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Resumen

La presente investigacion se centra en el estudio de la absorcién dinamica de
vibraciones torsionales a través del diseno y construccion de un moédulo. Se analizaron
los parametros que intervienen en la generacion y atenuacion de dichas vibraciones y,
aplicando la directriz VDI 2221 se obtuvo el concepto de soluciéon 6ptimo que se
compone de una junta universal como mecanismo para la generacién de vibraciones

torsionales y péndulos simples como elementos de absorcion.

Para comprender la fuerza que genera la deformacion torsional en el resorte, se planted
un modelo conceptual de acuerdo a los lineamientos expuestos en la directriz VDI
3843-1 para un grado de libertad del sistema, en funcién del angulo de deformacion. El
modelo conceptual es sencillo, capaz de resolverse analiticamente, fue validado mediante
simulacion numeérica y experimental, obteniéndose una alta precision en la evaluacion

del modelo planteado.

A partir de las caracteristicas identificadas en el modelo conceptual, se realizaron los
calculos preliminares necesarios para inducir vibraciéon torsional en el sistema, al
sintonizar su frecuencia natural con el segundo armonico de la fuente de excitacion.
Posteriormente, se model6é el sistema considerando los péndulos simples para la
absorcion dinamica de las vibraciones torsionales; y dio lugar a ecuaciones diferenciales
no lineales de segundo orden. Por la complejidad de las ecuaciones, se recurrié al uso de
métodos numéricos (Runge-Kutta), para obtener la respuesta del sistema en el tiempo.
En la simulacién numérica se demostrd que el incremento de masa mejora la atenuacion

de las vibraciones torsionales.

El resorte fue disenado para que la deformacion sea visualmente perceptible y no fallar
bajo las cargas a las que estarda sometido. En la parte experimental, los ensayos
confirmaron que el incremento de la masa en los péndulos optimiza la atenuacion,
alcanzando hasta un 51 % de reduccion en la deformacion del resorte para una masa de
180 gr.

La wvalidacion numérica y experimental confirmaron que el sistema responde
adecuadamente bajo condiciones controladas de resonancia, destacando su eficacia como

herramienta para el estudio y comprension del fenémeno de vibraciones torsionales.

Palabras clave: Vibraciones torsionales, Absorbedor dinamico, Resonancia y Péndulo centrifugo.
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Abstract

This research focuses on the study of dynamic absorption of torsional vibrations
through the design and construction of an experimental module. The parameters
involved in the generation and attenuation of these vibrations were analyzed, and by
applying the VDI 2221 guideline, an optimal solution concept was developed. This
concept consists of a universal joint as the mechanism for generating torsional

vibrations and simple pendulums as absorption elements.

To understand the force causing the torsional deformation in the spring, a conceptual
model was proposed based on the guidelines of VDI 3843-1 for a single degree of freedom
system, expressed as a function of the deformation angle. This simple model, analytically
solvable, was validated through numerical simulation and experimental testing, achieving

high accuracy in its evaluation.

Using the parameters identified in the conceptual model, preliminary calculations were
performed to induce torsional vibration by tuning the system’s natural frequency to
the second harmonic of the excitation source. The system was subsequently modeled
considering simple pendulums as dynamic absorbers of torsional vibrations, resulting in
nonlinear second-order differential equations. Due to the complexity of these equations,
numerical methods — specifically the Runge-Kutta method — were used to obtain the
time response of the system. Numerical simulations showed that increasing the pendulum

mass improves the attenuation of torsional vibrations.

The spring was designed to exhibit a visually perceptible deformation without failure
under the applied loads. Experimental tests confirmed that increasing the pendulum
mass enhances attenuation, achieving up to a 51 % reduction in spring deformation with

a mass of 180 g.

The combined numerical and experimental validation confirmed that the system responds
effectively under controlled resonance conditions, highlighting its usefulness as a tool for

studying and understanding the phenomenon of torsional vibrations.

Keywords: Torsional vibrations, Dynamic absorber, Resonance, Centrifugal pendulum.



Introduccion

Las vibraciones torsionales son inevitables en sistemas rotativos y alternantes. El
problema radica cuando las oscilaciones angulares se amplifican debido a factores
relacionados con el proceso de manufactura, a la mala instalaciéon de engranajes, o es
propio del funcionamiento de motores de combustién interna, bombas, compresores y
turboméquinas; que pueden ocasionar fallas por fatiga debido a la presencia de cargas
variables. Por lo expuesto anteriormente, el anélisis de la vibracién torsional preliminar
en el proceso de diseno, es fundamental para evitar que la maquina opere en resonancia

y asi garantizar su funcionamiento.

El uso de absorbedores dinamicos es una estrategia bastante estudiada para atenuar
las vibraciones torsionales en sistemas mecanicos. Estos absorben y disipan la energia
de las oscilaciones torsionales no deseadas, mejorando asi la estabilidad y reduciendo el
riesgo de danos en los componentes mecanicos. De acuerdo con la literatura revisada, los
Absorbedores de Vibracion de tipo Péndulo Centrifugo (CPVA) son los mas eficaces en
contraste con los volantes de inercia bimasa, extendiendo su aplicacién principalmente en

motores de combustién interna.

El objetivo principal de la investigacion es estudiar la atenuacién de las vibraciones
torsionales con la implementacion de un absorbedor dindmico a través del diseno y
construccion de un moédulo. Se analizaran los parametros para caracterizar sistemas
rotativos y alternantes utilizando mecanismos que generen torques (fuentes de
excitacion periodicas). El disenio del modulo, tanto para la generacién como para la
atenuacion de la vibraciéon torsional, se realizara de acuerdo a la metodologia alemana
VDI 2221. Posteriormente, se llevaran a cabo pruebas de funcionamiento en condiciones

de resonancia con la finalidad de demostrar la funcién atenuante del CPVA.

A lo largo de esta tesis, se abordaran aspectos relacionados con la teoria de las
vibraciones torsionales, el modelado del sistema fisico, la soluciéon de EDOs no lineales
mediante métodos numéricos (Runge-Kutta), el diseno y la fabricacion del modulo, asi
como la etapa de pruebas de funcionamiento. La presente investigacion contribuird al
mejor entendimiento de la atenuaciéon de las vibraciones torsionales en la formacion

académica.
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1 | Aspectos Generales

1.1. Ambito Geografico

La etapa de fabricacion y las pruebas de funcionamiento del médulo, seran realizadas
en la Unidad de Ensenanza (Maquicentro) de la Universidad Nacional de San Antonio

Abad del Cusco, ubicada en la Av. de La Cultura 220.

LS

Matto Ifge Q‘Fneﬁ r

"_- 8

Sl a0 PTE MG usCH)

Fig. 1.1. Ubicacion del centro de mecanizado de Ingenieria Mecanica.[2]



1.2. Planteamiento del Problema

1.2.1. Probleméatica

Las vibraciones torsionales se originan por fuerzas asociadas al movimiento
alternativo, a la variacion ciclica de la presion en los cilindros de motores de combustion
interna y compresores alternativos, asi como por imperfecciones en elementos de
méaquinas que transmiten potencia |3, pp 3 - 4]. Estas vibraciones pueden dar lugar a la
fatiga de los componentes, definida por la ASTM [4] como el proceso de cambio
estructural permanente, progresivo y localizado que puede culminar en grietas o
fracturas completas después de un nimero suficiente de fluctuaciones. La vibracion
torsional es la causa mas comin de rotura en dientes de engranajes |5, pp 51| y
agrietamiento en turbinas de gas, turbinas de vapor y centrales nucleares [6]. Por este
motivo, la atenuacién de las vibraciones torsionales en sistemas mecanicos es de gran

relevancia y representa un desafio en los diversos entornos industriales.

En las dltimas décadas, la atenuacién 6ptima de este fendmeno se ha logrado mediante
la implementacion de un Volante de Inercia Bimasa, conocida como DMF por sus siglas
en ingles. Sin embargo, la creciente demanda de reducir atin més la indeseable vibracion
ha sido motivo de investigacion. Actualmente, la implementacion de Absorbedores de
Vibracion de Péndulo Centrifugo (CPVAs) ha logrado resultados atin méas satisfactorios
que los DMFs [7].

Los equipos actuales para el estudio de este fenémeno son altamente costosos y son
casi nulos los que incluyen la experimentacion de la absorcién dindmica. Al dia de hoy,
el laboratorio de vibraciones mecanicas de la escuela profesional de Ingenieria Mecanica
carece de un modulo que permita el analisis y la experimentacion de la absorcién dinamica

torsional para reforzar los conocimientos tedricos.

1.3. Formulaciéon del Problema

1.3.1. Problema General

.De qué manera se puede estudiar la absorcion dindmica de las vibraciones torsionales?




1.3.2. Problemas Especificos

» ;Como influyen los parametros que intervienen en la generaciéon y atenuacion de las

vibraciones torsionales?

= ;Como plantear la concepcion oOptima del médulo en base a las exigencias

establecidas?
» ;Como analizar el fenémeno fisico y determinar la respuesta del sistema?

s ;Como determinar las dimensiones adecuadas de los elementos de maquina del

modulo para la generacion y atenuacion de vibraciones torsionales en resonancia?

s ;Como validar los resultados analiticos y simulados de la atenuacion de las

vibraciones torsionales?

1.4. Justificacion

El anélisis de la vibracion torsional es esencial para asegurar el funcionamiento confiable
de las maquinas, ya que su impacto puede comprometer la integridad de los sistemas
mecéanicos. Por ello, es fundamental realizar un estudio torsional preliminar durante la
etapa de diseno [8]. El modulo experimental permitird representar condiciones similares

de maquinas y de esta manera facilitar el analisis de este fenémeno.

A partir de esta investigacion, sera posible establecer nuevos lineamientos para futuros
estudios. Se han planteado bases teodricas que explican la generacion de vibraciones
torsionales, las cuales seran validadas tanto mediante simulaciones numeéricas como a
través de pruebas experimentales. Asimismo, se buscara corroborar las teorias

propuestas por [1] y [9].

Los equipos comerciales disponibles para el estudio de vibraciones torsionales son
limitados y costosos. Empresas como Gunt y Edibon ofrecen moédulos que permiten
analizar tnicamente el fenémeno de la vibracién torsional, sin incluir mecanismos para
el estudio de la absorcién de estas vibraciones. Ademas, su adquisiciéon requiere una
inversion alta con un precio de s/. 242 000.00 y s/. 82 600.00 respectivamente (Ver
Anexo B). Ante esta situacion, surge la necesidad de disenar y construir un moédulo con
un presupuesto accesible, que permita estudiar el fenémeno y explorar soluciones de
absorcion de vibraciones torsionales, contribuyendo asi al aprendizaje de la comunidad

estudiantil.

La construccion de este modulo representa una valiosa herramienta didactica que

permitira a la comunidad académica comprender de manera mas clara los parametros




asociados a mecanismos paliativos de vibraciones torsionales, asi como observar
experimentalmente la atenuacién de dichas oscilaciones. Mediante la manipulacion
directa de variables, los estudiantes podran reforzar sus conocimientos teoéricos a través
de la experimentaciéon practica, desarrollando competencias clave para identificar,
analizar y resolver problemas similares en entornos industriales reales. Este proceso de
aprendizaje no solo fortalece la educacion académica, sino que también contribuye a la
preparacion de profesionales capaces de generar soluciones que respondan a necesidades

en el ambito regional y nacional.

1.5. Objetivos

1.5.1. Objetivo General

Disenar y construir un moédulo para el estudio de la absorciéon dindmica de las

vibraciones torsionales.

1.5.2. Objetivos Especificos

= Analizar los parametros que intervienen en la generaciéon y atenuacion de las

vibraciones torsionales.
= Desarrollar el diseno conceptual del modulo.

s Modelar el fenémeno fisico y simular mediante herramientas computacionales la

respuesta del sistema.

= Calcular los elementos de maquina del moédulo para la generacion y atenuacion de

vibraciones torsionales en resonancia.

= Construir el modulo y analizar empiricamente la atenuaciéon de las vibraciones

torsionales.

1.6. Hipodtesis

1.6.1. Hipodtesis General

El diseno y la construccion del moédulo permitira el estudio de la absorcion dinamica

de las vibraciones torsionales.




1.6.2. Hipotesis Especifico
= Los pardmetros analizados permitiran la generacién y atenuacion de vibraciones
torsionales.

= El disenio conceptual del médulo cumplira las exigencias establecidas para el estudio

de la absorcion dindmica de vibraciones torsionales.

= La simulacién numérica determinara la respuesta del sistema para la obtencion de

los pardmetros vibratorios.

= Los calculos desarrollados de los elementos de maquina garantizardn que el modulo

genere y atenue las vibraciones torsionales en resonancia.

= Las pruebas de funcionamiento verificaran la atenuaciéon de las oscilaciones

torsionales.

1.7. Variables

1.7.1. Independientes

s Frecuencia del motor.
» Parametros de la fuente de excitacién torsional.

= Amplitud del péndulo.

1.7.2. Dependientes

= Deflexion angular.
= Frecuencia natural del sistema y el absorbedor dindmico.

= Atenuacion de la amplitud torsional.

1.8. Alcances

En esta investigacion se disenarda y construird un modulo que caracterizara las
vibraciones torsionales, y se le implementara un absorsor para experimentar la
atenuacion de la deflexion angular. El moédulo esta dirigido principalmente a la

comunidad académica para reforzar los conocimientos tebricos a través de la




experimentacion directa; permitira identificar, analizar y solucionar problemas similares

en la industria.

1.9. Delimitaciones

En la investigacion no seran considerados los siguientes {tems:

= Las multiples ordenes producidas por la implementacion de un absorsor de
vibraciones en el sistema, es decir, las diferentes frecuencias adicionales que

aparecen debido a la interaccién del absorbedor.
= Las fricciones ocasionadas por los rodamientos y magnetismos del motor eléctrico.

» Las variaciones de la rigidez y amortiguamiento del sistema. Se trabajara con estos

parametros constantes.

= La instalaciéon de un sistema para la medicion de las vibraciones torsionales, asi

como un sistema de mandos.

= Las vibraciones no torsionales generadas por desbalance y desalineamiento en el

sistema, el diseno debera tener la rigidez suficiente para evitar entrar en resonancia.

1.10. Metodologia

Tipo de Investigaciéon

La investigacion es de tipo tecnologico, busca aplicar conocimientos cientificos para
el desarrollo de una solucién practica que contribuya al estudio y control del fenémeno
de la vibracion torsional en sistemas mecénicos. La investigacion no se limita a
comprender el fenémeno sino que propone la construcciéon de un modulo con fines

educativos y experimentales. [10]

Nivel de Investigacion

El nivel de investigacion es experimental, debido a la implementaciéon de un moédulo
en el cual se manipulan variables con el fin de observar su efecto en la generacion y

atenuacion de las vibraciones torsionales. [10]




1.10.1. Proceso de Desarrollo del Trabajo

I. Revision bibliografica: Se obtendra informacién de libros, trabajos de investigacion
y articulos cientificos sobre los pardmetros de disenio de sistemas que generan vibracion

torsional y absorciéon dindmica. Se priorizaran las investigaciones experimentales.

I1. Diseno conceptual del médulo: En esta etapa, se desarrollara el diseno més 6éptimo
de acuerdo a la metodologia alemana VDI 2221 [11] (ver Fig. 1.2) y los aportes de Pahl et
al. en su libro Engineering Design [12]. En la presente investigacion, la fase I se desarrollara
en el capitulo 1, la fase II en los capitulos 2 y 3; v las fases III y IV en el capitulo 4. Esta
metodologia se caracteriza por ser iterativa y la sucesion de las etapas no es estrictamente
rigida [12].

Previo a la construccion del modulo se realizara la simulaciéon numérica en Matlab en un

capitulo independiente.

III. Simulacién numérica: Para estudiar el comportamiento del sistema se obtendran
las ecuaciones de movimiento del sistema torsional y de los absorbedores pendulares. Se

hallara la respuesta del sistema con el solver ODE45 de Matlab.

IV. Diseno mecéanico: Se calcularan y seleccionaréan los componentes mecanicos segin

los pardmetros establecidos en la simulaciéon numérica.

V. Construccion y experimentacion del médulo: Posterior al diseno mecanico, se
realizara la construccion y las pruebas experimentales para observar la atenuacion del

fenémeno torsional.

VI. Analisis de resultados: Interpretacion y contraste de los resultados analiticos, por

simulacion y experimentacion.




Iterativo y se puede saltar a cualquier etapa del trabajo
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2 | Marco Teérico

2.1. Antecedentes de Investigacion

Ashar [13] estudi6 la dinamica de la junta universal para la generacion de vibraciones
torsionales caracterizando sistemas reales, determin6é que la amplitud oscilatoria es
proporcional al angulo de la junta universal y a la frecuencia de excitacion del motor; y
a partir de sus resultados Desai [14| disené una méquina para el estudio de las
vibraciones torsionales. Ishida et al. [15] y [16] estudiaron la atenuacion de las
vibraciones torsionales mediante CPVA simple y de rodillo, su estudio trata de las
influencias de los atenuadores en la reduccion de las vibraciones torsionales, sus
resultados experimentales alcanzaron una amplitud méaxima de deformacion torsional de
0.003 rad y 0.0054 rad respectivamente, demostraron que el péndulo de rodillo es més
eficiente llegando a atenuar hasta en un 90 %. Kadoi et al. [17] realizaron un estudio
sobre la atenuacion del CPVA simple en un sistema de multiples grados de libertad,
llegaron a la conclusion de que el CPVA simple puede atenuar un modo de vibracion y
que la reduccion de las oscilaciones torsionales mejora con el incremento de la masa del
péndulo. Ademés, para absorber la vibraciéon de forma eficaz en un modo especifico, el
péndulo debe ser acoplado en el rotor que sufre mayor torcimiento. Haris et al. [18]
experimentaron la atenuacion de las oscilaciones de un disipador de energia no lineal
(NES) con rigidez ctbica en un moédulo compacto y de dimensiones reducidas,
demostraron que el NES puede mitigar las vibraciones en un amplio rango de
velocidades a diferencia de los CPVAs simples. Las investigaciones citadas con
anterioridad utilizaron el mecanismo de la junta universal como fuente de excitacion

para generar vibracion torsional.

La aplicacion de atenuadores para vibraciones torsionales inicié en 1929 en motores de
combustion interna y rotores de helicopteros [19], desde entonces fueron estudiados con
mayor frecuencia. Wedin [20] y Smith [21], se enfocaron en el anélisis de la trayectoria
de los absorbedores tipo péndulo y concluyeron que la trayectoria epicicloidal es la mas
eficiente. Vidmar [22], Manchi y Sujatha [9] disenaron atenuadores no lineales para
mitigar las vibraciones torsionales de primer y segundo orden, el primero fue
experimentado en un banco de pruebas controlado y el dltimo aplicado en un vehiculo

de traccion trasera de cuatro cilindros. Acar [23] desarrolld herramientas numéricas
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simplificando las no linealidades para el analisis en sistemas complejos con el propoésito

de facilitar el diseno de los CPVAs.

La influencia de la velocidad excitadora sobre la fuerza centrifuga en absorbedores de
tipo bifiliar y de rodillo fue estudiada por Newland [1]. Chen et al. |7] experimentaron
la atenuacion del absorbedor de tipo bifiliar en un volante de inercia bimasa a diferentes
velocidades del motor de un vehiculo, obteniendo buenos resultados en contraste con los
absorbedores convencionales. Asimismo, Melendres [24] acoplé un CPVA de tipo bilifiar
en el ciglienal de un motor de 2 cilindros y de 4 tiempos, reduciendo la amplitud en un

80 %. Sin embargo, su estudio es tedrico.

2.2. Metodologia del Diseno

Las metodologias de diseno aseguran la obtencion de la soluciéon 6ptima a través de
estrategias efectivas. Los modelos procedimentales estan dirigidos a disenadores de
ingenieria, diseniadores industriales, investigadores o estudiantes [25]. En la Tabla 2.1 se
comparan algunos modelos procedimentales de ingenieria de diseno de los cuales la

mayoria presenta solo divergencia en terminologia.

La Metodologia para el desarrollo y diseno de sistemas y productos técnicos - VDI 2221,
fue desarrollada por el Comité de Disennio Metodico de la Asociacion Alemana de
Ingenieros, con la participacion de cientificos especializados en disefio de diversas areas
de la industria de entre los cuales algunos de ellos se mencionan en la Tabla 2.1, su
version mas reciente fue publicada en 2019. Las constantes revisiones de la norma estéan
enfocadas en implementar actualizaciones basadas en nuevas investigaciones en diseno;

no obstante, la version inicial de esta norma sigue siendo préctica. |26]
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2.3. Vibraciéon Torsional

Es el torcimiento oscilatorio de un rotor alrededor de su linea central de giro
superpuesto a su velocidad de funcionamiento [27], [5]. En méaquinas alternantes y
rotativas cada rotor oscilard siguiendo una perturbacion torsional al rededor de su eje

de rotacion [§].

2.3.1. Vibracion Torsional Libre

Cuando a un sistema mecénico se le imprime una perturbaciéon angular por un periodo
breve, oscilard a una frecuencia denominada como frecuencia natural. Una vez que se
libera el sistema, continuara vibrando hasta que la vibracién se extinga o se vuelva a

excitar. [28§|

La vibracion del sistema de rotor implica la conversion de la energia cinética a energia
potencial de varios componentes tipo resorte. La energia potencial puede almacenarse
temporalmente en la deflexion del eje del rotor, la deflexion de los cojinetes, la deformacion
de la carcasa de la maquina, la deflexion del sistema de tuberias conectado y la deflexion
de la cimentacion. Practicamente cada elemento del sistema de rotor puede actuar como
un resorte disponible para el almacenamiento temporal de la energia suministrada por la

fuerza que causo la perturbacion inicial. [28]

Free vibration Forced vibration

g

Impulse

. R
=
@] 2
. \/ \/
Free vibration
at natural frequency
L
[%a]
5
& 7 A S /\/\/\/
[}
o

Forced vibration at arbitrary frequency

Fig. 2.1. Vibracion libre y forzada. [2§]

Al lado izquierdo de la Fig. 2.1 se observa un sistema mecanico sometido a un impulso
repentino el cual vibra a su frecuencia natural y eventualmente la vibracion se extinguiré.
El lado derecho muestra la vibracion forzada que puede ocurrir a cualquier frecuencia y

ademaés la amplitud de la fuerza y la respuesta son constantes [28|. La vibracion torsional
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libre puede ocurrir debido a cambios repentinos de la carga en el sistema, por ejemplo, el
cambio da carga en generadores eléctricos puede crear un impulso que puede excitar una

frecuencia natural torsional del sistema. [5]

2.3.2. Vibracion Torsional Forzada

La vibracion torsional forzada es el resultado del suministro de energia externa en el
sistema mecanico [28] y puede ocurrir debido a la variacion en la geometria de los
engranajes, frecuencia de deslizamiento del motor eléctrico o irregularidades de par,

acoplamientos desalineados, motores o cargas reciprocantes [8|.

i

k(65 — 6,)

Fig. 2.2. Sistema torsional de dos grados de libertad. [29]

De acuerdo a la primera ley de Newton las ecuaciones diferenciales del sistema de la Fig.
2.2 se describen como:
J101 4 (ko + ki2)01 — kobla = My (2.1)

Jzé2 — kb1 + (ko + ki3)02 = My (2.2)

Donde: J; y Jo son los momentos de inercia, M;; y M representan los pares externos

aplicados y #; y 0> desplazamientos angulares del sistema torsional.

Modos de Vibracién Torsional

Cada modo de vibracion representa diferentes combinaciones de torsion en la maquina.
La forma real de los modos dependera de la magnitud y distribucién de los momentos de

inercia, y de la distribucién de la rigidez torsional en el eje. [28]
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En la Fig. 2.3 el accionamiento externo proviene del motor y se entrega a través de un
acoplamiento. El par de torsion de accionamiento se equilibra con el par de carga en el
sistema, este par es generado por las fuerzas alternantes en compresores, cargas de fluidos
en bombas, entre otros. El motor oscila en sentido contrario (desfasado) al compresor y

ambos pueden ser modelados como cuerpos rigidos ya que presentan poca torsion. [5]

"

r
Lo
1 1 i
Pump or
compressor
| |

b

Armature

AL

oupling
I |

|
|
|
|
|
|
|
|
|
|
I
I
T

1

I

I

I

I

I

T

\! I |
'y +

Mode shape

‘CORSEL ———

I
I
I
I
I
|
T
I
3

Angular
displacement

Fig. 2.3. Modo torsional de vibracion. [5]

2.3.3. Diferencias Clave entre la Vibracién Lateral y Torsional

Las vibraciones laterales involucran el movimiento lateral y oscilatorio de los
componentes de la maquina en planos perpendiculares al eje [28]. Vance [5] indica las

siguientes diferencias.

= La deteccion de vibraciones laterales puede realizarse mediante instrumentacion o
cuando se transmiten hacia la carcasa y al cimiento. En cambio, para las vibraciones
torsionales es poco comun disponer de la instrumentaciéon adecuada, por lo que estas
pueden ocurrir silenciosamente y sin afectar de forma significativa la carcasa y el

cimiento.

