancia, cuando €l rotor se acelera o desacelera, la

fase no se desplaza.
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5. ESTUDIO DEL MODELO

Uno delos objetivos de este estudio es determinar experimentalmentelas
frecuencias de excitaciony naturales del sistema dindmico vibratorio afin e
mostrar los diferentes modos de vibracion (resonancia). Asi mismo, se deben
variar los pardmetros masa, rigidez y amortiguacion con el propdésito de analizar
su influencia en e comportamiento dindmico del sistemay determinar las
condiciones Optimas para el aislamiento mecanico activo. En este caso el sistema
vibratorio lo conforman el vibrador de masas desbalanceadas (maquina), la
cimentacion (placa base y bloque de madera o cimentacion basica) y los elementos

defor mables resortes.

5.1 DETERMINACION DE LAS FRECUENCIAS NATURALES

El modelo construido es para un sistema de seis grados de libertad que
tedricamente presenta dos simetrias: la primera alrededor del plano Y-O-Z la cual
se debe ala posicion simétrica alrededor de dicho plano de todos los elementos que

conforman €l sistemavibratorio. Este plano de simetria contieneel ge

longitudinal del motor por lo tanto e g e perpendicular a este plano debe ser un ge

desimetria. Siloanterior se cumpleladistancia + L, medida desde € plano Y-O-
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Z hasta el gjeaxial delosresortesdelaizquierda - L, ; esdecir queé L,=0.
Véase lafigura5.1.

Z

© & ® © -Lz
_ o —d _ X
0 ° ’—H_‘ ° s +Lz
I

Lx___ | +Ix

Figura 5.1 Plano de fuerzas y plano de simetria

Para calcular lasfrecuenciasnaturales w ., lo primero que se debe hacer es

nj ?
calcular € centro de gravedad y el momento de inercia del sistema. Guiados por €
cuadro 1y lateoriavistaen el numeral 1.6, y teniendo en cuenta que s se cumple

con lasdos simetrias el sistema corresponde al caso dosdel cuadro 1.

5.1.1 Determinacion del centro de gravedad: en la tabla 3 se pueden observar los
datos utilizados para el calculo del centro de gravedad de los principales elementos

del sistema dinamico vibratorio.
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Las distancias centroidales X, Y ,y Z son:

_—M Z/ _—Mxozo _—Moy/
X="" M Y= A/I’Z_ M

donde My,z, = Momento de masa respecto al plano dereferencia Yo — Zo en Kgf-
s,
M %Z= momento de masa respecto al plano dereferencia Xo-Z, en K gf—sz.

M %Yo = momento de masa respecto al plano de referencia X,-Y, en K gf-s2.

Deestatabla se obtiene que:

X =20.5cm
Y =5.78cm
Z = 20.5cm
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Tabla3 Calculo ddl centro de gravedad del sistema dinamico vibratorio

n Elementos Masa, m;
(Kgfs¥cm) Cm (Kgfs?d) cm (Kgfs?) cm (Kgf-s?)

1 2.038%10° 20.5 39.56*10° 11.6 |22.3*10°3 20.5 |39.56*10°

Motor

2 |Discos de aluminio 1 [0.101*10° 11.6 1.017*103 11.6 [1.17*10°° 20.5 2.07*10°3

2 |Discos de aluminio 1 [0.101*10° 11.6 1.017*103 11.6 [1.17*10°° 20.5 2.07*10°3

3 |Discos de aluminio 2 |0.096*10° 31.8 3.057*10° 11.6 |1.11*10°3 20.5 1.968*103

4 |Perfiles de aluminio 1 [0.128*10° 20.5 2.62*10°° 4.8 0.61*10°° 11.5 1.472*10°°

5 |Perfiles de aluminio 2 [0.128*10° 20.5 2.62*10°° 4.8 0.61*10°° 29.1 3.72*10°

6 |Placa base 0.192*10° 20.5 3.936*10° 6.6 1.26*10°° 20.5 3.936*10°°

7 |cimentacién 3.53*10° 20.5 72.36*10° 1.75 [6.175*%10° 20.5 72.36*10°°
M=S m: _ o] _ (o] _ o)

| M, =alnz) M, =almy) M, =aln)

6.208*10°° 0.1272 0.03454 0.1272
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5.1.2. Caculo delos momentos deinerciac para calcular los momentos de inercia

Ixx, lyy, e 1zz se debe tener presente que al ser e plano Y-O-Z un plano de

simetrl'a(é Lx =0) el ge X-X perpendicular adicho plano esun g ede simetriao
sea un gjeprincipal deinercia.
L os momentos de inercia de los g es que conforman € modelo se muestran € la

tabla4. Los momentosdeinerciacon respectoalosgesX-X, Y-Y y Z-Z vienen

dados por la siguiente ecuacion.

| XX :és (Ixi + mdfi)

i=1

lyy :58 (Iyi + mid;)
i=1

|z :ég (Izi +mid§.)
i=1

Para el calculo del momento de inercia se debe tener en cuenta la pesa de

correccion que sera utilizada pararigidizar € sistema. Las dimensiones de esta

pieza se puede observar en la figura 5.3.
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A partir delatabla 4y lasfigurasanteriores se obtuvieron, losdatos de I xi, lyi, |z,
oxi, dPyi, £zi y mi; queal ser reemplazados en las ecuaciones anteriores se

obtienen los siguientes resultados:

Ixx = 0.6988Kgf - cm- s°
lyy =1.1822Kgf - cm- s
|zz = 0.8228Kgf - cm- §°
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Tabla4 Momentos de inercia de los elementos del modelo

Masa Dimensiones Momentos de inercia
(Kgrf-/cm) (Kgf-s¥cm)
I XX lyy 12z
1 Motor 0.002038 7 7 | 115 0.03078 0.03078 0.01664
2 Discos 0.00096 R=3.5 0.000294 0.000294 0.0006186
3. Discos 0.00101 R=3.5 0.0003093 0.0003093 0.0006186
4 Perfiles de aluminio 0.000128 254 | 254 | 40 | 0.00001041 | 0.00001041 | 0.000002082
5. Perfiles de aluminio 0.000128 254 | 254 | 40 | 0.00001041 | 0.00001041 | 0.000002082
6. Placa base 0.000192 177 | 203 1 0.005012 0.03348 0.006593
7. cimentacion 0.00353 41 35 41 0.49809 0.9889 0.0036035
Pesa de correccion 0.0008868 6.1 045 | 40 0.1182 0.12099 0.11826

En el anexo 4 se encuentran los diagramas de las figuras utilizadas para el calculo del momento deinercia
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5.1.3 Cdlculo de las frecuencias circulares naturales de la instalacion basica: el calculo de

las frecuencias naturales w,; delainstalacion sin platina, se hara teniendo en cuenta

que el sistemaresponde al caso 2 del cuadro 1. Losdatos de instalacion a partir de

dicha tabla se muestran en la segunda parte de la tabla 5 para cada conjunto o grupo

de elementos de montaje (resortes). Al cambiar deresortes, losvaloresdeLxy Lz

(tabla 5) siguen siendo los mismos.

