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RESUMEN

El banco de emsayo de vibraciones bajo la condicion operacional de
desbalanceo, ocasiond la ruptura del sistema de empotramiento del banco a suelo,
naciendo por ello la necesidad de generar alternativas de solucién a problema de
anclgje por medio del modelado geométrico en el software Pro/Engineer.

Este software, permite someter al banco de ensayo a una serie de andlisis de
vibraciones (modal y dinamico), con el objeto de conocer |0s esfuerzos maximos que se
producen en el banco de ensayo en las diferentes alternativas identificadas, para con

ello, poder aceptar o rechazar una alternativa que sea viable técnicay econémicamente.



SUMMARY

The vibration test device, under the undesbalance operational condition, caused
the rupture of the anchoage system, being designed for it the necessity to generate
alternative of solution to the anchorage problem by means of the modeling geometric in
the software Pro/Engineer.

This software, allows to subject to the vibration test device to a series of
analysis of vibrations (modal and dynamic), in order to knowing the maximum efforts
that take place in the rehearsal bank in the different identified alternatives, towardsiit, to

be able to accept or to rgject an dternative that is viable technical and economically.
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INTRODUCCION

La inquietud del ser humano por conocer, andlizar y sintetizar los
fendmenos naturales, 1o ha llevado a la busgueda de soluciones a través de la
aplicacion del método cientifico, planteando hipétesis, identificando las
variables presentes, plasmando modelos matematicos y verificando su
validez experimental.

Uno de estos fendbmenos, se refiere a las vibraciones mecanicas.
Desde que aparecieron los primeros instrumentos musicales, en especial los
de cuerda, la gente ya mostraba un interés por el estudio del fendmeno de las
vibraciones.

No existe una definicion uUnica de Vibraciones Mecanicas, sin
embargo, se puede definir como movimientos oscilatorios que tienden a
sacar de su posicion de equilibrio 0 reposo a un cuerpo, una maguina,
estructura o parte de ella, ya sea por la accion de su propio peso o por fuerzas
externas; las cuales dan origen a desbalanceo rotatorio, desalineamiento de
acoplamientos o descansos, ges excéntricos, engranajes o ges defectuosos,
correas impulsoras defectuosas, etc. Esto, nos lleva a analizar las vibraciones
en una maquina, detectando para ello su frecuencia natura de vibracion,
amplitudes y fuerzas o pares que existen en e sistema.

Frente a la necesidad de estudio de estos fenOmenos, los Institutos
de Disefio y Méodos Industrides (IDMI) y de Materiales y Procesos
Termodinamicos (IMPT), crearon un banco de ensayo de vibraciones que les
permite modelar cinco condiciones operacionales en rodamientos de bolas
(cuatro de fadla y una normal). De los ensayos relacionados, e de

deshalanceo, ocasiond la ruptura del sistema de empotramiento del banco a

suelo, naciendo por ello la necesidad de generar alternativas de solucién al

problema de anclgje, ya que esta fala puede ocasionar dafio a las personas




gue operan este banco, observadores, como también alas partes componentes

del mismo.

1.1 DESCRIPCION DEL PROYECTO

Frente al problema de anclae (empotramiento) planteado, se proponen las

siguientes hipotesis.

“ El modelado geométrico del banco de ensayo bajo la condicién operacional de
desbalanceo, permitira identificar soluciones al problema de empotramiento” .
“ Las soluciones identificadas con e modelado geométrico son factibles técnica 'y

econdmicamente’” .

1.2 OBJETIVOSDEL PROYECTO

Objetivo General

Realizar €l andlisis dinamico del banco de ensayo con el software Pro Engineer, para
generar dternativas de disefio a los problemas de empotramiento producto de

desbalanceo en un banco de ensayo de rodamientos.

Obj etivos Especificos

o0 Recopilar bibliografia y fundamentar tedricamente el andlisis de vibraciones
mecanicas en maguinas rotatorias.

o Aprender e uso del software Pro/Engineer y del médulo Pro Mecanica
Motion.

0 Modear & banco de ensayo por medio del software Pro/Engineer.



1.3

0 Redlizar andlisis dinamico por medio del médulo Pro/Mechanica Motion bajo
la variacion desbalanceo.

0 Redlizar sintesis y evaluacion de los resultados obtenidos con € andlisis
dinamico e identificacion de las condiciones criticas de operacién del banco
de ensayo bajo desbalanceo.

0 Anadlizar lainformacion obtenida con € andlisis dinamico.

o0 Proponer solucionesy redactar latesis de titulacion.

METODO DE TRABAJO

Estudio de vibraciones mecanicas a través de diferentes textos, uso de Internet,
tesis 0 memorias que aporten informacion necesaria a este caso.

Apoyo en tutoriales para € estudio y manejo del software Pro/Engineer.

A partir de los planos de disefio originales del banco de ensayo, redizar €
modelado geométrico y € ensamblgje de las partes constituyentes en el software
Pro/Engineer.

Uso del modulo Pro/Mechanica Motion para generar diferentes tipos de andlisis
de vibraciones bajo la condicién de desbal anceo.

Generacidon de distintas alternativas para e problema de empotramiento,
modelado por e software Pro/Mechanica Motion.

Sintesis y evaluacion de las alternativas obtenidas para aceptar o rechazar la
hipotesis planteadas.

Tipificacion de soluciones propuestas y redaccion de latesis.
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MARCO TEORICO - CONCEPTUAL

21 VIBRACIONESMECANICAS

El estudio de las vibraciones mecanicas se refiere a los movimientos oscilatorios
delos cuerposy alas fuerzas asociadas con €llos.

Una definicion de las vibraciones mecanicas es;

“Es e movimiento de una maquina, o de una parte de €ella, hacia atras y adelante
desde su posicion de reposo, que impone cuatro fuerzas que determinan la caracteristica
de la vibracion: Fuerzas excitadoras, la masa, la rigidez y € amortiguamiento

caracteristico del sistema’ (Davies, A. 1998).

Las vibraciones mecéanicas se pueden clasificar en dos clases segin la naturaleza
de las excitaciones: Libresy Forzadas, Las vibraciones libres ocurren cuando un sistema
oscila bajo la accion de fuerzas inherentes a sistema mismo y, cuando las fuerzas
externas aplicadas son inexistentes. El sistema bajo vibracion libre vibrara a una 0 més
de sus frecuencias naturales que son propiedades del sistema dinamico que dependen de

su distribucion de masay rigidez (Fig. 2.1).

X(t)= VibredonLLitre

e ———T
\/\/U t

desplazamientoinicdl. Andizar |

Fig.21 Vibracion libre



Las vibraciones que tienen lugar bajo la excitacion de fuerzas externas son
vibraciones forzadas; cuando la excitacion es oscilatoria, € sistema es obligado a vibrar
a la frecuencia de excitacion, y s ésta coincide con una de las frecuencias naturales del

sistema, se produce una situacion de resonancia y ocurren oscilaciones peligrosamente

grandes (Fig. 2.2).

_ X(t) = Desplazamiento Vibratorio
F(t) = Fuerza Excitadora en un punto de interés

W e W\/\

> | Andizar \/ U \/ :

Fig. 2.2 Vibracion forzada

La mayoria de las méquinas producen niveles de vibracion que permanecen bajos
y constantes, por lo que es conveniente chequear que estos niveles se mantengan, dado
gue unainstalacion defectuosa 0 una mantencion inadecuada puede tener como resultado
vibraciones excesivas, por |o tanto, un aumento gradual es un aviso para una mantencion
rutinaria, y a su vez un aumento repentino exige una accién inmediata.

Las causas que originan las vibraciones mecanicas, son muchas, pero
basicamente las vibraciones se encuentran estrechamente relacionadas con: desbalanceo
rotatorio, desalineamiento de acoplamientos o descansos, €es flectados, solturas
mecanicas, correas impulsoras. Ademas, se debe tener en cuenta las causas de largo
plazo, como desgaste, edad de la maguina, corrosién, comportamiento no eléstico de los
materiales, cambios ambientales (temperatura, presion, humedad), acumulacién de
material es extrafios, dafo o deterioro, etc.

Estos fendbmenos que originan vibraciones mecanicas producen cas siempre un
desplazamiento del sistema desde su posicion de equilibrio estable, haciendo que la

mayor parte de las vibraciones en maquinas y estructuras sean indeseables, ya que
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aumentan los esfuerzos, las tensiones y las pérdidas de energia que las acomparian.
Ademas, son fuente de desgaste de materiales, ruidos molestos, y produciéndose dafios
por fatigay movimientos.

En genera las méquinas industriales son del tipo rotativa, las vibraciones
formadas son del tipo periddico, y los componentes de frecuencia son el principal
indicador de las causas.

Una forma de ilustrar y medir este fendbmeno es por medio de un transductor
de vibraciones, @ cua es unido en forma rigida, a la superficie de un cojinete,
permitiendo medir e movimiento de este elemento. Si la superficie del cojinete se
mueve o vibra hacia arriba y hacia abajo significa que €ella 0 su union a la base es
eléstica. Esta elasticidad se representa esqueméticamente, o se modela, por un sistema
masa - resorte (Fig. 2.3).

Sefial Transductor de
ena Vibraciones
Vlbr‘ator‘la\

/

— [—F—Desplaz. Méximo Superior
— 1= A/
\ / \/ [ 1 Posicion de Reposo

L1

—t — — Desplaz. Moximo Inferlor
7 N

[L1] 1]

Fig. 23 Movimiento vibratorio de un cojinete en una maguina,
Fuente: (Saavedra, 2000).

Este sistema contiene la representacion de tres parametros fundamentales, que

son: Inercia (masa), Elasticidad (resorte), y Disipacion de Energia (roce), conteniendo
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cada uno de estos el efecto que le es propio, no existiendo combinacién posible de dos
efectos distintos en un mismo el emento.

En general, un movimiento periodico de oscilacion, como es |6gico se repite
luego de un cierto tiempo. Entre los movimientos periddicos, e més simple es €
movimiento armoénico, en € que la relacion del movimiento respecto del tiempo puede
ilustrarse fisicamente mediante e movimiento del péndulo, que se muestra en la Figura
2.4.

f
f fo

1 >

.

X
K
Xo

AN

.

Fig. 24 Modelamiento del péndulo, Fuente: (Rojas, 1999).

M ateméti camente este movimiento queda representado por la ecuacion:
X = x, xsen (W xt - f) )
En donde:
X . Desplazamiento del péndulo.
Xo . Amplitud del desplazamiento o valor peak.
f : FasedelaVibracion.
w :  Velocidad angular del movimiento.

Larelacion que existe entre w y periodo T viene dada por:
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wW=—_ (2

y con lafrecuencia f, por:
w = 2pf 3)

De la ecuacién de movimiento y a partir del desplazamiento del cuerpo, por
derivacion sucesiva se obtiene la velocidad v(t) y posteriormente la aceleracion a(t):

En general ka velocidad [v(t)] es el cambio de la posicion respecto del tiempo, 0
de otra forma, es la rapidez con que se esta midiendo un punto mientras esta vibrando;
matemati camente esto se expresa como:

aXo_ dx _

v=Limc—+=—=X
Dt®OeD|:‘0 dt (4)

Siendo para el caso del movimiento arménico:
v(t) = x, *w >codw % +f )=V0>Gen(w><t+f +90°) (5)

Donde:
Vo =Veocidad Maxima= X, v = X, X2 p ¥ (mm/s)

La aceleracion [ a(t) ] es € cambio que experimenta la velocidad de vibracion
respecto del tiempo o simplemente es € cambio de la velocidad con el tiempo;
matemati camente se expresa como:

adVvo_dv _d*x _ «

azv=Limi—2=—"=""=
o A0t g dt dt? ©6)

Para el caso de movimiento arménico se tiene:

a(t) = - x, w? xsen(wt +f ) = A xsenfw xt +f +180°) @)
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donde:
A, = Aceleracion Méxima = Xo #v° = Vo xw =V, 32 pxf (M/s%)

Normamente, las vibraciones que se detectan en la préctica no son del tipo

armonico puro, de modo que su medicion no es directamente comparable con otras

vibraciones. Para poder comparar vibraciones se definen |os siguientes pardmetros:

- Valorpeak(xpeak)

Xpeak = rTéX|X(t)| (8)

- Vaor medio( Xm)

X, = Tl A (D[t 9
- Vaor €ficaz ( Xms)
1 \T 2
ers = \/? )Q (X(t)) dt (10)

Para el caso de una vibracion arménica existe una relacion entre estos valores :

Xims = L.113K = 0.713K o (12)

Permite la figura 2.5 comprender mejor la relacion existente entre estos valores:

En general, para ondas no periddicas se escoge como indicador de la vibracion €
valor eficaz (rms), especialmente en vibraciones aeatorias, donde no puede hallarse una
componente predominante.
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i

~V

Fig. 25 Ondasenoidal, valores peak, medio y rms, Fuente: (Rojas, 1999).