» Las frecuencias naturales de la vibracion lateral estan influenciadas por la
velocidad de rotacién, mientras que las de la vibraciéon torsional no dependen de
esta y pueden medirse con la maquina en reposo, siempre que se disponga de una

fuente de excitacion.

» La excitacion mas comin de la vibracion lateral esté relacionada con el desequilibrio
del rotor, y aunque este no influya directamente en la vibraciéon torsional, puede

generar un torque dindmico de manera indirecta en méquinas con engranajes.
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» El analisis de la vibracion lateral puede realizarse en cada componente del tren de
manera independiente, mientras que para el analisis de la vibracién torsional debe

incluir todos los rotores y en muchos casos, cada rotor puede considerarse rigido.

2.3.4. Mecanismos para la Generacién de Vibracién Torsional

Los principales mecanismos para la generaciéon de vibraciones torsionales y sus

respectivas frecuencias a la que seran excitas se muestran en la Tabla 2.2.

Fuente Frecuencia
Desviacion del engranaje 1 x,2 x,3 X rpm
Tolerancias de mecanizado de los
dientes de los engranajes

No. de dientes del engranaje x rpm

Desequilibrio del acoplamiento 1 X rpm
Junta de Hooke 2 x,4 x,6 X rpm
Depende de los elementos de

Desalineacion del acoplamiento . .
acclonamiento

Tabla 2.2. Fuentes de excitacion de vibracion torsional.|30]

Ashar [13|, Desai [14] y Haris et al. [18] emplearon la junta universal dentro de sus

investigaciones para la generacion de vibracion torsional, debido a su facil manipulacion.

2.3.5. Absorbedores de Vibracion de Péndulo Centrifugo
(CPVA)

Los CPVAs son ampliamente utilizados en méquinas rotativas y alternantes. Consiste
en un péndulo restringido a moverse en un plano perpendicular al eje de rotacion de
la méaquina [31]. El rendimiento del absorbedor de vibraciéon tipico generalmente esté
limitado a un estrecho rango de frecuencia. Sin embargo, el péndulo centrifugo puede
ajustarse a un cierto orden de rotacion en lugar de a una frecuencia establecida y, por
lo tanto, son efectivos en un rango continuo de velocidades de rotacion [32]. La siguiente
ecuacion expresa que la frecuencia natural de las oscilaciones libres de un péndulo es

proporcional a la velocidad de rotacion [33].

w, = Q\/? (2.3)

Donde: a: distancia del centro del disco a la articulacion del péndulo y [: longitud de la

articulacion a la masa puntual.
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La ecuacion 2.3 representa una expresion que no tolera los errores que se producen en el
proceso de manufactura del péndulo. En la practica, mantener la exactitud de a y [ es
dificil de lograr, por esa razon es necesario considerar un margen de desintonizacion [1].

La ecuacién 2.3 se puede escribir de la siguiente forma.

wp = F(1+¢) (2.4)

Donde € es el grado de desintonizacion y puede tomar los valores de 0.0, 0.05, 0.1, 0.15,
0.2, 0.25.

Ecuaciéon del Torque del Péndulo

Las oscilaciones del péndulo producen un par alrededor del eje del rotor para evitar
el torcimiento del eje ocasionado por una fuerza externa. De acuerdo con el analisis
realizado por [1], los efectos de la inercia del péndulo pueden considerarse despreciables.

En consecuencia, el torque generado se representa mediante la siguiente ecuacion.

T = (1 + (2) cos ¢> sin ¢ (2.5)

malw? {

De la ecuacion 2.5, la expresion T'/malw? representa un torque adimensional y depende de
la amplitud del péndulo ¢. La amplitud de diseno debe restringirse a 30° para obtener un
par aproximadamente armonico y mantener la propiedad absorbente del péndulo [1], en la
Fig. 2.4 se muestra la razoén de la limitacion de la amplitud del angulo, esta Figura muestra
el torque adimensional para un ciclo completo de un péndulo centrifugo a diferentes
angulos (linea negra a 30°, linea azul a 60° y linea roja a 90°). El torque a 30°, es casi
armonica, y para 60° se muestra una desviacion significativa de forma de la armoénica;

finalmente para una amplitud de 90° el torque del péndulo se leja de lo armonico.

Otro punto mencionado en [9] para limitar ¢ ocurre cuando las fuerzas gravitatorias son
mayores que las fuerzas centrifugas. Este efecto debe tenerse en consideracién cuando la
relacion g/af)? es mayor que 0.015, donde a es la distancia del centro del rotor al punto

de articulacion del péndulo y € es la velocidad de rotacion.

2.4. Series de Fourier

En muchos de los sistemas vibratorios la fuente de excitacién no es armonica, sin

embargo muchos de ellos son periodicas como se muestra en la Fig. 2.6(a) y se puede
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Torque for pendulum amplitude 30 deg

100 Pendulum angle during one period 15

Angle (deg)
o
Toraue
o

-100 15
0 0.25 0.5 0.75 1 0 0.25 0.5 0.75 1

Torque for pendulum amplitude 60 deg 15Torque for pendulum amplitude 90 deg

15

Torque
o
-
Torque
(@]
‘
U

~

155 025 05 0.75 15 0.25 05 0.75

Time scale for one period Time scale for one period

Fig. 2.4. Torque no dimensional del péndulo durante un periodo completo de movimiento
sinusoidal. [1]

Z IS
% A k
= {\j— -------
A\
(a) Sistema de vibracion (b) Tipo simple (c) Tipo bifiliar y de rodillo
torsional

Fig. 2.5. Tipos de absorbedores dindmicos torsionales. Adaptado de [34]

representar como una serie infinita de senos y cosenos. Si la funcién x(t) es una funcion

periodica con periodo 7, se puede escribir como una serie de fourier. [29|

a
x(t) = 50 + aq coswt + ay cos 2wt + - - -

+ by senwt + by sen 2wt + - - - (2.6)

— % + Z (@, cos nwt + b, sen nwt)

n=1

Donde w = 27/7 es la frecuencia fundamental y ag,aq, as, ..., b1, bs, ... son coeficientes

constantes y se pueden obtener con las siguiente ecuaciones.
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™ T

— /Ozm () dt = 2 /OTx(t) dt 2.7)

w 27w 92 T

an = —/ x(t) cos nwt dt = —/ x(t) cos nwt dt (2.8)
7 Jo 7 Jo
w 27w 2 T

b, = —/ z(t) sen nwt dt = —/ x(t) sen nwt dt (2.9)
T Jo T Jo

Para determinar los coeficientes, se integra a lo largo de un periodo 7 = 27 /w, por

ejemplo, de 0 a 27 /w.

Aproximacién de un término
Aproximacion de dos términos

(1) (1) Aproximacion de tre.zs términos
Funcion real
A~ A~
Al _yr F N __ L __Z_ N\ __
NS
0 0
T 27 3r 1 T 27 3r I

(a) (b)

Fig. 2.6. Funcion periodica

Aunque la ecuacién 2.6 es una serie infinita de senos y cosenos, muchas veces solo es

necesario utilizar algunos términos para una buena aproximacion de la funcion real, ver

Fig. 2.6(b). [29]

2.5. Busqueda de Principios de Solucién para el Diseno

Los métodos aplicados para la busqueda de principios de solucién para la matriz

morfologica son: métodos convencionales, intuitivos y discursivos [12].

2.5.1. Catalogos para el Sistema Generador de Vibraciones
Torsionales

Edibon
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Fig. 2.7. Equipo de estudio de vibraciones torsionales Edibon. [35]

Elementos Caracteristicas

Fuente de energia Motor eléctrico trifasico 0.5 Kw.

Control de velocidad de giro  Sistema SCADA.

Generador de VT Motor eléctrico y resistencia de amortiguador
dinédmico.
Acero inoxidable:

Espécimen D = 6 mm.
L = 1400 mm.
Disco 1y 2:

Discos D‘: 150 mm, m = 2.6 Kg y I = 0.00731 Kg m?.
Disco 3:
D = 240 mm, m = 4.9 Kg y I = 0.06679 Kg m?.

Dimensiones geémetricas 1650 x 500 x 400 mm.

Peso 55 Kg.

Absorsor dindmico No presenta.

Amortiguador dindmico Amortiguador rotativo.

Tabla 2.3. Principales caracteristicas del moédulo de Edibon. [35]

Gunt

Fig. 2.8. Equipo para el estudio de las Vibraciones torsionales libres y forzadas Gunt.
[36]
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Elementos Caracteristicas
Fuente de energia Motor eléctrico monofasico. Velocidad max. 20 Hz.
Control de velocidad de giro  Software Gunt con adquisiciéon de datos.
Generador de VT Motor eléctrico y resistencia del amortiguador
dinédmico.
Acero inoxidable:
Espécimen D = 6 mm.
L = 1300 mm.
Disco 1:
Discos D‘: 150 mm, aprox. 2.7 Kg.
Disco 2:
D = 228 mm, aprox. 4.8 Kg.
Dimensiones geométricas 1400 x 410 x 400 mm.
Peso 50 Kg.
Absorsor dinamico No presenta.
Amortiguador dinamico Amortiguador rotativo. Coeficiente del amortiguador:

(0.25 - 3.5) Nm s/rad.

Tabla 2.4. Principales caracteristicas del moédulo de Gunt. [35]

Armfield

Fig. 2.9. Equipo para el estudio de vibraciones torsional Armfield 37|

2.5.2. Trabajos de Investigacion

Modelamiento y Analisis del Comportamiento Rotodinamico de un Eje

Asimétrico Sometido a Carga Combinada Lateral y Torsional
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Elementos

Caracteristicas

Fuente de energia

Motor eléctrico monofésico. Velocidad max. 20 Hz.

Control de velocidad de giro

AIU: Unidad de Interfaz Armfield.

Generador de VT

Motor eléctrico y mandril de sujecion.

Acero inoxidable:

Espécimen D = 6 mm.
L = 1300 mm.
Discos de acero 1 y 2:
. 20 mm x ¢ 150 mm.
Discos

Disco de plastico 3:
15 mm x ¢ 228 mm.

Dimensiones geométricas

1400 x 410 x 400 mm.

Peso

70 Kg.

Absorsor dinamico

No presenta.

Amortiguador dindmico

No presenta.

Tabla 2.5. Principales caracteristicas del médulo de Armfield. [37]

Fig. 2.10. Banco de pruebas de vibraciones laterales y torsionales. [38]

Elementos

Caracteristicas

Fuente de energia Motor eléctrico 220V 1.8 HP a 60 Hz y 3459 rpm

Variador de velocidad marca Telemechanique.

Control de velocidad

de giro

» Alimentacién: 220 V trifasico.




22

Elementos

Caracteristicas

Instrumentos

medicién

de

Acelerémetro marca CTC

» Resolucion: 100 mV/g.

= Conexion: BNC.
Encoders de deformacion angular

= Modelo 775.

= Velocidad méaxima mecénica: 6000 rpm.

= Frecuencia méaxima: 150 Khz.
Tarjeta de adquisicion de datos para aceleréometros
marca National Instrument.

= Modelo: N19233.

» Entradas: 4 de tipo analoga.

= Muestreo: Hasta 50 KHz.

= Conexion: BNC
Tarjeta de adquisicion de datos para encoders marca
National Instrument.

= Modelo: N19411.

Generador de VT

Freno de particulas magnéticas marca Warner Electric.
= Modelo PRB-2.5H
= 24 VDC.

» Velocidad maxima de operacion 1800 rpm.

Acero inoxidable 316:

Espécimen ]
D = 2.25 in (57.15mm).
_ Discos de acero 1: I=1.7429 in-1b-seg?.
Discos i .
Disco de acero 2 al 7: 1=1.4644 in-lb-seg?.
Dimensiones
] L: 1 m.
geométricas
Peso —

Absorsor dindmico

No presenta.

Amortiguador

dinamico

No presenta.

Tabla 2.6. Principales caracteristicas del moédulo desarrollado. [38]
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Analisis Dindamico de un Actuador de Vibracién Torsional

!

D
Fig. 2.11. Esquema de un sistema generador de vibracion torsional. [13]
Donde: A: Motor, B: Engranaje del eje del motor, C: Engranaje del eje del volante de

inercia, D: Volante de inercia, E: Eje del conductor, F: Junta de Hooke, G: Eje conducido,

H: Acople, I: Eje de muestra y J: Disco de muestra.

Con los principios de Ashar [13], Desai [14] diseno una méquina de vibraciéon torsional

con diferencias poco significativas, por lo que bastara mencionarlo.

Descripcion Valor

Momento de inercia de masa del motor 0.025 1b. in. sec?

Momento de inercia de masa del volante de inercia 20 1b. in. sec?

Momento de inercia de masa del lado de salida de la junta de . 9
0.03 1b. in. sec

Hooke

Momento de inercia de masa del disco de la muestra 0.628 1b. in. sec?

Rigidez torsional del eje de la muestra 12000 Ib. in. sec?

Relaciéon de reduccién de velocidad 0.33

Tabla 2.7. Valores de parametros del actuador. [13|

2.5.3. Sistema Atenuador

Trabajos de Investigacion:

De la Tabla 2.8, se priorizaran los tipos de atenuadores verificados experimentalmente

para la matriz morfologica.
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Estudiado i ..
Atenuador Simbolo Descripcion
por:
) Investigacion experimental.
Volante accionado _
Pfabe [39] , ) KDF Reduce una armoénica de un par
cinematicamente
fluctuante.
Investigaciéon experimental.
. Disipador de energia Extrae la energia del sistema
Haris [18§] _ NES L :
no lineal primario en un amplio rango de
velocidad.
Investigacion experimental.
Adapta su frecuencia natural al
, ] sistema para su sintonizacion
Absorsor de vibracion ]
Abu Seer ) ) mediante el control de la
sintonizado torsional ~ATTVA ; ) }
et al. [40] . capacitancia conectada al bobinado,
adaptativo _ o
esto es posible por el circuito
electromagnético integrado en el
diseno del atenuador.
Investigaciéon experimental.
Es un material inteligente que
Praveen . _ i
Elastémero magneto - cambia sus propiedades inherentes
Shenoy et ) MRE o ) ]
L j41) reologico (rigidez y amortiguacion) con la
al.
entrada de un campo magnético. Es
un aislador torsional semiactivo.
) ) Investigaciéon experimental.
Volante de inercia de ] o
. El DMF con CPVA tipo bifiliar
doble masa integrado DMF ] ) o
Chen et tiene mejor rendimiento en un rango
con absorbedor  con ) )
al.|7] ) ) amplio de velocidad en contraste
de vibraciones de CPVA
) con el DMF y el DMF con CPVA
péndulo centrifugo ) )
tipo simple.
Investigacion experimental.

) Absorbedor de ) _ )
Manchi y . ] Reduce las vibraciones torsionales
) vibraciones de doble CDPVA ) o
Sujatha [9] de multiples ordenes. Es un disenio

péndulo centrifugo
robusto para uso prolongado.
Investigacion tedrica.
Absorbedor de Tipo bifiliar laminado
Newland , ] ) .
1] vibraciones de CPVA = Ampliamente utilizado en

péndulo centrifugo

motores de automoéviles
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Estudiado

por:

Atenuador Simbolo Descripcion

Investigacion teorica.
Tipo Simple:
= Con trayectoria circular.
= Adecuado para
investigaciones iniciales.
= No es muy utilizado en la
practica.
Tipo Bifiliar:
= Suspendido en dos puntos.
Wedin [20] Absorbedor de » Utilizado en la practica.
y  Smith vibraciones de CPVA » Su tamano y forma pueden ser
[21] péndulo centrifugo virtualmente arbitrarios.
Tipo Rodillo
= Kl péndulo es un cilindro
solido rodante.
» Kl rodillo gira alrededor de
una pista circular.
s Adecuado para  volantes,
engranajes, contrapesos de

biela, etc.

Tabla 2.8. Atenuadores investigados para la reduccion de vibraciones torsionales

Patentes

Existe una gran variedad de patentes sobre atenuadores tipo péndulo, la diferencia en
su geometria y disposiciéon son poco significativos, bastard con mencionar un conjunto

reducido.

Amortiguador de Vibraciones Rotativo con Péndulo de Fuerza Centrifuga:
Patentado el ano 2014 por Huegel and Dinger con N° US 8,739,523 B2 . El péndulo
consta de varias masas distribuidas sobre la superficie de la brida, se desplaza de

manera limitada en la direccion circunferencial y radial. [42]

Donde: 1:Amortiguador rotativo de vibraciones, 2: Parte de la brida, 3: Recorte, 4:
Abertura, 5: Péndulo de fuerza centrifuga, 6: Parte de masa, 7: Pista, 8: Cuerpos

rodantes y 9: Pista.
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Fig. 2.12. Amortiguador de vibraciones rotativo con péndulo de fuerza centrifuga. [42]

Absorbedor de Vibraciones de Péndulo Centrifugo: Patentado el ano 2016 por
Otanez y Melanson con N° US 2016/0040738A1. En la Fig. 2.13 se observa las partes
principales del absorbedor. [43]

24 16A 24 16B 0

13-

Fig. 2.13. Absorbedor de vibraciones de péndulo centrifugo. [43]

Donde: 12: Placa giratoria, 13 y 15: Conjunto de absorbedores de vibraciones, 16A y 16B:
Aberturas de los absorbedores, 18: Pasadores conectadas a la placa, 20: Superficie interna
de la masa del péndulo, 22: Primera superficie o seccion activa, 24: Segunda superficie o

seccion pasiva, 26: Porcion de una superficie externa.

Conjunto de Péndulo para Volante de Doble Masa: Patentado el ano 2018 por
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Geonwoo y Jongryul con N° 10-1868699. La invencion permite el movimiento pendular

en la direccion lateral mediante una estructura fija limitado por una placa. [44]

Fig. 2.14. Conjunto de péndulo para volante de doble masa. [44]

Donde: 34: Placa de soporte, 34a: Agujero pasante, 36: Péndulo, 36a: Abertura
triangular, 36b: Agujero pasante, 38: Tornillo, 38a: Perno, 38b: Tuerca, 40: Pasador
cilindrico montado en la periferia del tornillo, 40a: Cuerpo cilindrico insertado en le
bulén del tornillo, 40b: Brida que se dobla en direcciéon radial, 42: Deslizador compuesto
por una estructura plana echa de un material resistente la desgaste y 42a: Componente

de fijacion que se fija al atravesar el material para la coneccién con el péndulo.
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3 | Diseno Conceptual del Médulo

3.1. Comprension de la Solicitud

3.1.1. Lista de Exigencias

La lista de exigencias es un contrato entre el disenador y el cliente. A continuacion se

describen las principales caracteristicas del modulo.

. . . Pagina: 1 de 2
Lista de Exigencias Edicion: 1
Disefio y Construccion de un Modulo para el Estudio de | Fecha: 15/11/23
Proyecto: la Absorcion Dindmica de las Vibraciones Torsionales
Revisado:
Cliente: Universidad Nacional de San Antonio Abad del Cusco Elaborado:
Fecha: Deseo o Descripciéon Responsable
Exigencia
15/11/23 Funciéon Principal: RBM/RMCL
E Estudiar la absorciéon dinamica de las vibraciones
torsionales a través de la experimentacion directa.
15/11/23 Geometria: RBM/RMCL
E Las dimensiones del modulo deben permitir su
portabilidad y no deben exceder las siguientes
dimensiones:
Ancho: 50 cm.
Largo: 80 cm.
Altura: 35 cm.
15/11/23 Cinematica: RBM/RMCL
E Movimiento rotacional menor a 60Hz.
E Posibilidad de cambiar la frecuencia de excitacion.
15/11/23 Fuerzas: RBM/RMCL
E El par de excitacion debe ser lo suficiente para generar
vibraciones torsionales.
E Las vibraciones laterales del médulo deben ser lo mas
minimo posible.
15/11/23 Energia: RBM/RMCL
E Fuente de alimentacion eléctrica monofasica (220V).
15/11/23 Senal: RBM/RMCL
E El médulo debera funcionar a través de mandos eléctricos
accionados directamente para el encendido/apagado y
cambio de velocidad.
E La magnitud de entrada (velocidad de rotacion) debe ser
visible en todo momento.
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. . . Pagina: 2 de 2
Lista de Exigencias Bdicion: 1
Disetio y Construccion de un Modulo para el Estudio de | Fecha: 15/11/23
Proyecto: la Absorcion Dindmica de las Vibraciones Torsionales
Revisado:
Cliente: Universidad Nacional de San Antonio Abad del Cusco Elaborado:
Fecha: Deseo o Descripcion Responsable
Exigencia
15/11/23 Seguridad: RBM/RMCL
E El médulo no pondra en peligro la integridad fisica del
operario.
15/11/23 Ergonomia: RBM/RMCL
E De facil operacion.
E Posibilitar el manejo del modulo con un solo operador.
15/11/23 Construccion: RBM/RMCL
E La adquisicion de materiales se deben realizar de | Técnico
preferencia en el pais. capacitado
E Proceso de manufactura de elementos mecanicos en
talleres locales.
15/11/23 Montaje: RBM/RMCL
E Mediante uniones fijas y desmontables.
E De facil montaje sin la necesidad de herramientas
especializadas.
15/11/23 Transporte: RBM/RMCL
E Sin la necesidad de grias y montacargas con una masa
menor a 60 Kg.
15/11/23 Uso: RBM/RMCL
E Uso en lugares aislados de vibracién y ruido.
E Uso en un lugar adecuado (Unidad de Ensefianza), no
expuesto al medio ambiente y con un funcionamiento
o6ptimo a una altitud menor a 4000 m.s.n.m.
15/11/23 Mantenimiento: RBM/RMCL
E De facil acceso a elementos mecénicos que requieran
lubricacioén, reparacién o cambio.
E Repuestos mecénicos comerciables y accesibles en el
mercado local.
15/11/23 Costo Total: RBM/RMCL
E El costo total no superara el monto de US$ 5000.00.
15/11/23 Plazo de Entrega: RBM/RMCL
E La fecha de entrega es: 30/11/2024.

3.2. Concepcion de la Solicitud

3.2.1. Abstraccion (Black Box)

A partir del analisis de la Lista de Exigencias se formul6 la abstraccion del problema,
el proposito de esta etapa es abarcar la mayor cantidad de soluciones posibles.
Cualquier funcién se puede representar en una Black Box donde solo se tiene en cuenta

tres magnitudes basicas de entrada y salida sin considerar los procesos internos. [12]
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- Seﬁaldej’Oi‘macién
Sefial —-——— > L _ N A

Senalveiocidad
Modulo para el Estudio de la
Espécimen === Absorcién Dindmica de Vibraciones |——=— Espécimendeformado

Torsionales Energia mecanica,

EE—— — vibracion, ruido y
calor

Energia
eléctrica

Fig. 3.1. Black Box

3.2.2. Estructura de funciones

Una funciéon compleja o general se puede descomponer en subfunciones de menor
complejidad. La combinaciéon de subfunciones individuales da como resultado una
estructura de funciones que representa la funcion general, y esta destinada a facilitar el
descubrimiento de soluciones [12]. En la Fig. 3.2 se especifican las subfunciones
esenciales que satisfacen directamente la funciéon principal; luego en la Fig. 3.3 se

establece una estructura de funciones mas simple.

[ — e —

Energia
perdida

Senal e | »

Transformar la

Energia ———®| energia eléctrica _I_ Seal
— ’

en par rotacional —_——— e ————

deformacion 1

I ! :
L}
I I I - Senal
I | ' deformacion 2
1 I I
I \ | Atenuar las
Espécimen T——————— Torcer el vibraciones ! Espécimen
‘ espécimen torsionales en el | deformado
espécimen '

Atenuador

Fig. 3.2. Subfuciones esenciales
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3.2.3. Conceptos de Solucién

La busqueda de principios de solucion se realizo en la seccion 2.5.

Aquellos principios de solucién inadecuados a primera impresion, son descartados para
minimizar el esfuerzo posterior en la eleccion 6ptima de los conceptos de solucion [12]. A

continuacion, se mencionan las principales razones segtun las subfunciones establecidas.

= Transformar la energia eléctrica en par rotacional: El motor paso a paso permite
controlar el movimiento y la posicion del eje con precision [45], estas caracteristicas

no son parte del diseno del modulo.

» Variar la magnitud de la velocidad: Durante el uso prolongado los engranajes pueden
generar desviaciones geométricas interfiriendo en el funcionamiento [46] y generando
desgaste. La cadena de rodillos es un mecanismo ruidoso y el tornillo sin fin es

aplicable para grandes reducciones de velocidad con elevados costos de manufactura.

» Generar vibracion torsional: Los armoénicos que generan el ventilador y la bomba
centrifuga dependen del nimero de alabes, por lo que su experimentacién es
limitada al no ser manipulables con facilidad. La desviaciéon de engranajes puede
tener un comportamiento dificil de cuantificar, influye en su vida util [46] y es

poco manipulable.