Tabla 5 Parametros para el calculo de la frecuencias naturales

DIAGRAMA DE INSTALACION

Punto de montaje

!

ne 3

Punto de mpntajg

=

S— : IIH:I i ; -15.54
i Iy o +X
[ bl

; o — ° ! 15.54

| I :
Punto deo O
munraje na1 Purito de Tﬂntﬂﬁ

e
15.54 +15.54
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PARTE Il DATOS DE LA INSTALACION
MODELO SOBRE LOS RESORTES DEL GRUPO a

Masa y Rigidez Distancia de los puntos de montaje

N= numero de resortes Unidad | | L2 L L2 L, | 2

Cada uno de los mismos N s, / y ) o

valores cm icm cm cm i cm

de rigidez K, ,k, y k,.

N=4

W = peso del modelo = 6.09 1 - 241.4 |-9.715 |94.38 | 15.54 241.4

Kgf. 15.54 |9 9

m= W/g =6.208 kgf—szlcm 2 15.54 (241.4 [-9.715 |94.38 |-15.54 241.4

9 9

P = W/n= 1.525 Kdf. 3 - 241.4 | -9.715 |94.38 |15.54 241.4

15.54 |9 9

l,,= 0.6988 Kgf-cm-s?

l,y= 1.1822 Kgf-cm-s® N

l,,= 0.8228 Kgf-cm-s?
k,= 0.76 Kgf/cm. x

+X

k, =1.6 Kgf/cm. -

k,=0.76 Kgf/cm v

Lo = longitud libre del aln LDJ — R T '
resorte i
Lo =8.53 cm

Ly= -9.715 cm

Lx1 T Lx2
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PARTE I

DATOS DE LA INSTALACION

MODELO SOBRE LOS RESORTES DEL GRUPO b

Masa y Rigidez

Distancia de los puntos de montaje

H1=5.45cm

Ly=-10.805 cm

N= numero de resortes Unida L, L? L L2 L, L 2
Cada uno de los mismos d X 5 / v 5 ‘ 5
valores N |G |cm cm cm i cm
de rigidez kK ,k, Yy K, .
N=4
W = peso del modelo = 6.09 1 - 241.4 | - 116.7 | 15.54 241.4
Kgf. 15.54 (9 10.805 |4 9
m= W/g =6.208 kgf-s>/cm 2 |15.54 (2414 |- 116.7 |-15.54| [241.4
9 10.805 |4 9

P = W/n= 1.525 Kgf. 3 - 241.4 |- 116.7 | 15.54 241.4

15.54 |9 10.805 |4 9
I,x= 0.6988 Kgf-c m-s? 4 15.54 (241.4 |- 116.7 |-15.54 241.4

+Y
ly,= 1.1822 Kgf-cm-s? N 5 |
I,= 0.8228 Kgf-cm-s2 B
K, = 0.77 Kgf/cm.
’J:I.‘
k, =2.14 Kgf/cm. X _ x
k,=0.77 Kgf/cm f m T ‘ Rl
Lo = longitud libre del o S a0 GE Gt hha Gh CRa G a8 B Ea 0 B RRLRE BB Bh Rana
resorte Ly % SRR R IR R R R
Lo =10.71 cm 4@% T ‘ T U
|

Lx1

212



213



PARTE I DATOS DE LA INSTALACION

MODELO SOBRE LOS RESORTES DEL GRUPO c

Masa y Rigidez Distancia de los puntos de montaje

N= numero de resortes Unida L, L2 L L2 L, L 2

Cada uno de los mismos d “ / y ) o

valores N |CM  fcm cm cm cm cm

de rigidez K, ,k, y k,.

N=4

W = peso del modelo = 6.09 1 - 241.4 |-9.715 |[91.48 (15.54 241.4

Kgf. 15.54 |9 9

m= W/g =6.208 kgf—szlcm 2 15.54 (241.4 [-9.715 [(91.48 |-15.54 241.4
9 9

P = W/n= 1.525 Kdf. 3 - 241.4 |-9.715 |91.48 |15.54 241.4

15.54 |9 9

Ixx= 0.6988 Kgf-c m-s? 4 15.54 (241.4 (-9.715 [91.48 |-15.54 241.4
9 9

lyy=1.1822 Kgf—crn—s2 N=4 0] 965.9 |-38.26 |365.9 (O 965.6

l,,= 0.8228 Kgf-cm-s?
k,= 1.62 Kgf/cm.

k, =4.5 Kgf/cm.

k,=1.62 Kgf/cm
Lo = longitud libre del

+X

ERElIE h}fl EREER T EE R R T ’_'_HW

Lo = 8.53 cm Ly % : ‘ s : ;é;; :

H1l= 5.45 cm IEERERIENS Ak : c a0 o

Ly= -9.565 cm é g aug ‘ LDJ LHJ
|

Lx1 T Lx2
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PARTE Il DATOS DE LA INSTALACION
MODELO SOBRE LOS RESORTES DEL GRUPO d

Masa y Rigidez Distancia de los puntos de montaje

N= numero de resortes Unida L, L2 L L2 L, L 2

Cada uno de los mismos d " / y ) ‘o

valores N [CM  cm cm cm cm cm

de rigidez K,k y K, .