22 MODELO IDEALIZADO DE UN SISTEMA MECANICO
DE UN GRADO DE LIBERTAD

Para poder comprender el actuar de este modelo, hay que previamente definir un
grado de libertad: es un cuerpo independiente en el espacio tiene seis grados de libertan,
tres en rotacion y tres en tradacion.

Una méaquina rotativa, esta compuesta por varios elementos que influyen en
digtinta medida sobre la vibracion resultante. Como primera aproximacion, se
considerara que la méaquina tiene solamente un tipo de movimiento (traslacion
rectilined). En este modelo, la masa estd concentrada; la flexibilidad se representa como
un resorte equivalente y, los roces y disipaciones de energia se consideran como

equivalentes a la disipacion del tipo viscosa (amortiguamiento o damping) (Fig. 2.6).

k

A

M

) )

Fig. 2.6 Modeo idealizado de un grado de libertad, Fuente: (Rojas, 1999).
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Este modelo idedlizado tiene un grado de libertad y es suficiente para estudiar la
vibracién en maguinas rotativas bajo efectos de desbalanceo. El sistema contiene la
representacion de los tres parametros fundamentales:

Lamasa (M) tiene la caracteristica que adquiere una aceleracion proporciona a

la fuerza aplicada.

El disipador o amortiguador viscoso (C) presenta una resistencia al movimiento

relativo, que es proporciona a la velocidad relativa. Es una condicién del solido

(masa), que hace que las vibraciones libres disminuyan sus amplitudes hasta

detenerse.

El resorte eléstico (k) lineal presenta unaresistencia a estiramiento proporcional

alafuerza que se aplique.

En e sistemadelafigura 2.7, se representa un modelo idealizado de un grado de

libertad con desplazamiento horizontal.

X
k kx
—\/\/VV\— Mx & F(t)
M = <+ M —
<_

c QQ cx

Fig. 2.7 Sistemade un grado de libertad, con desplazamiento horizontal, sistema
formado por masa, resorte y amortiguador, Fuente: (Rojas, 1999).

Importa la ubicacion de la masa M, para lo cual se ha definido su posicion en la
direccion de movimiento (horizontal) por la coordenada x, de manera que quedan
también definidas su velocidad X y aceleracion X.

Al moverse la masa desde la posicion de equilibrio, €l resorte gjercera una fuerza

oponiéndose a estiramiento (0 compresion), y €l amortiguador se opondra en forma
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proporcional a la velocidad. Observando € diagrama de cuerpo libre de la figura 2.7,

obtenemos la siguiente relacion que describe la posicién del cuerpo:
M x+cx+kx=F(t) (12
S F(t)=0, la ecuacion es homogénea y describe una vibracion libre, es decir, en
€l caso que el sistema oscila sin presencia de una fuerza excitadora.

A continuacion se analizara el caso en que el grado de libertad esté relacionado

con un desplazamiento vertical, paralo cua nos referimos alafigura 2.8.

%F(t) %F(t) 47“"9
T

ERET

Fig. 2.8 Sistemade un grado de libertad con desplazamiento vertical,
Fuente: (Rojas, 1999).

Déd diagrama de cuerpo libre de lafigura 2.8, se obtiene la siguiente ecuacion,
(Rojas, 1999, pég. 16):

M y+cy+ky =F(t) (13)

El primer caso aestudiar corresponde cuando F(t)=0, y representa el movimiento
que tendra el sistema si se saca de la posicion de equilibrio y se suelta en movimiento
libre,

La ecuacion es del tipo homogénea y € resultado que se obtendra dependera de

los parametros del sistema.



como:

Definiendo:

Amortiguamiento critico:

= 2+/kM

c

crit

Frecuencia natural:

w = M

Factor de amortiguacion:

C
z = —
c

crit

17

(14)

(15)

(16)

Con estos parametros, la ecuacion (12) de una vibracion libre se puede escribir

st S xt K x=0 (17)
M M

X+ 22W X+ W2x = 0 (18)

Las soluciones a las ecuacion de movimiento (18) dependera de los parametros

del sistema mecanico y de las condiciones iniciales X(0)= xg ; V(0)= Vp.

Satisfaciendo la ecuacion (18), tenemos:

Si:

X(t) = Ae't (19)

setiene

12 +2zM +wW* =0 (20)

despgiando | , tenemos:

| =-zwxwyZ - 1 (21)
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Se puede observar que la solucion de la ecuacion depende del factor de

amortiguacion z, existiendo 4 casos de analizar:

Caso 1: z>1, que corresponde a un sistema sobreamortiguado y su solucién es:

x(t) = e'zwt(x0 cosh t/vu/z 2. 1J+ B xsenh vat1/z 2. 1]) (22)

donde:

V, +WzX
B:O—Z; (23)
WafZ © -

Caso 2: z=1, que corresponde a un sistema criticamente amortiguado y su

solucioén es;

X(t) =e™ (Xo + (Vo + XOW)Xt) (24)

Caso 3: z<1, que corresponde a un sistema subamortiguado y su solucion es:

xt)=e > codut 2 2~ 1]+ Bremnfut 22 1])

V, +WZ X,

wafz%-1

donde:

B =

Caso 4: z=0, que corresponde a caso ideal no amortiguado y su solucion es:
x(t) = %, cosfat) + S0 senw) (26)

Los cuatro casos sefidlados, se grafican seguin se muestra en la figura 2.9.
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X Critico  Sobreamortiguado No Amortiguado

‘ )

D~

TV

Sub Amortiguado

Fig. 2.9 Sistemas amortiguados, Fuente: (Rojas, 1999).

23 VIBRACION FORZADA DE UN SISTEMA
DE UN GRADO DE LIBERTAD

La maquinaria con € tiempo se ve sometida a distintos tipos de fuerzas durante
su funcionamiento, las cuales pueden ser transitorias o permanentes y determinadas o d
azar. En este dltimo caso, existe una gran mayoria de méaguinas que efectlan
movimientos rotativos en alguno de sus elementos, generandose asi fuerzas de inercia
que dependen de la velocidad de rotacion. Estas fuerzas son las que producen
movimientos arménicos. Un caso tipico es un motor eléctrico o polea desbalanceada que
produce vibraciones notorias.

Por lo anterior, se ilustrarga, e movimiento del sistema mecanico de un grado de
libertad bajo una fuerza externa de tipo arménica. Estas fuerzas armonicas son por lo
general del tipo seno 0 coseno y para ambos casos € tratamiento es el mismo.

Consideremos la situacion de la figura 2.7, donde se plantea €l equilibrio de las

fuerzas, y F(t) es unafuerza excitadora de tipo armonico:

F(t) = F, xcosw, x) (27)

Reemplazando en la formula (12) se obtiene:
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M X+ C X+ kx = F, ><c:os(wf >¢) (28)
La solucion de la ecuacion (20) sera del tipo:

X(t) = Xiom + X, (29)

hom ar

Aqui, Xhom €s la solucion de la ecuacion para vibraciones libres ya vista, por lo

que € interés se centrara en la solucion de la ecuacion particular que en este caso sera de

laforma

Xoqr = Fy COSW,t = Re(Foeint) (30)

Para facilitar la matemética a utilizar es mas conveniente considerar la fuerza

como funcién de un nimero complegjo. De esta forma, la fuerza se puede escribir como:
iwt
F() =F, €™ (31)

Si e desplazamiento complejo es denotado por z = x + iy, laecuacion en z es:

Mz +cz+kz=Fe"" (32)

La solucion de esta ecuacion es de laforma:

iwt

Z=Bxe (33)
Reemplazando en la ecuacion (28) se tiene:
(— Mw? +icw , + k)xBe Wit = F xe™ (34)

despejando B setiene:
B F _ Fe'
k- i iow e el +(ow, (35)
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donde:

|- -|-O:

-
f =tan >
k- Mwg

F bt
Jlc- Mz +fow,

Q

de esta forma, se obtiene z(t):

At) =

Definiendo:

- Factor de sintonia:

- Factor de amplificacion:

Laexpresion (37) se puede escribir:

V- n2f +(znz

z(t) =

y se puede anotar:
1

Ai =
Vo-n) + @z}

de esta forma la solucién més sencilla para z(t) es:
Fo pflott
() = Ad!

Pero se esta buscando una solucién para x(t) la cua resulta ser:

(36)

(37)

(38)

(39)

(40)

(41)

(42)
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)= + 2 S cosh - 1) (43)

24  ANALISISDE LASVIBRACIONES, RELACION ENTRE FUERZA Y
VIBRACION

La vibracion de una maquina rara vez es armoénica simple, lo méas probable es
gue sea de forma compleja, como se manifiesta en la Fig. 2.10, en este caso, a sensor
ubicado en uno de los descansos de la méaquina llegan simultaneamente vibraciones
provenientes de distintas fuentes, siendo alguna de estas. Desbalanceo (Unbalance),
solturas mecanicas (looseness), engranagjes en mal estado (blade passing), rodamiento en
mal estado (bad bearing).

Dado que el sensor capta las excitaciones de diferentes fuentes de vibracion,
(Fig. 2.10), se concluye que la suma de éstas recibe € nombre de Vibracion Global o
Total, y las diferentes vibraciones que la conforman se [laman componentes.

La vibracién medida experimentalmente, llamada sefia vibratoria, es en genera
dificil de analizar con €l dominio tiempo (forma de onda o de vibracion en el tiempo),
por lo que es necesario, analizar € dominio de la frecuencia. La descomposicion de una
vibracion globa en sus componentes que la forman se llaman andlisis de frecuencia o
espectral.

Para diagnosticar las vibraciones, es necesario relacionar las vibraciones medidas
en los descansos 0 ges de maquinas, con las frecuencias dinamicas generadas dentro de
ella, lo que conduce a crear un Sistema masa — resorte, Este debe ser construido tan
simple como sea posible, pero que represente la redidad; y asi poder determinar la
primera frecuencia natural de vibrar en flexién del disco (impulsor) de masa M, ubicado

en el centro de un e montado sobre descansos rigidos.
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Fig. 210  Vibracion de una magquina, Fuente: (Davies, 1998).

Este sistema es de un grado de libertad, dado que su posicién en cualquier
instante queda definida por una sola coordenada, en este caso, €l desplazamiento vertical

respecto alaposicion de equilibrio (Fig. 2.11).

Ol M

O 2%
O O]

Fig. 211 Frecuencianatura de vibrar en flexion, Fuente: (Saavedra, 1993).