= Almacenar energia: Se evaluaran distintas opciones. El volante de inercia, aunque
esencial para acumular energia cinética rotacional y estabilizar la vibraciéon, no
almacena energia elastica y por tanto no contribuye directamente a la deformaciéon
torsional requerida. El uso de un resorte torsional o un eje fabricado con un polimero
elastico resulta mas adecuado, ya que ambos permiten almacenar energia mediante
su deformacion elastica y liberarla para mantener la vibraciéon. En cambio, un eje
metélico tiene una rigidez elevada que limita su capacidad para deformarse y, por

ende, para acumular energia torsional apreciable en aplicaciones dinamicas.

» Disipar/Almacenar Energia: El freno magnético de particulas y la zapata con control
hidraulico no cumplen con las exigencias establecidas en costo e implementacion del

modulo.

= Atenuar vibraciones torsionales: El disipador de energia no lineal es mas complejo

debido a que requiere un analisis de resortes no lineales.




33

Aoty op eordoropiowt iRy g S
Qul| ou e131oud op Jopedisiq[ o[jIpol 9p 03NJINUId o[npudd 03ny11uad o[npudd 9jqoq Ie1j1q 03NJ1IUd O[Npudg o1dwis 03nJ1Ud ojNpudJ
® SO[BUOISIO)
@ O SQUOIOBIQIA 9
N Ienuayy

JI[NeIpIy [01U09 U0d ejedez BIOIOUI 9P JJUB[O A 0SOOSIA JOopengnIowy noned op 0onuUSeW OUI]

IS eIg10ug
Teudoew]y/1edisI(q 5
)
o
oonsepe olowijod op ol [erour op ol [EUOISIO} 9J10SAY BIOIOUI 9P QJUB[OA

©3NJ1NUD eQUIOY

0ZNJLIJUSD JIOPR[UD A

[eSIOATUN BIUN[

SOJUBUIO)® SEWA)SIS

BISIOUS JRUQDRW[Y

sofeurIZUd Op UQIOBIASO(]

N\

UL UIS O[[IUI0],

z

SO[[IPOI 9P BUAPE))

O

soleuesSuyg

O O

JeuorsIo}
UQIOBIQIA JBIQUAD) ¢

BIOUANIDIJ Op JOPBLIEA

0OTUBISIA

osed e osed 10)0]A

PEPIOO[OA ©] Op
pmytuSew ] JeLe A t

@

0011} /001U9NI[T
Ooﬁuom_o JI010IN

€

SauoN[oS

[euoroejor xed
U9 BOINOY[S BISIOUD

B[ Jewiojsuel ],

sauoUNyqNg

oN




34

Soluciones
N° Subfunciones
1 2 3 4 5
Transformar la
1 |energia eléctrica en ¢ N
par rotacional W \ N,
) Variar la magnitud l NG T \\ N
de la velocidad IR U
N o™ X
< \\ ~
Generar vibracion NN
3 . :
torsional o ——:"}“’ ‘Q\.
| , N
o*—" 3‘\_ _______________ I. ‘ N
4 | Almacenar energia T ‘I\\Cg\‘\_T e, \)"
/
N ! 7
.. B [
5 Disipar/ Alr}lacenar 50\}}! g ( /
energia [
— T - \
e 7 <
6 Atenuar vibraciones < i e \o
torsionales Vi Vi V2 Ve Vs V7 V4

Fig. 3.5. Combinacion de principios de soluciéon de acuerdo con la Fig. 3.4

Variante 1: 21 - 11 - 32 - 42 - 53 - 61;
Variante 2: 11 - 23 - 32 - 43 - 53 - 61;
Variante 3: 21 - 11 - 33 - 42 - 53 - 61;
Variante 4: 12 - 33 - 44 - 53 -64,

Variante 5: 21 - 11 - 33 - 41 -43 - 53 - 62 ;
Variante 6: 11 - 23 - 32 -43 - 53 - 61;
Variante 7: 12 - 33 - 41 -43 - 53 - 63.

Para tomar una decision confiable es necesario realizar los dibujos de las variantes de

solucion (Fig. 3.6 a Fig. 3.12) que permita su evaluacion.
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Variador de frecuencia

ﬂ/ Resorte a torsion ’;isco
u %y 1)
VA Z

7__ i

Péndulo
Sistema alternante Acoples simple

Motor eléctrico
Fig. 3.6. Concepto de solucion 1

La fuente motriz esta conformada por un motor eléctrico trifasico, y la velocidad del eje
se controla con los parametros de voltaje y frecuencia a través del variador de frecuencia
monofasico. El sistema alternante genera oscilaciones torsionales y produce fuerzas
lineales fluctuantes en los soportes, las cuales se deben evitar en lo posible; ambos son
originados por la combinacion de las aceleraciones periddicas del émbolo y la presion del
gas [32]. El espécimen es un resorte fisico a torsion el cual facilitara el estudio de las
vibraciones torsionales a bajas velocidades de operacion con valores cercanos a 37 rad/s
equivalente a 353 RPM [15]. Se incluirdn dos acoples adaptados para la sujecion fija del
resorte. El absorbedor seleccionado es un péndulo simple de fécil fabricacion y el
sistema puede modelarse con dos grados de libertad a través de la rotacion del disco y
del atenuador. (Ver Fig. 3.6).
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Motor
eléctrico Poleas

=1/
\7

Acoples Disco

/)

77
||

v/ I
Z D Z

Sistema
alternante

Faja
Eje de metal  Péndulo simple

Fig. 3.7. Concepto de soluciéon 2

A diferencia del Concepto de solucién 1, este contiene un sistema de reduccion de
velocidad mediante fajas en V, el cual puede operar en un rango de velocidades
variable, considerando que el espécimen es un eje de metal la velocidad de operacion
puede variar desde 370 a 1000 RPM [14]. El espécimen a ensayar, eje solido de metal,
puede tener un didmetro recomendado de 6 mm [37], [35] y con una velocidad de
operacion alrededor 20 Hz [37]. Para la sujecion del espécimen se utilizaran dos acoples
rigidos para tener una conexiéon fija y no agregar un grado de libertad con las
conexiones flexibles. El absorbedor seleccionado es un péndulo simple de facil
manufactura e instalacion. Durante su operacion el sistema alternante puede generar
vibraciones lineales. Este concepto de soluciéon puede modelarse con dos grados de

libertad a través de la rotacion del disco y del atenuador. (Ver Fig. 3.7).
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Variador de
frecuencia

S

Motor eléctrico

. Resorte a
Junta universal Iy ‘
torsion Disco
/4 Y_/AJ
77 z
Acoples Péndulo simple

Fig. 3.8. Concepto de soluciéon 3

La fuente motriz esta conformada por un motor eléctrico trifasico y un variador de
frecuencia monofasico que permite controlar la velocidad del sistema. La generaciéon de
la vibracion torsional es mediante el mecanismo de la junta universal, este mecanismo
conecta dos ejes no paralelos y produce una velocidad de salida periédica no uniforme a
pesar de que la velocidad de entrada es constante, la relaciéon entre ambas velocidades y
la amplitud de las vibraciones que generan estan en funcién del angulo que forman el
eje de entrada y de salida [13]. El mecanismo de la junta universal es de facil
adquisicion con un costo menor en el mercado nacional, posteriormente se debe
mecanizar segun las dimensiones requeridas de los ejes de entrada y salida. A diferencia
del sistema alternante de los Conceptos de solucion 1 y 2. El espécimen a ensayar es un
resorte fisico a torsion sujeta a dos acoples conectados directamente al eje de salida de
la junta universal y al eje con el sistema de atenuacion. La velocidad de operacion
estard dentro del rango de 2 Hz a 15 Hz. El modelado del sistema para el anéalisis de las
vibraciones torsionales es de dos grados de libertad, los cuales son el angulo de rotacion
del disco y la posicion del péndulo. El absorbedor seleccionado es un péndulo simple
facil de instalar. (Ver Fig. 3.8).
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Servomotor

Junta universal
Péndulo de

Eje de polimero Disco rodillos
elastico

N "l
mJV/ﬂ 07771

Volante de

inercia Acoples

Fig. 3.9. Concepto de solucion 4

Este sistema esta alimentado por un servomotor donde se puede controlar la velocidad
de rotacion con alta precision, es un sistema de lazo cerrado ya que controla el
movimiento a través de un sistema de retroalimentacion de la posicion. Para su
instalacion es necesario también adquirir el servodrive y sus cables correspondientes. La
generacion de las vibraciones torsionales es mediante el mecanismo de la junta universal
que conecta dos ejes no paralelos, la relaciéon de velocidad entre ambos ejes esta en
funcion del angulo que forman entre ellas [13]. Después de la junta universal se coloca
un volante de inercia para uniformizar la velocidad de salida y el espécimen a ensayar es
un tipo de polimero elastico que se caracteriza por recuperar su forma original
facilmente acoplado de forma rigida. El atenuador es un péndulo de tipo rodillo
cilindrico macizo el cual rueda alrededor de un pista circular que se forma al perforar un
orificio en el disco; y el rodillo puede tener una trayectoria cicloidal o epicicloidal
(cardioide). Segun estudios realizados por Wedin [20] este tipo de absorbedor es més
eficiente que los péndulos simples y requieren de un ajuste preciso en cuanto a la masa
del rodillo por la inestabilidad de velocidades muy bajas del motor. El modelado del
sistema se puede realizar mediante 3 grados de libertad las cuales son el adngulo de

rotacion del volante, del disco y la posicion del péndulo. (Ver Fig. 3.9).
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Variador de
frecuencia

1l /
\ Junta universal Eje de metal

Motor eléctrico

Péndulo
bifiliar

Volante de Acoples
inercia

Fig. 3.10. Concepto de solucion 5

La fuente motriz es un motor eléctrico trifasico y la velocidad del eje se controla con
los parametros de voltaje y frecuencia a través de un variador de frecuencia monofésico.
Las vibraciones torsionales se producen mediante el mecanismo de la junta universal que
conecta dos ejes no paralelos y produce una velocidad de salida periédica no uniforme. La
relacion entre las velocidades de ambos ejes esta en funcion del dngulo que forman entre
ellas [13|. Este mecanismo es de facil adquisicion e instalacion. Este Concepto de solucion
incluye un volante de inercia antes del espécimen a ensayar y su funcién principal es la de
uniformizar la velocidad de salida. El espécimen es un eje sélido de metal con un didmetro
recomendado de 6 mm [35], [37] y con una velocidad de operacion alrededor de 20 Hz
[37]. El absorbedor es de tipo bifiliar, similar al péndulo simple, y es més eficiente que
este y menos eficiente que el péndulo de rodillo. La fabricacion de este péndulo requiere
de mayor precision. Finalmente, el anélisis de las vibraciones torsionales se puede realizar
con 3 grados de libertad las cuales son el angulo de rotaciéon del volante, del disco y la

posicion del péndulo bifiliar. (Ver Fig. 3.10)
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Motor eléctrico Variador .de
frecuencia

Junta universal Resorte a torsion Disco

/77

7

Volante de Acoples Péndulo

mercia simple

Fig. 3.11. Concepto de solucion 6

La fuente motriz es un motor eléctrico trifasico y su velocidad se controla con los
parametros de voltaje y frecuencia a través del variador de frecuencia monofésico. Se
genera vibraciones torsionales mediante el mecanismo de la junta universal que conecta
dos ejes no paralelos, y produce una velocidad de salida periddica no uniforme. La
relacion entre las velocidades de ambos ejes esta en funcion del angulo que forman entre
ellas [13]. Este Concepto de solucion incluye un volante de inercia antes del espécimen a
ensayar y su funciéon principal es la de uniformizar la velocidad de salida. El espécimen
a ensayar es un resorte fisico a torsion sujeta a dos acoples conectados directamente al
eje de salida de la junta universal y al eje del sistema de atenuaciéon. La velocidad de
operacion estara dentro del rango de 3 Hz a 15 HZ. Para el analisis de las vibraciones
torsionales se puede realizar con 3 grados de libertad las cuales son el angulo de

rotacion del volante, del disco y la posicion del péndulo simple. (Ver Fig. 3.11).
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Servomotor

Doble

Junta universal  Eje de metal péndulo

vA| | 77
7 [ 77 |77

Volante de Acoples Disco
nercia

Fig. 3.12. Concepto de solucion 7

Este sistema esta alimentado por un servomotor donde se puede controlar la velocidad
de rotacion con alta precision, es un sistema de lazo cerrado ya que controla el
movimiento a través de un sistema de retroalimentacion de la posicién. Para su
instalacion es necesario también adquirir el servodrive y sus cables correspondientes, son
costosos en comparacion a los motores eléctricos. La generacion de las vibraciones
torsionales es mediante el mecanismo de la junta universal que conecta dos ejes no
paralelos, la relacion de velocidad entre ambos ejes esta en funciéon del adngulo que
forman entre ellas [13]. Después de la junta universal se coloca un volante de inercia
para uniformizar la velocidad de salida. El espécimen a ensayar, eje solido de metal,
puede tener un didmetro recomendado de 6 mm [37], [35] y con una velocidad de
operacion alrededor de 126 rad/s equivalente a 1203 RPM [37|. Para la sujecion del
espécimen se utilizardn dos acoples rigidos para tener una conexion fija y perfectamente
alineados. El analisis de las vibraciones torsionales se puede realizar para 4 grados de
libertad las cuales son el angulo de rotacion del volante, del disco y la posicion de
ambos péndulos. Las ecuaciones diferenciales para el modelado del atenuador de doble
péndulo requiere un grado de libertad adicional. Segin los estudios de Manchi y
Sujatha [9], el absorbedor de doble péndulo reduce las vibraciones torsionales de
diferentes ordenes. (Ver Fig. 3.12).
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3.3. Proyecto Preliminar Optimo

3.3.1. Seleccion de Variantes de solucion

De la Fig. 3.5 se obtuvieron 7 conceptos de soluciéon. Para reducir el nimero de
propuestas, se elabora un cuadro de selecciéon como se muestra en la Tabla 3.1. Los

criterios de seleccion son los siguientes [12]:
= A: Ser compatible con la tarea general y entre si.
= B: Cumplir con las lista de exigencias.
= C: Puedan ser realizables con respecto a disefio, manufactura, etc.
= D: Estar dentro de los costos permitidos.

Los criterios A y B son apropiados para decisiones de si o no, mientras que los criterios
C y D a menudo adoptan un enfoque més cuantitativo. Estos tltimos se utilizan siempre

que se cumplan los criterios A y B. [12]

Si se prefiere una propuesta en particular, esta eleccién debe estar justificada por los

criterios senalados a continuacion [12]:
= E: Que incorporan medidas de seguridad directa o ergonomia favorable.

= F: Son preferidas por la empresa del disenador; es decir, de facil desarrollo con los
conocimientos, materiales y procedimientos habituales. Especialmente si la empresa

posee los derechos de propiedad intelectual necesarios (patente).
= G: Existe informacién suficiente para su desarrollo.

De la Tabla 3.1, las propuestas de solucion 1 y 2 fueron eliminadas debido a la presencia
de un sistema alternante que implica un aumento en el peso del moédulo, asi como la
generacion de fluctuaciones laterales en los soportes, mientras que los otros conceptos
aun se conservan. En la solucion 4, se podria investigar las propiedades mecéanicas del

polimero cuando este sea manufacturado como un eje de torsion.

3.3.2. Evaluacion Técnica y Econémica

Primero se establecen los criterios de evaluacion técnica y econémica basados en la
lista de exigencias, y sus respectivos valores ponderados segin su importancia. Las

ponderaciones estan en el rango de 0 a 1 y en cada nivel los criterios deben sumar 1. [12]
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Tabla de seleccion

UNSAAC Disefio y construccion de un modulo Pag:1
para el estudio de la absorcion
dinadmica de vibraciones torsionales

Criterio de seleccion Decision
(+) Si Marcar variantes de solucion
(=) No
(?) Falta de informacion (+) Solucion
(!) Verificar lista de requisitos (—) Eliminar solucién

(?) Recopilar informacion
(') Verificar lista de
exigencias para cambiar

Son compatibles con la tarea general y entre si
Cumplen con la lista de exigencias si/no

Ingresar variante de solucion (Sy):

Son realizables en cuanto a disefio y manufactura
Esta dentro de los costos permisibles
Incorporan medidas de seguridad directa o ergondmica
Tienen preferencia por la empresa del disefiador
Existe informacion suficiente
A|B|C|D|E|F |G| Observaciones (indicaciones, razones)
Sy |+ | — Genern fluctuaciones Lineales, mds pesaclo -
S, | + | — Genern fluctuaciones Lineales, mds pesaclo —
Sz [+ |+ [+ |+ +
Se |+ |+ |2+ Compll. manwdac. del atenundlor, poca exactitud de propiedades mee. | 4
Ss [+ |+ [+ |+ +
Se |+ |+ |+ |+ +
S+ |+ |+ [+ +
Fecha: 10.02.24 Iniciales: RBM y RMCL

Tabla 3.1. Seleccion sisteméatica

Los criterios con mayor ponderacion para la evaluacion técnica (Fig. 3.13) son los aspectos
relacionados con la construccion, disenio y funcién del médulo con valores de 0.35, 0.25 y
0.2 respectivamente. Y en cuanto a los criterios para la evaluacion economica (Fig. 3.14),
los costos de construcciéon tienen la ponderacion méas alta con un valor de 0.75 en contraste
con los costos de mantenimiento e instalacion. Dentro de los costos de construccion se le da

mayor importancia a la adquisicién de elementos mecanicos y a los costos de manufactura.

La evaluacion técnica y econémica se realiza segin la VDI 2225. El rango de valoracion

es de 0 a 4, a continuacién se presenta la escala de valores:

= (: No satisface.

1: Aceptable a las justas.

2: Suficiente.

3: Bueno.

4: Muy bien o ideal.
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A 4

A 4

Funcion

W1i=0.2 [ Wu1=0.2

A 4

Genera vibraciones periddicas

Wi11=0.5 [ Wti11=0.1

A 4

A 4

Mejor atenuacion

Wi112=0.5 [ Wii12=0.1

Disefio

Wi2=0.25 [ Wi12=0.25

A 4

Dimensiones reducidas

Wi21=0.2 [ Wi121=0.05

De facil instalacion de un
sistema de medicion

Wi122=0.8 ’ Wit122=0.20

A 4

Simple manufactura

Wi31=0.65 [ Wi131=0.228

Disefio y
construccion
del modulo

Wi=1 | Wu=1

A 4

Construccion

A 4

Facil ensamble

W13=0.35 [ Wu3=0.35

Wi=025 | Wu3»=0.087

A 4

Pocas piezas

Wi133=0.10 | Wu33=0.035

A 4

Transporte

A 4

Fécil transporte

W14=0.10 [ Wu14=0.10

Wi4i=1 [ Wi141=0.10

A 4

De facil operacion

A 4

Operacion

W15=0.05 [ Wi15=0.05

A 4

A 4

Wi51=0.60 [ Wit151=0.03
Ergonémica
Wi152=0.4 [ Wit152=0.02

Mantenimiento

W16=0.05 | Wi16=0.05

Mantenimiento simple

Wi161=030 | Wuei=0.015

A 4

Repuestos comerciables

Wi162=0.70 | Wue=0.035

Fig. 3.13. Ponderacion para la evaluacion técnica
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\ 4

Personal técnico

Wii=0.15 | Wuau=0.1125

Adquisicion de elementos
mecanicos

Disefio y
construccion
del méodulo

Construccion

W11=0.75 | Wi11=0.75

Wi112=0.35 ‘ Wit112=0.2625

Costo de manufactura

Wi113=0.35 | Wi113=0.2526

Costos de ensamblado

Wi14=0.15 | Wu14=0.1125

\ 4

Costos de mantenimiento

Wi=1 | Wu=1

Mantenimiento

Wi2=0.1 | Wit12=0.1

Wi2i=0.5 |  Wu21=0.05

\ 4

A 4

Instalacién

Adquisicion de repuestos

Wi122=0.5 ‘ Wit122=0.05

Wi13=0.15 |th3:0.15

\ 4

Costos de instalacion del
sistema de medicion

Wisi=1 Wit131=0.15

Fig. 3.14. Ponderacion para la evaluacion econémica

0.1125

0.2625

0.2526

0.1125

0.05

0.05
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El valor técnico y econémico de la Tabla 3.2 y 3.3 ponderado y sin ponderar muestra una

diferencia considerable.

Los conceptos de solucion 1 y 2 generan vibraciones lineales, por esta razéon fueron
descartados desde el principio. Los conceptos de solucién 3, 5 y 6 son muy parecidos; sin
embargo, de acuerdo con la lista de exigencias se requiere que el modulo sea lo mas
pequeno posible y que cumpla la funcionalidad requerida de generar y atenuar las
vibraciones torsionales. Los tres conceptos cumplen con el criterio de funcionalidad; sin
embargo, los conceptos de soluciéon 5 y 6 serian inadecuados para el criterio de
geometria. Ademaés, el volante adicional seria inadecuado para velocidades bajas de
funcionamiento. La calificacion méas baja del concepto de solucion 4 es en el criterio del
proceso de manufactura, esto debido al proceso de fabricacion del péndulo de rodillo y a

la determinacion de su trayectoria dentro del disco.

1
| —e—Solucién ideal

° -e— Soluciéon 3
S 08} .,
é ) Solucién 4
S " ——  Solucién 5
S 061 ——  Solucién 6
g - | |—+— Solucién 7
£ o4 |
(&)
kS | |
g
S 0,21 .

O | |

0O 02 04 06 08 1

Coeficiente técnico

Fig. 3.15. Criterio de evaluacion

En la Fig. 3.15 los conceptos de solucién tienden a concurrir a un solo punto, esto significa

que las propiedades de las soluciones son parecidas.

Las soluciones 3 y 6 son las tinicas que se mantiene dentro del rango permisible mayores
a 0.6 tanto en el valor técnico y econémico. La soluciéon mas 6ptima es el concepto de

solucién 3.
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4 | Modelado y Simulacion Numérica

4.1. Analisis Dinamico del Sistema

4.1.1. Junta Universal

En el concepto de solucion 6ptimo (capitulo 3) el mecanismo que genera vibracion
torsional es la junta universal, en esta seccion tendra su anélisis dindmico. La junta
universal permite la transmisiéon de movimiento desde el eje conductor del motor hacia
el eje impulsado donde se desean generar las vibraciones torsionales. A medida que el eje
conductor gira con una velocidad constante, el eje impulsado experimenta velocidades
de naturaleza peridédica no uniforme faciles de controlar mediante la manipulacion del
angulo § [13].

La Fig. 4.1 esquematiza la junta universal, donde el enlace 1 es el eje conductor, 2 es el
eje impulsado y en la parte central se observa la pieza que conecta las dos horquillas. Se
ha demostrado que la velocidad angular de los ejes no es constante en una revolucion,
la relacion entre el eje impulsado 65 v el eje conductor 0, est4 en funcion del angulo que

forman (5) y del tiempo [13].

Fig. 4.1. Junta de Hooke.[13|

La siguiente expresion representa la relacién cinematica del eje conductor y el eje
conducido.
tan 0y = cos [ tan 0; (4.1)
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Donde: #; = Desplazamiento angular del eje conductor, #; = Desplazamiento angular del

eje conducido, B = Angulo incluido entre los ejes.

0o = arctan (cos 3 tan ;) (4.2)

Derivando la ecuacion 4.2 con respecto al tiempo, considerando S constante y realizando

las simplificaciones necesarias, se obtiene.

6, = Leosd (4.3)

1 — sin? Bsin® 6,

02/6,

0-7 1 1 1
0 90 180 270 360

01 (grados)

Fig. 4.2. Variacion de la velocidad angular causada por el angulo de uniéon entre los ejes
de entrada y salida

La Fig. 4.2 muestra la variacion de la velocidad del eje conducido 6, cuando 6; es constante
en funcion de 0 para diferentes valores del angulo que forman ambos ejes (). Se observa
que 05 tiene un comportamiento periddico aproximadamente sinusoidal; y 05 alcanza
mayores valores cuando [ incrementa [13]. En el intervalo de (0° a 90°) la velocidad
angular incrementa hasta un valor méaximo y de (0° a 180°) disminuye la magnitud de la

velocidad hasta un valor minimo.
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Diferenciando la ecuaciéon 4.3 con respecto al tiempo y considerando 6; constante, se

obtiene la aceleracion del eje de salida 0.

ﬁ _ cos Bsin® Bsin (26,)
6,° (1—sin®g3sin®6;)?

(4.4)

0.6

0.2

_06 1 1 1
0 90 180 270 360

0; (grados)

Fig. 4.3. Variacion de la aceleracion angular causada por el angulo de unién entre los
ejes de entrada y salida

De la Fig. 4.3, la aceleracion angular del eje conducido tiene un comportamiento perivdico
aproximadamente sinusoidal para dngulos de f < 25°, y la amplitud incrementa a medida
que el angulo § es mayor [13]. Con la expresion k%, se pueden determinar los valores
maximos de la aceleracion cuando k = 1,3,5.., y el valor de cero cuando k = 2,4,6... En
un giro completo del eje conductor 6; se producen dos valores maximos de aceleracion y

dos valores minimos (cero), en intervalos de 90°.