N=4

W = peso del modelo = 6.09 1 - 241.4 |-9.115 |83.08 |15.54 241.4

Kgf. 15.54 |9 9

m= W/g =6.208 kgf—szlcm 2 15.54 (241.4 [(-9.115 |83.08 |-15.54 241.4
9 9

P = W/n= 1.525 Kdgf. 3 - 241.4 |-9.115 |83.08 | 15.54 241.4

15.54 |9 9

Ixx= 0.6988 Kgf-c m-s? 4 15.54 (241.4 |(-9.115 |83.08 |-15.54 241.4
9 9

lyy=1.1822 Kgf—cm—s2 N=4 0] 965.9 | -36.46 |83.08 (O 965.6
A A

I,,= 0.8228 Kgf-cm-s?
k,= 1.88 Kgf/cm.

k, =2.8 Kgf/cm.

k,=1.88 Kgf/cm

+X

Lo = longitud libre del
resorte

Lo=7.33cm
H1=5.45cm
Ly=-9.115
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PARTE Il FACTORESNECESARIOS PARA EL CALCULO DE LASFRECUENCIAS

NATURALES

a b c d
Resartes
w2 = Ky 1030 1379 2899 1804
nl — M
= 4k%/| 489.6 496 1043 1211
o o]
W2ns = [(kz* 3 Ly? )+(ky* 3 Lz ) / 1xx 2584 3423 6994 4696
: 4 104 1211.
Wt = 4k></| 489.6 9% 043 3
; 1129.26 2372 4989 2317.76
2 % .2 2 22 4 2 !
Wns = dkxa Lz )+ ékza Lx“ Z0/ lyy
e 4
P = [(kyé sz) M (kxé Lyz) s 2203.27 2918 5962 4003.23
2 - 4 - -
U = (kza |_y)/ 4967 5360.7 | -10140.7 | -11041.4
L M
2 - - _ o
U - (kza Ly) 146 46.93 88.79 96.67
= I XX
~ (kxé_ Ly) -16668.65 | -5360.73 | -10140.7 | -11041.4
U, = M
-124.41 -40.01 -75.69 -82.41

U, :(kxa Ly)IZZ
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En lapartetresdelatabla 5 se calculan los factor es necesarios para determinar las

w,; . Dichasfrecuencias se determinan a partir delas siguientes ecuaciones, que

corresponden al caso 2 del cuadro 1.

» Modo vertical desacoplado y modos longitudinalesy giro transver sal desacoplado:

2 _ 2
W, =W, 5.1

ni

ni,m n

W2 :%[(wz2 + wfs)i\/(wfz - st)z +4U, *U,] 5.2

con los valores calculados se hace € siguiente chequeo:

2 2
W, +W

nii niii

_ 2 2
- Wn2 + Wn3

» Girovertical desacoplado y modostransversal y giro longitudinal acoplados:

Wniv = Wn5 53
Wr?v.vi =%[(W§4+W§6)i'\/(wr?4- W§6)2+4U5*U6] 54
Chequeo: (st + Wr21vi) = (an4 + W§6)

Losvalores de w,; obtenidos a partir de las ecuaciones 5.2y 5.4 son paralos modos

acoplados; los cuales se presentan a bajas frecuenciasy después a altas. Para todos

los casos, la frecuencia de los modos de vibracion es:

W, = Zp%o rad/s

donde f, = 60W%p =9.55w,; en rpm. 5.5
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a continuacion calcularemos las frecuencias naturales para €l modelo instalado en los

resortesdel grupo a:

w,” =w = 1030

ni

donde w,; = w,, = 32.09rad / seg

las frecuencias cir culares para los modos longitudinal y giro transver sal acoplados

son:

nii iii

W2, = %[ (489.6 + 2584) +,/(489.6 - 2584 +4(- 4967* - 146 )]

M odo acoplado bajo: w,,; =19.87 rad/seg

M odo acoplados alto w,; = 51.75rad/seg

Para verificar s losvalores son los correctos se realiza el siguiente chequeo:

2 2 2 2

394.81+2678.4=489.6+2584
3073.2=3073.6

Reemplazando los valores en la ecuacion 5.3

2 _ 2
_Wn5

Wniv
w,,” =1129.26
w,, = 33.6 rad/seg

A partir dela ecuacion 5.4

WP, ==[(489.6 +2203.27)+/(489.6 - 2203.27) + 4( - 16668.65* - 124.41)]

N |-
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modo acoplado bajo:  w,, =19.9rad/seg
w,; =47.92rad/seg.

Chequeo: (396 +2296.3) = (489.6 +2203.27)

2692=2692

L os datos de estos célculos se encuentran en la tabla 6.
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Tabla 6 Frecuencias naturales obtenidas tedricamente

Frecuencias Wi f; Whii fi Whiii f. Wiy fi Wy fy Wi f,; rom
Resor rad/seg | rpm | rad/seg M | radiseg ™M | adiseg | rpm | Radiseg | rpm Radiseg
A 32.10 | 306.6 | 19.87 | 189.83 | 51.75 | 494.27 | 33.60 | 321. 19.90 190 47.92 457.6
B 3713 | 3546 | 20.31 | 19365 | 59.21 | 56545 | 48.70 | 465 20.26 | 1935 5480 523.3
C 5384 | 514 | 2993 | 2858 | 84.50 | 806.9 | 70.63 | 6745 | 29.87 | 2853 7818 746.6
d 4247 | 4056 | 30.46 | 2909 | 70.56 | 673.8 | 48.14 | 459.7 | 30.27 289 65.55 626

f

fi = Frecuencia del modo vertical desacoplado.

f.. =Frecuencia baja de los modos longitudinal (Z) y giro transversal (g,) acoplados.

fm = Frecuencia alta de los modos longitudinal (Z) y giro transversal (q,) acoplados.

fiv =Frecuenciadegiro vertical (q,) desacoplados.

f, = Frecuencia baja delos modos transversal (X) y giro longitudinal (q,) acoplados.

Vi

— Frecuencia alta delosmodostransversal (X) y giro longitudinal (q,) acoplados.
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5.2 COMPROBACION PRACTICA DE LAS FRECUENCIAS NATURALES

La comprobacion de estas frecuencias serealiza a la hora de hacer las pruebas en
el modelo identificando las velocidades de giro a las cuales se presentan los modos
de vibracion estudiados y compar ando estas velocidades con las ya calculadas

tedricamente.

Estos modos de vibracion seran inducidos gracias a pesas desbalanceador as que se
colocaran en los discos de aluminio para generar desbalanceo. Algunas de estas

posiciones se encuentran en latabla 7.

Enlatabla7:
e eslaexcentricidad,
ply p2 son las posicionesiniciales de las pesas.
Fey eslafuerza vertical,
Feh esla fuerza horizontal,
Tey torque originado por Fey,

Teh ese torque originado por la fuerza horizontal.