Si € rotor se desplaza transversalmente y luego se suelta, éste vibrara en flexion,

de igua forma que vibrara el sistema masa — resorte S se saca de su posicién de
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equilibrio, esto Ultimo, recibe el nombre de vibracion libre y la frecuencia del sistema se

[lama frecuencia natura f,, y su valor esta dado por:

f (osc/seg)=2p /g‘%g (44)

Donde M es la masa ddl disco y k es la rigidez del resorte que representa la
elasticidad del gje.
La frecuencia natural se denota por w, se mide en (rad/seg), y se expresa

matemaéti camente como:

NS (45)

22 M

w, (rad / seg) =

La Figura 2.12, indica la relacion entre la fuerza excitadora generada (Fig. 2.11).
y las vibraciones generadas, bajo la suposicion de que la mégquina tiene un
comportamiento lineal.

Fuerzas Exditedoras Movilided _ Velodideda  Velocided Vibratoria
A Bg- Sﬁgé A Mecdnica — Fuerza A\ Vibr. debido al desb. Ruedare 1
bR Vibr. debido d desb. Ruegar®2
Eng —— | Vibr.denidod Engrane
¥ =
| N B | B
foF2 F3 nore 3 S

Fig. 212 Relacion entre fuerza excitadora y vibracion, Fuente (Saavedra, 2000)

DelaFig. 2.12, se puede interpretar:
A lasw, la movilidad mecénica de la méaquina es grande mientras que existen
otros puntos donde la movilidad mecanica es muy baja. Una buena maguina
se disefia de manera que las frecuencias donde las fuerzas son grandes, la

movilidad mecanica sea pequefia.
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Las diferentes movilidades mecanicas de las diferentes maquinas, generan
diferentes espectros vibratorios para una misma condicién de la maquina.
En un sistema lineal, la frecuencia de la vibracion es igua alafrecuencia que

la genera, y es independiente de |o que sucede a otra frecuencias.

Amortiguamiento

Es una condicién del sdlido (masa), que hace que las vibraciones libres vayan
disminuyendo su amplitudes hasta detenerse. En la préctica, existen disipadores de
energia o amortiguamientos, como pueden ser, rozamientos, amortiguamiento interno de
los materiaes, resistencia a movimiento de un impulsor en un fluido, etc.

Para el caso particular de las estructuras, se considera un coeficiente de
amortiguamiento del 2%.(Tadeu de Almeida, 1987).

Resonancia

La amplitud del desplazamiento vibratorio Xo, del sistema masa — resorte,
depende del valor de la frecuencia W (frecuencia de la fuerza excitadora), respecto a la
frecuencia natural wy, del sistema.

Se puede observar que cuando W = w, se producen grandes amplitudes
vibratorias para sistemas poco amortiguados, tedricamente si no existe amortiguamiento,
la amplitud deberia ser infinita; este fendmeno se llama Resonancia.

En la figura 2.13 muestra la amplitud de oscilacién del sistema, para una
magnitud constante de la fuerza periddica aplicada y en funcién de la relacién entre la

frecuenciaW'y la frecuencia wy, por lo tanto se puede concluir:

Cuanto mayor sea la diferencia entre la Wy la w,, menor sera la amplitud de
oscilacion del sistema, siendo lo mismo, cuanto mayor sea la diferencia entre la
frecuencia W'y la w,, mayor cantidad de energia se requerira para generar una
determinada amplitud en la oscilacion forzada.

Por e contrario, en el caso en que la frecuencia W = w;, (resonancia), una fuerza
de pequefia magnitud aplicada puede lograr grandes amplitudes de oscilacion del

sistema.
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>
1 W/ w,

Fig. 2.13. CurvaderesonanciaX = W/w, =1 => Resonancia.

25 DESBALANCEO EN ROTORESRIGIDOS

Un importante requerimiento de todas las méaquinas rotatorias, es que € ge de
rotaciéon coincida con uno de los ges principales de inercia del cuerpo. Este
requerimiento es dificil de satisfacer exactamente en el proceso de fabricacion, y por eso
es necesario € balanceo, sobre todo para las maguinas de alta velocidad. Esto es
evidente por € hecho de que la magnitud de cualquier desbalanceo esigua alafuerza
centrifuga.

Una de las causas més probables de vibracion en las maguinas, es por
desbal anceo de massas.

El desbalanceo, es una condicion donde e centro de masa del disco no coincide
con su centro de rotacion. La cantidad de desbaanceo, es la medida cuantitativa de
desbalanceo en un rotor, sin referirse a su posicion angular.

La cantidad de desbalanceo se puede expresar mediante la siguiente ecuacion:
U=m:r (46)

Donde:
U = Cantidad de Desbalanceo 0 simplemente desbalanceo.
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m = Masa desbalanceada.
r = Distancia de la masa deshalanceada a €je de rotacion.

Las razones para que esta distribucion de masa sea no uniforme respecto a ge
de rotacion, pueden ser:

Desgaste no simétrico del material

Dilatacion no simétrica del material

Deformacion no simétrica cuando gira a su velocidad de operacion

Montaje excéntrico de elementos

Desalineamiento, mala fijacion de acoplamientos. etc.
Este desbalanceo, es cominmente percibido como un punto pesado (ubicacion de

la masa desbalanceada), imaginario sobre € rotor, representado por una masa m a una

ciertadistanciar, e cua generauna fuerzaradia giratoria

FC =U W (47)

Cuando € rotor gira con una velocidad angular W. La fuerza en cualquier plano

radial, como vertical, esf(t) = F. sen Wit, lo que se puede apreciar en laFig. 2.14.

Fv = mxw? x
F centrifuga mxr w2

~—\ y

Fig. 214 Disco desbaanceado, Fuente: (Saavedra, 2000).
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En la Fig. 2.15, se muestra un rotor de largo L y de diametro D, € cua esta
compuesto por una serie de discos, existiendo en cada uno un desbalanceo dado por:

Uiy =mx, (48)

gue a girar € rotor a una velocidad angular w, produce una fuerza centrifuga:
R =moow (49
El proceso de balanceo, consiste en agregar a rotor un determinado nimero de

masas |lamadas masas correctoras, |0 cual genera nuevas fuerzas centrifugas que
equilibran o balancean las anteriores (Fig. 2.15).

Y (ai
.\

1

<

Fig. 215 Rotor en desbalanceo, Fuente: (Saavedra, 2000)
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CAPITULO 111

SOFTWARE PRO/ENGINEER: Elementosfinitos en analisis de vibraciones

Para poder entender los fendmenos relacionados con las vibraciones, se debe
realizar un complegjo andlisis de vibracion que se encuentra dividido en dos fases
sucesivas. andlisis de las vibracién libre (busca la frecuencia natura y factores de
amortiguamiento), que representan las propiedades modales y andlisis de vibracion
forzada (lleva a la definicion de la respuesta de frecuencia, como movilidad, velocidad),
gue corresponde a la caracteristica de respuesta de la frecuencia, como ya se ha
mencionado anteriormente.

Para resolver y poder dar respuesta a este ardlisis, se empleard e método de
elementos finitos donde se obtendra un andlisis modal, y un andlisis dindmico de
frecuencia usando e software Pro/Engineer y € médulo Pro/Mechanica.

31 METODO DE ELEMENTOSFINITOS

El método de elemento finito (M.E.F.), es un método numérico, que surgié como
tal en ladécadade los 60's. El cual es aplicado actualmente en casi todo |os ambitos del
saber con éxito, alcanzando sus mayores aplicaciones en € campo de laingenieria

Los M.E.F. son técnicas mediante las cueles, es posible resolver complejos
problemas matematicos, por medio del ssmple uso de operaciones aritméticas.

Dentro de los métodos numeéricos existen una gran variedad de éstos,
dependiendo de la aplicacion que tiene el método y del concepto que se emplea para
hacer la aplicacion, es decir, cambiar €l problema complejo por una serie de operaciones
aritméticas.

El concepto bésico de este método es de dividir e dominio de la regién en un
numero finito de elementos, es decir, discretizar € dominio (accién de transformar la
realidad de la naturaleza continua en un modelo discreto aproximado) y resolver o

interpolar (accion de aproximar los valores de una funcion a partir de su conocimiento
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en un numero discreto de puntos) sobre cada uno de los elementos de las ecuaciones del
sistema para después ensamblar 1a solucién total.
Se debe sefidar, que las aplicaciones practicas de la mecanica de solidos

deformable pueden agruparse en dos grandes familias:

Problemas asociados con sistemas discretos: los sistemas estan dividido
de forma natural, en elementos claramente definidos.

Problemas asociados a sistemas continuos. los sistema no puede ser
dividido en forma natural en unidades simples, 1o que implica un andlisis

mucho més complgo.

Para construir un modelo numérico se define un nimero finito de puntos, los
cuales podran estar unidos por lineas, con € objeto de formar superficies y solidos, de
esta manera la geometria a estudiar. Estos puntos son llamados nodos y se encuentran en
las fronteras de los elementos que se generan por la discretizacion del dominio, ademéas
son |os responsables de mantener la continuidad, al mantener unidos a los el ementos. El
sistema ahora, es un conjunto de elementos unidos mediante nodos.

Ahora bien, las ecuaciones aritméticas que reemplazan a las ecuaciones
diferenciales que gobiernan a sistema objeto de estudio, se conocen como ecuaciones de
discretizacion. Para llegar a elas se utilizan diversas técnicas mateméticas, las mas
comunes son: aproximacion directa, método variacional, méodo de residuos
ponderados, series de Taylor y balance de energia.

Para obtener la solucion de un problema mediante é M.E.F. se sigue los
siguientes pasos genéricos. generacion de la geometria, descritizacion del sistema,
seleccion del tipo de elemento, asignacion de la propiedad del material, definicion de

cargas, fronteras y solucion del conjunto de ecuaciones.

Mediante uso del M.E.F se pueden obtener diversos andlisis, tales como:
El andlisis estético: permite la determinacion de los componentes de los modos

(esfuerzos, tensiones, desplazamientos y estabilidad estructural).
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El andlisis dindmico:

o Cdculo de las frecuencias y modos propios de vibracién: La vibracion
libre de un cuerpo eléstico se realiza en frecuenciay tomando formas que
le son propias, denominadas frecuencias y modos propios de vibracion.
El andlisis de modos y frecuencias propias de vibracion se realiza con €
objeto de conocer mejor € comportamiento dinamico del componente o
estructura 'y determinar posibles areas de conflicto, como por gemplo, la
generacién de resonancia.

o Cdculo de la respuesta en funcion del sistema: Este tipo de andisis,
permite determinar la respuesta vibratoria y tensiona de una estructura
cuando es excitada mediante una carga senoida periédica, amplitud y
frecuencia variable. De este modo, es posible explorar la presencia de los
diversos modos de vibracion en el rango de frecuencias de interés, a fin
de determinar su importancia relativa.

o Cdculoy respuesta a una solicitacion transitoria: En este tipo de andlisis,
se pretende simular €l efecto de una secuencia de carga real sobre la
estructura, incorporando |os efectos dinamicos.

Transferencia de calor: puede abordarse problemas de conduccién, conveccion o
radiacion en régimen estacionario. Los resultados son bésicamente las
distribuciones de temperaturay los fluidos de calor.

Mecanica de fluidos. Pueden ser problemas en el régimen laminar o turbulento,
estacionario o transitorios. Los resultados son basicamente las distribuciones de
presion y velocidad.

Electromagnetismo: Puede tratarse de problemas relacionados con los campos y
las ondas electromagnéticas. Los resultados son basicamente los campos
eléctrico y magnético, las distribuciones de potencial, las corrientes, los fluidos

magnéticos, etc.

Como ya hemos visto, € M.E.F. serd una herramienta vital paralograr resolver €
problema de estudio, donde se recurrird a los conceptos bésicos del andlisis de

vibraciones, que se han presentado al inicio de este estudio.
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Por lo tanto, e M.E.F. creard un modelo matematico que representara a la
ecuacion (12), generando una ecuacion para cada grado de libertad, expresada ahoray en

lo sucesivo en forma matricial como sigue:

[M]\i '>'<§+[c]i X§+[K]{X}:{F} (50)

Donde:

[M] : Matriz de masa (unidad de masa) y contiene todas las masas y los términos de
acoplamiento dinamico en e sistema.