) ) g ) 2w )
La ecuacién 4.4 es una funcion periddica, con un periodo de 7 = R4 puede expandirse
como una serie de Fourier con el objetivo de identificar los armoénicos. Expresamos el

segundo término de la ecuacion 4.4 como una funciéon de 6.

cos 3 sin? B sin (26;)
(1 — sin? Bsin? 6;)2

f(61) = (4.5)

La ecuacion 4.5 es una funciéon impar. En este caso, la expansion de la serie de Fourier

contiene solo términos seno.




o1

NE

f(t) = % + » (ay, cosnwt + by, sen nwt) (4.6)

n=1

f(t) = i by, sin nwt (4.7)

El coeficiente de Fourier b, se puede obtener con la ecuacion 2.9, para obtener este valor
se expresa la ecuacion 4.7 en funciéon de 60y, esta variable esta relacionada con el tiempo
() a través de la velocidad angular (w). Los nuevos limites de integracion seran de 0 a
2.

f(¢91> = i bn sin 716)1 (48)
n=1

b = 1/2” {cosﬁsinQBsin (261)
0

™ (1 — sin? Bsin? 6;)2 ] sin{né) dby (4.9)

De la ecuacion 4.9, los coeficientes impares de (n = 1,3...) del término sin desaparecen
en la integracion: por lo tanto, los coeficientes pares se muestran (n = 2,4...). A partir
de n = 4,6... en adelante, los coeficientes son pequenos y la funcién periédica se puede

aproximar adecuadamente con solo el segundo arménico.

Resolviendo la ecuacion 4.9 para n = 2 para diferentes valores de f5.

B by

20° 0.1244
25°  0.1966
28°  0.2487
30°  0.2872

Tabla 4.1. Valores del coeficiente by para diferentes valores de /3

Finalmente de la ecuacion 4.4, la aceleracion del eje conducido 65 para el segundo armonico

se puede expresar como:

6, = by, sin (20,) = Asin (26;) (4.10)

La amplitud de la funcién armoénica 4.10 depende de los valores de by y 912 y se denota

como A.
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4.1.2. FEcuaciones de Movimiento del Sistema

En [18], [15], [16] y [17] sus ecuaciones planteadas, exponen que la torsion en el resorte
se genera por el cambio en la energia cinética y energia potencial elastica debido a la
variacion sinusoidal de la variable ©4 de la junta universal; considerando dichos enfoques
se genera deformacion, sin embargo, es minima y se encuentra en un rango (0 - 1°)
aproximadamente. De acuerdo a la lista de exigencias (seccion 3.1) la deformacion angular
y la atenuacioén deben ser visibles para una experimentaciéon empirica por la comunidad
estudiantil. Por tal motivo, se pretende analizar el efecto de la junta universal omitiendo el
efecto de los péndulos y caracterizar el sistema con la variable de la deformaciéon angular
del resorte 6 y plantear el modelo conceptual de 1 GDL; y comprender el efecto de las
variaciones de la aceleracion en el volante de inercia. Y para derivar las ecuaciones de

movimiento se realiza por medio de las ecuaciones de Lagrange.

La deformacion angular del resorte se puede expresar como § = © — 6, y al derivar la
expresion se obtiene § = © — ©,, donde la velocidad angular del volante de inercia es la
suma de la velocidad angular ©, v 6. Para este sistema, el lagrangiano de un grado de

libertad se puede expresar de acuerdo a la coordenada generalizada (), ver Fig. 4.5.

. k
=2+ 0)% — =26 (4.11)
2 2
La ecuacion de Lagrange del sistema es:
d OL oL
(== = 4.12
G- =0 (112

De la ecuacion 4.12, @) representa la fuerza disipativa (amortiguamiento) para un sistema
no conservativo. Para obtener la ecuaciéon de movimiento del sistema se reemplaza la

ecuacion 4.11 en la ecuacion 4.12.

JO + b + ko = —.J6, (4.13)

Con la ecuacion 4.13 se llegan a importantes conclusiones. La expresion —.J 0y representa
la fuente de excitacion y es una fuerza dindmica inercial debido al efecto de la junta
universal. De la Fig. 4.3, 65 es positiva de 0° a 90°, en esa ctapa la fuerza inercial actia
en direccion contraria al movimiento del sistema; después de los 90° hasta los 180° la
fuerza inercial actia en la misma direcciéon que el movimiento. El cambio de la direccion
de la fuente de excitaciéon produce el torcimiento en el resorte. La fuente de excitacion
depende directamente del angulo 3, a mayor valor de 3, la magnitud del momento inercial

es mayor, ver Fig. 4.4.
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El signo negativo de la expresion indica que la fuerza actiia en direcciéon contraria al
cambio de velocidad positiva. Ademas, cuando el sistema desacelera, la fuerza —J6y se
vuelve positiva. En conclusion, el cambio en la aceleracion angular 6, (ver Fig. 4.3 )

produce un momento inercial lo que ocasiona el torcimiento del resorte.

0.6 T T T

0.4

0.2

6,/.76,"
o

_06 1 1 1
0 90 180 270 360

60, (grados)

Fig. 4.4. Variacion del momento inercial adimensional en funcién del angulo 6,

.2
Reemplazando la ecuaciéon 4.10 en la ecuacion 4.13 y la expresion —.Jbof;  se denota como

Ty. La nueva expresion es:

JO + cB + kof = Ty sin (26,) (4.14)

El modelo conceptual planteado de acuerdo con la directriz VDI 3843-1 [47]| es una
ecuacion sencilla y capaz de resolverse analiticamente, ver Fig. 4.7 y 4.9; ademas, es
necesario realizar la evaluacion de la calidad del modelo. En esta investigacion se
realizard la validacion mediante valores experimentales, y en la seccion 6.2.5 se

muestran imégenes del torcimiento del resorte, ver Fig. 6.23 y 6.24.

Con las caracteristicas definidas de la fuente de excitacion se obtendran las ecuaciones de
movimiento del sistema considerando los péndulos mediante las ecuaciones de Lagrange
[48], [34], donde se desprecia la fuerza de coriolis del péndulo [32], [20]. El dngulo de
rotacion total del disco se expresa como ©=t+6 y la posicion angular del péndulo como
¢. De la primera expresion Qt es la rotacion en estado estacionario (£2 es una velocidad

angular constante) y 6 representa la perturbacion de vibracion (deflexion angular del
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Fig. 4.5. Modelo fisico del sistema sin péndulo

resorte [15]) superpuesta en la rotacion [48].

6 N\ __

Fig. 4.6. Modelo fisico del sistema

Las ecuaciones de desplazamiento en el plano rotacional de las masas m del péndulo en

coordenadas cartesianas son:

x =acos(0)+lcos(O + ¢) (4.15)
y = asin(©) + [sin(O + ¢) (4.16)
Derivamos las ecuaciones de posicion del péndulo:

i = —a©sin(0) — (O + ¢) sin(© + @) (4.17)
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3§ = a0 cos(©) + 1(© + ¢) cos(© + ¢) (4.18)

Al elevarlos al cuadrado se obtiene:
i? = a(0)%sin*(0) + (6 + ¢)**sin*(0 + ¢) + 2alO(6 + ¢) sin(O) sin(0 + ¢)  (4.19)

7 = a%(0)2cos?(0) + (O + ¢)1% cos* (0 + ¢) + 2alO(O + ¢) cos(O) cos(O + ¢)  (4.20)
La energia cinética T se expresa mediante la siguiente ecuacion:

T = géﬂ + %(:&2 +3?) (4.21)

Reemplazamos las ecuaciones 4.19 y 4.20 en la ecuaciéon 4.21, simplificando se obtiene lo
siguiente:

J -

T=26+2

367+ |07+ (049 +2a16(8 + ) con(0)] (4.22)

La energia potencial V' depende de la rigidez del resorte que esta definida como ky.

V=7

6> (4.23)

Establecemos el Lagrangiano, L=T-V y reemplazamos las ecuaciones 4.22 y 4.23.

ko

267+ [0 1 (6 + 6+ 2016(6 + ) cos(9)] - 2

L==
2 2

6 (4.24)

Las variables independientes del sistema son la deflexiéon angular 6 y la posicion del
péndulo ¢. La velocidad angular del volante © es igual a la velocidad angular del motor

més la deflexion angular del resorte.
O=0+40 (4.25)

Reemplazando la ecuaciéon 4.25 en la ecuaciéon 4.24.

L= Z(Q+é)2+m a*(Q+60)% + (V+ 0+ )12
2 2 4.26)
i " (1
+2al(Q2+0)(Q2+ 0 + @) cos(¢) | — 592
Las ecuaciones de Lagrange del sistema son:

d 0L oL
—(—)— — = M(t 4.27
G52 =5 = M) (127
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d 0L, OL
a oLy oL 4.98
-5 (1.29

Reemplazamos la ecuacion 4.26 en las ecuaciones 4.27 y 4.28.
Jh + % 2020 + 21(6 + ) — 2al(Q + 0) sin ¢ + 2al cos ¢f
o . o (4.29)
—2al(2+ 0 + ¢) sin ¢¢ + 2al cos ¢(0 + @) | — (—keb) = M (t)

mi?(© + ¢) + mal© cos ¢ — maldpO sin ¢ — (—malO(O + ¢)sin p) = 0 (4.30)

Las ecuaciones diferenciales del sistema considerando el amortiguamiento del sistema (cy)

y del péndulo (¢,) para obtener una respuesta con mayor exactitud [29], son las siguientes:

[J +m(a® + 12 + 2al cos ¢)]0 + ml(l + acos )

. . . . (4.31)
— 2mal sin ¢(0 + Q)p — mal sin p¢* + cof) + ke = M (1)
ml(l + acos )8 + mi*d + mal sin p(Q + 0)? + ¢, = 0 (4.32)
Generalizando las ecuaciones 4.31 y 4.32 para j péndulos, se tiene:
[J+ Z mj(a? + lj2» + 2a;l; cos gb])]@ + Z m;l;(l; + a; cos qu)q;j
= o (4.33)
—2 Z mjajlj sin ¢](9 + Q)qb] — Z mjajlj sin ¢j¢? + Cgé + ]{399 = M(t)
j=1 Jj=1
mjlj(lj + (lj COS gb])e + m]l]2¢] + mjajlj sin ij (Q + 9)2 + Cpglgj = O (434)

Linealizando las Ecuaciones Diferenciales

Para pequefios valores de 6 v ¢ se aproxima cos¢ =~ 1, sindg ~ oy © = Q+ 6 =~ Q.
La ecuacion 4.26 linealizada se reemplaza en las ecuaciones 4.27 y 4.28 y ademaés para
realizar las simulaciones numéricas se tiene en cuenta los factores de amortiguamiento
¢y (para el sistema de vibracion torsional) y ¢, (para el péndulo) [34]. Se obtienen las

siguientes ecuaciones diferenciales para un péndulo.

[T+ m(l+ a))f +ml(l + a)é + cob + ko = M(t) = —Jb" (4.35)

(I+a)f + 19+ cpp +aQ%p =0 (4.36)
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De la ecuacion 4.36 se obtiene la frecuencia natural del péndulo.

wy = Q\/? — nQ) (4.37)

La frecuencia del péndulo depende directamente de la velocidad de rotacién del motor;
si a este valor se le multiplica por un multiplo entero (n) se obtendrian las armonicas
de la fuente de excitacion. En este estudio se atenuara la segunda armoénica del torque

producido por la junta universal, por lo que n = 2.

Parametros Iniciales

Para definir los parametros iniciales se tiene en consideracién la deformacion y

atenuacion angular que se desea producir.

Parametro Valor Descripcion
3 95° < 25° para un comportamiento
aproximadamente sinusoidal [13]
ks 10.54 - 0.70] Nm,/rad ]{Zg]w a 20 espiras con una tolerancia de +15
Co 0.005 Nm/ms™" Coeficiente de amortiguamiento del sistema [17]
¢ 0.001 Nm /ms~! ﬁ(;j%ﬁ(:lente de amortiguamiento del péndulo
J 0.0006 kgm? Momento de inercia del volante
my 0.09 kg Correspondiente a un péndulo
n 2 Armonica de excitacion para un péndulo simple
1 11.5 mm Longitud del péndulo
Longitud del centro del disco al punto de
a 46 mm

articulacion del péndulo

Tabla 4.2. Valores de los pardmetros vibratorios

De la Tabla 4.2 la frecuencia natural del sistema se encuentra en un rango de [30 - 34|
rad/s con un valor promedio aproximadamente de 32 rad/s equivalente a 5.1 Hz, el
cual se considerard para analisis posteriores. El sistema entrara en resonancia cuando el
segundo armoénico de la fuente de excitacion sea igual a la frecuencia natural del sistema,
para que esto suceda la frecuencia fundamental (velocidad del motor) debe ser de 16
rad/s equivalente a 2.55 Hz. Con un sistema en condiciones de resonancia, se pretende
minimizar la deflexiéon angular mediante la sintonizacion de la frecuencia del péndulo con

la del sistema.
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Soluciéon Analitica

Se analiza la respuesta en el tiempo para un 1GDL (sin péndulos), la ecuacion 4.14 se

divide por J se tiene la siguiente expresion:

6 + 2wyt + wih = —0y = —byf, sin (292t) (4.38)

: k
Donde Ty=—Jby6,”, cp = 2(gwy v wE = 79

La solucién particular de la ecuacion 4.38 sera armonica, la suponemos de la siguiente

forma.

0,(t) = X sin (20t — v) (4.39)

Donde X indica la amplitud de la respuesta y ¢ el angulo de fase de la respuesta por
el la presencia de amortiguamiento, respectivamente. Reemplazamos la ecuacion 4.39 en
4.38.

X sin (20t — ) [—(2Q)% + wi] + X4GweS2 cos (20t — ) = —byf7sin (20Qt)  (4.40)

Reemplazamos las siguientes relaciones trigonométricas en la ecuacion 4.40.
cos (a — b) = cosacosb + sinasinb

sin (a — b) = sina cosb — cos asin b

Igualamos los coeficientes en ambos lados de la ecuacién, se tiene:
X [(29)% — wi] cos ) — X4CpweQsin ) = byf?
X [(2)* — wj] sin + X4¢uweQcosp = 0 (4.41)

La solucién de la ecuaciéon 4.41 es:

by6?
r= 4.42
\/(wg — (22)2)2 + (4¢pwp)? ( )
= tan ' _ AGowetd
vt (wg - (29)2> (4.43)
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La solucion particular se obtiene reemplazando las ecuaciones 4.42 y 4.43 en la ecuacion

4.39.
by 02

W= e e [

2Qﬁ—mn1(;§%%%F>} (4.44)

La respuesta transitoria es la parte de la soluciéon que corresponde al comportamiento
del sistema ocasionado por las condiciones iniciales, mientras que la respuesta de estado
estable representa el comportamiento del sistema ocasionado por la fuerza de excitacion

[29]. La respuesta transitoria del sistema es:
0 + 2Coweh) + w20 =0 (4.45)

2 + 2Cpwer +ws =0 (4.46)

O (t) = e ot {c’l cos (/1 — QGugt) + chysin (1/1 — (92w@t)} (4.47)

La soluciéon completa del sistema es:

6(t) = 6,(t) + Ox(t) (4.48)

Para calcular los valores de las constantes de la respuesta transitoria, definimos las

condiciones iniciales 8(0) = 0 y 8(0) = 0, y el dngulo de desfase es 1

/ bQé%

“ U e Y (4.49
bo6?
= VW%@m%u“QWQP[_waﬂﬁ(—w)+2ﬁsm(—¢ﬂ (4.50)

V1= (Gwo

La Fig. 4.7 describe el comportamiento del sistema sin absorbedor. La Fig. 4.8 muestra
la amplitud pico de deformacion del resorte segiin la variacion de la velocidad de
rotacion para un rango de coeficiente de amortiguamiento de (0.004 -
0.0045)Nm/ms~1, se obtiene una deformacion de 16° aproximadamente. Ademas, en la
Fig. 4.9 se aprecia que la deformacién alcanzada es influenciada por el coeficiente de
amortiguamiento del sistema. Por esta razon, en la etapa de construccion del modulo se
deben evitar los desalineamientos o cualquier fenémeno que genere valores altos de

coeficiente de amortiguamiento.
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Fig. 4.7. Respuesta analitica del sistema
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Fig. 4.8. Amplitud de deformacion pico del resorte sin péndulo
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18 B :
\5% O cp=0.01
16 DD: O v cg=0.008
&2 cp = 0.006
14 + ( x  cg = 0.005
cy = 0.0045
12 Cyp = 0.004
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Amplitud pico de la deformacion angular (°)
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Fig. 4.9. Amplitud de deformacion para diferentes coeficientes de amortiguamiento del
sistema

4.2. Simulacién Numérica de las Ecuaciones de

Movimiento

Para hallar la solucion de las ecuaciones diferenciales de segundo orden (seccion 4.1.2)
se utilizara el solver ODE45 de Matlab que sera incluido en un script (ver Anexo E),
es necesario definir nuevas variables y(¢) y formular las ecuaciones de segundo orden
como un sistema de ecuaciones diferenciales ordinarias de primer orden Ay(t)=f, donde

la matriz A y f seran definida en cada caso.

y(1) ?(t)
| e
YO=16 = o (4.51)
| o
O(t
v = Lyt - (452
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Despejamos y(t) del sistema de ecuaciones diferenciales ordinarias de primer orden.

y(t)=A"'f (4.53)

Donde: A representa la matriz de coeficientes de y(¢) y f es la matriz de las expresiones

despejadas de y(t).

4.2.1. Soluciéon del Sistema Sin Absorbedor

Para calcular la respuesta del sistema sin absorbedor no se considera al péndulo en la

ecuacion 4.35 y se definen las nuevas variables para y(t) y las matrices A y f.

[J +m(l+a)?]0 = Ty f (t) — cob — kob (4.54)
_ w0
y(t) = L(Q) = [9@)] (4.55)
d , o(t)
Sy(t) =y(t) = [é(t)] (4.56)
Ay(t) =f (4.57)

1 0
0 J+m(l+a)

v(2) ] (4.58)
Tof(t) — coy(2) — koy(1)

4.2.2. Soluciéon del Sistema Lineal

Para reducir el sistema de ecuaciones diferenciales de segundo orden lineal, las nuevas
variables estan definidas en las ecuaciones 4.51 y 4.52. De las ecuaciones 4.31 y 4.32 se

formulan las matrices A y f. La ecuacion diferencial reducida de primer orden es:

J+m(l+a)® mi(l+a) 9 _ | Tof (1) - ol — kob (450)
ml(l + a) mi? 0] —cpd — malQ*¢
Ay(t) =T (4.60)
1 0 0 0 o(t) y(2)
0 J+m(+a)? 0 mi(l+a)| |6(t) Tof(t) — coy(2) — koy(1)
= (4.61)
0 0 0 o(t) y(4)
0 mlll4+a) 0 mi? B(t) —cpy(4) — malQy(3)
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Fig. 4.10. Respuesta numérica del sistema sin absorbedor

La respuesta del sistema linealizado se muestra en la Fig. 4.11. Se observa que la amplitud

de las oscilaciones permanecen constantes a lo largo del tiempo.

8 T T T T T T T

_8 1 1 1 1 1 1 1
0 1 2 3 4 5 6 7 8

t(seg)

Fig. 4.11. Respuesta del sistema linealizado con absorbedor, para una masa de 180 gr
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4.2.3. Soluciéon del Sistema no Lineal

De las ecuaciones 4.31 y 4.32 se formulan las matrices A y f. Las nuevas variables

estan definidas en las ecuaciones 4.51 y 4.52, la ecuaciéon diferencial reducida de primer

orden es:
J +m(a*+ 1?4+ 2al cos ¢) ml(l + acos gb)] [0] B
) =
ml(l + ac?s o) | .ml ¢ (462)
Tof(t) — cpf + 2mal (0 + Q)¢ sin ¢ + malg? sin ¢ — keb
—cpy — mal(Q + ) sin ¢ ]
Ay(t) = f (4.63)
1 0 0 0 o(t)
0 J+m(a®+12+2alcosy(3)) 0 mi(l+acosy(3))| |6(t) _
0 0 1 0 o)
0 ml(l 4+ acosy(3)) 0 ml? 0
. y(2)
Tof(t) — cpy(2) + 2mal(y(2) + Q)y(4) siny(3) + maly(4)* siny(3) — koy(1)
y(4)
—cpy(4) — mal(Q + y(2))? siny(3)
(4.64)

La Fig. 4.12 muestra la respuesta en el tiempo del sistema no linealizado con un
absorbedor de 180 gr. El eje vertical 6(¢)° muestra la deformacion angular del sistema
en funcion del tiempo. Se observa que la respuesta del sistema es estacionaria a partir

de t = 1s en condiciones de resonancia.

La respuesta obtenida a partir de las ecuaciones linealizadas (Fig. 4.11) representa una
simplificacion del comportamiento del sistema y es 1til para analisis teoéricos y
predicciones iniciales. En contraste, el sistema no linealizado (Fig. 4.12) representa de
manera méas realista el comportamiento del sistema fisico, considerando efectos
dindmicos adicionales. Sin embargo, la frecuencia de oscilacion en ambas figuras es
bastante similar, lo que indica que el modelo linealizado es una buena aproximacion del
comportamiento real, esto sucede principalmente cuando se trabaja en un régimen a

bajas velocidades.

La Fig. 4.13 muestra la relacion entre la velocidad angular del motor (Hz) y la amplitud
pico de la deformacion angular (°) para diferentes configuraciones del sistema, comparando
el caso sin absorbedor de vibraciones torsionales con el uso de péndulos de distintas masas

(45 gr, 90 gr, 135 gr y 180 gr). El sistema sin absorbedor entra en resonancia a 2.5Hz
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_8 1 1 1 1 1 1 1
0 1 2 3 4 5 6 7 8

t(seg)

Fig. 4.12. Respuesta del sistema no linealizado con absorbedor, con una masa de 180 gr

con una amplitud pico de 15.99° lo que representara el 100 % de deformacion angular. A
medida que la masa del absorbedor incrementa, la amplitud méxima de la deformacion
angular disminuye significativamente. La condiciéon de resonancia se desplaza hacia la

izquierda debido al cambio de inercia cuando se incrementa la masa del péndulo.

Masa  Frecuencia de Frecuencia Atenuaciéon
(gr)  resonancia (Hz) natural (Hz) (%)
0 2.51 5.02 -
45 2.23 4.46 15.254 %
90 1.99 3.98 30.986 %
135 1.83 3.66 46.059 %
180 1.67 3.34 50.153 %

Tabla 4.3. Variaciéon de las frecuencias naturales y el Porcentaje de atenuacion a
diferentes masas de péndulo

La Tabla 4.3 muestra la variacion de la frecuencia natural del sistema y el porcentaje de
atenuacion de la vibracion torsional en funcion de la masa del péndulo. Se observa que el
porcentaje de reduccion de la amplitud de vibraciéon aumenta con la masa del péndulo.
Para una masa de 45 g, la atenuacion es del 15.25 %, mientras que con 180 g se alcanza
una reduccion del 50.15 %, mostrando una relacion directa entre la masa del péndulo y la
eficiencia de atenuacion. La frecuencia del sistema de generacion de vibraciones torsionales

esta sintonizada al segundo armoénico (2n) del mecanismo de la junta universal.
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Fig. 4.13. Amplitud total vs velocidad angular del motor.
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5 | Diseno Mecéanico del Médulo

5.1. Calculo y seleccion de Componentes

5.1.1. Selecciéon del Motor

De acuerdo al modelado y al proceso de simulaciéon numérica se requiere un torque
méaximo de 0.0382 Nm y a una frecuencia de 2.5Hz. La velocidad requerida para la

operacion del modulo es:

w=2nf=2mrx25=15"7lrad/s (5.1)

Por lo tanto la potencia requerida es:
P=T xw=0,0382 x 15,71 = 0,6W (5.2)
Se considera un factor de servicio de 1.5 con una eficiencia del sistema de 0.8.

Prew = 0.6 x 1,5 =1,125W (5.3)

0,8
Se requiere una potencia tedrica de 1.125 W sin embargo, se ha optado por utilizar un
motor eléctrico de 0.75 HP (560 W) de la marca WEG de la linea W22 de alta eficiencia
(IE2) de baja tensién a una velocidad nominal de 1695 rpm con forma constructiva
71. (Ver Fig. A.1). Esta decision se sustenta en criterios constructivos, funcionales y de

compatibilidad mecanica.

5.1.2. Selecciéon del Variador de Frecuencia

Para la selecciéon se considera que la corriente de salida disminuye cuando el variador
de frecuencia opera a una altitud mayor a 1000 metros y a una temperatura mayor a
40°C. Para los parametros de funcionamiento del modulo de la Tabla 5.1 se calcula la

corriente admisible de salida.
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Criterio funcional Instalacion Interfaz
Fuente de alimentacion: Red publica
monofasica a 220V. Condiciones ambientales:

Interfaz  con el

Datos del motor: Potencia de 0.550 Temperatura < 30°C. . .
usuario: Directo.

kW con corriente nominal de 2.69A. Altitud < 4000 msnm.
(Ver Anexo A.1)

Tabla 5.1. Parametros a considerar para la seleccion del variador de frecuencia.