Tabla 7 Tipos de excitacion
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Clase

Definiciones

\ V[ TFey(t)
Srere /

F=F
F., (t) = 2m ew’senwt
F,, (t) = 2m ew’ cos wt

N

+Tey(t)

. =F, =mew

Wt ¢
R0 =meds o o
ésenwt

Falt) = me\'\f G

\ Tev(o /
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Fi F1=F2
ésenwt U
= F,(t) =mew’a 7
( . 5 =M & coswtf]

\ FTP1 Feno et ¢
] ésenwt (i

F,t) =mew’s :

at)=m & coswtH

\ +Feytt)
+Tevit) /

Como se menciono anterior mente existen varias formas de excitar el modelo
variando la posicion delas pesas. En latabla 7 se encuentran las distintas formas
de excitacién que se pueden realizar. Se pueden gererar fuerzasinerciales
verticales, asi como torquesinerciales alrededor delos planosinercialesy también

se puede presentar la combinacién de varios modos.

La mayoria de estas posiciones generan movimientos combinados aunque se

presentan casos en los que se presenta vibracion puraya sea de formavertical o

giro vertical desacoplado
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5.2.1. EQUIPO UTILIZADO: EIl equipo utilizado esun IRD Mechanalisis modelo 350.
el cual esun analizador de vibraciones (figura 5.4) € cual esta constituido por los

siguientes elementos:

Figura 5.4 IRD 350

1 Botdén de encendido que permite energizar € analizador. Permite trabajar con

corriente alternay con bateria.

Figura 5.5 Botén de encendido

2. Selector de Rango defrecuencias: € cual permite sintonizar la frecuenciasen €

siguiente Rango.
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v" 50-500 cpm.

v' 500-5k cpm
v 5k-50k cpm.

v" 50k-500k cpm.

1210 A}

Figura 5.6 Selector de rangos de frecuencias

3. Dial andlogo del sintonizador del rango de frecuencias: en € se permite observar y

leer lafrecuencia de giro ala que se esta trabajando.

Figura 5.7 Dial analogo del sintonizador de frecuencias
4. Sintonizador de frecuencias. permite sintonizar manualmente la velocidad de giro

del motor utilizandola lampar a estr oboscopica.

Figura 5.8 Sintonizador de frecuencias

226



v

v

v

5. Pickup: Permite escoger entrelas dos entradas del sensor.

Figura 5.9 Pickup

6. Sintonizador defiltros; € cual consta de;

Oscilador: que actta Unicamente como tacometro.

Sharp: Q

uefiltrala sefial con un ancho de banda de 12 cpm.

Broad: Quefiltrala sefial con un ancho de banda de 120 cpm.

Our: filtro afuera que dirige la sefial al rango donde se este presentando la mayor

amplitud.

Figura 5.10 Sintonizador de filtros
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7. Swicht de seleccion de parametros de medicion: permite escoger |os parametros en
los que el sensor va a medir, ya sea en desplazamiento o elocidad.
v' Desplazamiento micrones pk-pk.

v Mm/seg Pk.

Figura 5.11 Scwitch selector de parametros de medicion

8. Selector derangos de amplitud: la medicién se puede dar en dos unidades ya sean
micrones o mm/seg. El selector nos da las siguientes escalas de trabajo.

v 01

v 13
v 1-10
v 130

v’ 1-100

v' 1-300

v/ 1-1000 Figura 5.12 Selector de rangos de amplitud

v 1-3000
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9. Tablero analogo de medicién de amplitudes. muestra la medida de la amplitud o de

la velocidad ya sea en micrones o en mm/seg.

Figura 5.13 Tablero indicador de amplitudes
10. Conector 1y 2 para entrada del sensor.

VIBRATION
PICKUP# 1

Figura 5.14 Entrada para el sensor.

11. Entradasparael graficador X-Y: poseetresentradas que son:

v" Frecuencia

v Osciloscopio. “.-,o.m
mom umm

v Amplitud i QQQ

Figura 5.15 entradas para el graficador
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12. Conexion para fuente de ener gia.

AC POWER 105-129Y¥ 50/60H:
~

Figura 5.16 Entrada de energia
13. Entrada paralalampara estroboscopica: aqui se conecta € cable delaldmpara

estr oboscopica.

SIROHE LIGHT

Figura 5.17 Entrada de la lampara estroboscopica

14. Sensor devibracion: € sensor utilizado es un sensor sismico o de velocidad figura
66 de 1335mv/in pk modelo 544 |RD mechanalysis. Se utiliza con unavarilla
extensora debido a que su peso es muy grandey afecta la rigidez del modelo por 1o
tanto cambia las frecuencias naturales de todo €l sistema. Algunasde las grandes
ventajas de estos sensor es es que sepuede conocer e desplazamiento, solo se necesita

integrar, su instalacion es muy fécil, sirve para altas temperaturas.
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Figura 5.18 Sensor de velocidad
15. Lampara estroboscopica: es utilizada para medir lasrpm del motor asi como para
verificar, e estado de resonancia que se presenta cuando un modo de vibracion es
excitacion. Lalampara estroboscopica se sincroniza con la velocidad de giro del

motor con la finalidad de que sea mas facil estabilizar la fase.

Fi
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5.2.2. Instalacion del equipo parainiciar la medicion:

1..Se conecta el sensor alaentrada 1 del analizador del IRD 350 por medio deun

cable de conexién al mismo tiempo se coloca € pickup en posicion 1.

2. Se conecta la lampara estroboscopica al analizador IRD 350 por medio de un cable

de conexion.

3. Seconecta € analizador IRD 350 a la salida de 110 voltios de cualquier toma

corriente, por medio de una cable de conexion.

4. El cabledel motor se conecta al variador develocidad y este a su vez auna salida

de 110 voltios.

5.2.3 Procedimiento paralamedicion € procedimiento pararealizar las pruebas en €

modelo es €l siguiente:

1. Sesdecciona €l par de pesasa utilizar (13 gr) seinstalan en los discos de acuerdo al
tipo de excitacion que se quierarealizar segun latabla7. En latabla 8 queeslatabla
donde se anotaran los datos obtenidos de las pruebas, se tendran en cuenta los
siguientesdatos. masa desbalanceadora m , grupo de resortes que estan instalados

en el modelo (a, b, ¢, d) serecomienda empezar con los r esortes mas suaves, frecuencia
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degiro del motor para el caso que se esta presentando. Losvaloresdela amplitud son
opcionales, estos valores son para verificar laforma de vibracion del equipo la cual se

puede observar a simplevista.

2..Puesta en servicio: despuésde verificar la correcta conexiéon de los equipos a
utilizar se suministratension al IRD 350, moviendo € boton de encendido ala

posicion AC.