[C] . Matriz de amortiguamiento y define las fuerzas que se disipan debido a los
elementos de amortiguacion (razén entre unidad fuerzay unidad de velocidad).

[K] : Matriz de rigidez y define los fuerzas restauradoras y los términos de
acoplamiento estéticos debido a los elementos de rigidez. (Razon entre unidad de
fuerzay unidad de longitud).

{X} . Vector de desplazamiento (unidad de longitud) y contiene los grados de libertad
del modelo como funcion del tiempo.

{F} : Vector de fuerza (unidad de fuerza) que contiene las fuerzas externas que actlian

en los varios grados de libertada en  modelo como funcion del tiempo.

La solucion de la ecuacion (50) esta compuesta por un problema de valor propio
(determinan la frecuencia natural y el amortiguamiento para cada modo) / vector propio
(son las formas del modo).

Una forma de ilustrar € uso de M.E.F. es por medio de la g emplificacion de un
sistema no amortiguado de varios grados de libertad, donde la extraccion de los vaores
propios y vectores propios, son obtenidos de la ecuacion de movimiento expresada en
forma matricial:

[M]\i X%+[K]{x} =0 (51)
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Donde:

érnll my, my, l}
_é U_ - -
M =am, m,, m,, ;= Mariz demasa (matriz cuadrada)
gnnl mn2 mnmg

ékn k12 kln l‘;l
K =8ky Ky Ky, g= Matriz de rigidez (matriz - cuadrada).
éknl kn2 knmg

exu
X = gngz Vector dedesplazami ento (matriz columna).
&4

La ecuacion (51), no sélo se puede expresar sin los corchetes y llaves, sino
también con letras maydsculas con el objeto de simplificar l1a operacion, por lo tanto se

expresa de la siguiente manera:

M X+ AX =0 (52)

Si se multiplica la ecuacion (52) por Mt (matriz inversa), se obtiene:

M txM =1 (méariz unitaria) (53)

M ' xK = A(matriz dindmica) (54)

| xX + AxX =0 (55)

Asumiendo que es un movimiento armonico X =-1 xX ,sonde | =w?, por lo

tanto la ecuacion (52) se transforma en:

[a-1 xfx}=0 (56)
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Esta ecuacion es caracteristica del sistema, y sus raices |; son denominadas

valores propios. Ademas las w,, (frecuencia natural del sistema), son determinadas por

la siguiente equivalencia:

| ® w, =2 xf_ (57)

3.2 ANALISISMODAL

El andliss moda es una técnica utilizada para determinar las caracteristicas
vibratorias de una estructura con comportamiento elastico y lineal, suministra las
frecuencias y formas naturales con las que vibra una estructura una vez que la
solicitacién inicial ha desaparecido. Es € tipo de andlisis dindmico més importante, y
debe de hacerse siempre antes de cualquier otro andlisis, pues las caracteristicas
vibratorias de una estructura determinan como responde ante las cargas dindmicas
(fundamental para evitar la resonancia).

En un sistema de un sdlo grado de libertad como €l representado en lafigura 2.7,
(con una masa M, amortiguamiento C y rigidez K), donde e amortiguamiento se
representa mediante un amortiguador viscoso y la rigidez por medio de un resorte.

Al someter € sistema a una excitacion, éste respondera vibrando de una
determinada manera, propia y exclusiva del sistema concreto. Esta respuesta se podra
expresar en un gréfico desplazamiento — frecuencia. Esta vibracion se llamara modo de
vibracién del sistema, y a su frecuencia, FRECUENCIA NATURAL de sistema. Cada
modo tendra una forma propia de vibracion (Fig. 3.1). Al realizar esta misma operacion
con todos los posibles sistemas de un grado de libertad se obtendran todos los modos de
vibracion y sus formas, asi como sus frecuencias naturales.

Las estructuras a vibrar, lo hacen como una combinacion de modos
fundamentales de vibracion de sistemas de un grado de libertad, pudiéndose entender la
estructura como una superposicion de muchos sistemas de un grado de libertad (laforma
de vibrar de un sistema de n grados de libertad es una combinacion de n sistemas de 1
G.D.L (modos)).
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(
S L A

Modo 1 Modo 2 Modo 3

Fig. 3.1 Modos de vibrar

3.3 PRO/ENGINEER WILDFIRE

Este software posee muchas aplicaciones de gran capacidad. Es idea para
capturar la intencion del disefio de los modelos, ya que se fundamenta en una filosofia
préctica.

Este software es un modelador de solidos, es decir, desarrolla modelos como
solidos y permite trabgjar en un entorno tridimensional.

Se pueden destacar en €l:

Las propiedades de masa se pueden calcular directamente a partir de la
geometria.

Aungue se puede manipular la vista de un modelo solido en la pantalla, €
modelo permanece solido. Fig. (3.2)

Como herramienta de modelado de sblidos, se puede decir que

Pro/Engineer es un sistema paramétrico y asociativo basado en funciones.



Fig. 3.2 Visualizacion del modelo, Fuente: (Introduccion a Pro/Engineer, 2000).

Basado en Funciones

Son € pilar basico de Pro/Engineer. La geometria se compone de una <rie de

funciones sencillas de comprender. Una funcion es el elemento constitutivo mas

pequeiio de un modelo de pieza, no obstante, se debe tener presente que

Pro/Engineer permite construir un modelo de forma incremental, es decir,

anadiendo funciones individuales una a una.

De esta forma, conforme se constituye el modelo funcion a funcion, se eligen los
elementos congtitutivos y € orden en que se crean, captando asi la intencién del disefio.
Fig. 3.3.

La intencion del disefio es e motivo imperioso, toda la fuerza motriz que tiene
detrés la creacion de cada funcion.

Las funciones ssmples afaden flexibilidad y fiabilidad a las piezas individuales y

al modelo en general.
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Funcion de base Protrusion afadida Corte ciego afiadido
- Sl iy
- - ( ..“ g '.“
Cortes v taladros pasantes afiadidos Chaflan anadido Redondeos afadidos

Fig. 3.3  Construccion de modelos funcion a funcién,
Fuente: (Introduccién a Pro/Engineer, 2000).

Paramétrico

Pro/Engineer es paramétrico, es decir que estd gobernado por pardmetros o por
cotas variables. Esto supone que: La geometria se cambia con facilidad mediante la
modificacion de las cotas, las funciones estén interrel acionadas.

Las modificaciones de una sola funcion programan los cambios a otras
funciones, sin alterar ademés la interaccion del disefio, cuando una funcion hace

referencia a otra suele desarrollarse la relacion conocida como padre/hijo. Fig. 3.4

L 10
g g —
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."l I { ,u"l Y
! % \
||l foh |||I ! ""‘._
| i l|I l"-. ! i l'\"|
|I|' L ! ! | 2 |
/ ! / .' l-—‘—‘.- -.
i~ - | s "
b Voo I\ ! L Y LY L
I'".I .'-.I I,'. I"-\._' "'HI r
Y A/ \ l‘"~,|"ll
\ \j \

Fig. 3.4 Protrusion y taladro siguen € lado del bloque,
Fuente: (Introduccion a Pro/Engineer, 2000).
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Asociativo

Los modelos de Pro/Engineer son a menudo combinaciones de varias piezas,
conjuntos, planos y otros objetos. Pro/Engineer crea todas estas entidades plenamente
asociativas, es decir, que s se realizan cambios en un determinado nivel, dichos cambios
se propagan a todos los niveles. Por gemplo, a modificar las cotas de un plano, los

cambios se reflgjan en la pieza con dichas cotas. La Fig. 3.5 muestra la asociatividad
entre una piezay un conjunto.

Eje original antes de
modificar la longitud

Modificacién de la longitud del eje 1 '_,-“I

El conjunto se actualiza automaticamente

Fig. 3.5 Asociatividad, Fuente: (Introduccion a Pro/Engineer, 2000).

34 PRO/MECHANICA

Pro/Mechanica es un software multidisciplinario CAE (computer-aided
engeneering), que mas que un simple sistema de FEA. S puede ver que es realmente
una herramienta de disefio, desde éste se puede deducir estudios paramétricos con una
buena optimizacion del disefio para ser resuelto en forma completamente sencilla, capaz

de procesar resultados con un nivel de certeza Optimo. Entre las herramientas se
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destacan las para disefio estructural (Structure), térmica (Thermal) y requerimientos
dindmicos (Motion). Para comprender este proceso seilustrae cuadro 3.1.

Pro/Mechanica, permite su funcionamiento bajo dos escenarios diferentes. Modo
Independiente (Independent Mode) y Modo Integrado (Integrated Mode). A
continuacion se presenta un cuadro donde se muestran las diferencias entre ambos.
Cuadro 3.2.

Construccion de las partes.
Definicion del sistema de coordenadas.
Desarrollo del modelo —
[ ‘ Asignar propiedades de material, cargas,
restriccionesy medidas.

. Definir andlisis
[ Analisis del modelo ] ——> | Ejecutar Andisis
Revisar y visualizar |os resultados.

Definir los parametros y variables del disefio.
J ~. | Revisary modificar los cambios en e

modelo.

Definicion de los cambios
dd modelo

Definir el estudio de disefio de sensibilidad.
Ejecutar el estudio.

Revisar |os resultados del estudio.

Aceptar la optimizacion del disefio.

Optimizacién del —
modelo

Cuadro 3.1 Proceso Pro/Mechanica, Fuente: (Anderson, 1999).
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Modo I ntegrado Modo Independiente
Interface Pro/Engineer Interface Pro/Mechanica
Todos los andlisis disponibles Todos los tipos de andlisis disponibles
Modelosen 2D y 3D Modelosen 2D y 3D

Algunas medidas de resultados no| Todas las medidas disponibles
disponibles

Todos los elementos generados| Elementos de creacion manual o automatica
automati camente(AUTOGEM)

Geometrias creadas solo en Pro/Engineer Geometrias creadas en  Pro/Engineer,
Pro/Mechanica o0 importadas de otros
programas CAD

Sensibilidad y optimizacion usando solo| Sensibilidad y optimizacion usando sblo
pardmetros de Pro/Engineer variables de Pro/Mechanica

Cuadro 3.2 Comparacion de los modos de operacién de Pro/Mechanica,
Fuente: (Roger Toogood, 2001).

PRO/MECHANICA STRUCTURE

Maodulo que permite evaluar la conducta estructural de una parte o ensamble,

visualizar la sensibilidad del modelo a variaciones de las propiedades y forma,
permitiendo optimizar las capacidades de éste.

Los tipos de andlisis que se pueden obtener son: estético, modal, pandeo, fatiga,
pretension, dindmico.

PRO/MECHANICA THERMAL

Maodulo que permite evaluar la conducta térmica de una parte o ensamble, a su
vez, permite la optimizacion del modelo, caracterizandose la aplicacion de cargas de
calor, temperaturas prescritas, y condiciones de convecciéon en e modelo. Thermal

Andysis permite realizar andisis de estado transciente en conduccion de calor.

PRO/MECHANICA MOTION

Herramienta que permite realizar modelos mecanizados y la optimizacion del

disefio de estos. Los andlisis que pueden obtener son: 3D estatico, kinetostatic (inverso

de dindmica) y dinamica de un mecanismo. Los andlisis de movimiento acceden a
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obtener resultados como velocidad, aceleracion angular, propiedades de masa, posicion

del punto, velocidad, aceleracién, fuerza neta, etc.

35 MODULO A USAR

Como ya se ha planteado en la problemética de estudio, es necesario usar
herramientas de orden CAD/CAE como el software Pro/Engineer, € cual permitira
disefiar el modelo del banco de ensayo en 3D. Para someter a banco de ensayo a un
andlisis de vibracién, se recurrird al médulo Pro/Mechanica Struture y Motion en modo
Integrado.