El valor del factor de pérdida por altitud menor o igual a 4000 metros se obtiene de la Fig.
A.3, la corriente de salida se calcula multiplicando este factor por la corriente indicada
en la Fig. A.2. La corriente obtenida debe ser mayor o igual a la corriente que necesita el

motor.

Isalida - 0,8 X Itabla = 3712A (54)

El variador de frecuencia seleccionado es de la marca SIEMENS modelo 6SL3210-5BB17-
5UV0 de 1 Hp con corriente de entrada de 10A y de salida 3.9A.

5.1.3. Selecciéon de la Junta Universal

El procedimiento de selecciéon de la junta universal sera de acuerdo con el catalogo
[50] del fabricante Lovejoy. El modulo trabaja con una potencia pequenia de 0.75 Hp por

lo que bastara la eleccion de la junta de acuerdo a la tamano del eje del motor.

Del Anexo A.4, se elige la junta universal tipo D-7 con una aplicacién menor o igual a

25° y una velocidad angular menor o igual a 1750 rpm.

5.1.4. Calculo del Resorte

El sistema entrard en resonancia a 2.55 Hz y el momento de inercia del disco es
J=0.0006 kgm?, con estos valores se obtiene la rigidez del resorte de 0.6 Nm/rad. Las

propiedades geométricas del resorte se describen a continuacion:

/ N,
d= \/64kD—2 .
6 = (5.5)

d= </64 x 0,7 x 0,0328

El didmetro del alambre es:

El indice del resorte es:
D ~ 10,0328

d  0,0031

= 10,5 (5.7)
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Simbolo Descripcion
D Didmetro medio
Iy Longitud de la fuerza actuante al centro del resorte
ly Longitud del brazo
I6; Posicion de un extremo respecto al otro
Ny Nuamero de vueltas del cuerpo
N, Numero de vueltas activas
E Moédulo de elasticidad a la tension 196.5 GPa [49]

Tabla 5.2. Propiedades geométricas del resorte

El valor de C se encuentra dentro del rango 6 < C < 12 [49].

Deflexién y Razén del Resorte

La amplitud del torque dinamico produce la deflexion estética. por lo tanto la deflexion

angular total en radianes es:
64T, D

b = EdA
_ 64x00382 % 00328
" 196,5 x 109 x 0,00314

Na

15 = 0,057 rad

t

La razon del resorte en par de torsion por vuelta es:

o dE
10,8DN,

o 0,00314 x 196,5 x 10°
10,8 x 0,0328 x 15

= 112,166 Nm/vueltas

Deflexiéon angular total por vuelta:

10,8702 D

Ed* N

0, =

o 10,8 x 0,0382 x 0,0328
£7196,5 x 109 x 0,00314

x 15 = 0,01 vueltas

La deflexion es de 3.5° en ausencia de resonancia.

Resistencia Estatica

La resistencia ultima a tensiéon:

(5.8)

(5.9)

(5.10)

(5.11)

(5.12)

(5.13)

(5.14)
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. ASTM Exponente Diametro A
Material .
nam. m mm MPa.mm™
Alambre de piano A228  0.145 0.1-6.5 2211

Tabla 5.3. Constantes A y m de S,; para estimar la resistencia de tensiéon minima de
alambres para fabricar resortes comunes. Adaptado de [49]

B 2211 M Pa.mm™
- 3’10,145

St =1,83GPa (5.15)

Para alambre de piano y aceros al carbono estirados en frio, el esfuerzo de fluencia es:
Sy = 0,785y (5.16)

S, = 0,78 x 1,88 = 1,47 GPa (5.17)

Resistencia a la Fatiga

De la seccion 4.1.2 se obtuvo que la carga es sinosoidal invertida, por lo tanto, la
componente media es 0y M, = Muyax = |Mpnm| = 0,0382 Nm. El disenio se realizara con

la componente de la amplitud M,.

320,
Oq — Kzﬂ (5.18)
32 % 0,0382
o = 1,0952————— = 14,30 MP 5.19
? 0,0031%7 a (5.19)

Para determinar el limite de resistencia a la fatiga se emplea la Tabla 5.4.

Acero inoxidable

ASTM A228 v tipo 302 ASTM A230 y A232

Vida a la fatiga,

ciclos. Sin martillar Martillado Sin martillar Martillado
10° 53 62 5%5) 64
10° 50 60 53 62

Tabla 5.4. Esfuerzos flexionantes méaximos recomendados para resortes helicoidales a
torsion en aplicaciones ciclicas como porcentaje de S,;. Adaptado de [49]

S, = 0,53S,; = 0,466 GPa (5.20)
sj2
Se = W = 0,237 GPa (521)
Sut
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Factor de seguridad de acuerdo al criterio de falla de Goodman modificado y Langer para

el criterio de falla de la ASME-eliptica y de Langer es similar debido a M, = 0.

1
Ny = = = 16,6 (5.22)

a

Se
Este factor de seguridad a la fatiga indica que el elemento de méquina no va a fallar.

El resorte a torsion a fabricar es de alambre de piano, el didmetro del hilo es de 3.1 mm,

con 15 vueltas activas y un didmetro medio de 32.8 mm.

5.1.5. Calculo del eje

Para el diseno del eje principal en condiciéon de carga de torsion de ciclo invertido
y flexiéon constante, la componente media es 0, la componente de amplitud es T, =
Tsx = |Tim| = 0,0382 Nm y el momento flexionante producido por el peso es de 0.5 Nm
considerando el eje principal como simplemente apoyada el momento flexionante méximo
es Max = o ver Fig. 5.1. El esfuerzo limite de fluencia es S, = 370 MPa y la resistencia
ultima a la tension es S,; = 650 MPa para un AISI 1045 (Ver Fig. A.6). El esfuerzo limite
a la fatiga es:
S, = 0,55, = 0,5 x 650 x 10° = 325 MPa (5.23)

Los factores de concentracion del esfuerzo por fatiga de la flexion y la torsiéon son
K;=1.469 y K;s—1.192. El didmetro del eje con un factor de seguridad de 4.

16n71 1

d= S [ L gy + Lu s (5.21)
T LS, Sy

d = 0,0042 m (5.25)

Por la estandarizacion de los didmetros de los rodamientos el didmetro es de 5 mm, sin

embargo por motivos de disposicion geométrica y manufactura el didmetro a considerar

serd de 12 mm.

5.1.6. CaAlculo de la Chaveta

La longitud méaxima de la chaveta es 1.5 veces el diametro del eje L=0.018m.
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e
L/2 |
|
s
Vimax= PL/4 |
V
| Vowr= PL/A
|
M |
|
Mnmax= PL/4

Fig. 5.1. Diagrama de fuerza cortante y momento flector del eje principal

Diadmetro del eje (mm) Ancho x alto de la cuna (mm)

8<d<10 3x3
10<d<12 4x4
12<d<17 5xH
17<d<22 6x6

Tabla 5.5. Cunias estandar en medidas métricas para ejes. Adaptado de [49]

5.1.7. Seleccion de Rodamiento

Los rodamientos estaran sometidos puramente a cargas radiales ocasionadas por el
peso del volante de inercia y péndulos, serdn adecuados los rodamientos rigido de bolas.

La carga equivalente dinamica es:

P=F,=1x9806=0981N (5.26)
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La carga dinamica equivalente sera igual a la carga radial debido a la ausencia de las
cargas axiales. De acuerdo a los valores orientativos de la Tabla D.1 se puede obtener la
vida deseada L; = 8000 horas y a una velocidad deseada de 1000 rpm. La capacidad de

carga dinamica basica equivalente es:

1
60 rpm Lp\ »
_ p(Sorrm Ly 5
C 106 (5.27)
Para rodamientos de bolas el exponente de vida p es 3.
60 x 1000 x 80001 3
C = 9,81( a 106X )3 — 384,049 N (5.28)

El valor calculado de C' no es significativo para cargas dindmicas bésicas de los
rodamientos, bastara con seleccionar los rodamientos segtin el didmetro del eje. (Ver
Anexo A.7)

5.1.8. Uniones Atornilladas

Los soportes y la base secundaria se fijaran a la base principal por uniones
atornilladas, con el propoésito de permitir desplazamientos en estos, lo que facilitara la

variacion del nimero de vueltas del resorte y el angulo §. El célculo de las uniones

]
T
'
'
= o e
i
'
|
I

Fig. 5.2. Cruceta de conexiéon

atornilladas se desarrollara en el soporte doble por estar mas préximo a la junta
universal. Para determinar la carga de tracciéon ocasionada por el momento flector de la
junta universal, se analizan las fuerzas que acttian sobre la cruceta de conexion (Ver
Fig. 5.2). Los componentes de la fuerza F' que acttan sobre el eje de entrada son
Fcos25 y Fsin25. El torque que genera el motor a una frecuencia de 2.5Hz (15.71
rad/s) con una potencia de 0.75hp (559.23 W) es de 35.6 Nm. Por lo tanto F' es:

35,6Nm = (F cos 25)(19,052102) (5.29)
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F = 1007,2N (5.30)

El momento flector y la carga de traccién del momento flector son:

M =1007,2 x 5,62 x 1073 (5.31)
M = 5,66Nm (5.32)

M x C;
Fy . (5.33)

T
5,66 x 55 x 1073
2(152 + 552) x 103

F, = 0,048N (5.35)

(5.34)

t1 —

Las cargas de traccion directa son generadas por el peso del eje secundario (1.89N) y del

soporte doble (25.6N).

1,89 4 25,6
Flo = (+) — 6,8TN (5.36)
La carga de traccion resultante:
F, =0,048 46,87 = 6,92N (5.37)

La fuerza de traccion en el perno es: F, = F;, calculamos el area de esfuerzo (Ajy)

Fig. 5.3. Uniones atornilladas del soporte doble

requerido:
152,4 x F.\2%/3
A, = (—X) (5.38)
Sy
152,4 x 6,92\ /3 )

Se obtuvo una area minima requerida de 1.85 mm? que corresponde a un didmetro de
perno menor a un M2. Sin embargo, durante la fabricacion se optoé por el uso de pernos
tipo socket M10. [51] Esta seleccion facilita el desensamble y mantenimiento del
modulo, ademaés estos pernos permiten un par de apriete més alto, reduciendo el riesgo

de aflojamiento durante el funcionamiento.
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5.1.9. CaAlculo de Soldadura

La uniéon entre la base principal y los cuatro soportes del modulo representan las
zona més critica y es en alli donde se analizaran las cargas actuantes sobre el cordéon de

soldadura. Ubicamos el centro de gravedad del modulo.

C (0.0,]949.0} D (671.], 449.0}
400}
300}
— [n(c] BCIB.I:F, 239.0)
E ™
E
= 200
100}
.U L
A 10,0, 0.0) B (6717, 0.0
0 100 200 300 400 500 600 700
X {mm)

Fig. 5.4. Ubicacion de los soportes y el centro de gravedad

Determinamos las cargas en los cuatro soportes.

Y F=Ra+Rg+Ro+ Rp=W =502,2TN (5.40)
> M, =Rax0+Rpx 0+ Re x 449 + Rp x 449 = 502,27 x 239 (5.41)
Re + Rp = 267,3N (5.42)

D M, =Rsx 0+ Rp x 671,7+ R x 04 Rp x 671,7 = 502,27 x 306 (5.43)
Rp+ Rp = 228 8N (5.44)

Del sistema de ecuaciones tenemos:

Ry = 106,17TN (5.45)
Rp = 128 8N (5.46)
Re = 167,3N (5.47)

Rp = 100N (5.48)
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Fig. 5.5. Soporte de la base principal

El punto mas critico es R¢, el tipo de carga es de corte directa f,;. Determinamos el

tamano de cordén de soldadura para un electrodo E-6010.

Ay
— 1 2
fu fw1
4 4
CG > X
20.9mm
€1 4 3
fw1 fw1
\ 4 v

'7 50.8mm 4‘

Fig. 5.6. Distribucion de cargas

Centro de gravedad del cordén de soldadura:

20,92

Ny=—"
2(20,9) + 50,8

=4, 71Tmm (5.49)
Determinamos las cargas para el punto 3 porque es el mas critico al encontrarse a mayor

distancia del centro de gravedad.

167,3

Jur = 50,8 + 20,9 + 20,9

= 1,807N/m (5.50)

Célculo del tamaiio del cordéon para E-6010, y S, es 12700 PSI = 87.701 N/mm?.

_ Jur _ 180TN/mm
S, 87,701LN/mm?>

= 0,021mm (5.51)
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Aunque el calculo teodrico de resistencia indica que el tamano minimo del cordén necesario
para soportar las cargas actuantes es de 0.021 mm, se ha optado por emplear un cordén
de 6 mm. Principalmente porque en la practica no es posible realizar un cordén de menos
de Imm, de acuerdo a la normativa AWSD1.1 y estandares de disefio estructural existen
valores minimos admisibles que dependen del espesor de las piezas y del tipo de unién. El
modulo ha sido sobredimensionado por lo que su capacidad portante excede ampliamente

las cargas aplicadas, priorizando su durabilidad, rigidez y facilidad de fabricacion.

5.1.10. Selecciéon de Anillos de Retenciéon

El péndulo se limita a moverse en la direccion axial al eje en el que articula, por lo
que la seleccion del anillo de retencion sugiere que debe soportar las fuerzas axiales o
limitar los desplazamientos del péndulo. De la tabla D.2 de acuerdo con la norma DIN
471 se aprecia diferentes geometrias, y ademas se expone las fuerzas maximas que puede
soportar el componente, para mas informacién sobre las capacidades de carga de los

anillos de retencion y las ranuras revisar [52].

Es importante tener en consideracion que los ejes del péndulo agregan inercia al volante,
modificando la frecuencia natural del sistema, por lo tanto se debe procurar que sus
dimensiones sean reducidas y también sea facil de manufacturar. Por consiguiente, para
lograr una minima modificacién en la frecuencia natural del sistema, se elige un didmetro
de eje de 5 mm que pueda ser torneado con las tolerancias indicadas en los planos.

Finalmente, para apreciar el montaje del anillo de retencion, ver Fig. 5.7 y D.6.

Péndulo

/

L

.

N\\\\
2227

Anillo de retencion

4
7

i,

Fig. 5.7. Grafica de la restriccion de desplazamiento axial del péndulo mediante anillos
de retencion
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5.1.11. AnaAlisis de Esfuerzos en los Prisioneros de Sujeciéon

Por las limitaciones de talleres especializadas en manufacturar canales chaveteros en
ejes de diametro reducido; se opta por la transmisiéon de potencia del eje del motor hacia
la junta universal con prisioneros de sujecién, la configuracion es posible porque las cargas
no son significativas tal como lo expone [53]. De igual forma, para verificar el esfuerzo a
los que estan sometidos los prisioneros se realiza el analisis para la selecciéon adecuada de

sus didmetros.

En la secciéon 5.1.1, se expuso que la potencia necesaria para dar inicio al movimiento
del sistema en una condicién donde se requiera dar arranque a una velocidad de 600 rpm
se necesita 3.93 W; en ese intervalo de tiempo se produce el mayor torque con un valor
calculado de 0.062 Nm. El esfuerzo cortante producido en la zona de interés (ver Fig.

5.8). Se obtiene la siguiente expresion.

Prisionero
Junta

Eje del motor universal

Fig. 5.8. Diagrama de esfuerzo cortante puro

(5.52)
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De acuerdo con la ficha técnica del motor seleccionado, el canal chavetero del eje es de
5 mm de ancho y teniendo en cuenta su disposicion geométrica, el prisionero de sujeciéon
serd un M5 con serie de paso grueso. El area del esfuerzo del prisionero seleccionado se

obtiene de acuerdo con la normativa ASME B1.1 y es posible calcularlo con la siguiente

expresion.
0,9743]°
A, =0,7854 | D — —— 5.53
- 559
Donde; D: didmetro mayor nominal y P: paso.
De la ecuacion 5.53 se calcula el area del esfuerzo del prisionero para un Mb.
0,974317
A, =0,7854 |5 — ——| =13,99 2 5.54
7854 5 - S50 ] = 13.99 (5.54)
Calculando el esfuerzo cortante para un radio del eje del motor de r = 7,5 mm.
0,062
=—————=059M 5.55
TT o9 xTs e (5.55)

El punto de analisis estd sometido exclusivamente a un esfuerzo cortante puro, y el
esfuerzo equivalente de Von Mises puede determinarse mediante la expresion /37, y
calcular el factor de seguridad. Sin embargo, en un primer analisis, el prisionero no

fallara por carga estatica, porque el valor de esfuerzo calculado es bajo.

Para la transmision de potencia, se emplearan 2 prisioneros M5 de serie gruesa en cada

yugo de la junta universal, con el fin de mejorar la estabilidad radial.

5.1.12. Limitaciéon de Movimiento del Péndulo

De acuerdo con los estudios realizados por [9], si la expresion g/(a$2?) supera el valor

de 0.015, es necesario limitar el movimiento de péndulo.

g/(a9?) < 0,015 (5.56)
Para el calculo, se abarca un rango de velocidades de giro (2-2.55) Hz, debido a la variacion

de la resonancia causada por el cambio del momento de inercia por la implementacion de

los péndulos. A continuacion, se sustituyen estos valores en la ecuacion 5.56.

0,833 < 0,015 (5.57)
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La expresion anterior demuestra que, en el rango de velocidades en el que el sistema
entra en condicién de resonancia, las fuerzas gravitatorias son superiores a las fuerzas
centrifugas. Y ademaés, de acuerdo con la referencia [1], se recomienda que el dngulo del

péndulo ¢ se mantenga por debajo de 30° para preservar su funciéon atenuante.

Con las consideraciones antes expuestas, el movimiento del péndulo se restringe a un
angulo inferior a 30° mediante la implementaciéon de barras pequenias, recubiertas con
carcasas de caucho para minimizar el ruido generado por el impacto entre el péndulo y
la barra (ver Fig. 5.9). Ademaés, la energfa transferida desde el péndulo hacia las barras
no debe ser amortiguada, ya que esto reduciria la eficiencia en la atenuacion de las

vibraciones.

Péndulo

\ ‘ Barras

redondas

(5.58)

5.2. Analisis Modal del M6dulo

El analisis modal se realizo en el software Ansys 19.2. Para este estudio, se haran
algunas simplificaciones: el motor y el volante de inercia seran modelados como cuerpos
rigidos que tnicamente aportan masa (ver Fig. 5.10), y se eliminan las superficies que no

contribuyen en el analisis y disminuyen la calidad del enmallado.

En la discretizacion se emplea una combinacion de elementos 2D y 3D [54]. Con el
proposito de reducir la cantidad de elementos y disminuir los grados de libertad, se
utilizaron elementos de lamina para aquellas geometrias cuyo espesor es al menos 30

veces menor que una de sus dimensiones principales (largo o ancho), segtin lo indicado
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en [54]. En la Fig. 5.10, se observa que la base principal, la base secundaria, el bastidor
del motor y los cuatro soportes en los extremos de la base principal fueron modelados
como superficies (2D), lo que permite reducir significativamente el tiempo de
simulaciéon. Por otro lado, el resto de los componentes fue representado con elementos
tridimensionales (3D), donde el largo, el ancho y el espesor tienen magnitudes
comparables.

Geometry
09/03/2025 10:20 p. m.

0.00 150.00 300.00 (mm)
| |

75.00 225.00

Fig. 5.10. Modelo simplificado del médulo para el analisis modal

Para el enmallado de la geometria se aplicaron elementos de tipo tetraedro, hexaedro y
cuadrados (Ver Fig. 5.11). Esta combinacion de elementos permite optimizar la precision
del analisis y el rendimiento computacional, adaptandose a la complejidad de la geometria
en diferentes regiones del modelo. [49] menciona que en los cuerpos solidos sin demasiada
transicion en su geometria, el elemento adecuado para realizar su discretizacion es del
tipo hexaédrico; y en solidos con cambios abruptos en la geometria, el que se adectia

mejor es del tipo tetraédrico.

La calidad del enmallado influye en la precisiéon de los resultados. Una de las formas
mas comunes de evaluar esta calidad es a través de la relacion de aspecto de los
elementos. Segun [55], esta relacion se define como la razon entre la longitud mayor y la
menor de un elemento bidimensional. Valores elevados de relacion de aspecto pueden
generar inexactitudes en la representacion de los elementos y afectar negativamente la
convergencia de las soluciones [56]. De manera similar, en elementos tridimensionales, la
verificacion de la relacion de aspecto se realiza considerando todas sus caras [54].
Ademaés, herramientas como Ansys permiten evaluar la calidad a través de métricas de

enmallado. En este anélisis, se empleara la relacion de aspecto como criterio de calidad
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Mesh
17/04/2025 11:01 a. m.

A

0.00 150.00 300.00 (mm)
I

75.00 225.00

Fig. 5.11. Enmallado del modelo

(ver Fig. 5.12). De acuerdo con las recomendaciones de [54], una relacion de aspecto

menor a 5 garantiza que los resultados sean los adecuados.
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Element Metrics

Fig. 5.12. Relacion de aspecto

La Fig. 5.12 muestra un histograma de la relacion de aspecto de los elementos de malla,
lo que permite evaluar su calidad. En el eje de las abscisas se representa la métrica
de relaciéon de aspecto, mientras que en el eje de las ordenadas se indica el niimero de
elementos que presentan dicha métrica. Se observa que la mayoria de los elementos tienen
una relacion de aspecto cercana a 1.0, lo que indica una malla de calidad aceptable. Esto es
especialmente evidente en los elementos cuadrilateros (representados de color amarillo),
que conforman el mayor porcentaje de la malla. Los elementos hexaédricos (de color
morado) muestran una distribucién con relaciones de aspecto mayores a 1.0, pero atn

dentro de un rango aceptable. Su presencia en valores cercanos a 1.5 y 2.0 sugiere que
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la malla mantiene una buena calidad sin desviaciones significativas en sus dimensiones
del elemento. Finalmente, la ausencia de valores superiores a 5.0 confirma que la malla
cumple con los criterios recomendados por [54], garantizando resultados precisos y que

las frecuencias naturales obtenidas en el analisis modal son confiables.

La eleccion de las condiciones de borde debe representar el sistema fisico con la mayor
precision posible, evitando desviaciones de la realidad. Para determinar las frecuencias
naturales del sistema, las condiciones de borde empleadas son del tipo “Frictionless
Support”, la cual permite desplazamientos tangenciales a la superficie de apoyo del
modulo (niveladores al lado opuesto de la posicion del motor), pero restringe el
desplazamiento normal. Su eleccién se debe a que, bajo una fuerza externa, generar
desplazamientos tangenciales es mas sencillo que la normal por el propio peso del
modulo. La otra condicion de borde es del tipo “Rigido”, la cual restringe
completamente todos los grados de libertad en los nodos donde se aplica (niveladores a
la altura del motor). Esta condicion simula una unién idealmente fija, sin posibilidad de
desplazamiento ni rotaciéon, representando zonas del sistema donde existe una conexion

solida y sin deformaciones apreciables.

Modo Frecuencia (Hz) Dx (%) Dy (%) Dz (%) Rotx (%) Roty (%) Rotz (%)

1 63.6 0.023 3.55 83.68 50.05 6.09 0.93
2 78.1 19.92 71.01 2.53 0.17 0.63 3.49
3 97.0 36.27 7.85 1.20 0.59 40.68 6.65
4 127.0 0.036 0.29 1.29 2.84 1.60 58.70
) 133.0 70.69 17.43 3.12 2.99 5.32 6.40
6 176.5 93.31 0.001 0.06 1.43 0.03 83.33

Tabla 5.6. Porcentaje de participacion de masa

En la Tabla 5.6 se muestra la participaciéon de masa para cada frecuencia natural. En el
primer modo, predomina el desplazamiento en la direccion Z (83.68 %) y la rotacion
alrededor del eje X (50.05%). Este comportamiento se ve influenciado por la condicion
de borde aplicada. En el segundo modo, destaca el desplazamiento en la direccion Y
(71.01 %), con una contribucion significativa del desplazamiento en X (19.92%) y una
rotacion moderada en Z (3.49%). En el tercer modo, se observa un desplazamiento
dominante en la direccion X (36.27%) y una rotacion en el eje Y (40.68%). En el
cuarto modo, la participaciéon més significativa corresponde a la rotacién en el eje Z
(58.70 %). En el quinto modo, domina el desplazamiento en X (70.69 %) con influencia
secundaria en Y (17.43%), lo cual indica una flexion lateral mas pronunciada hacia el
eje longitudinal. Finalmente, en el sexto modo, el comportamiento esta marcado por un
alto desplazamiento en X (93.31%) y una rotacion dominante en Z (83.33%),
evidenciando una flexiéon combinada con torsion significativa en la parte superior de la

estructura.

La Fig. 5.13 muestra el resultado del anélisis modal correspondiente al primer modo de
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C: Copy of Modal
Total Deformation - Mode 1 - 63.586 Hz
Type: Total Deformation
Frequency: 63.586 Hz
Unit: mm

17/04/2025 10:31 a. m.