3..Se suministratension al vibrador de masas desbalanceadas por medio del variador
de velocidad aumentando poco a poco la velocidad moviendo € botdn de giro del
variador, hasta alcanzar una delas frecuencias que se encuentran en latabla 6. En
este caso Sl se comenzo a trabajar con losresortes mas suaves que son los del grupo a,

entonces ser @n las frecuencias teoricas calculadas par a este grupo de resortes.

4. Cuando encuentre el modo de vibracion (resonancia) que es € originado en esta
frecuencia, mida la velocidad de giro del motor con la ldmpar a estroboscopica, (0 con
un tacometro) ubique el selector de frecuencias de giro del motor en e rango de 50-
500 cpm, ubique € botdn de selector defiltros en oscilador (recuerde que e oscilador
solo funciona como tacdmetr o), encienda la lampar a estroboscopica y ubiquela al
frente de los discos de aluminio, y con ayuda del dial sintonizador de frecuenciasy con
la lampara estr oboscopica recorra las frecuencias de tal forma que la marca de papel
reflectivo en los discos de aluminio se quede quieta. De esta forma se sintonice las

frecuencias de giro del motor con los par padeos de la ldmpar a estroboscopica. Si la
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velocidad de giro del motor es mayor de 500 cpm se ubica € botén seleccionador de

rango de frecuencias en el rango de 500-5k.

5. Cuando encuentre la frecuencia requerida, se procede a anotar la frecuencia de

giro del motor la cual puede ser un poco mayor o menor ala frecuencia calculada.

6. Seprocede entonces arealizar la medicion del la amplitud de la vibracién por

medio del sensor. Ubique el botdn de sintonizador de filtros en sharp.

7. Ubique €l botén selector derangos de amplitudes en el rango de 0-1y con € swchit
de seleccion de par ametros de medicion escoja en que unidades se va a medir, para
este caso en especial se medira en micrones.

8. Coloque @ extensor del sensor paralelo a gjelongitudinal, que en este caso es el
mismo del g e del motor, ubiquelo en € tornillo guia paralelo al g e longitudinal,

haciendo contacto directo con este.

9. En €l tableroindicador de amplitudes se visualizara la amplitud, en €l caso de que
laaguja llegue al extremo derecho se debe aumentar laescalayaseade1-30de1-10y

asi sucesivamente hasta localizar la que mejor capte la amplitud.

10. Esta medicion debe hacerse en la direccion transversal y vertical colocando €l
extensor (sensor), paralelo a cada una de estas direccionesy realizando €

procedimiento anterior mente explicado.
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11. Con d botén de barrido del variador de velocidad lleve al sistema a otro modo de

vibracion o resonancia, aumentando o disminuyendo la velocidad de giro del motor.

12 Estas mediciones deben realizar se en cada uno de los puntos de montaje. Puede
ser que no se puedan identificar todas las frecuencias naturales ya que algunas se
presentan a muy bajas velocidades de giro del motor que € variador de velocidad no
permite captar. Existen otras frecuencias en las que e movimiento no permanece

estable.

3
O O

O L Punto de medicién transversal

Punto'de medicion longitudinal

Figura 5.20 Visualizacion de los puntos de medicién

L os datos obtenidos en estas mediciones estan anotados en latabla 8. sedebetener en
cuenta ala hora de la medicion que € extensor del sensor debe quedar los mas
paralelo posible a los g es coordenados y se debe evitar al maximo que este golpetee

con lostornillos guias por que las lecturastenderian a ser erroéneas.
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Tabla 8 Datos de las pruebas realizadas

Erecuencias

Desplazamiento

Erecuencias

Amplitud

Masaydgdhalpasgedora 1

Bgr Grupo de resorts

ES a

Modo vertical

Modos

Qcurrea una
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desacoplado longitudinal y giro| velocidad de giro
— transversal muy baja por lo
fi — 350 rpm ybaap
acoplados tanto no se puede
900 fo= apreciar.
i
Giro vertical Modo transversal | Se presenta pero no
desacoplado y giro longitudinal | se mantiene estable.
fiy =350 f =
150 150
Modo 20050 60 180
longitudinal y
200(20 0|
giro transversal 150 150
acoplado
fii = se0
800 800 (200
20 (900 80 | 10
420 300
Masa desbalanceadora 13 gr Grupo de resortes b
Frecuencias Desplazamiento Frecuencias Amplitud
(micrones)
Modo vertical Modos
100 0
desacoplado itudi i
5 . longitudinal y giro 0 |20 100 |3
fi —400rpm| 40 |250 250 |45 transversal
44 1120 140
46
%0 80 237
30 [250 250 |,

15 10



acoplados

fii = 600
Giro vertical Modo transversal
desacoplado y giro longitudinal
fiv =ag7 | Fui =500
200 200
150 150
600 |820 820 1600
400 |90 80 1300
500 (900 800
500
0 |8 120 | 500 200 350
200 200
Masa desbalanceadora 13 gr Grupo de resortesc
Frecuencias Desplazamiento Frecuencias Amplitud
(micrones)
M odo vertical Modos
desacoplado 40
300 300 |90

60 |38C

40C




f = longitudinal y giro
i — 550rpm
transversal
acoplados
fii = se0
Giro vertical M odo transver sal
desacoplado y giro longitudinal
fiv — 427 fvi =700
380 400
300 300
940 {1200 880 {450
400 {200 80 (600
450|900 1200
920
550|150 120 500 200 380
500 550
Frecuencias Desplazamiento Frecuencias Amplitud
(micrones)
Modo vertical M odos
M asa deshalanceadora L3 gr . Grupo de resorfes d
desacoplado [ohgitudinal y Giro
transver sal
0 239
200 400 | o 150 100



f = acoplados
i — 530rpm
fii = 800
Giro vertical Modo transver sal
desacoplado y giro longitudinal
fiV — 480 fvi :750
380 380
540 100
80 g0 |450
350 300 (220
400(70 70
500
380 380 250|350 400 | o
0 100

5.2.4. Andlisisde lasformas modaes. En €l resorte que esta instalado sobrela
cimentacion se podran observar las distintas formas modales que se presentan cuando
el sistema esta en resonancia o cuando las partes moviles del modelo alcanzan una de

sus velocidades criticas.

300
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Para este modelo se debe tener en cuenta que las velocidades criticas del motor
(rotor), se encuentran por debajo de la maxima frecuencia de trabajo. Estas
frecuencias son muy dificiles de calcular, generalmente se tienen en cuenta a la
hora del disefio del equipo para que no se presenten en el rango de velocidades de
trabajo de la maquina. Para la obtencion de estas velocidades criticas también se
utilizan equipos especializados que grafican el espectro de velocidades criticas

dandonos los valores de cada una de ellas y con que frecuencia se presentan.