Antes de redlizar agun tipo de andlisis o optimizacion del modelo disefiado se
deben definir una multiplicidad de restricciones para que Pro/Mechanica pueda
comprender e comportamiento de éste, estas restricciones a su vez son interpretadas en

el andlisis que Pro/Mechanicarealizaa modelo.

A Continuacién se entrega algunas consideraciones, y en el cuadro 3.3 presenta
un resumen del desarrollo del modelo.

Se debe decidir que rasgos de la pieza se quiere modelar. Simplificando el
modelo para obtener una mejor eficienciay desempefio.
Se debe definir e materia del cua esta hecho € modelo y definir las
caracteristicas del material.
S se aplica cargas (loads), restricciones (constraints), o regiones en contacto
(Contact Regions) a una region de la superficie del modelo, se deben crear
regiones en el modelo.
Se debe decidir si se definen las cargas o restricciones para € modelo, ya que
éstas determinan el tipo de andlisis que Pro/Mechanica puede gjecutar.
Se debe decidir s se definen medidas especificas para e modelo, éstas seran

aspectos puntuales del monitoreo del modelo y del desempefio.
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Definir el sistemade —
unidades

l

‘ Fijar el sistema de } —

coordenadas

L

Propiedades del —
material

.

Agregar regiones >

4
{ Restricciones y cargas ] —

A 4

Definir contactos ——

\ 4
Definir medidas —

l

[ Definir idealizaciones ] —

Seleccionar o crear un
sistema de unidades.

Fijar el sistema de coordenadas.
Agregar doble sistemade
coordenadas.

Fijar sistema actual de coordenadas.

Seleccionar o definir propiedades
de material.
Definir Propiedades del material.

Definir regiones de
contorno.

Definir restricciones.
Definir cargas.

Definir regiones de contacto.

Aplicacién del plan de Medidas.
Método y ubicacion.
Definir medidas.

Definir elemento shell

Cuadro 3.3 Desarrollo del modelo, Fuente: (Anderson, 1999).

36 MEDICIONES PARA ANALISISEN PRO/MECHANICA STRUCTURE

Para el Modo integrado, Pro/Mechanica Structure proporciona un set de andlisis:

Static (Estético)
Modal (Modal)
Buckling (Pandeo)
Fatigue (Fatiga)




Prestress (Pretension)
Dynamic (Dinémico)

El cuadro 3.4, resume los tipos de mediciones basicas que Pro/Mechanica

Structure posee, € cual se descompone en tres columnas dependientes:

Cantidad (Quantity)
Seindicad tipo de informacidn que Pro/Mechanica Structure debe obtener.

Componente (Component)

Se especificala naturaleza o referencias para la cantidad que se desea medir, 1os

componentes son dependientes de la cantidad que se elige.

M étodo de evaluacion espacial (Spatial Evaluation M ethod)
Se indica S se desea obtener medicas puntuales o globales, Para medidas

globales, se debe especificar € tipo de valor que Pro/Mechanica Structure calcula para

la medicion.

3.6.1 Mediciones para Andlisis Dinamico

Basado en € problema en estudio, los andlisis a emplear en este médulo son:
Modal y Dinamico, por lo tanto se dard a conocer las mediciones necesarias para lograr
obtener resultados en Pro/M echanica Structure.

En e andlisis dindmico de Pro/Mechanica se presentan diversa opciones de

estudio, siendo estas:
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Max. Principal,

Cantidad Componente Eval. espacial
Von Mises, Tresca, Max
Prin., Min., Prin., M ax.
Abs Prin.
Local: En un punto
Esfuerzo,
tension Global: M &x.,
XX, YY,ZZ, XY, XZ,YZ, Min. Max. Abs
Beam Bending, Beam ” i i
Tensile, Beam Total,
Beam Torsional.
Falla
X Local: En un punto
Magnitud
- Global: M éx. del
Desplazamiento, modelo, Min. del
rotacion X,Y,Z modelo, M ax. Abs.
del modelo
Magnitud
Reacciones,
Centro de masa
X, Y, Z

Min. Principal.
Momento de
Inercia
XX, YY,ZZ, XY, Xz,YZ
Drlyen Pro Llstg en Pro/Engineer
parametros parametros

Cuadro 3.4 Medidas globales para el andlisis basico, Fuente: (Anderson, 1999).

Dynamic Time Response
Dynamic Frequency Response
Dynamic Random Response

Dynamic Shock
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La creacidon de medidas es importante para e andlisis dindmico, pues permite
estudiar el comportamiento del modelo en un determinado rango de tiempo, en un punto
en el tiempo o como una funcion de frecuencia, de hecho, la creacion de medidas es la
anica forma como funciona el analisis dinamico de Random. Con el andlisis dinamico de
tiempo, se usan mediciones creadas para definir la cantidad que se quiere observar a
través de una serie de intervalos de tiempo, sobre un rango de tiempo o un punto en el
tiempo. Para el andlisis dindmico de frecuencia y Random; se emplean las mediciones
creadas para definir la cantidad de estudio a realizar, por medio de entrega de intervalos
de frecuencia o pasos frecuencia.

El méodo para crear mediciones dinamicas difiere ligeramente del método
basico de andlisis, la mayor diferencia radica que la mediciones para |la mayoria de los
andlisis dinamicos requiere la definicion de las medidas en funcion del tiempo o
frecuencia.

Cuando una medicion creada para €l andlisis dinamico, se debe especificar las
medidas que envuelven al célculo basado en el tiempo o frecuencia. Al definir €l tipo de
medida, se indica cantidad (quantity), componente (component), evaluacion espacia
(spatial evaluation), y método de tiempo / frecuencia (time / frequency evaluation
method). A continuacién en el cuadro 3.5, se resumen las opciones para crear diferentes
mediciones dinamicas.

37 ANALISISDEL MODELO

Después de haber desarrollado una pieza, € andlisis del modelo es € siguiente
paso, siendo & andlisis la revision del modelo que determina el comportamiento cuando

es sometido a una determinada combinacidn de cargas y restricciones.
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Evaluacion Evaluacion tiempo

Cantidad G ! - i
antida omponente Espacial / frecuencia

Von Mises, Tresca, Max..

/ Prin., Min Prin., Max.. abs. Local: en un
Esfuerzo punto
Tension \ XX, YY, ZZ, XY, XZ, YZ, Global: Max.., En cada paso

Beam Bending, Beam Min., Max.. abs. [—»
Tensile, Beam Total, Beam Méox.. Min. M
Torsional ax.., Min. viax.
Abs., RMS,
Frecuencia /
Desplazamiento, — Tiempo
Velocidad, [Magnitud En un Punto
Aceleracion, / Global
Rotacion, Méx bel
Velocidad de \ -
Rotaclién [x, v,z modelo, Min.,
Aceleracion de (:/le,l M‘fsloa |
Rotacién Ma)c;lll S. de
odelo
Local:
[Magnitud En un Punto En cada paso
Fase (todos tipo) Global: Max.., Min., Max.
XY, Z , —» |Abs., en el tiempo.
I Max.. del D
Modelo, Min. del
Modelo, Max..
Abs. del Modelo

Cuadro 3.5 Medidas para€el andlisis dindmico, Fuente: (Anderson, 1999).

En este punto del proceso, ya se ha desarrollado el modelo y se han agradado las
cargas Y las restricciones a la geometria. El siguiente paso, es definir y correr € andisis
para ver como responde éste a cargas 'y restricciones.

El andlisis del modelo esta basado en un proceso de tres pasos consecutivos,
como se muestra en € cuadro 3.6.

Es importante entender la diferencia que existe entre un andlisis y un estudio de
disefio (Desing Study). Un andlisis es la revision de como €l modelo reacciona a cargas
y restricciones que se han colocado en €. La manera en que se ha definido € andisis
determina el tipo de calculo que realizara Pro/Mechanica en € modelo.
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Nombre del anadlisisy seleccion del tipo de
andlisis
L Definicion del J > Definicidn de restriccionesy cargas

Analisis Definicion del método de convergencie

l

‘ Ejecucion del Anélisis] — Comenzar la gjecucion del andlisis
Revision del archivo de resultados.

. Definir ventada de resultados.
Revision delos ——=> | Revision del repaso delaejecucion de
Resultados andlisis

Cuadro 3.6 Andisisdel Modelo, Fuente: (Anderson, 1999).

Un estudio de disefio es un grupo de andisis que Pro/Mechanica crea durante la
gjecucion del andlisis, especificando € o los andlisis que Pro/Mechanica debe calcular
para la obtencién de resultados para € modelo original 0 una variante. Este estudio de
disefio estandar tiene e mismo nombre del andlisis, seguido de la palabra static 0 modal.

Andlisis Modal (Modal Analysis)

En € andlisis modal, Pro/Mechanica calcula las frecuencias naturales y modos de

vibrar, a su vez, cacula en forma automética las medidas validas para este tipo de
estudio. A continuacién se definen los pasos a seguir para la gecucion del analisis modal
(cuadro 3.7).

Andlisis Dindmico de Frecuencia (Dynamic Freguency)

Pro/Mechanica calcula la amplitud y la fase del desplazamiento, velocidad,
aceleracion y esfuerzos del modelo que responde a cargas oscilantes a diferentes

frecuencias. Para una sola base excitadora, se puede indicar a Pro/Mechanica que calcule
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Analisis modal -
N Umero de
modos
Opciones del —(
Identificacion del modo Todos los modos
analisis en el rango de
frecuencia
i Frecuencia min.
Seleccién de los — Opciones de =
modos y frecuencia Frecuencia méx.
restricciones
Restricciones
Opciones de —
restriccion Sin restricciones
y sistema rigido
Quick Check
v
Convergencia Single Pass
> Adaptive
Multi Pass
Adaptive
Esfuerzos
y Rotacion
Resultados =
Reaccion
Plotting Grid

Cuadro 3.7 Pasos basicos para €l anadlisis modal

los factores modales de masa que participan, con e objeto de obtener una meor
exactitud en |os resultados del modelo.

Pro/Mechanica, presenta un set de andlisis dinamicos, donde permite obtener
resultados en funcion de tiempo, frecuencia, aleatorio 0 azar e impacto.

Antes de gjecutar cualquier tipo de andlisis dindmico se debe considerar:

Se debe gecutar a menos un andlisis modal del modelo a estudiar, antes de

gjecutar un andlisis dindmico.
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Al especificar un set de cargas y restricciones para € andlisis se debe tener
presente que:

0 Al efectuar un andlisis dinamico no se debe seleccionar cargas térmicas
en € set de cargas.

0 Si se borra un set de cargas o restricciones después de haberlas incluido
en el andlisis, también serén borradas de éste, incluso s se crea un set con
el mismo nombre del set anterior, por lo tanto, se debe editar € andlisisy
reseleccionar €l set, ya que, queda invalidado € andlisisy el estudio del
disefio en e cual se haincluido.

0 No se debe seleccionar e set de restricciones s € modelo esta
suficientemente restringido por un punto.

o Al asignar una carga de gravedad en € modelo, se puede gecutar un

andlisis dinamico de frecuencia

38 MEDICIONES PARA ANALISIS EN PRO/MECHANICA MOTION

Motion es un prototipo de herramienta virtual para € disefio y andisis de
mecanismos. La forma de actuar de este modulo es crear modelos de mecanismos
provenientes del ensamble de Pro/Engineer.

Paralograr estos mecanismos hay que tener en consideracion:
Verificar que € mecanismo esta en correcto movimiento: simulando el
movimiento y chequeando su posicion, velocidad y aceleracion de los
componentes del mecanismo.
Verificar g existe interferencia entre las partes del mecanismo en movimiento.
Buscar la correcta configuracion de las partes en e ensamble final usando
andisis de ensamble en movimiento (Assembly analysis).
Determinar € movimiento y las reacciones resultantes de la aplicacion de cargas.

Determinar la carga necesaria para producir un determinado movimiento.

Determinar las cargas para rodamientos y uniones.