6.6807 Max
6.2035
57263

5.2491
47719
4.2947
3.8175
3.3403
2.8631
2.3859
1.9088
14316
0.95438
047719
0 Min

AL

Fig. 5.13. Primer modo - Frecuencia natural de 63.6 Hz

0.00 150.00 300.00 (mm)
— — 1

75.00 225.00

vibracion del médulo, con una frecuencia natural de 63.6 Hz. La escala de colores indica la
magnitud de la deformacién total en milimetros, donde el color rojo representa las zonas
de mayor desplazamiento (6.6807 mm max.), mientras que el azul indica las areas con
menor valor (0 mm min.). Se observa que las mayores deformaciones se concentran en los
extremos de la base, especialmente en las esquinas libres, mientras que las zonas cercanas
a los apoyos y al bastidor del motor presentan desplazamientos mucho menores, lo que
confirma su mayor rigidez. Este primer modo de vibracién esta asociado principalmente a

un desplazamiento vertical (direccion Z) y a una rotacion en el eje X, como se evidencid

en la Tabla 5.6.

C: Copy of Modal
Total Deformation - Mode 2 - 78.125 Hz
Type: Total Deformation
Frequency: 78.125 Hz
Unit: mm
17/04/202510:33 a. m.

6.1536 Max
E 5.4698
4.7861
4.1024
3.4187
2.7349
20512
1.3675
0.68373
0 Min

0.00 150.00 300.00 (mm)
]

75.00 22500

Fig. 5.14. Segundo modo - Frecuencia natural de 78.1 Hz

La Fig. 5.14 muestra el segundo modo de vibraciéon del médulo, con una frecuencia natural
de 78.1 Hz. Las zonas de mayor deformacion tiene un valor de 6.1536 mm max, mientras
que el valor minimo es de Omm. En este modo, se aprecia un desplazamiento predominante
en la direccion Y (Tabla 5.6), con una participacion de masa en esa direccion es de

71.01 %. Ademas, se evidencia una contribuciéon de rotacion en Z del 3.49 %. Las mayores
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deformaciones se concentran en la parte posterior de la base, especificamente en el area del
bastidor del motor, mientras que las zonas cercanas a los apoyos mantienen una respuesta

maés rigida.

C: Copy of Modal
Total Deformation - Mode 3 - 97.005 Hz
Type: Total Deformation
Frequency: 97.005 Hz
Unit: mm

17/04/2025 10:36 a. m.

8.8433 Max
F 7.8607
6.8781

5.8955
4.9129
3.9303
29478
1.9652
0.98259
0 Min

A

Fig. 5.15. Tercer modo - Frecuencia natural de 97.0 Hz
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La Fig. 5.15 representa el tercer modo de vibraciéon del modulo, con una frecuencia
natural de 97.0 Hz. El desplazamiento méximo es de 8.8433 mm y el minimo es 0 mm,
como se indica en la escala de colores. En este modo, el desplazamiento en la direccion
Y sigue siendo predominante, con una participacion de masa del 90.41 %, acompanado
de una influencia significativa de la rotacion en Z (58.67 %), de acuerdo con la Tabla
5.6. Las mayores deformaciones se localizan en la parte posterior de la base secundaria,
mientras que los soportes y la zona central del modulo presentan una deformacion
considerablemente menor. Este patréon sugiere un comportamiento vibratorio mas

complejo, posiblemente asociado a la flexién combinada con torsion.

C: Copy of Modal
Total Deformation - Mode 4 - 127.04 Hz
Type: Total Deformation
Frequency: 127.04 Hz
Unit: mm

17/04/2025 10:38 a. m.

8.2499 Max
F 73332
6.4166
5.4999

4.5833

0.00 150.00 300.00 (mm)
]

75.00 225.00

Fig. 5.16. Cuarto modo - Frecuencia natural de 127.0 Hz

La Fig. 5.16 representa el cuarto modo de vibracién del moédulo, con una frecuencia

natural de 127.0 Hz. El desplazamiento maximo es de 8.2499 mm y el minimo es 0 mm,
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como se indica en la escala de colores. En este modo, el comportamiento vibratorio se
caracteriza por una deformacion significativa en la parte frontal de la base secundaria,
especialmente en los extremos de los soportes y zonas adyacentes. Las deformaciones en
la parte central y posterior del moédulo son menores, lo que sugiere una mayor rigidez

estructural en esas regiones.

C: Copy of Modal
Total Deformation - Mode 5 - 133.05 Hz
Type: Total Deformation
Frequency: 133.05 Hz
Unit: mm

17/04/2025 10:39 a. m.

7.4977 Max
E 6.6646
5.8315
4.9984
4.1654
33323
24992
1.6661
0.83307
0 Min

AL

Fig. 5.17. Quinto modo - Frecuencia natural de 133.0 Hz

0.00 150.00 300.00 (mm)
1
75.00 225.00

La Fig. 5.17 representa el quinto modo de vibraciéon del moédulo, con una frecuencia
natural de 133.0 Hz. El desplazamiento maximo es de 7.4977 mm y el minimo es 0
mm, de acuerdo con la escala de colores. En este modo, las mayores deformaciones se
localizan en la parte superior del bastidor del motor. La zona que contiene los soportes y
la base principal presenta una menor deformacién, lo que indica una menor participacion

dindmica en este modo especifico.

C: Copy of Modal
Total Deformation - Mode 6 - 176.46 Hz
Type: Total Deformation
Frequency: 176.46 Hz
Unit: mm

17/04/2025 10:41 a. m.

7.4233 Max
E 6.5984
57736
4.9488

4124
3.2992
24744
1.6496
0.82481
0 Min
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— ]
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Fig. 5.18. Sexto modo - Frecuencia natural de 176.5 Hz

La Fig. 5.18 representa el sexto modo de vibraciéon del modulo, con una frecuencia natural
de 176.5 Hz. El desplazamiento méaximo es de 7.4233 mm y el minimo es 0 mm, como se

observa en la escala de colores. En este modo, se presentan deformaciones significativas
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en la parte superior de los soportes simples y del soporte doble y en diferentes éreas de
la base principal y secundaria. De acuerdo con la Tabla 5.6, este modo presenta una alta
participacion de masa en la direccion X (93.31 %) y una rotacion considerable en el eje Z
(83.33%).

El anélisis nos permite evaluar la posible existencia de la condiciéon de resonancia, y
en el diseno es importante evitar este fenémeno. Finalmente, las frecuencias naturales
determinadas se encuentran alejadas de las posibles frecuencias de excitacion, evitando
la condiciéon de resonancia, siempre que la base donde se apoya el modulo sea estable y

rigida.
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6 | Construcciéon y Experimentacion

6.1. Proceso de Construccion

La fabricacion de los elementos de méaquina y el montaje del médulo se realizaron en la
Unidad de Ensenanza (Maquicentro) de la Universidad Nacional de San Antonio Abad del
Cusco. El taller cuenta con un torno horizontal, taladro de banco, fresadora, maquinas
de soldadura eléctrica, tronzadora y herramientas manuales; la fabricacion respeta las
especificaciones de los planos. Otros procesos como el corte y doblado de plancha se

realizaron en talleres especializados.

A continuacién, se muestra la fabricacion de los componentes y el montaje del mdédulo

experimental, ver Fig. 6.1 a 6.17.

Fig. 6.1. Torneado del volante de inercia

El torneado del volante de inercia es un proceso que requiere precision (Fig. 6.1), ya que
es crucial preservar el valor de la inercia calculada y la frecuencia natural del sistema para
garantizar que el modulo entre en resonancia a 2.55 Hz. Ademés, el parametro a definido
en la Tabla 4.2, esté relacionado con la geometria, y su valor debe ser preciso para la
atenuacion de las vibraciones torsionales con la sintonizacion del sistema y el péndulo.

Asimismo, se propone que el material para el volante de inercia sea de aluminio.
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En la seccion 4 se realizaron las iteraciones necesarias para determinar los parametros
iniciales del sistema. Como resultado, se obtuvo un momento de inercia de 0,0006 K gm?.
En un escenario hipotético en el que el volante fuera fabricado en acero, el radio de este
componente tendria que ser considerablemente reducido para mantener dicho valor de
inercia. No obstante, un volante de dimensiones tan pequenas imposibilitaria el montaje
adecuado de los péndulos. Por esta razon, se opté por utilizar aluminio como material del
volante, lo que permite conservar el valor del momento de inercia mientras se incrementa el
radio, facilitando asi la instalacion de los péndulos. Con el fin de optimizar la distribucion
de masa y alcanzar el momento de inercia previamente calculado, se disené un volante

con un perfil escalonado.

Fig. 6.2. Volante de inercia

Los acoples fueron fabricados segin plano, considerando su sujeciéon mediante dos
prisioneros allen M4 en los ejes principal y secundario. Adicionalmente, a 90° se coloco

un perno allen M4 para evitar el desplazamiento del resorte.

Fig. 6.3. Acople de resorte

El eje del péndulo fue montado en el volante de inercia con prisioneros, con el objetivo

de asegurar su fijacion, como se muestra en la Fig. 6.4.
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Fig. 6.4. Montaje del eje del péndulo en el volante de inercia

Fig. 6.5. Junta universal con prisioneros de sujeciéon

Para ensamblar la junta universal se evaluaron distintas alternativas para lograr una
transmision de potencia segura y eficiente. En el apartado 5.1.11, se justifica la eleccion
de prisioneros de sujecion, ya que la fabricacion de un canal chavetero en los yugos implica
un proceso mas complejo y menos practico. Como se muestra en la Fig. 6.5, cada yugo de
la junta universal cuenta con dos prisioneros, lo que proporciona una mayor estabilidad

y fiabilidad en el montaje.

La adecuada alineacion de los componentes (Fig. 6.6) disminuye el amortiguamiento
y evita la disipacion de energia en el sistema torsional. En la Fig. 4.13, se aprecia la
influencia del amortiguamiento sobre la amplitud de deformacién angular del elemento
resorte. Finalmente, para corroborar si el alineamiento es el 6ptimo se realizaron pruebas

de impulso y se observo un giro libre en lo posible.

El punto de articulacion de la base secundaria y la junta universal deben pertenecer a un

mismo eje vertical tal como se muestra en la proyeccion del nivel laser de la Fig. 6.6.
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Fig. 6.7. Base secundaria

La base secundaria dispone de una manija que facilita su rotaciéon con respecto a la bocina
ubicada en la parte izquierda de la Fig. 6.7, el cual funciona como punto de articulacion.
Esto permite manipular el angulo de desfase (3) entre el eje conductor y el eje conducido,
ayudando a controlar la fuente de excitacion responsable de la vibracion torsional. Este
angulo debe mantenerse por debajo de 25° para evitar interferencias entre los yugos y la
cruceta de la junta universal. Ademas, la base secundaria tiene una forma constructiva
redondeada en las aristas para evitar cualquier interferencia durante el giro con otros

elementos del moédulo.

La base principal (ver Fig. 6.8) esté diseniada con una ranura curva que permite ampliar
el rango de rotacion de la base secundaria, lo que facilita la manipulacién del angulo
[ sin generar interferencias. Ademas, incorpora ranuras lineales que permiten el ajuste
del posicionamiento de los soportes simples y del soporte doble. Para ello, es necesario
aflojar las uniones atornilladas de la base, lo que posibilita modificar la configuracion del
resorte. La rigidez del resorte puede variarse modificando el nimero de vueltas activas.
Por otro lado, los extremos de la base incluyen agujeros roscados, destinados al montaje

de niveladores, como se muestra en la Fig. 6.17.
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Fig. 6.9. Taladrado del péndulo

El maquinado de los péndulos debe realizarse con precision, respetando las dimensiones
calculadas y especificadas en los planos. Las tolerancias indicadas para el taladrado de
los agujeros del péndulo (Fig. 6.9) garantizan un amortiguamiento minimo y un ajuste
deslizante adecuado, y asi asegurando una correcta articulaciéon. Este aspecto es crucial
para la sintonizacién y atenuaciéon del segundo armoénico generado por la junta
universal. Las ranuras de los ejes del péndulo deben ser lo mas precisas posible de
acuerdo a lo establecido en el plano y cumplir con las tolerancias para la inserciéon del
anillo de retencion, ver Fig. 6.10. El desplazamiento axial del péndulo estara restringido
por los anillos de retenciéon, como se muestra en la Fig. 6.11, evitando movimientos

axiales no controlados.
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Fig. 6.10. Ejes del péndulo

Fig. 6.12. Tapas para los soportes

Las tapas de los soportes de rodamientos, ver Fig. 6.12, deben garantizar el correcto
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funcionamiento del sistema, asegurando la fijacion adecuada en un extremo y
permitiendo el libre movimiento del rodamiento en el otro. Entre sus principales
caracteristicas, destacan su alineacién y precision, lo que permite un ajuste adecuado y
evita esfuerzos innecesarios en el eje. Ademés, deben permitir un ligero movimiento
axial generado durante el funcionamiento del médulo, especialmente cuando se produce
la torsion del resorte. Estas tapas también cumplen una funcién de protecciéon, evitando
el contacto del rodamiento con contaminantes como polvo, humedad o particulas, lo que
contribuye a prolongar su vida tutil. Finalmente, su diseno facilita el montaje y
desmontaje, permitiendo un mantenimiento sencillo y la sustitucion del rodamiento sin

afectar los componentes adyacentes.

Se aplicod pintura anticorrosiva a los componentes del médulo con el propésito de proteger
las superficies metalicas frente a la accién de agentes ambientales, como la humedad, que
pueden inducir a la corrosion. Esta capa protectora no solo prolonga la vida tutil de las
piezas, sino que también preserva su funcionalidad mecanica y estructural a lo largo del

tiempo. La aplicaciéon del recubrimiento anticorrosivo se puede apreciar en la Fig. 6.13.

a) Soportes b) Base principal

c¢) Base secundaria d) Tapas de los
soportes

Fig. 6.13. Pintura anticorrosiva aplicada a los componentes del médulo

La Fig. 6.14 muestra el acabado final del médulo tras el proceso de pintado.
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Fig. 6.14. Pintado y acabado del mé6dulo

Los soportes deben ser mecanizados con alta precision para asegurar una correcta
alineacion y evitar esfuerzos innecesarios en el eje. Deben permitir la facil instalacion de
rodamientos y garantizar el giro libre del anillo interior, tal como se muestra en la Fig.

6.15.

Fig. 6.15. Soporte del volante de inercia

En la Fig. 6.16 se observa el angulo formado entre el eje conductor y el eje conducido, el
cual es fundamental para generar vibraciéon torsional en el sistema. Ademas, el resorte
presenta una marca blanca sobre el niimero de vueltas activas, lo que permite visualizar
su comportamiento durante el funcionamiento del moédulo. También se aprecia el
acoplamiento entre el motor y el sistema de transmision, el cual debe estar
correctamente alineado para evitar esfuerzos adicionales y desgaste prematuro en los

componentes.

Para la generacion de vibraciones torsionales, el médulo esta compuesto por un motor

eléctrico, base secundaria articulada, un variador de velocidad, una junta universal, un
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Fig. 6.16. Angulo entre el eje conductor y el conducido

resorte y un volante de inercia. Por otro lado, el sistema de atenuacion esta conformado
por péndulos de diferentes masas, ejes de péndulos y topes que limitan su rotacién a un
angulo de 30°. Los ultimos elementos mencionados trabajan en conjunto para reducir las
oscilaciones generadas. Todos los componentes estdn soportados sobre una base rigida

con cuatro niveladores regulables.

Fig. 6.17. Modulo experimental
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6.1.1. Costos de Construccion del Modulo

En este apartado se detallarédn los costos de construccion del médulo. En la Tabla 6.1
estan los costos estimados del presente proyecto. Se consideraron los costos por el uso de
los equipos de la Unidad de Ensananza de la Universidad Nacional de San Antonio Abad
del Cusco con la aclaracion de que este costo no fue cobrado, sino que fue brindado con

todas las facilidades sin costo alguno.

Costos de Construccién

Costo Sub
Cant. Descripciéon Unit. Total

S/. S/.

Equipos
01 Und. Variador de velocidad SINAMICS V20, 1hp/0.75kW  750.00 750.00
01 Und. Motor trifasico WEG 0.75 Hp TE2 650.00 650.00
Mecanismos y elementos de maquina

01 Und.  Universal Joint LOVEJOY Solid x Solid D7 429.65 429.65
0 3 Und. Resorte a torsion AISI 1070 106.20  318.60
01 Und. Eje principal CK45 160.00  160.00
01 Und. Eje secundario CK45 140.00  140.00
04 Und. Eje del péndulo CK45 85.00  340.00
08 Und. Rodamiento rigido de bolas SKF 628/8-27Z 15.16  121.30
04 Und. Rodamiento rigido de bolas SKF 16002-2Z 25.57  102.28
01 Und. Base principal 140.00  140.00
01 Und. DBase secundaria 70.00  70.00
01 Und. Bastidor del motor 50.00  50.00
01 Und. Volante de inercia 290.00  290.00
02 Und. Soporte 160.00  320.00
01 Und. Soporte doble 170.00 170.00
02 Und. Acople para resorte 145.00  290.00
04 Und. Tapa de proteccion 52.50  210.00
08 Und. Espaciador péndulo - rodamiento 8.00 64.00
08 Und. Masa del péndulo 10.00  80.00
02 Und. Chaveta 4x4x15 8.00 16.00
01 Und. Chaveta 6x6x15 8.00 8.00

04 Und. Niveladores 3/8"x1 1/2" 12.00  48.00
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Perneria
02 Und. Perno hexagonal M10x40 1.00 2.00
04 Und. Perno hexagonal 1/4"x1 3/8" 0.30 1.20
08 Und. Arandela plana tipo A estrecha 1/4" 0.10 0.80
04 Und. Tuerca hexagonal 1/4" 0.10 0.40
01 Und. Perno hexagonal M16x100 1.00 1.00
08 Und. Tuerca hexagonal 1/4" 0.10 0.80
04 Und. Anillos de retencion exterior 15x1 1.50 6.00
02 Und. Anillos de retencion exterior 12x1 1.50 3.00
01 Und.  Anillos de retencién exterior 18x1.2 2.00 2.00
08 Und. Anillos de retencion interior 16x1 2.00 16.00
14 Und.  Arandela Grower M10 0.15 2.10
12 Und. Perno Socket M10x35 1.40 16.80
16 Und. Perno Socket M6x12 0.50 8.00
01 Und. Arandela Grower M16 0.50 0.50
14 Und.  Tuerca hexagonal M10 0.30 4.20
16 Und.  Arandela plana tipo A estrecha M10 0.20 3.20
01 Und. Arandela plana tipo A estrecha M16 0.50 0.50
04 Und. Prisioneros Mbx10 0.50 2.00
02 Und. Prisioneros M6x12 0.50 1.00
02 Und. Prisioneros M6x18 0.50 1.00

Consumibles
03 Und. Disco abrasivo Dewalt 6.00 18.00
02 Und. Disco de corte Norton 4" 7.00 14.00
01 Und. Disco de corte Norton 7" 12.00  12.00
01 Und. Hoja de sierra 5.00 5.00
04 Und. Lija para metal grano 150 2.50 10.00
02 Und. Lija al agua grano 200 2.00 4.00
01 Und. Broca para metal 4mm 5.50 5.50
01 Und. Broca para metal 5mm 5.50 5.50
01 Und. Broca para metal 6.5mm 7.50 7.50
01 Und. Macho para méaquina M4x0.7 12.00  12.00
01 Und. Macho para méquina M5x0.7 14.50  14.50
1/2 kg.  Electrodo E6011 14.00  7.00
1/2 kg.  Electrodo E7018 18.00  9.00

Acabados
1/2 Gl.  Esmalte sintético 18.00  18.00
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1/4 Gl.  Pintura anticorrosiva 14.00  14.00
1 GL Thinner acrilico 18.00  18.00
01 Und. Macilla plastica Bonflex 15.00  15.00
01 Und. Lija para metal grano 60 2.50 2.50
01 Und. Lija para metal grano 80 2.50 2.50
01 Und. Cepillo copa 14.00  14.00
1/4kg.  Waype 15.00  3.80
Accesorios Eléctricos
02 m. Cable trifasico N°14 9.50 19.00
02 m. Cable monofasico N°14 6.50 13.00
01 Und. Enchufe de conexién monofasico 6.00 6.00
05 Und.  Terminal tipo Horquillas de 5/32"para calibre 14 0.50 2.50
03 Und. Terminal tipo Redondo de 5/32"para calibre 14 0.50 1.50

Alquiler de Equipos y Laboratorio

02 dias  Unidad de Ensenanza (Maquicentro) de la 400.00 800.00
Universidad Nacional de San Antonio Abad del

Cusco
02 dias Laser de Nivelacién Cruzado Einhell TC-LL 40.00 80.00
Total S/. 6,076.41

Tabla 6.1. Costos de construccion

Costos de Ingenieria

Los Costos de Ingenieria, Tabla 6.2, consideran los procesos de conceptualizacion,
modelado y optimizacion del diseno del moédulo, mediante iteraciones que permiten
cumplir con la lista de exigencias descrita en el Capitulo 3. Estos requisitos incluyen
funcionalidad, eficiencia, manufacturabilidad y seguridad. Ademaés, se llevaron a cabo
simulaciones para evaluar el comportamiento del sistema bajo diversas condiciones de
operacion, permitiendo optimizar su desempeno antes de la fabricaciéon y minimizando
errores y costos adicionales. Por tultimo, se generaron planos detallados del modulo,
especificaciones de los materiales, tolerancias y procesos de ensamblaje con la finalidad

de garantizar una fabricacion de los componentes y un montaje adecuado.

Estimacion de costo total

La Tabla 6.3 muestra la estimacion del costo total para el diseio y construccion del
modulo. El costo total del proyecto asciende a S/. 16,092.41.
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. Sub
Cant. Descripciéon Costo Unit. Total
S/. S/
1152 Hrs. Diseno del médulo 8.00 9216.00
50 Hrs. Elaboracion de planos  8.00 400.00
50 Hrs. Simulaciones 8.00 400.00
Total 10,016.00

Tabla 6.2. Costos de ingenieria

.. Costo Unit.
Descripcion S/

Costos de construcciéon  6,076.41
Costos de ingenieria 10,016.00
Costo total 16,092.41

Tabla 6.3. Estimacion de costo total

6.1.2. Instrucciones de Funcionamiento del Mdédulo

Ajuste de los Componentes

1. Para observar la atenuaciéon de las vibraciones torsionales mediante péndulos
simples, se pueden utilizar masas de 40gr, 90 gr, 135 gr y 180 gr y determinar su
influencia. Para ello es necesario limitar el movimiento del péndulo en la direcciéon

axial con anillos de retencion.

2. Es posible controlar la amplitud de la deflexiéon angular mediante el cambio en el
angulo del eje del motor y eje secundario. Para deflexiones méximas el angulo debe

tener el valor de 25° y el valor de 0° para una deflexion angular nula.

Para poder girar el motor respecto al punto de articulaciéon es necesario el uso de
llaves para el desajuste de los pernos para posteriormente aplicar el torque necesario
en la manija de la plancha, donde descansa el bastidor del motor, y posicionar en

el angulo requerido. De preferencia trabajar con un angulo de 25°.

3. Posicionar el modulo en una superficie plana de lo contrario realizar el ajuste
respectivo de los niveladores ubicados en los extremos de la base principal de la

maquina.

4. El variador debe ser conectado a una fuente de energia monoféasica de tension de

220V, y verificar que este correctamente conectado al motor.

5. Primero se experimenta las vibraciones torsionales a 2.55 Hz, y para observar la

absorcion dinamica de las vibraciones torsionales se colocan los péndulos.
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Puesta en Marcha

1. Verificar que la maquina se encuentre nivelado, caso contrario realizar el ajuste

necesario en los niveladores que se encuentran en los extremos de la base principal.

2. Verificar que las conexiones del variador de frecuencia y al motor estén conectados

correctamente.

3. Configurar el variador de frecuencia con la puesta en marcha rapida para poder

utilizar sus controles. Se recomienda seguir los pasos del Data Sheet. (Ver Fig. A.5)

4. Habiendo configurado los parametros del variador de frecuencia se prosigue con los

siguientes pasos.
= Para dar inicio se presiona el botén de color verde.

» Para cambiar de velocidad se presiona el botén de incremento o decremento
y el paso de variacion de velocidad es de 0.1 Hz lo que es adecuado para

sintonizar la frecuencia natural del sistema con el segundo armoénico.
= Para parar se presiona el botén de color rojo.

Atenciéon: La minima velocidad a utilizar es de 2 Hz y la méxima velocidad es 15
Hz. La velocidad de giro del motor debe ser en sentido contrario a las manecillas

del reloj para que se pueda producir el torcimiento adecuado.

6.2. Pruebas de Ensayo

El médulo educativo fue disenado para poder observar las vibraciones torsionales y su
atenuacion a través de la experimentacion directa; no sera necesario realizar una medicion
exhaustiva para presenciar el fenémeno fisico. Y el objetivo de este apartado es validar

el modelo conceptual planteado en la seccion 4.1.2.

6.2.1. Modelo a Ensayar

El médulo a ensayar, sin el absorbedor de vibraciones, es un sistema de un grado de
libertad. El rango de frecuencias a evaluar varia entre 2 Hz y 6 Hz, entrando en resonancia

a una velocidad de operacion del motor de 2.55 Hz.