En € resorte instalado en la cimentacion se podra observar como se esta flectando €l ge
cuando alcanza las diferentes velocidades criticas del rotor. Estas frecuencias se obtendran
experimentalmente, a medida que se aumenta o disminuye la velocidad de giro de motor,
con ayuda de las pesas desbalanceadoras que aumentan la amplitud del movimiento y
ayudan a que se puedan observar megor los modos en € resorte ya que incrementan la

fuerza de excitacion.

Utilizando los resortes del grupo by diferentes masas se obtiene los siguientes modos de

vibracion a diferentes velocidades del motor.

Se obtiene con la masa de 5 gr —_— =

e e e

a una Ve|ocidad de 1300 rpm_ lera FRECUENCIA RESONANTE

Se obtiene con las masas de 2.1y e ——

Sy .,-l""'f

i |_

2a FRECUENCIA RESONANTE




5gr. A las velocidades de giro

de 3000, 900 rpm.

Se obtiene con la masa de 5 gry N oo ¢
e N
la de 2 gr a las velocidades de 1050 y
Ja FRECUENCIA RESONANTE
1250.
Se presenta con la pesa de 5 gr s Y o
A una velocidad 1200 rpm 4a FRECUENCIA RESONANTE

5.2.4.1. Procedimiento: el procedimiento para obtener los modos de vibracion

es el siguiente:

1. Desmontar las pesas de 13 gr y montar las de 5 gramos. Colocandolas a 180
grados una de la otra.

2. Aumentar la velocidad del motor utilizando el variador de velocidad y trabajar
en rangos de 900 rpm en adelante, ya que es mas probable observar el
movimiento del resorte a altas velocidades.

3. A medida que se va aumentando la velocidad del motor se ira sincronizando la
lampara estroboscopica con las revoluciones de este, con el fin de poder

visualizar en el resorte los movimientos de eje del motor.
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4. Cuando el sistema se este acercando a una velocidad critica el resorte
comenzara a fluctuar, y a formas pequeios nodos, si el numero de destellos de
la lampara estan sincronizados con el numero de rpm del motor, entonces se

podra observar los modos de vibracion.

5.2.5. Andlisiseinterpretacion de datos: en la tabla 8 se consignaron los valores de las
frecuencias deresonanciay los dela amplitud de la vibracion en los diferentes puntos

de montajeen lasdirecciones X-Y-Z.

L os primeros datos (frecuencias naturales o de resonancia a las cuales se presentan los
modos de vibracion) sirven para hacer una comparacion entre los datos tedricos
calculados en al tabla de 6 y los datos obtenidos en la practica. Estosvaloresse

encuentran en latabla 9 lostedricosy los experimentales.

L osdatos de amplitud nos sirven para corroborar la presencia de los modos de
vibracién ya que dependiendo del movimiento habr & diferencias en la amplitud en
cada una de las direcciones.

Latabla 8 muestra la amplitud alcanzada en cada movimiento en las diferentes

direcciones para cada uno de los grupos de resortes utilizados.

En las pruebas realizadas para mostrar las formas modales se puede observar que no existe

una diferencia numérica entre unay otra velocidad critica, o que s nos podemos dar cuenta
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€s que entre una y otra hay muy poca diferencia, esto quiere decir que se van a encontrar

muchas de estas vel ocidades en a medida que se aumente la velocidad de giro de motor.

También esdetener en cuenta que ha muy altas velocidades, cuando € rotor entra en
resonancia se corre el riesgo de que el sistema falle por esfuerzos generadosen el ge
debido ala combinacion de alta velocidad y flexion del ge, yaque e ge se esta
flectando muchisimas mas veces que a bajas frecuencias. Aqui laamplitud dela

vibracion es mas baja pero es mas peligroso trabajar en estas condiciones.

En las figuras siguientes se podran observar algunos de los modos de vibracién de

nuestro modelo.




Figura 5.21 equipo en reposo

| - NP e Lo T o I IGE B- P |
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Figura 5.23.Modo vertical

Figura 5.24. Modo transversal y Giro longitudinal acoplado
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Figura 5.25 Modo vertical desacoplado

5.3 DIAGRAMA DE PROCESOS DE UN VIBRADOR DE MASA DESBALANCEADA

El elemento principal del mecanismo de vibracidbn de masa desbalanceada es la
base # 2 esta base esta hecha de madera y sus dimensiones son 60 cm x 50 cm X

1cm.

A esta base se le realizan 4 orificios no pasantes por medio de un taladro cada uno
con dimensiones de %4” donde iran sujetas los tapones de acero.

Los tapones de acero, son comprados ya hechos. Se pintan con 1/8 de pintura
negra. Posen un diametro de 5 cm de diametro de tal manera que entren

perfectamente los resortes. Cuatro de estos tapones se taladran con una broca de
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3/8”.. Los otros cuatros se ensamblan a la base 2 por medio tornillos de 1/8” de

didmetro.

En un proceso aparte una tabla de madera de dimensiones (41 x 41 x 3.5) cm se
le taladran 8 orificios de 5/8” en los lados laterales y 4 orificios mas de 3/8” en
posicion centrada, luego con 1/8 de pintura negra se pinta la tabla y luego se le
pequan pequeios puntos de papel reflectivo a esta tabla dejando un espacio de un

1cm entre cada uno a esta tabla se le denominard en adelante la cimentacion.

Otro proceso distinto es con un perfil de aluminio de 1mt se corta a través de una
segueta en dos partes de 40 cm luego se sefiala y se mide las dimensiones de la
ranura para seguir a desbastar con la fresadora las ranuras, taladrar cuatro
orificios de 3/8” dos en cada perfil y cuatro de %2” en los bordes de los perfiles

luego con 4 tornillos de 3/8” se unen los perfiles de aluminio a la cimentacion.

En una tabla de madera (8 x 7 x 1/2) Pulgadas. Se taladran 8 orificios de ¥4” y con

1/8 de barniz se barniza.

Se utiliza un motor universal de 11.500 rpm. de 1/8 HP de 110 Voltios al cual sele

alarga el g euniendo a este otro g e del mismo didmetro y mismas caracteristicas por

medio de soldadura de ar co metalico. Después de unidos los g/ es por medio del torno
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selerealizan unarosca de 5/16” ordinaria para poder montar en é dos discos de

aluminio equilibrados.