Optimizar el mecanismo haciendo variar las dimensiones en Pro/Engineer.
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A continuacién se presenta el cuadro 3.8, donde se resume |0s pasos a considerar

en la creacion de mecanismos en Pro/M echani

caMotion.

Creacion de puntos,
sistema de coordenadas
para Pro/Mech Mation

Asignacion de las propiedades del
material.

Conexion entre partes.

Creacion de cargas y drivers.
Definicion de medidas.

Creacién de regiones de
contacto.

Creacion de levasy dots.
Creacién de enaranajes.

Creacion de condiciones
iniciaes.

Ejecutar andlisis de ensamble
Ejecutar analisis de movimiento
y revisar los resultados

Preparacion —
del ensamble
Desarrollo —
del M (_)del 0
Desarrollo avanzado —
del modelo
Andlisisdel —
modelo
Optimizacion
del modelo —>

Crear pardmetros y variables de
disefio.

Ejecutar un estudio de sensibilidad.
Ejecutar un estudio de
optimizacion.

Cuadro 3.8 Anadlisis en Pro/Mechanica Motion, Fuente: (Enright, 1999)
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CAPITULO IV

MODELADO, ANALISIS, SINTESISY EVALUACION
DEL BANCO DE ENSAYO

41 INTRODUCCION

En e andlisis del problema en estudio, se han considerado diversas técnicas,
interrelacionadas con el objeto de obtener resultados |0 més preciso posible, de acuerdo
a las necesidades planteadas (objetivos).

Dado que no existen registros que muestren la estructura real del banco de
ensayo antes de ocurrido €l colapso, se emplea un modelo 3D disefiado en Pro/Engineer
WildFire, paratener una vision genera (Fig. 4.1). El colapso provocado por e fenébmeno
de desbalanceo (CAPITULO |, Introduccion), afectd a sistema de empotramiento el
cual conectaba las columnas a piso; la figura 4.2 muestra los dafios ocasionados por la
ruptura del sistema.

Fig. 41 Banco de ensayo, disefiado por € Software Pro/Engineer WildFire
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Fig. 4.2 Fadlade sistemade empotramiento del banco de ensayo

Como ya se tiene una vision genera de los hechos ocurridos, se procederda a
esquematizar e método de trabgjo para e modelado, andlisis y evauacion de los
resultados para asi permitir la aceptacion o rechazo de las hipétesis planteadas d
comienzo del trabgjo (Cuadro 4.1).

42 MODELADO DEL BANCO DE ENSAYO

Los detalles del modelado, ensamble y andlisis del banco de ensayo queda
omitido, dado que existen trabajos previos a éste, donde se explica con profundidad
todos los pasos para lograr un modelo y someterlo a andlisis (Gonzdlez, R. 2004 y
Martinez, D. 2004), por lo tanto, solo se ilustraran los aspectos més relevantes.

Definicion de Unidades

L as unidades de medida en el transcurso del estudio, quedan definidas tanto para
los archivos que contengan las diferentes partes creadas, como para € archivo que
contiene el ensamble de las partes.
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Definicion de unidades

Pro/Engineer WildFire >

Creacion de las Partes
Ensamble del banco de Ensayo

Ensamble de la Masa desbal anceo

Conexion, Drivers

Pro/Mechanica
Motion

- Condiciones|Iniciales
: - Ejecuciéondel Modelo

Obtencion de los Resultados
Transferencia de Cargas

Conexion, Restricciones Fuerzas

Pro/Mechanica
Structure

- Definicion del Material
> - Dé€finicién de las Medidas

Procedimiento del Andisis
Resultado delos Andlisis

 m— CONCLUSIONES

Cuadro4.1 Esguemadel método de trabajo.

El sistema de unidad de medida a utilizar es millimeter-Newtonsecond, que

tiene la siguiente propiedad (cuadro 4.2).

. Sistemasy Unidades

Medida Métrico (mm-N-s)
Longitud mm
Tiempo S
Masa Ton (1000Kg)
Densidad Ton/mnv’
Gravedad, g 9810 mm/s’
Fuerza N
Esfuerzo, presion,|N/mnt = MPa
maodulo de young

Cuadro 4.2 Propiedad del sistema de medidamm —N- s,

Fuente: (Roger Toogood, 2001)



Creacion de las Partes

Las partes a crear, estdn definidas segun el plano disefiado en € software
AutoCad por € equipo de proyecto con € que se contemplé su construccion (Ver
archivo DACAPITULO IV\Plano Banco de Ensayo.dwg).

Las piezas a momento de ser modeladas, tienen la caracteristica de ser
simplificadas desde e mundo rea a virtual, con €l objeto de facilitar el andlisis. Estas
piezas, se pueden dividir en piezas genéricas (perfil, angulo, perno y poled) y piezas
Unicas (motor, soporte de la transmision, tuerca, platina, eje motor, gje de transmision,
disco y disco de fijacion).

A continuacion, se puede observar la confeccion del perfil 50 x 50 x 2 mm (Fig.
3.3), & cua es modelado con la caracteristica de ser una pieza genérica para crear una
Family Table (Fig. 4.4), donde ladimension avariar es €l largo, que esta definida segun
su posicion. A la vez, cada perfil es acompafiado por los diferentes puntos para su
posterior union. (Para el concepto de Family Table, ver PTC, Fundamentals of Drawing,
2000, pag. 18 - 1).

Fig. 4.3 Perfil genérico 50 x 50 x 2 mm
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[E] Farviby Tatde :PERFIL

(Bl B Iremt ool
e EEERCF T T
T 2 Fes 5 r
Typa |lnsteres tiama o s :
FERFAL B g M L] [E M M M
FERFIL_FATA_BASE_450 = 3 B 3 b i 5 x = i3 45000
PERFIL_P&TA_BASE_i60 = 8 % i - - - - - - 350,00
PERFL_PATA_BASE = & B - 3 i : # o = 560.00
FERFL_FATA _HASE 250 = . " i = s s . * o 250.00
PERFL_PATA_RASE_160 - - * - - - & - - - 150,00
PEFFIL_PATA_BASE_Gil b . # A # b * . . A B0
FERAL_L&4AG_BAEE b - s i x > = = B . B00.DD
FERFL_TRAW_BAZE 2] ks B e = i = = f = EDO.OD
FEFFIL_P&Té_MES [ * i 2 * i # * - i 100.00
FERFAL_LARG_HESA~_DER M 2 W |8 = = - - . = ann.ng
FERAL_L&AG_MESA_IT0 2] = i b = = l = H o 500.00
PERFIL_TREY_Sike - A = 3 & A i - * a 26600
FERFL_TRAY_WESA HILE | * & i n A L] # L] 2 i 266.00
FERAL_TRAW_MEBS_ ARG (M " e L = oy X = e 5 265.00

Fig. 44 Reacion Family Table.

Ensamble del banco de ensayo

Se crea e archivo de ensamble “banco.asm”, que es generado por el Software

Pro/Engineer, e cual permite ensamblar las piezas creadas en forma independiente,

conformando e banco de ensayo y conservando € sistema de unidades. La figura 4.5,

muestra el comienzo del ensamble de las piezas una por una, hasta lograr conformar el

banco de ensayo (Fig. 4.1).

=] component Placement

Offset
Coincident
| Coincident |
] I

| Coincident

armponent Reference -

&k | [PFIL_TRAY_BASE: Surface |

- Assembly Reference

| & [ERFIL_LARG_BASE Surface [

rFlacement Status ————————————

Fully Constrainad

| B8 | [Preview]| | cancel |

Fig. 45 Ensamble delas partes.
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Ensamble de la masa de desbalanceo

Para crear el fendbmeno de desbalanceo, fue necesario crear dos piezas que estan

constituidas por un perno y su tuerca, cuya masa en conjunto es de 55.4 gramos, las

cuales estédn ensambladas en un extremo del disco (Fig. 4.6).

Fig. 46 Masade desbaanceo de 55.4 gramos.

43 ANALISISDEL BANCO DE ENSAYO

Parallevar a cabo e andlisis, se emplea el médulo Pro/Mechanica, el cua consta
de dos sub-moédulos que son Motion y Structure; € primero entregara los resultados de
los tiempos criticos del banco una vez redlizado el andlisis, y € segundo permite deducir

soluciones en funcion de un andlisis de vibraciones.

M otion, preparacion del ensamble

Al igua que en Pro/Engineer, en Pro/Mechanica Motion se realiza e ensamble
de las piezas, con lafinalidad de que este médulo reconozca las partes que interactlan, y
alavez, lograr que € mecanismo tenga movimiento.

Para lograr que estas partes interactUen, las conexiones en su mayoria estédn
modeladas por soldadura (weld), que se ilustra en la figura 4.7 por cuadrados de color
amarillo, siendo los puntos que fueron creados en la Family Table, los centros de unién
de cada una de las piezas (Fig. 4.4). En esta figura, también se puede apreciar que € ge
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del motor y el e del soporte estan conectados por rodamientos (bearing), representados
por flechas de color amarillo.

Una vez unidas las piezas, se ingresan las propiedades para que € mecanismo
produzca algin movimiento, para ello, se usard e comando Driver (conductor) que
permite ingresar velocidades al modelo. La velocidad que se ingresa es constante, con un
valor de 298.3 rad/seg. equivalente a 2850 rpm; esta velocidad es indicada a través del
comando Driver en los ges axiales de cada uno de los gjes del banco de ensayo, siendo

representada en la figura 4.8 por € color lila, con laforma de espiral.

Fig. 4.7 Conexiones de las partes del banco de ensayo,
maodulo Pro/Mechanica Motion.
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Fig. 48 Asignacion de lavelocidad en e motor y soporte transmision,
modulo Pro/Mechanica Motion.

Condicionesiniciales

Al momento de comenzar un andlisis, Pro/Mechanica Motion debe saber cuales
son las condiciones iniciaes para comenzar a obtener resultados de las mediciones, estas
condiciones pueden ser posicion o velocidad.

En & caso del banco de ensayo, la condicion es que el plano horizontal del disco,
esté a cero grados con respecto al plano horizontal del sistema de referenciaa momento

de comenzar los andlisis.

Ejecucion del M odelo en Pro/M echanica M otion

El andlisis que se aplica a banco de ensayo en este médulo, estéa conformado por
las mediciones bésicas que aqui se pueden obtener. En la figura 4.9, se observa la
definicion del andlisis que corresponde a una duracion de 2 seg. y un incremento de
medicion de 0.01, €l cual entrega 200 mediciones.
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[ElrMotion Analysis Def i
MHame
[4_Motion_450 |
Description

Analysis | Termination Conditions

tdethod Fastest Awvailable b

Integrator Implicit e

Start Time: [ Current |0

Duration 2

Increment 0.01

ACTUFEIC 0.0001

Assembky Tolerance 0.0o1

“elocity Tolerance 0.001

[ Precede with Static Analysis

Static Accuracy 0.0001 |

(], ] Cancel |

Fig. 4.9 Definicién del analisis en motion.

Obtencion de los resultados del analisis de motion

Dado que los resultados que se adquieren son provenientes de las mediciones

basicas del médulo, la medicion de interés es la generada en la conexiéon Bearing méas

préxima a disco entre el gey € soporte, obteniendo la reaccion de la velocidad del ge

en lacoordenada Y (Gréfico 4.1).

Velocidad

2E-14 7
1,5E-14 A

1E-14 -
5E-15 1 A
i
-5E-15 1 U
-1E-14 1
-1,5E-14 A
-2E-14 -

IAMAA J
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Grafico4.1 Veocidad / Tiempo, del andlisis de movimiento.
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Este gréfico, muestra la velocidad de cambio con respecto a tiempo que tiene la
union Bearing durante los dos segundos que dura el andlisis del banco de ensayo, la
velocidad més critica es de 1.64876E-14 mm/seg. y esto ocurre a 1.7 seg.