Ademés, la implementacion de los péndulos incrementa el momento de inercia, lo que
desplaza la frecuencia de resonancia hacia valores menores (ver Fig. 4.13). A pesar de esta

variacion en la condiciéon de resonancia, el péndulo continuara atenuando las vibraciones
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torsionales. Este fenomeno se explicd con mayor detalle en la seccion 2.3.5, donde se
muestra que la atenuacién ocurre en un rango continuo de velocidades en lugar de una

frecuencia especifica.

6.2.2. Lugar de Prueba

Las pruebas se realizaron en el Laboratorio de Vibraciones Mecanicas de la Universidad
de San Antonio Abad del Cusco.

6.2.3. Equipos y Materiales

Tacometro 6ptico

4 Péndulos

Alicate tipo pinza.

Anillos de retencién

Los equipos y materiales se aprecian en la Fig. 6.18. Para mas detalle ver C.2, para

Fig. 6.18. Equipos y materiales

realizar las pruebas de la forma adecuada.

6.2.4. Capacitaciéon del uso del Médulo

En las Fig. 6.19 y 6.20 se presentan registros fotograficos del funcionamiento del
modulo disenado para el estudio de la absorcién dindmica de las vibraciones torsionales.
Estas imagenes muestran sesiones practicas realizadas con estudiantes de la asignatura

de Vibraciones Mecanicas, quienes representan el publico objetivo de esta propuesta.

Durante la presentacion, se explico el fendémeno de la vibracion torsional y se demostro,

de manera visual y experimental, como el mecanismo atenuador permite reducir las
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oscilaciones angulares del sistema. La interaccion directa de los estudiantes con el
modulo permitié reforzar los conceptos tedricos vistos en clase, facilitando la

comprension de los parametros que influyen en el comportamiento dindmico del sistema.

La participacion activa de los estudiantes y la claridad con la que se evidenci6 el efecto
de la absorciéon dinamica constituyen una validacion del objetivo principal de esta
investigacion: disenar y construir un modulo didéactico que permita estudiar y visualizar

el fenémeno de la vibraciéon torsional y su atenuacion.

Fig. 6.20. Presentacion del modulo
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6.2.5. Recoleccion de Datos

La recoleccion de datos en la experimentacion se realizo mediante videos, para luego
ser procesados en el software MatLab (Ver script E.3) para evidenciar la deflexion
angular del resorte y su atenuaciéon con claridad. A continuacién, se muestran
fotogramas (figuras) obtenidas del video procesado en condicion de resonancia del
sistema torsional para una masa de 180 gr de péndulo. El comportamiento del sistema
en condiciones de resonancia muestra que el torcimiento del resorte cambia de direccion
seglin la variacion de la aceleracion angular cada 90°, como se observa en la Fig. 4.3.
Inicialmente, la Fig. 6.21 muestra el torcimiento del resorte ocasionado por el torque
—J62912 que tiene la misma direccion que la velocidad de rotacion; después de un
instante de tiempo, el torque cambia de direcciéon siendo opuesta a la velocidad de
rotacion, la aceleracion es nula en el punto de inflexion y se aprecia en la Fig. 6.22.
Finalmente, la Fig. 6.23 muestra que el sentido del torcimiento del resorte es contrario a

la velocidad angular.

Fig. 6.21. a) Torcimiento del resorte en la direccion de la velocidad angular, b)
Atenuacion de la vibracion torsional para una masa de péndulo de 180 gr.

Fig. 6.22. a) y b) Punto de inflexién para ambas condiciones.

En la Fig. 6.24 se observa que el porcentaje de atenuacion es directamente proporcional al
incremento de la masa. Para facilitar el analisis del comportamiento del resorte durante

la vibracién, se ha marcado con una linea blanca horizontal. Esta referencia permite
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Fig. 6.23. a) Torcimiento del resorte en direccion contraria a la velocidad angular, b)
Atenuacion de la vibraciéon torsional para una masa de péndulo de 180 gr.

identificar con mayor claridad los desplazamientos del resorte y evaluar el impacto de la

variaciéon de las masas en la reduccién de las vibraciones torsionales.

Con la variacion de la masa de los péndulos, también se varia el momento de inercia del
sistema. En la Tabla 6.4 se muestran los nuevos valores de resonancia para diferentes
masas, ademas se realiza la comparaciéon con las resonancias obtenidas mediante
simulacion. La frecuencia del sistema de generacion de vibraciones torsionales esta

sintonizada al segundo armoénico (2n) del mecanismo de la junta universal.

Simulacién Error
Masa (gr) numérica Experimental (Hz) porcentual
(Hz) relativo
0 2.51 2.50 0.8%
45 2.23 2.20 0.9%
90 1.99 2.15 7.4%
135 1.83 2.00 8.5%
180 1.67 1.85 9.7%

Tabla 6.4. Comparacion de valores experimentales con los valores simulados

En la norma VDI 3843 [47], se establece que la precision de la variable objetivo,
determinada a través del modelo de calculo (resultado del calculo) y la variable medida
(resultado de medicion), debe estar dentro del rango de tolerancia técnicamente
admisible. La norma expone un valor del 10 %, por lo que el error porcentual relativo
debe ser inferior a este limite. En la presente investigacion el error porcentual relativo se
mide respecto a los datos experimentales obtenidos contra los valores obtenidos
mediante la simulacién numeérica, el valor es menor al 10 % lo que indica una precision
suficiente. Finalmente, el modelo conceptual planteado para la generacién de vibracion

torsional en la seccion 4.1.2 es ratificado con la experimentacion.

La Fig. 6.24 muestra una comparacion entre el sistema sin absorbedor (lado izquierdo)

y con absorbedor de distintas masas (lado derecho). En cada caso, la linea blanca en el
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Fig. 6.24. En las figuras en lado izquierdo se muestra el sistema en resonancia sin el
absorbedor y el lado derecho se muestra su atenuacion para diferentes masas. a) Masa de
45 gr, b) Masa de 90 gr, ¢) Masa de 135 gr y d) Masa de 180 gr.

resorte indica la deformacion angular del sistema debido a las vibraciones torsionales. Se
observa que, a medida que se incrementa la masa del absorbedor (de 45 gr a 180 gr), la
deformacion del resorte disminuye progresivamente. Considerando que las imégenes del
lado derecho constituyen el 100 % de deformacion angular, con 45 gr de masa se observa

una ligera reduccion de la deformacion aproximadamente del 15-20 %, con 90 gr entre el
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30-35%, con 135 gr se observa una reduccion considerable de entre 45-50 %, finalmente
con 180 gr la deformacién es la mas baja en comparacion con los otros casos,
alcanzando aproximadamente una atenuacion entre el 50-55%. Estos valores son
aproximaciones basados en la observacion cualitativa de las imagenes obtenidas en cada

experimentacion.
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Conclusiones

» El anélisis de los parametros que involucran la generaciéon y atenuacion de las
vibraciones torsionales permiti6 comprender el comportamiento dinamico del
mecanismo de la junta universal, el cual genera vibraciones torsionales con
armonicos pares, siempre que la posicion del eje de entrada y salida se encuentren
desfasados un éngulo () con valores recomendados menores a 25° para obtener un
comportamiento aproximadamente sinusoidal. Para la atenuacién se determind
que el movimiento del absorbedor pendular simple debe limitarse a un angulo de
30° para conservar las propiedades de absorcion con un torque armoénico. Ademés,
al incrementar el nimero de péndulos la atenuacién de la vibracion torsional es
mayor. El amortiguamiento del sistema torsional y de los péndulos influye en el
comportamiento del moédulo; un mayor coeficiente de amortiguamiento en el
sistema torsional reduce la amplitud pico de deformacion del resorte, mientras que
un coeficiente elevado de amortiguamiento en los péndulos limita su efectividad
como absorbedores dinamicos. La frecuencia del sistema de generacion de
vibraciones torsionales esta sintonizada al segundo armoénico del mecanismo de la
junta universal, y guarda relaciéon con parametros como la distancia desde el
centro del volante hasta la articulacion del péndulo (a= 46 mm), asi como la

distancia desde la articulacion hasta su centro de gravedad (1=11.5 mm).

» Utilizando la metodologia VDI 2221 se desarrollaron siete conceptos de solucion
para el diseno conceptual del moédulo. Mediante un proceso de seleccion
sistemaética se descartaron los conceptos de soluciéon 1 y 2, por la presencia de un
sistema alternante que implicaba un aumento en el peso del médulo, asi como la
generacion de fluctuaciones laterales en los soportes. La evaluacion Técnica -
Econdmica se realizoé segin la VDI 2225, en la evaluacién técnica los criterios con
mayor ponderacion fueron: construccion (35 %), diseno (25%) y funcionalidad
(20 %). Por otro lado, en la evaluacion econoémica, el criterio mas relevante fue el
de construccion, con un 75 %, considerando como prioritarios la adquisicion de los
elementos mecénicos y los costos de manufactura. A partir de los resultados
obtenidos en ambas evaluaciones, se seleccioné el concepto de solucién namero 3,
el cual obtuvo puntuaciones superiores a 0.6 en ambos criterios. El concepto

cuenta con un mecanismo de junta universal como fuente de excitacion de las



109

vibraciones torsionales, controlable mediante el angulo de desfase (f). El
espécimen a ensayar es un resorte fisico, y el atenuador seleccionado es un péndulo

simple de fabricacion sencilla y accesible.

En el modelado del sistema para un grado de libertad (1 GDL), se utilizo las
ecuaciones de Lagrange para caracterizar el movimiento en funcion de la
deformacion del resorte, ademés se determindé que la fuerza responsable de la
torsion del resorte es de naturaleza dinamica. Esta fuerza genera un torcimiento
opuesto a la velocidad angular en el intervalo de 0° a 90°, y en la misma direcciéon
que la velocidad en el intervalo de 90° a 180°, debido a la variacion de la
aceleracion inducida por la junta universal. La fuerza dinamica resulta del
producto entre la inercia del volante y la aceleracion angular a la salida de la
junta universal, siendo sensible a los cambios del angulo de desfase. Las ecuaciones
de movimiento del sistema con 1 GDL fueron resueltas analiticamente,
implementandose con la solucién numerica obtenida mediante el método de
Runge-Kutta. Este método fue también empleado para resolver el sistema de
ecuaciones no lineales que incorpora los efectos del péndulo, dada la alta
complejidad del modelo. A partir de la simulacién numérica, se determiné que el
sistema entra en resonancia a 2.51 Hz, valor que concuerda con el resultado
experimental de 2.5 Hz. En la condicién antes expuesta, la amplitud pico de
deformacion del resorte alcanza los 16°. La atenuacion de las vibraciones
torsionales mejora progresivamente al incrementar el nimero de péndulos. Para
una masa total de 90 gr, se logro una reduccion del 30.99 %; con 135 gr, del
46.10 %; y con 180 gr la reduccion alcanzo el 50.15 %.

El célculo de los elementos de maquina del modulo se fundamento en lograr la
mayor deformacion torsional posible para facilitar su observacion. Se selecciond un
motor de 0.75 hp y un variador de 1 hp, adecuados para generar las condiciones de
operacion requeridas, la junta universal elegida es del tipo D-7 con una aplicaciéon
menor o igual a 25° y el resorte tiene una rigidez de 0.6 N/m con 15 vueltas activas,
un diametro de alambre de 3.2 mm, didmetro medio de 32.8 mm en vista de que el
valor del torque dinamico es pequeno, se obtiene un factor de seguridad conservativo.
En consecuencia, la seleccion de los elementos de maquina se realizé considerando
tanto su disposiciéon como su facilidad de obtencion, asegurando un diseno funcional

y viable.

En la experimentacion directa se observé una atenuaciéon progresiva de las
vibraciones torsionales al incrementar la masa aplicada. Con una masa de 45 gr la
atenuacion fue ligera, estimandose entre 15-20 %. Al aumentar la masa a 90 gr, la
reduccion alcanzo aproximadamente entre 30-35 %, mientras que con 135 gr, la

atenuacion fue maés significativa en un rango de 45-50 %. Finalmente, con 180 gr se
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logro la mayor atenuacion, alcanzando valores entre el 50-55%. Estos resultados
muestran una clara correlacion con los valores obtenidos en las simulaciones

numéricas.

Durante los ensayos, se evidenci6 que los coeficientes de amortiguamiento del
sistema y del péndulo tienen un impacto directo en la generacion y atenuacion de
las vibraciones torsionales. El alineamiento adecuado de los ejes es fundamental
para el correcto funcionamiento del moédulo; una alineacién incorrecta provocaria
incrementar los valores del coeficiente de amortiguamiento del sistema, impidiendo
la deflexion angular del resorte. Asimismo, el contacto entre el péndulo y su eje
debe ser lo més liso posible para obtener valores minimos de amortiguamiento. La
instalacion de los péndulos en posiciones opuestas contribuydé a reducir las

vibraciones producidas por masas desbalanceadas.
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Recomendaciones

= Se recomienda realizar un estudio que incluya un sistema de mediciéon para las
vibraciones torsionales y su atenuacion, especialmente cuando las experimentaciones
se realicen a altas velocidades. Esto permitird obtener datos mas precisos sobre el

comportamiento del sistema bajo diferentes condiciones de operacion.

= Con el fin de evaluar la eficiencia del péndulo simple, se sugiere realizar pruebas
comparativas utilizando otros modelos de péndulo centrifugo, como los tipos bifiliar
y de rodillo. Estos modelos podrian ofrecer una mejor atenuacion de las vibraciones
torsionales, lo que permitiria validar la efectividad del diseno del péndulo utilizado

en este estudio.

» Para estudiar el fenémeno de la vibraciéon torsional en sistemas con trenes de
transmision de miltiples grados de libertad, se recomienda incorporar volantes de

inercia para un modelado mas representativo del comportamiento del sistema.
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A

Catalogos y Fichas Técnicas

W22 - IE2 High Efficiency - 60 Hz

www.weg.net m B g
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(kgm) | 'Tbado | trabado | o L aw | FPM Rendimiento | Factorde potencia | nominal
W[ w Win | T¥Tn Caliente | _Frio 50 | 75 | 100 | 5 | 75 | 100 | In@
IV Polos
012 | 016 63 | 0068 | 46 29 31 | o004 | a7 81 6.2 4 | 1715 | 530 | 600 | 640 | 044 | 055 | 064 | 0769
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45 [ M | 252 | 62 2,1 28 | 00155 | 19 4 420 56 | 1740 | 880 | 885 | 885 | 062 | 074 | 081 | 165
55 75 | 112m | 306 | 73 27 33 | ooso | 15 33 453 56 | 1750 | 880 | 891 | %00 | 053 | o067 | o7 | 212
Carcasas 63 hasta 132M/L n
~— HH
] a
=TS +es P
el
D
\_
(= EA— CA—-L— B —-L-C E-- Motores en las carcasas
t=——BB —= 63 a 90 non tienen
L céncamos de izaje.
LC
Punta del & Punta del eje trasera
Cacasa | A | AA | A8 | AC | AD BA | BB | BD | C cA 5 ERRER R RS RER RS R
100 | 255 | 116 | 125 | 123 50 95 40 78 M6 | 23 | 14 | 4| 85 | 4| 9% | 20 |3 12 | 72 |3
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Fig. A.1.

Ficha técnica Motor WEG 0.5HP IV Polos. Adaptado

de [57]
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VARIADORES DE VELOCIDAD SINAMICS V20
APLICACIONES BASICAS

Sinamics V20 ofrece funcionalidades basicas para la mayor parte de las aplicaciones industriales
de velocidad variable. Ejemplo: bombas, fajas transportadoras, ventiladores y compresores.
Trabaja en control de voltaje-frecuencia (VIF, V If y FCC).

Especificaciones técnicas
Frecuencia de salida:

Tipo de proteccién:

Temperatura de operacién maxima:
Entradas digitales:

Salidas digitales:
[SEGENEREEDS

Salida anéloga:

Panel operador basico:
Comunicacién:

0-599 Hz, resolucién 0.01 Hz.
1P20.

60 °C.

4 6pticamente aisladas (PNP/NPN).
2 (30 VDCI0.5 Ay 250 VAC/0.5A).
2 (0-10 VDCy 0/4-20 mA).

1 (0-20 mA).

Integrado.

USS, Modbus RTU RS485

Aplicaciones: Compensacion de deslizamiento, arranque al vuelo, controlador PID y arranque secuencial de bombas
Bloques de funcién libre: AND, OR, XOR, NOT, D-FF, RS-FF, Timer, ADD, SUB, MUL, DIV y CMP

Potencia (LO) Corriente (LO) Potencia (HO) Corriente (HO) Tamano Precio Lista

Cadigo

(MLFB) HP KW A HP A Constructivo Unit. $
SINAMICS V20 1 AC 200 V - 240 V (-10 ... + 10%)
100365756 6513210-58813-7UV1 FSAA
100371062 65L3210-5BB17-5UV1 I FSAB
100254295 = 6SL3210-5BB21-1UV1 1.5 1.1 6 1.5 1.1 6 FSAC ™ 475
100254296 65L3210-5BB21-5UV1 2 1.5 7.8 2 1.5 7.8 FSAC™ 539
100254297  £513210-5BB22-2UV1 3 2.2 1 3 2.2 11 FSAD 830
100254298 6513210-58B23-0UV1 4 3 13.6 4 3 13.6 FSAD ™ Jo4
Tamaiio Constructivo Altura H (mm) Ancho L (mm) Profundidad P (mm) _
FSAA 142 68 107.8 ] =
FSAB 142 68 127.8 ) n | ]L.t
FSAC 160.9 90.8 147 Numsan 1)
FSAD 176.5 136.6 158.8 ] ‘
FSA 166 90 145.5 ] i1
FSB 160 140 164.5 - sll!
FSC 182 184 169 . ot B el
FSD 206.5 240 172.5 ) B
FSE 264.5 245 209

Notas:

" Si se requiere utilizar resistencia de frenado para las tallas FSA, FSB y FSC se debe hacer uso de un
maédulo de frenado 6SL3201-2AD20-8VAO que se ubica en la pagina 3/4 “Componentes opcionales para V20".

Fig. A.2. Variador de frecuencia. Adaptado de [5§]
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Corriente de salida admisible [%]

100
90 ~——
80 T~
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—_—
Altitud de instalacion sobre el nivel del mar [m]

Fig. A.3. Altitud de funcionamiento del variador de frecuencia. Adaptado de [58]

b2 oD

e o=

D Type
D and HD Type Dimensional Dala

E c ID1-1D2
MainPin  Bore Std Max Bore Max Bore Max Square/ Static* Weight
Height Depth  Bore No Keyway with Keyway Hex Hole® Breaking Torque Solid Bored
in ] in in mm i in i in-lb Nm Ibs Ibs
D-1 D-1B 1.75 .88 56 19 25 6 - - 19 4 .38 110 12 .05 04
D-2 D-2B 2.00 1.00 62 25 .38 9 - - 25 6 50 378 42 10 .08
D-3 D-3B 225 1.12 68 31 50 12 - - 31 8 62 540 61 A7 15
D-4 D-4B 268 1.34 88 38 62 15 44 11 38 9 75 768 86 .30 .25
D-5 D-5B 3.00 1.50 88 44 69 17 50 12 44 11 88 1,176 132 45 37
D-6 D-6B 3.38 1.68 1.00 50 75 19 56 13 50 12 1.00 1,560 176 65 55
D-7 D-7B 3.50 1.75 1.00 56 88 22 .62 15 56 14 1.12 2,880 325 85 71
D-8 D-8B 3.75 1.88 1.06 62 1.00 25 .75 18 62 15 1.25 5220 589 1.1 94

D-10 D-10B 4.25 212 1.18 75 112 28 .88 21 .75 19 1.50 7,920 895 1.80 1.50
D-11 D-11B 5.00 2.50 1.38 88 1.25 31 1.00 25 .88 22 1.75 10,680 1206 3.00 2.50
D-12 D-12B 544 272 1.50 1.00 1.50 38 1.19 30 1.00 25 2.00 15,600 1762 4.20 3.50
D-13 D-13B 7.00 3.50 2.00 1.25 1.75 44 1.50 39 1.12 28 2.50 33120 3742 8.50 7.20
D-14 D-14B 9.06 4.53 2.75 1.50 2.00 50 1.81 48 1.38 35 3.00 65,400 7389 16.00 | 13.00

Notes: M * indicates: This is not a recommended operating torque.
M 3 indicates: Square and hex bores are measured across the flats.
M Operation of all universal joints is determined by the angle/speed combinations of the application. Consult Lovejoy Engineering for specific limitations
and recommendations.
M Applications that fall outside the limitations of these tables should be referred to Lovejoy Engineering for assistance.

Fig. A.4. Datos de dimensiones de la junta universal tipo D y HD. [50]
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SIEMENS
Convertidor SINAMICS V20 Puesta en marcha
Puesta en marcha rdpida
Funciones

Este menu se ha disenado para la configuracion sencilla de los datos nominales de la placa
de caracteristicas del motor.

Configuracién de datos del motor

Menu de texto

Si establece P8553 en 1, los nimeros de los parametros de este menu se sustituyen por un
texto breve.

Configuracién de parametros

Nota

En la tabla siguiente, "®" indica que el valor de este parametro se debe introducir segun la
placa de caracteristicas del motor.

Parémetro Nivel de Funcién Ment de texto
fcceso (si P8553 = 1)
P0100 1 Seleccién de 50/60 Hz
=0: Europa [kW], 50 Hz (valor predeterminado de fabrica) E U = u 5

=1: Norteamérica [hp], 60 Hz
=2: Norteamérica [kW], 60 Hz

P0304[0] » 1 Tensién nominal del motor [V]
Tenga en cuenta que la entrada de los datos de la placa de

caracteristicas tiene que corresponder con el cableado del motor (en
estrella/triangulo). (MOT V)

P0305[0] ® 1 Corriente nominal del motor [A]
Tenga en cuenta que la entrada de los datos de la placa de Nok R

caracteristicas tiene que corresponder con el cableado del motor (en

(EU - US)

estrella/triangulo). (MQT A)
P0307[0] ® 1 Potencia nominal del motor [kW/hp] P0O100=002:
Si P0100 = 0 0 2, unidad de potencia del motor = [kW]
SiP0100 = 1, unidad de potencia del motor = [hp] Mok P
(MOT P)
P0100 = 1:
NokhP
(MOT HP)
PO308[0] ® 1 Factor de potencia nominal del motor (cosp)
Visible solamente cuando P0100 =00 2 n [ o S
(M COS)
P0309[0] * 1 Eficlencia nominal del motor [%]
Visible solamente cuando P0O100 = 1 EI
El ajuste 0 produce el calculo interno del valor. (M EFF)
P0310[0] ® 1 Frecuencia nominal del motor [Hz]
NFrEQ
(M FREQ)
P0O311[0] * 1 Velocidad nominal del motor [RPM]
(M RPM)
P1900 2 Seleccién de la identificacién de datos del motor
= 0: Deshabilitada Mot «d
= 2: Identificacion de todos los parametros en parada (MOT ID)

Convertidor SINAMICS V20
Instrucciones de servicio, 02/2013, ASE31842763

Fig. A.5. Puesta en Marcha Réapida Sinamics V20. Adaptado de [57]
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H

AISI: 1045 WN: 1.1191 DIN: CK45

» Aleacién promedio: C0,45 Si 0,30 Mn 0,70 %
» Color de identificacion: Rojo/Blanco/Rojo

» Estado de suministro: Normalizado 193 HB mdx.

» Formato de suministro: Barras redondas, platinas

ACERO FINO AL CARBONO DE ALTA CALIDAD
Gran pureza de fabricacién y estricto control de calidad.

APLICACIONES: Partes de maquinaria y repuestos sometidos a esfuerzos normales;
drboles de transmisidn, ejes, pernos, tuercas, ganchos, pines de sujecion, pasadores,
cufias, chavetas, etc., también para herramientas de mano, portamatrices, etc.

INDICACIONES PARA EL TRATAMIENTO TERMICO

Recocido Temple °C Revenido  Nitruracion
Forjado Normalizado (enfriamiento Al aceite (segun (en bafio
°C °C lento en el Alagua  (dimensiones €l uso) de sales)
horno) °C menores) °C °C
850-1100  840-880 650-700 820-850 830-860 100-300 580
N/mm?’
1200
1000 >
800 . . 2 g
400 — 1.- Resistencia a la traccién
2 2.- Limite de Fluencia
400 ==L | |
200

0
400 450 500 550 600 650
Temperatura de revenido en °C

PROPIEDADES MECANICAS

Estado de . Limite de Resistencia a ) -
inistro Didmetro : 9 Alargamiento  Contracciéon
suminis mm fluencia la traccién (Lo=5d) % min % min
N/mm? N/mm? - ° ’ ° ’
Normalizado - 370 650 10 35
) 16-100 340 650-750 17 35
Recocido
100-250 330 580-700 18 -
SOLDADURA:

» Con soldadura especial de alta resistencia

» Segun tamafio y complejidad del trabajo, se recomienda un precalentamiento entre
200-300°Cy el uso de electrodos Béhler UTP 76, diamondspark Ni1 RC (C1),
diamondspark Ni1 RC, diamondspark Ni2 RC, Béhler UTP 6020.