Discos de aluminio equilibrados se realizan utilizando una barra de aluminio
cilindrica de 80mm de diametro. Esta barra se desbasta en el torno para obtener
el diametro de 70cm que se necesita, se corta a la altura de 1cm de espesor y se
le realiza un cilindrado. Luego utilizando la fresadora se marcan puntos cada 10°
del disco obteniendo de esta forma 36 marcas alrededor del disco y por ultimo se
taladran para obtener 36 orificios pasantes de 1/8”. Estos discos se ajustan al eje

utilizando tuercas de 5/16”.

Se conecta €l variador de velocidad al motor para graduar la velocidad de giro de este.
Al motor también se conecta censor y este a una computadora para medir las

variaciones de las vibraciones producidas por este.

Luego se ensambla el motor a la placa de madera por medio de 4 tornillos de ¥4”.

Seguidamente se ensambla el motor en la base de los perfiles con 4 tornillos de

5/8".

4 de los tapones se ensamblan en la cimentacion y los resortes se ensamblan en

estos y por ultimo se ensambla todo el conjunto en la base de madera # 2.
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RECOMENDACIONES

1. Serecomienda la utilizaciéon de otros elementos defor mables tales como e caucho
para larealizacion de pruebas para determinar la eficiencia de estos materialesy

compar arlas con la de los resortes de acer o utilizados en este trabajo.

2. Como losresortes estan practicamente acoplados al piso, no fue posible evaluar
correctamente la eficacia del aisamiento ya que paratal propdsito serequiere medir

la amplitud de la vibracién del piso (tabla de madera).

Se recomienda entonces montar la tabla de madera sobre cuatro o mas cauchosy
medir la amplitud y la aceleracion del movimiento vibratorio de la tabla de maderay
con estosvaloresir alasecuaciones2.3y 2.4y alasfigura 38y 39 a evaluar losvalores
de laamplitud de movimiento +Y y delafuerza de transmitida k a fin de comparar

|la eficiencia del aidamiento en cado uno delosresortesinstalados.

3. Serecomienda mejorar el mecanismo de variacion de velocidad. Por razones de

tipo econdmico, no fue posible disefiar 0 adquirir un mecanismo que permita un
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mejor ajuste de la velocidad de giro del motor. Con € variador utilizado se presentan

avecesvariaciones en la velocidad del motor cuando este esta en resonancia.
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CONCLUSIONES

1. unodelos objetivos de este proyecto era interpretar las vibraciones mecanicasy €l
fendmeno de la resonancia, esto se puede apreciar en los primeros capitulos 1,2,3
donde se describe claramente que es la vibracién, de donde proviene, que
ecuaciones se utilizan a la hora de estudiar este problema. Esta informacion es
basica cuando se quiere incursionar en una rama de la mecanica tan complega

como son las vibraciones.

2. Este disefio nos ayuda a confrontar la tedrica con la practica. En la tabla 6 se
pueden observar los resultados de los célculos realizados para obtener las
frecuencias naturales. Estos resultados son confrontados con los datos

experimentales obtenidos en las practicas realizadas con €l modelo.

En base a dicha tabla se puede concluir que lateoriay la practica se relacionan muy

bien en este caso ya que los valor es tedricos son muy cercanos a los experimentales.

3..En las experienciasrealizadas se presentaron reacciones indeseables en los puntos
demontaje. Esto esdebido a que alguno de los planos de inercia no coinciden con los
calculadostedricamente. Esto también trae como consecuenciaerroresen la

evaluacion de las frecuencias naturalesfj ya que estas dependen de los momentos de
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inercia; estas son lasrazones principales de las diferencias entre los valor es tedricos y

los experimentales.

4. A medida que se aumenta larigidez de los elementos defor mables, mayor es ser an

los valores de las frecuencias naturales, esto se puede observar en la ecuaciéon querige
las frecuencias naturales para los sistemas de un grado delibertad w, = %n Esta

esuna condicién ideal cuando setienen problemas en las maquinas industriales ya que
lo que se busca es que las frecuencias naturales estén por encima de la frecuencias de

trabajo para que no se presente & fendmeno de resonancia.

5. Al aumentar la masa en € prototipo (agregando masa a la cimentacion), también se
rigidiza el sistema, la amplitud de la vibracion disminuyey la frecuencia natural del
vibrador también lo hace. Se debetener en cuenta que en laindustria no deberealiza
esto pararigidizar un sistema buscando meorar las condiciones de trabajo o tratando
de sacar € equipo del estado deresonancia, ya que se esta sintonizando por debajoy
es muy probable que en & apagado de una maquina esta tenga que pasar por cada
una de estas frecuencias gener ando esfuer zos muy grandes en cada uno de los
elementos que la confor man, ocasionando desbalanceo desalineacion soltura mecanica

o alguno de los tantos problemas que genera la vibracion.

6. Segun la observacién hechas, cuando € modelo se instala sobre cualquier grupo de
resortes helicoidales de acer o, no serequiere ninguna ayuda a la hora e identifica los

modos de vibracién. Esto se debe a que la amplitud del movimiento es apreciable en
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la mayoria elos casos. Losdatosdelatabla 8 sirven para comprobar |os valores

tedricosy evalla al severidad del movimiento vibratorio.

7. En todos los casos se debe excitar el modelo con las pesas mas grandes, ya que estas

originan mayor desbalanceo.

8. Aquellos modos de vibracion que ocurren a muy baja frecuencia(< de 300 rpm) no
logran ser excitados, porque el variador de velocidad no trabaja con frecuencias

menor es a estas.

9. Debido a que lasfuerza de excitacidon no actlan totalmente a través del centro de
gravedad del cuerpo se generan fuerzas o pares de fuer zas que en algunos casos,
hacen que el movimiento vibratorio sea inestable, esdecir e modos es excitado pero
no se mantiene constante el tiempo suficiente para pode tomar los datos de amplitud y

frecuenciasdegiro.
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Anexo A .Listado deresortes del fabricante

B 1 CamtrallePzsortes-lnuerlonsz-— NI, OE FAX 1 2554355 19 MAR, 2002 24:20M f
SAE-1095 AISI-302
MILIMETROS ' WILIMETROS : MILMETROS MILMETROS

3.00 ‘/ | 1.50 6.00 | 200

2.75 y | 1.25 5.00 178

2.60 / | 1.00 4,50 1.60

225, 0.78 4,00 1.25

2.00 ¢ 0.50 i 3.50 1,00

1.75 , .00 0.75-0.80

2.75 [0.50

PRESENTACION DEL ACEROQ: 2.50 0.30
ROLLOS DE LONGITUD VARIABLE &k ‘

DIMENSIONES NECESARIAS PARA LA FABR%CACiON-

RESORTE DE COMPHESION RESCGRTE OF TENSION

(GANGHUS EN  GANCHOS AL

LG EXTREMOS - CENTRO- .. 5
CALIBRE ('; --ra}
CIAMETRO EXTERNG LT LONGITUD TOTAL
DILMETRO INTFRNQ L6 LONGITTUD ENTRE GANGHOS
PASQ (C+OISTE) | LE. LOMGIIUD DEL ENROLLADG
Lo CISTANCE ENTRE RSPIRAS e ABERTURA DEL-GANCHO

v o cgle e ‘\}UUJT?IALEJ
Jglie 9 No. 51—168 ."M(, dellin — Colombld
Rletones: “255 45 BOH: v . e S

......