Transferencia de carga del modulo motion a structure

Para analizar algun fendmeno durante la gjecucion del andlisis de movimiento de
Pro/Mechanica Motion, es necesario buscar y grabar € tiempo més critico, para luego
ser recuperado por € modulo Pro/Mechanica Structure y ser sometido a andlisis. Este

tiempo corresponde a los 1.7 seg. mencionados anteriormente. (Para € método de

transferencia de carga, ver Andreson, B., pag. 9 — 84).

Structure, preparacion del ensamble

Como se ha realizado en los médulos anteriores, € banco de ensayo debe ser
nuevamente ensamblado con las propiedades ahora de Pro/Mechanica Structure; es
decir, conectar todas las partes nuevamente. Las partes de la estructura ahora son
conectadas cara con cara por medio de la opcion Weld, y las partes que en e mddulo
Pro/Mechanica Motion eran méviles, ahora son conectadas por la opcion Contac Region,

En lafigura 4.10, ambas condiciones de union quedan ilustradas por el color azul.

Fig. 410 Conexion de las partes por medio de Weld.
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En Pro/Mechanica Structure se debe ingresar las restricciones (contraints) del
modelo, es decir, sefidar a éste la movilidad que tiene e model o disefiado.

En el caso del banco de ensayo, |as restricciores estan orientadas a indicar que la
estructura esta empotrada en la parte inferior de las pletinas que estan conectadas a los
perfiles de las columnas, demostrando con €ello, que no posee ningun tipo de
movimiento, tanto de traslacion como de rotacion, conmo se muestra en la figura 4.11,
estas restricciones son visualizadas por un color azul en la parte inferior de las columnas.

Un punto importante de este trabgjo, es la asignacién de la fuerzas que actlian en
el banco de ensayo y para €llo, se carga en este modulo la fuerza grabada anteriormente
en Pro/Mechanica Motion bagjo la condicién de ser una fuerza centrifuga, la cua es
aplicadaen €l ge axial del ge de soporte, |0 cual quedailustrado en lafigura4.11 por €

color verde, donde se indica la magnitud y la orientacion de la fuerza.

Fig. 411 Asignacion derestriccionesy fuerza

Definicion del material
Para poder realizar cualquier tipo de andlisis, este médulo exige que se

seleccione e material del cual estan compuestas las piezas, para esto, Pro/Engineer




62

posee una lista de materiales, que para € caso del banco de ensayo € materia
seleccionado es acero estructural (stainless steel —SS), con las siguientes propiedades
mecénicas: Ratio Poisson de 0.3, Modulo de Young 193053 N/mn? y coeficiente de
expansion térmicade 1.728¢2 /C (Fig. 3.12).

IEl raaterial Definition ]
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Fig. 412  Acero estructural, propiedades mecanicas.

Definicion de las medidas

Como se ha mencionado anteriormente, para readlizar algun tipo de andlisis
relacionado con vibraciones mecénicas, Pro/Mechanica Structure solicita la creacion de
medidas, € detalle de posibilidades se muestra en €l cuadro 3.5. Para €l caso particular
del banco de ensayo, estas medidas quedan definidas en funcién del desplazamiento
(Fig. 4.13) en un punto determinado, siendo éste, € punto pntl6 que ilustra la figura
4.14.
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Fig. 413 Definicion de medidas.

Fig. 4.14 Punto de aplicacién de las mediciones creadas.

A continuacion se presenta el cuadro 4.3, que muestra las mediciones creadas
paralos andlisis, estas son presentadas en inglés, dado que son éstas las condiciones que
seingresan en el software.
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Nombre Cantidad Componente | Spatial Eval. Time/ Freq. Step
Desp Mg |[Displacement | Magnitude | At Each Step | Activo
Desp X Displacement | At Point At Each Step | Activo
Desp Y Displacement | At Point At Each Step | Activo
Desp Z Displacement | At Point At Each Step | Activo

Cuadro 4.3  Creacion de mediciones para andisis de vibraciones.

Procedimiento del analisis

El objetivo de esta parte del estudio, es obtener resultados relacionados con
vibraciones mecanicas, y para ello, Pro/Mechanica Structure exige seguir la secuencia de
andlisis anteriormente preestablecida, dende corresponde primero efectuar un analisis

modal y luego un andlisis dinamico.

Los andlisis que se redlizan a banco de ensayo, estédn en funcién de la longitud
de las columnas, dado que esta longitud es variable como se mostr6 en Figura 4.4. Por o
tanto, se crearan doce estudios de disefio, donde los seis primeros corresponden a
andlisis modal y los restantes corresponden a andlisis dindmico. El cuadro 4.4, muestra

los estudios, longitud de columnay e nombre de cada uno de los andlisis.

E%:Jggode é;??:rl::s Modal Analysis Dynamic Frequency
1 550 mm A _Moda 550 A_Frecuencia 550
2 450 mm A Moda 450 A_Frecuencia 450
3 350 mm A Moda 350 A_Frecuencia 350
4 250 mm A_Moda_250 A_Frecuencia_250
5 150 mm A_Moda 150 A_Frecuencia_150
6 50 mm A_Moda 50 A_Frecuencia 50

Cuadro 4.4  Estudio de disefio realizado para el banco de ersayo.

4.4

DISCUSION DE RESUL TADOSDEL ANALISISMODAL

Como se ha dado a conocer, € andlisis modal entrega las frecuencias naturales de

vibrar del banco de ensayo y sus respectivos desplazamientos por frecuencia. En el
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Cuadro 4.5, se tabulan las frecuencias naturales de vibrar con sus respectivos modos
para cada uno de los estudio de disefio.

Estudio de Modo 1 (Hz) | Modo 2 (Hz) | Modo 3 (Hz) | Modo 3 (Hz)
Disefio
1 32.78 40.65 73.79 139.38
2 42.70 55.66 93.66 140.81
3 54,51 74.95 119.04 142.02
4 71.50 104.03 140.45 158.47
5 95.33 135.67 159.76 203.51
6 121.39 135.54 202.52 220.38

Cuadro 4.5 Frecuencias naturales de vibrar.

L os desplazamientos correspondientes a cada andlisis con sus respectivos modos,
seilustran en € cuadro 4.6.

Estudio de Desplazamiento (mm) Estudio de Desplazamiento (mm)

Disefio N°1 Mag. | EjeX | EjeY | EeZ DisefioN°4 [ Mag. | EjeX | EjeY | EeZ
Modo 1 1,0000 0,0314 0,0807 1,0000( [Modo1 1,000 0,0844 0,1507] 0,9997
Modo 2 1,0000 0,9999 0,0679 0,0232 |Modo 2 1,000q 0,9803 0,2379 0,0233
Modo 3 1,0000 0,875¢ 0,0834 05899 [Modo 3 1,000 05484 09720 10,1173
Modo 4 1,0000 0,448 0,996 0,0451 [Modo4 1,000 0,790§ 0,4860 0,6856

Estudio de Desplazamiento (mm) Estudio de Desplazamiento (mm)

Disefio N° 2 Mag. | EjeX | EjeY | EeZ DisefioN°5 [ Mag. | EjeX | EjeY | EjeZ
Modo 1 1,0000 0,0334 0,1293 0,9999( [Modo 1 1,000 0,122 0,114 1,0000
Modo 2 1,0000 0,999 0,0749 0,0134 [Modo 2 1,0004 o,7104 0.8800 0,0709
Modo 3 1,0000 0,0904 0,118 0,6720( |Modo 3 1,000q 0,729¢ 0,8743 0,0767
Modo 4 1,0000 0,4435 0,9964 0,0546( |Modo 4 1,000q 0,7991 0,2974 0,8129

Estudio de Desplazamiento (mm) Estudio de Desplazamiento (mm)

Disefio N° 3 Mag. | EjeX | EjeY | EeZ DisefioN°6 [ Mag. | EjeX | EjeY | EeZ
Modo 1 1,00000 0,584 0,1217 0,9998 Modo 1 1,0000 02537 0,1981 0,9921
Modo 2 1,0000 0,998¢ 0,0890 0,0228 Modo 2 1,000 0,6754 09722 0,054
Modo 3 1,0000 0,827 0,0289 0,6738 [Modo3 1,000 0,8859 06773 0,0548
Modo 4 1,0000 04274 0,9923 0,1195 [Modo 4 1,000 0,738] 04774 0,8908

Cuadro 4.6  Desplazamientos de los andlisis modales.



En e cuadro 4.7, se muestran las frecuencias naturales con influencia en €l rango
de trabajo del banco de ensayo, las cuales son la base de la discusion a seguir. Para

facilitar la identificacion de los elementos estructurales y los puntos de interés en €l
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banco de ensayo, se recomienda remitirse alafigura 4.15.

Los desplazamientos de las frecuencias naturales y esfuerzos se visualizan de

mejor forma, en el archivo de animacion en el CD adjunto.

Estudiode | Modo 1 (Hz) | Modo 2 (Hz) | Modo 3 (Hz) | Modo 3 (Hz)
Disefio
1 32.78 40.65 73.79 139.38
2 42.70 55.66 93.66 140.81
3 54.51 74.95 119.04 142.02
4 71.50 104.03 140.45 158.47
5 95.33 135.67 159.76 203.51
6 121.39 135.54 202.52 220.38

Perfil

Fig. 4.15

Cuadro 4.7 Frecuencias naturales

Perfil Columna (PC) A, B, C, D

Descripcion de los elementos estructurales
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Estudio de disefio N° 1 (550 mm.)

En el primer estudio de disefio, se analiza en detalle el impacto en la estructura
de los tres modos de vibrar, correspondientes a 32.78, 40.65y 73.79 Hz.

En e primer modo de vibrar, que corresponde a la frecuencia 32.78 Hz., la
maxima magnitud del desplazamiento se encuentra concentrada en la parte superior del
banco de ensayo en direccion del ge Z. Esto afecta a los perfiles longitudinales y a los
perfiles columnas. (Ver animaciéon: D\CAPITULO IVVANALISIS MODAL\ESTUDIO
DE DISENO N° 1\33 Hz, Mg).

Al descomponer esta magnitud de desplazamiento en los gjes X, Y y Z, se observa:
Eje X: El comportamiento del desplazamiento en esta direccion, afecta a los
perfiles longitudinales de la parte inferior de la estructura, y a su vez, a la
columna D. También se ven afectados el disco y la polea del soporte.

La parte superior de la estructura no se ve afectada, debido a que existen perfiles
que la refuerzan, generando rigidez en esta zona. (Ver animacion:
DACAPITULO IVAANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 133 Hz,
Eje X).

Eje Y: Los desplazamientos afectan tanto a los perfiles longitudinales como
transversales. El resto de la estructura del banco de ensayo no sufre alteraciones,
debido a los perfiles que refuerzan la estructura en esta zona. (Ver animacion:
DACAPITULO IVIANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 1233 Hz,
EjeY).

Eje Z: El desplazamiento que se logra en esta direccion, afecta a la parte superior
del banco ensayo. El desplazamiento en este ge caracteriza al primer modo de
vibrar. (Ver animacion: D\CAPITULO IVVANALISIS MODAL\ESTUDIO DE
DISENO N° 1\33 Hz, Eje 2).

En la segunda frecuencia natural (40.65 Hz.), la tendencia del desplazamiento

afecta nuevamente a la parte superior del banco de ensayo, pero esta vez, en direccion
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del ge X, y concentradamente sobre los perfiles columna. (Ver animacion:
DACAPITULO IV\ANALISISMODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 1\40 Hz, Mg).

Al descomponer esta magnitud de desplazamiento en losges X, Y y Z se tiene:
Eje X: El desplazamiento en esta direccion, se encuentra concentrado en la parte
superior de la estructura, afectando a los perfiles columna, y a su vez, en esta
direccion se logra € mayor desplazamiento significativo, provocando que la
magnitud del desplazamiento se encuentre en esta direccién. (Ver animacion:
DACAPITULO IVIANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 20 Hz,
Eje X).