Nota: La informacién brindada en la presente hoja técnica es de cardcter referencial. Para
informacién mds detallada, por favor, solicitar asesoria técnica.

ONE STEP AHEAD.

www.voestalpine.com/highperformancemetals/peru Voestq | pl ne

www.bohlerperu.com

Fig. A.6. Ficha técnica del eje
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16002-2Z

Rodamiento rigido de bolas con sellos o placas de proteccion

‘_B_>
ra
rq
r
2
DDy +——+ d dy

Dimensiones:

d 15 mm Didmetro interno

D 32 mm Didmetro exterior

B 8 mm Ancho

di =20.5 mm Didmetro del resalte

D, =28.2 mm Didmetro del rebaje

ri2 min. 0.3 mm Dimensién del chaflan
Datos del calculo:

Capacidad de carga dinamica basica C 5.85 kN

Capacidad de carga estatica bdsica Co 2.85 kN

Carga limite de fatiga Py 0.12 kN

Velocidad de referencia 50 000 r/min

Velocidad limite 26 000 r/min

Factor de carga minima kr 0.02

Factor de calculo fo 14
Masa:

Masa de rodamiento 0.0281 kg

Fig. A.7. Ficha técnica del Rodamiento 16002-2z. Adaptado de [59]
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624-27

Rodamiento rigido de bolas con sellos o placas de proteccidn

—B—

ra

r1L

r

M2

d d

Dimensiones:

d 4 mm Diametro interno

D 13 mm Diametro exterior

B 5mm Ancho

d; =6.95 mm Didmetro del resalte
D, =11.2 mm Didmetro del rebaje
ri,2 min. 0.2 mm Dimensidn del chaflan

Datos del célculo:

Capacidad de carga dinamica basica C 9.36 kN
Capacidad de carga estatica basica Co 0.29 kN
Carga limite de fatiga Pu 0.012 kN
Velocidad de referencia 110000 r/min
Velocidad limite 53000 r/min
Factor de carga minima kr 0.025
Factor de célculo fo 7.3

Masa:
Masa de rodamiento 0.0031 kg

Fig. A.8. Ficha técnica del Rodamiento 624-2z. Adaptado de [59]
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B Cotizacion de  Equipos

Comerciales

JUIPAMIENTO

AN RUC N° 20602216609

KANG S.A.C.

COTIZACION: Ne° 0033-2025
FECHA: 03 de junio del 2025

Sefiores:
Universidad Nacional de San Antonio Abad del Cusco

EQUIPOS GUNT- ALEMANIA

I:AE(T DESCRIPCION CANTIDAD | MODELO VENTA UNITARIO VENTA TOTAL
1 Vibraciones torsionales libres y forzadas 1 T™ 140 s/ 242,000.00 | S/ 242,000.00
PRECIO TOTAL INCLUIDO IGV | s/ 242,000.00
CONSIDERACIONES:

< PRECIOS: Los precios se entienden en SOLES incluido IGV

% GARANTIA: 12 meses contra toda falla de fabricacion.

< INCLUYE: instalacion y capacitacion en el uso y manejo de los equipos, asi como el
soporte técnico respectivo.

< TIEMPO DE ENTREGA: 210 dias

< MODALIDAD: Llave en mano.

< LUGAR DE ENTREGA: En las instalaciones de almacén central de la universidad.

% VALIDEZ DE LA OFERTA: 30 dias

Atentamente,

TECNOLOGIA Y EQUIPAMIENTO KANG 3.A.C.
\ P )

GERENTE GENERAL

Cristhian Reyes - A. Comercial
Celular: +511 924028640

Calle Enrique Palacios N2 360, oficina 307 — Miraflores
Correo: tecnologia.kang@gmail.com

Fig. B.1. Cotizacion Equipos GUNT



126

N 51998 124 556 - 51 966 686 250 Z/amts
e, u

estatales@zamtsu.com - www.zamtsu.com 2
= @ CORPORACION

Enrique Barrén 1065, Santa Beatriz, Cercado de Lima :Qué necesitas medir?

PROFORMA N° 1951/ZC/25
Lima, 17 de junio 2025

Sefiores:
UNIVERSIDAD NACIONAL DE SAN ANTONIO ABAD DEL CUSCO
RUC: 20172474501
CC‘O@ Movil: 951728416
Correo: 173013@unsaac.edu.pe
Direccién: Av. De la Cultura N° 733 - Cusco.

Exstoa
Att. Ruth Maritza Cuyo Lipa
e En atencién a su solicitud, ponemos a su consideracién la siguiente cotizacion:
einstein” v lC PRECIO PRECIO
E A DESCRIPCION TOTALS/ | TOTALS/
EIN INC. IGV INC. IGV
GYINSTEK 01 |01 | EQUIPO DE ESTUDIO DE VIBRACIONES TORSIONALES, 82,600.00 82,600.00
CONTROLADO DESDE COMPUTADOR (PC), CON SCADA
Marca: Edibon
OPTIKA Modelo: MEVTC
PRANTY Procedencia: Espaiia
NAUGRA
L1rl.u|ron
Nelta
Condiciones Comerciales:
1.G.V.: Incluido el 18%
P Forma de Pago: FACTURA A 10 DIAS
Entrega: Indicado en el item.
Lugar de Entrega: En los Almacenes de su entidad.
de Validez: 15 dias.
Garantia: 12 meses por defecto de fébrica.
,/ RNP: VIGENTE - BIENES Y SERVICO
KELLER RUC: 20108605392
Cuentas Corrientes:
Entidades Bancarias: Cuenta en Soles (S/) Cédigo de CUEag(t:al)lnterbancana
Scotiabank (*) 0587168626 SB-00924120058716862614
BCP 193-1726807093 BCP-00219300172680709319

www.zamtsu.com

2

* Cta. Ahorros
Ing. Francisco Quispe Lépez
Jefe de Ventas Estatales y Entidades Educativas

= Central: 417-7200 anexo 206
Celular: 99 8124556
RPE: 966686250

" E-mail: estatales@zamts_u,com

Msn: estatales1@hotmail.com

Fig. B.2. Cotizacion Equipos EDIBON
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C | Formato de Inspeccion

Experimentacion

FACULTAD DE INGENIERIA ELECTRICA, ELECTRONICA, INFORMATICA Y MECANICA

UNIVERSIDAD NACIONAL DE SAN ANTONIO ABAD DEL CUSCO \
ESCUELA PROFESIONAL DE INGENIERIA MECANICA %ﬂ

Mddulo para el Estudio de la Absorcién Dinamica de Vibraciones Torsionales

Hoja de Inspeccién
Equipo: M@ddulo para el Estudio de la Absorcién Dinamica de Vibraciones Torsionales Fecha:
Inspecciono: Responsable:
Frecuencia:
Proteccion Sistema en Movimiento: (Precaucién)
personal y
Precaucién: | Riesgo Eléctrico: (Cables, equipos eléctricos)
Equipo Descripcion de la Tarea Modo VEET Accion Reglstro_{
esperado Observacion
Estado de limpieza general Visual Limpio Limpieza

= Verificar que las conexiones eléctricas del motor | Visual OK Aviso

S = no estén dafiadas.

§ 5 Asegurar que el variador de frecuencia se Visual OK Limpio /

< £ encuentre limpio y sin conexiones sueltas. Dar Aviso

=2 aviso si hay conexiones sueltas.

38 Verificar integridad y alineacion entre ejes y Visual Alineadoy | Ajuste

._g é soportes. Alinear y limpiar en caso de ser limpio

2c necesario.

hiEs] Confirmar el montaje correcto del mecanismo Visual Fijo Ajustar /

E i atenuador Corregir

g 'z Inspeccionar los alrededores buscando Auditivo | Sin Aviso

SR vibraciones extrafias. Dar aviso en caso de vibraciones

2 £ encontrarlas

3 g Realizar ajustes menores Manual | OK Ejecutar

= Revisar presencia de ruidos anémalos durante la Auditivo | Sin ruido Aviso

operacion.

Fig. C.1. Formato de Inspeccion
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UNIVERSIDAD NACIONAL DE SAN ANTONIO ABAD DEL CUSCO "\
FACULTAD DE INGENIERIA ELECTRICA, ELECTRONICA’, INFORMATICA'Y MECANICA  Feil :’“}
ESCUELA PROFESIONAL DE INGENIERIA MECANICA g '

LABORATORIO DE VIBRACIONES MECANICAS

TEMA: Estudio de la Absorcion Dinamica de Vibraciones Torsionales

l. Objetivo:
. Materiales y Equipos: Mddulo para el Estudio de la Absorcién Dinamica de

Vibraciones Torsionales

Parametros Iniciales
Sistema Generador de Vibraciones Torsionales
Motor Eléctrico 0.75 hp
Momento de Inercia del VVolante 0.0006 kgm?
Rigidez del resorte 0.6 Nm/rad
Absorcién Dinamica de Vibraciones Torsionales
Masa de péndulos | 45g1,90gr ,135gr y 180gr

. Experimentacion:
GENERACION DE VIBRACIONES TORSIONALES

Estado de Resonancia (Hz)

. . Frecuencia de resonancia
Velocidad del motor | Frecuencia Natural , .
(Segundo Armonico n = 2)

ABSORCION DINAMICA

N°| Masa del | Resonancia | Frecuenciadel Atenuacion
pendulo (gr) Q (Hz) pendulo wp™ Observable

1 SI( ) NO ( )

2 SI() NO ( )

3 SI() NO ( )

4 SI( ) NO ( )

*Frecuencia del péndulo: w, = On = Q\/?
(\VA Resultados y Conclusiones

Fig. C.2. Ficha de Experimentacion para el Estudio de la Absorciéon Dindmica de
Vibraciones Torsionales
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D | Figuras y Tablas para el Diseno

Radio de muesca r, mm

0 0 0.5 1.0 1.5 2.0 2.5 3.0 35 4.0
: . .4 GP
20 wpst (1.4 GPa)
CJ/—TO)

0.8 & 0.1
o
3
3
g 06
=
<
9
<
=
= 0.4
k)
2 ,’ Aceros
A — === Aleaciones de aluminio

0.2

0
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.10 0.12 0.14 0.16

Radio de muesca r, pulg

Fig. D.1. Sensibilidad a la muesca sometidos a flexion inversa de cargas axiales inversas.
Adaptado de [49]

Radio de muesca r, mm

0 0.5 1.0 1.5 2.0 2.5 3.0 3.5 4.0
1.0
., 0.8
>
B
2 0.6
=
g
=
<
g 0.4
E Aceros
§ = === Aleaciones de aluminio
02
1
1
]
1
0 !
0

0.02 0.04 0.06 0.08 0.10 0.12 0.14 0.16

Radio de muesca r, pulg

Fig. D.2. Sensibilidad a la muesca de materiales sometidos a torsion inversa. Adaptado
de [49]
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s

3.0

2.6

2.2

1.8

1.4

1.0
0 0.05 0.10 0.15 0.20 0.25 0.30

rid
Fig. D.3. Eje redondo con filete en torsion. Adaptado de [49]

3.0

2.6

22

1.8

1.4

1.0 ‘
0 0.05 0.10 0.15 0.20 0.25 0.30

rld
Fig. D.4. Eje redondo con filete en flexion. Adaptado de [49]
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Tipo de maquina Vida especificada (h)
Electrodomésticos, maéaquinas agricolas, instrumentos, 300 - 3000
equipos técnicos de uso médico

Méaquinas utilizadas intermitentemente o durante breves 3000 - 8 000

periodos: herramientas eléctricas portatiles, dispositivos

de elevacion en talleres, maquinas y equipos para la

construccion

Maéaquinas utilizadas intermitentemente o durante breves 8 000 - 12 000
periodos donde se requiere una alta confiabilidad

de funcionamiento: ascensores (elevadores), grias para

productos embalados o eslingas para tambores, etc.

Méaquinas para 8 horas de trabajo diario, no siempre 10 000 - 25 000
utilizadas al maximo: transmisiones por engranajes de uso

general, motores eléctricos para uso industrial, trituradoras

giratorias

Méaquinas para 8 horas de trabajo diario utilizando 20 000 - 30 000
plenamente sus capacidades: herramientas mecéanicas,

méquinas para carpinteria, maquinas para la industria de

la ingenieria, gruas para materiales a granel, ventiladores,

cintas transportadoras, equipos de impresion, separadores

y centrifugadoras

Méaquinas para 24 horas de trabajo continuo: unidades 40 000 - 50 000
de engranajes para laminadoras, maquinaria eléctrica de

tamano medio, compresores, tornos de extracciéon para

minas, bombas, maquinaria textil

Maquinaria para energia edlica, incluidos los rodamientos 30 000 - 100 000
del eje principal, de orientacion, de la caja de engranajes

de cambio de paso, del generador

Maquinaria para abastecimiento de agua, hornos giratorios, 60 000 - 100 000
maquinas de trenzado de cables, maquinaria de propulsion

para buques de alta mar

Maquinas eléctricas de gran tamano, plantas de generacion 100 000 - 200 000
de energia, bombas para minas, ventiladores para minas,

rodamientos para ejes en tinel para buques de alta mar

Tabla D.1. Valores orientativos de la vida especificada de los diferentes tipos de
maquinas. [60]
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Shaft Ring Groove Supplementary datad
diameter
Mass per Nominal
dy N d3 a b d5 | 1000 units dy m ' ng dy FN Fr g FRrg Nabl size of
inkg pliers as
Nominal perm. perm. perm. n
size dev. dev. max. = min. = dev. H13 min. kN kN kN min~" DIN 5254
3 0,4 2,7 1.9 0,8 1,0 0,017 2,8 _g 04 05 | 010 [ 03 70 | 0,15 | 047 05 | 027 | 360000
4 04 3,7 *g?g 2,2 0,9 1,0 0,022 38 05 | 0,10 [ 0,3 86 | 020 | 0,50 05 | 030 | 211000
5 0,6 8 05 4,7 ' 25 11 1,0 0,066 4,8 78 05 0,7 0,10 0,3 10,3 0,26 1,00 0,5 0,80 154 000
6 0,7 ' 5,6 2,7 1,3 12 0,084 57 0,8 0,15 0,5 17 0,46 1,45 0,5 0,90 114 000 3
7 0,8 6,5 3,1 1.4 12 0,121 6,7 0 0,9 0,15 05 13,5 0,54 2,60 0,5 1,40 121000
8 0,8 7.4 tg?g 3,2 15 1,2 0,158 76| 906 | 09 020 | 06 | 147 | 081 3,00 05 | 2,00 96 000
9 1,0 8,4 33 17 1,2 0,300 8,6 1,1 [ 020 | 06 | 160 | 092 | 3,50 05 | 240 85000
10 1,0 93 3,3 1,8 1,5 0,340 9,6 1,1 0,20 0,6 17,0 1,01 4,00 1,0 2,40 84 000 3;10
11 1,0 10,2 33 1,8 1,5 0,410 10,5 1.1 0,25 0,8 18,0 1,40 4,50 1,0 2,40 70 000
12 1,0 11,0 3.3 1,8 17 0,500 1,5 1.1 0,25 0,8 19,0 1,53 5,00 1,0 2,40 75000
0 0
13 1,0 0,06 1.9 | 40,10 | 34 2,0 1,7 0,530 12,4 ~011 1,1 [ 030 | 09 | 202 | 200 | 580 10 | 240 66 000
14 1,0 12,9 -0.36 3,56 21 1.7 0,640 13,4 11 0,30 0,9 214 2,15 6,35 1.0 2,40 58 000 10
15 1,0 13,8 3,6 2,2 1,7 0,670 14,3 1,1 0,35 11 22,6 2,66 6,90 1,0 2,40 50 000
16 1,0 14,7 3,7 2,2 1,7 0,700 15,2 1.1 0,40 1,2 23,8 3,26 7,40 1,0 2,40 45000
17 1,0 15,7 3.8 23 1,7 0,820 16,2 1.1 0,40 1.2 25,0 3,46 8,00 1,0 2,40 41000

Tabla D.2. Especificaciones de las dimensiones del anillo de retenciéon de tipo normal y
la ranura

=9

s
a) b)
Detail X
dy <9 mm 9 mm < d; <300 mm dy 2 170 mm at manufacturer’s
discretion

ds

Fig. D.6. Ejemplo de instalacion
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E | Codigos de Matlab

E.1. Coédigo de Respuesta del Sistema no Linealizado

clear
clc
close all

% Condiciones iniciales
yo=[0 0 @ 0]1’; % [theta, thetadot phi phidot]
tspan=linspace(0,8,1500);

% Resolver con ode45

[t,y]=ode45(@funcion, tspan,y0d);

% Extrayendo el angulo y la velocidad angular de y-vector
theta_sin_linealizado=y(:,1); % Angulo del rotor
thetadot=y(:,2); % Velocidad angular del rotor

s phi=y(:,3); % Angulo del péndulo

phidot=y(:,4); % Velocidad angular del péndulo
%%% Plots vs. tiempo %%%
figure(1) % Plot rotor angle

plot(t,theta_sin_linealizado,’k’,’LineWidth’,1)

grid on

;s xlabel(’t(seg) ’, ’Interpreter’, ’latex’,’FontSize’, 14)

ylabel(’$\theta_(t)$ (rad)’, ’Interpreter’, ’latex’,’FontSize’, 14)

s % Encuentra el indice correspondiente al tiempo t = 5 segundos

t_5s_index = find(t >= 5, 1);

% Extrae los datos de posicidon del péndulo después de 5 segundos
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theta_after_15s = phi(t_5s_index:end);

% Calculo de la amplitud promedio del angulo phi
amplitud_promedio_phi = (max(theta_after_15s) - min(theta_after_15s))/2;
display(amplitud_promedio_phi)

s display(max(theta_after_15s))

display(min(theta_after_15s))

set(gca, 'FontSize’, 12); % Tamano de fuente de los numeros de los ejes
set(gca, ’LineWidth’, ©.8); % Grosor de linea de los ejes

set(gca, 'FontName’, ’Times New Roman’); % Tipo de fuente de los ejes

ruta = ’C:\Matlab\Variables\theta_sin_linealizado’;

save(ruta,’theta_sin_linealizado’)

s % figure(2) % Plot rotor angular speed

% plot(t,thetadot), grid

% xlabel(’time [s]’)

% ylabel(’thetadot(t), [degrees/s]’)
%

figure(3) % Plot absorber angle
plot(t,phi), grid

xlabel(’time [s]’)

ylabel(’phi(t), [degrees]’)

s6 % figure(4) % Plot absorber angular speed

% plot(t,phidot), grid
% xlabel(’time [s]’)
% ylabel (’phidot(t), [degrees/s]’)

% %
% [funcion.m]

% Archivo de funcidén para describir la dinamica de CPVA

function ydot=funcion(t,y)

a=0.08; % Longitud del centro del VI a la articulacidn del péndulo
1=0.02; % Longitud del punto de articulacidén al CG del péndulo
m=1.5; % Masa del péndulo
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6o Tm=14.231; % Par en (resonancia)

70 Omega=26; % Velocidad del motor (resonancia)

n K=18.928; % Constante de rigidez

72 J=0.007; % Momento de inercia del volante

s beta = 20xpi/180; % Angulo del eje de entrada y de salida
. A = (cos(beta)*2+1)/(2*xcos(beta));

» B = (1-cos(beta)”*2)/(2*cos(beta));

76 N=2; % Numero de armoénica de la fuente de excitacion

77 Ta=(A-B*cos((n)*Omega*t)); % Fuente de excitacidn externa
7s €a=0.05; % Coeficiente de amortiguamiento del sistema

79 €5=0.01; % Coeficiente de amortiguamiento del péndulo

s1 % Constantes para la matriz A para su simplicidad

g2 k1=J+m* (a*2+1*2+2xax1*cos(y(3)));

s3 k2=m*1* (1+a*cos(y(3)));

sa k3=m*x1*(1+a*cos(y(3)));

55 kKd=mx142;

86

s7 % Axydot=f => ydot=A*(-1)*f

0 A=[1 0 0 0,

90 0 k1 0 k2

01001 0;

92 0 k3 0 k4];

93

o F=Ly(2);

o5 TmxTa-ca*xy(2)+2*mxax1*sin(y(3))*x(y(2)+0mega) *y(4)+m*xax1*sin(y(3))*y(4)"2-K*
y(;

96 Y(4);

o7 —cs*y(4)-mxax1l*sin(y(3))*(Omega+y(2))*21];

os ydot=A\f;

90 end

E.2. Codigo para la Obtenciéon de la Amplitud pico de

la Deformaciéon Torsional vs Velocidad

clear all
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> clec

; close all

5 % Condiciones iniciales
(;y®=[® Q0 @]’;
» tspan=linspace(0,10,1000);

9 % Rango de valores de Omega

Jun

Omega_valores = 0:0.25:29;

12 % Vector para almacenar las amplitudes promedio

13 amplitud_theta_masa = zeros(size(Omega_valores));

15 % Iterar sobre diferentes valores de Omega (velocidad del motor)

16 for

28
29
30

31

34
35
36 end

37

i = 1:1length(Omega_valores)
Omega = Omega_valores(i);

% Resolver con ode45
[t,y] = ode45(@(t,y) dynsystem(t, y, Omega), tspan, y0);

% Extraer el angulo del vector y
theta_sin_pendulo = y(:,1)*(180/pi); % Rotor angle

% Encuentra el indice correspondiente al tiempo t >= 7 segundos
t_7s_index = find(t >= 7, 1);

% Extrae los datos de posicidn del péndulo después de 7 segundos

theta_after_7s = theta_sin_pendulo(t_7s_index:end);

% Calcula la amplitud pico de la deflexidn torsional
amplitud_pico = (max(abs(theta_after_7s))); %

% Almacena la amplitud promedio en el vector

amplitud_theta_masa(i) = amplitud_pico;

ss % Trazar la grafica de amplitud pico vs Omega

39 figure(1);

10 plot(Omega_valores, amplitud_theta_masa,’k-0’);
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xlabel (’Omega’);

ylabel (" Amplitud Promedio’);
title(’Amplitud Promedio vs Omega’);
grid on;

% Guardar los resultados en una variable
ruta = ’C:\Matlab\Amplitud totall\amplitud_theta_masa’;

save(ruta, ’amplitud_theta_masa’);

function ydot=dynsystem(t, y, Omega)

a=0.046; % Longitud del centro del VI a la articulacién del péndulo
1=0.0115; % Longitud del punto de articulacién al CG del péndulo
m=0.09; % Masa del péndulo

K=0.6144; % Rigidez del resorte

5 J=0.0006; % Momento de inercia del motor

b_2=0.2487; %Coeficiente de Fourier para el segundo armoénico
n=2; % Numero del arménico de la fuente de excitacidn
Ta=-Jxb_2*(16)*2*sin(n*0Omega*t); % Torque dinamico

ca=0.005; % Coeficiente de amortiguamiento del rotor

cs=0.001; % Coeficiente de amortiguamiento del péndulo

% Constantes para la matriz A para su simplicidad
k1=J+mx(a*2+1*2+2xax1xcos(y(3)));
k2=m*1*(1l+a*cos(y(3)));

5 k3=m*1x(1+a*cos(y(3)));
i kd=mx12;

% Axydot=f => ydot=A*(-1)*f

0 A=[1 0 0 0;

0 k1l 0 k2
001 0;
0 k3 0 k41;

s f=Ly(2);

Ta-caxy(2)+2xmxa*1xsin(y(3))*(y(2)+0mega)*y (4)+mxa*1*xsin(y(3))*y(4)*2-K*y (1
);

y(4);

—csxy(4)-mxa*x1xsin(y(3))*(Omegaty(2))*21;
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ydot=A\f;
end

E.3. Codigo para el Procesamiento de Imagenes

clear all;
clc;

% Crear una carpeta para guardar los fotogramas

outputFolder = ’fotogramas_grises’;

if ~exist(outputFolder, ’dir’)
mkdir(outputFolder);

end

% Leer el video original

video = VideoReader(’Vibracion torsional.mp4’);

> outputVideo = VideoWriter(’video_lento_grises.avi’);

outputVideo.FrameRate = video.FrameRate / 2; % Reducir la tasa

fotogramas para ralentizar (ajustar segun lo deseado)

1+ open(outputVideo);

, % Leer y procesar cada fotograma

frames = [J]; % Almacenar los fotogramas para ralentizacion

< frameIndex = 1; % Indice para los fotogramas

while hasFrame(video)
% Leer el fotograma

frame = readFrame(video);

% Convertir el fotograma a escala de grises

grayFrame = rgb2gray(frame);

% Guardar el fotograma como una imagen

de

imwrite(grayFrame, fullfile(outputFolder, sprintf(’frame_%04d.png’,

frameIndex)));
frameIndex = framelndex + 1;

% Almacenar el fotograma convertido

frames = cat(4, frames, grayFrame);
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32 end

32 % Duplicar fotogramas para ralentizar el video

w

s duplicationFactor = 8; % Duplicar cada fotograma (ajustar segin lo deseado)

36 for i = 1:size(frames, 4)

37 for j = 1:duplicationFactor
38 writeVideo(outputVideo, frames(:, :, :, i));
39 end

10 end

12 close(outputVideo);
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