[t g - o
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D

TiE ! CemiralDelesartes—Imverlopso=-

T0S GENERALES

Hid, DE FaK

e

T A4 EA1PM 2L

[N
u
5]
i

NOMBRE DE LA EMPREZA

INVERSIONES LOPEZ RAMIREZ LTDA,
—CENTRAL Df RESORTES—

M.ILT. ;

800.137.425 - 3

DESCRIPCION DFLL SERVICIO:
FARRICACION DE RESORTES HEL|~
COIDALES, ARGOLLAS v PIEZAS

VARIAS EN ACEROS DE SESEION
CIRGULAR.

MATERIALES UTILIZADOS:

ACEROS ‘AL CARHON: SAE-5150,
SAE-1045, SAE—1 070, SAE-109%
ACERO NOXIDABLE: AlSI—-Xo2

TRATAMIENTOS TERMICOS:

—ALIVIO DE TENSIONES Pif4 LOS
RESORTES FABRICADOS £N ACEROS
SAE--10V0, SAE-1098 v AlS[—302

~TEMPLE Y REVENIDGC PARA Los

RESORTLS FARRICADOS EN ACERODS
FAE-1045 Y SAE—85150. pF ESTE
TRATAMIENTO SE HACE CARGO EL
CLIENTE, EN PLANTAS QUE PORE—
MOS RECOMENDAR.

GARLNTIAS:

=POR DEFORMAGIONES CAUSADAS
POR UN MAL TRATAMIENTO TERM|CO
REALIZADO EN HUESTRA EMFRESA

=FOR MEDIDAS DIFERENTES A LAS
SOLiCITAn,q.S POR EL CLIENTE

—NQ POR ROTURA DEL WATERIAL

™ CEMENTOS ARGOS

= COLPAPEL :

— COLTABACO

— CRISTALERIA PELDAR

— ENKA DE COLOMEIA

- ESTRUCTURAS CENMO

T INDL. ALIMENTICIAS NOEL
= IND. CSTRA

— IDEACE

: AL.-GI.I_NOS PE NUESTROS GUENTES:

| CALIBRES UTILIZADOS EN LOS DIFERENTES ACEROS

SAE~-5180 - SAE—-1045
NUMERD L MILESIMAS MILMETROS _NUMERD JMILESIMAS . ! _lfl_Livi:iUb i
7o | 0.875 " 2.2z 7oE G.A7S | 2.2 |
! i /4" i ©.750 i 19.08
3/4" i Q.750 19.05 ) i I o
a1/18" | 0.687 17.46 11/18" Q.ss:_' i 15.5'5
6/ P oezs 15.88 B8 S | i
8,18 0,682 14.29 9/46" o.EED | 123;
17 0.500 12.70 : 1'-’)5 ; g.igg 1 Lol
) )2 }&- |[ 0.375 ; 9.583
PRESENTACION DEL ACERO: | i :
VARILLAS DE LONGITUD APROXIMADA 6.00 Mts
SAE-1070 S
| 5 ! LESIMAS MILIMETROS
NUMERO . MILESIMAS MILIMETROS NUMERO i MILE! !
- ] 0.082 | 1.59
i il 87t 2 ’ 0.054 | 1.37
11/37° 0.343 .‘ 8.1 2 i adn s
5/18" .31z | T84 e . it b
/37" 0,281 i 7.14 s i b | bt
e P :?4 21 ! 0.032 . 0.8t
i i 4‘75 22 ; 0,029 | Q.5
316" ] AT A . e | it
4 4 g ke b5t ¥l ' 0.023 i 0.58
& { 0.162 411 5 | e ] dar
8 i 0.148 i 377 i — e
| g ! . &
1o - 0.135 343 26 | aut j o
| i 308 27 i ;
11 ! 0,120 | ; &= | i | i
2 i St ! e 29 ’ 0015 i .38
i3 i 0,29 2.32 e i
1% ! 0650, i 263 30
15 | oo i q.8% R

PRESENTACION DFL ACERO: ROLLIS DE LONGTUD VARWARIE
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Anexo B. Propiedades mecanicas de algunos materiales

Resistencia Limite de

N° SAE o a latraccion fluencia Alargamiento Dureza

AlSI Rm Re en 50 mm Brinell
Kgf / mm? Mpa Kgf/mm2 Mpa %

1010 40,0 392,3 30,2 292,2 39 109
1015 42,9 420,7 32,0 313,8 39 126
1020 45,8 449,1 33,8 331,5 36 143
1025 50,1 491,3 34,5 338,3 34 161
1030 56,3 552,1 35,2 345,2 32 179
1035 59,8 586,4 38,7 377,5 29 190
1040 63,4 621,7 42,2 413,8 25 201
1045 68,7 673,7 42,2 413,8 23 215
1050 73,9 724,7 42,2 413,8 20 229
1055 78,5 769,8 45,8 449,1 19 235
1060 83,1 814,9 49,3 483,5 17 241
1065 87,0 853,2 51,9 509,0 16 254
1070 90,9 891,4 54,6 535,4 15 267
1075 94,7 928,7 57,3 560,9 13 280
1080 98,6 966,9 59,8 586,4 12 293
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Anexo C. Carta para hallar C1
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Anexo D. Diagrama para el calculo de los momentos de inercia.

| t =4 = faml

=~

| 'Fl.u:u reciangmlar detgimds

Priema reciangilarn

I, = dmdn? & I¢
I o
Do delgad I =1, = bu#

|
i o ctreilo | i, — 'k bt
|
|

. [y = ghinar?
Coino circdilin

L.

Ealets

I = qlaml e & o7

Iy = totiifr® 4 at

[, = tamils

3 _: [, = duiprt = b
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