Eje Y: Los desplazamiento que afectan en esta direccion, se concentran en la
parte inferior de la estructura, donde los perfiles transversales y longitudinales
poseen desplazamientos significativos. (Ver animacién: D\CAPITULO
IVIANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 140 Hz, Eje Y).

Eje Z: El comportamiento del desplazamiento en este ge, gira a la estructura
desde un extremo a otro con respecto al ge Y. (Ver animacion: DA\CAPITULO
IVIANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 1\40 Hz, Eje 2).

Al observar € tercer modo de vibrar (73.79 Hz.), la magnitud de desplazamiento
afecta a b parte superior de la estructura en las uniones de los perfiles, torciendo a
banco con respecto del ge Y. (Ver animacién: DACAPITULO IVVANALISIS
MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 1\73 Hz, Mg).

Al descomponer esta magnitud de desplazamiento en los ges X, Y y Z se
advierte:

Eje X: Los mayores desplazamientos se generan en la parte superior de la

estructura (perfiles transversales), y gira a la estructura con respecto del ge Y.

(Ver animacién: D:\CAPITULO IVVANALISIS MODAL\ESTUDIO DE

DISENO N° 1\73 Hz, Eje X).

Eje Y: El desplazamiento afecta a los perfiles transversales donde esta montado

el soporte del ge, y los perfiles longitudinales de la parte inferior de la
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estructura. Producto de estos desplazamientos, las columnas también se ven
afectadas (Ver animacion: DACAPITULO IVVANALISIS MODAL\ESTUDIO
DE DISENO N° 1\73 Hz, Eje Y).

Eje Z: Los desplazamientos en este ge, son de similar comportamiento que €
desplazamiento de la magnitud en & ge X. (Ver animacion: D:\CAPITULO
IVAANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 1\73 Hz, Eje Z).

Estudio de disefio N° 2 (450 mm.)

Este estudio considera, que e banco de ensayo ha reducido su longitud de
columna a 450 mm., entregando el andlisis modal, dos frecuencias significativas de
estudio (42.70 y 55.66 Hz.).

Al evduar la primera frecuencia natura, e banco de ensayo tiene un
comportamiento similar a los efectos que ocurren en e primer modo de vibrar del
estudio de disefio N° 1, pero en sentido negativo a desplazamiento, concentrandose los
maximos desplazamientos en la parte superior de la estructura en direccién del ge Z.
(Ver animacion: DACAPITULO IVNANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N°
242 Hz, Mg).

Al descomponer la magnitud de este desplazamiento en los gjes coordenados X, Y y
Z, seobserva

Eje X: Los desplazamientos que ocurren en este ge, son similares a los que
ocurren en el ge X del primer modo de vibrar del estudio de disefio N° 1, pero
esta vez, en sentido inverso. (Ver animacion: DACAPITULO IVMANALISIS
MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 242 Hz, Eje X).
Eje Y: Al igual que en el caso anterior, €l desplazamiento que ocurre es similar al
desplazamiento del primer modo del estudio de disefio N° 1 del ge Y, pero en
sentido  contrario.  (Ver animacion: DA\CAPITULO IV\ANALISIS
MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 242 Hz, Eje Y).
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Eje Z: El desplazamiento que se genera en este gje, es el movimiento mas critico
gue afecta a la estructura, en sentido negativo del gje Z. Este desplazamiento, es
también similar a los efectos que ocurren en el ge Z, pero en sentido contrario
del primer modo del estudio de disefio N° 1. (Ver animacion: D\CAPITULO
IVIANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 242 Hz, Eje Z).

Al redlizar € andlisis de la segunda frecuencia natural (55.66 Hz.), la magnitud
del desplazamiento se concentra en direccién del ge X, logando & mayor
desplazamiento en la parte superior del banco de ensayo. (Ver animacion:
DACAPITULO IV\ANALISISMODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 2\55 Hz, Mg).

Nuevamente, a descomponer la magnitud del desplazamiento en los ges
coordenados se observa:

Eje X: Este desplazamiento esta en direccion negativa a gje X, siendo e que

dirige a comportamiento de la magnitud. (Ver animacion: D\CAPITULO

IVIANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 2\55 Hz, Eje X).

Eje Y: Este desplazamiento, afecta a los perfiles transversales de igua forma

como en el modo 2 del estudio de disefio N° 1, pero en sentido contrario. (Ver

animacion: DACAPITULO IV\ANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N°

2\55 Hz, EjeY).

Eje Z: Este afecta a las columnas del banco, y no tiene semejanza con |os otros

modos de vibrar de este estudio o del estudio anterior. (Ver animacion:

DACAPITULO IVIANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 255 Hz,

Eje 2).

Estudio de disefio N° 3 (350 mm.)

Al dimensionar € banco de ensayo con una longitud de columna de 350 mm, la
estructura aumenta su rigidez, y las frecuencias naturales correspondientes al modo de

vibrar 1y 2, son 54.51 y 74.95 Hz. respectivamente.
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Los desplazamientos que genera la frecuencia natural de 54.51 Hz. afectan a la
parte superior del banco de ensayo; este desplazamiento se encuentra en direccion del
gje Z, adquiriendo un comportamiento similar a la primera frecuencia natural de vibrar
de los estudios anteriores. (Ver animacién: DACAPITULO [IVVANALISIS
MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 3\54 Hz, Mg).

Al descomporer la magnitud de este desplazamiento en los ges coordenados se
observa

Eje X: El desplazamiento generado, es similar a que ocurre en e primer modo

de vibrar del ee X de estudio N° 1. (Ver animacién: D\CAPITULO

IVIANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 3\54 Hz, Eje X).

Eje Y: Se comporta de igual forma que en € estudio de disefio N° 1, componente

del ge Y. (Ver animacion: DACAPITULO IVNAANALISIS MODAL\ESTUDIO

DE DISENO N° 3\54 Hz, Eje Y).

Eje Z: Este desplazamiento esigual a del estudio de disefio N°1, end ge Z,y

gobierna la direccién de la magnitud del desplazamiento. (Ver animacion:

DACAPITULO IVNANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 354 Hz,

Eje 2).

La segunda frecuencia natural del banco de ensayo es 74.95 Hz., la cua esta
dentro de la brecha de la frecuencia excitadora méxima

El comportamiento de la magnitud del desplazamiento que corresponde a esta
frecuencia, tiene la misma direccién (ge X) y € mismo comportamiento con la segunda
frecuencia natural del estudio de disefio N° 1. (Ver animacion: DACAPITULO
IVIANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 3\74 Hz, Mg).

Al descomponer la magnitud de este desplazamiento en los ges coordenados X,
Yy Z, seobserva

Eje X: En este gje, es donde se producen los mayores desplazamientos, los que

inciden en e movimiento cuando se anadliza la resultante de la segunda

frecuencia natural. Ademas, tiene e mismo comportamiento y desplazamiento
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gue la segunda frecuencia natural del estudio de disefio N° 1 en € ge X. (Ver
animacion: DACAPITULO IV\ANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N°
3\74 Hz, Eje X).

Eje Y: Este desplazamiento se comporta de forma similar ala segunda frecuencia
natural del estudio de disefio N° 1 en €l ge Y. (Ver animacion: D\CAPITULO
IVMANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 3\74 Hz, Eje Y).

Eje Z Al igua que en los casos anteriores, € comportamiento en este ge, es
comparable con la segunda frecuencia natural del estudio de disefio N° 2 para

este ge. (Ver animacion: DACAPITULO IVVANALISIS MODAL\ESTUDIO
DE DISENO N° 3\74 Hz, Eje 2).

Estudio de disefio N° 4 (250 mm.)

En este caso, las 4 primeras frecuencias naturales que se manifiestan van desde
71.50 a 158.74 Hz, con una longitud de columna de 250 mm., estudiandose solo la
primera frecuencia natural, ya que ésta, se encuentra en la brecha de la méxima
frecuencia excitadora que logra el banco de ensayo.

L os desplazamientos que genera esta frecuencia natural corresponden a mantener
la tendencia del estudio de disefio N° 1 para € caso de la magnitud. (Ver animacion:
DACAPITULO IV\ANALISISMODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 4\71 Hz, Mg).

Al observa el comportamiento de esta magnitud en los g es coordenados (ge X,
Yy2):

Eje X: El desplazamiento mantiene la linea del ge X de la primera frecuencia
natural del estudio de disefio N° 1. (Ver animacion: D:\CAPITULO
IVIANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 4\74 Hz, Eje X).

Eje Y: Este desplazamiento es comparable con e que ocurre en € ge Y de
estudio de disefio N° 1 en la primera frecuencia natural. (Ver animacion:
DACAPITULO IVIANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 474 Hz,
EjeY).
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Eje Z: De smilar comportamiento y direccion que € ge Z de la primera
frecuencia natural del estudio de disefio N° 1; este desplazamiento marca la
direccion de la magnitud del desplazamiento en € banco de ensayo. (Ver
animacion: DACAPITULO IV\ANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N°
A\74 Hz, Eje Z).

Estudio de disefio N° 5 (150 mm.)

Este estudio no es analizado, debido que las frecuencias naturales que posee €
banco de ensayo con una longitud de columna de 150 mm., se encuentran por sobre €l

limite maximo de operacion del banco de ensayo, siendo esta de 95.33 Hz.

Estudio de disefio N° 6 (50 mm.)

No se puede degjar de analizar e comportamiento del banco de ensayo cuando
este presenta una longitud de pata de 50 mm., dado gque se ercuentra en la actualidad con
estas dimensiones. Para ello se andlizara € comportamiento de la primera frecuencia
natural de 121.39 Hz., debido que es la més cercana a limite de la frecuencia excitadora.

El comportamiento de la frecuencia natural, genera desplazamientos en la parte
superior del banco de ensayo, afectando principalmente a disco. (Ver animacion:
DACAPITULO IV\ANALISISMODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 6\121 Hz, Mg).

Al descomponer la magnitud de este desplazamiento en los ges coordenados X,
Y yZ, seobserva:

Eje X: El comportamiento del desplazamiento en este ge, es similar a que

ocurre en € estudio de disefio N° 1 de la primera frecuencia del ge X. (Ver

animacion: DACAPITULO IV\ANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISERO N°
6\121 Hz, Eje X).
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Eje Y: Los desplazamientos que agui se observan, estan relacionados con €l
estudio de disefio N° 1 de la primera frecuencia del ee Y, pero en la parte
superior, los desplazamientos afectan principamente al soporte y a los perfiles
transversales, donde estd montado € soporte del ge. (Ver animacion:
DACAPITULO IV\ANALISIS MODAL\ESTUDIO DE DISENO N° 6121 Hz,
EjeY).

Eje Z: La concentracion de desplazamiento se ubica en la parte superior del
banco de ensayo, afectando a disco y la polea del soporte. La direccionde este
movimiento, es la que conduce e desplazamiento de la magnitud de esta
frecuencia. (Ver animacion: DACAPITULO IVVANALISIS MODAL\ESTUDIO
DE DISENO N° 6\121 Hz, Eje 2).

45 DISCUSION DE RESUL TADOSDEL ANALISISDINAMICO

Estos resultados, estan enfocados a encontrar 10os mayores esfuerzos producidos
en e banco de ensayo bajo la condicién operaciona de desbalanceo. Las caracteristicas
de operacion consideran una masa de desbalanceo de 55.4 gramos, velocidad de rotacion
constante de 2850 rpm, equivalente a 298.3 rad/seg., 10 que genera sei's resultados, uno
para cada estudio, lo que quiere decir, que los esfuerzos generados estan estrechamente
relacionados con lalongitud del perfil columna de cada estudio.

A continuacion, se presentan una serie de gréficos (esfuerzo / frecuencia que
corresponden a los esfuerzos resultantes para cada estudio de disefio, los cuales son
comparados con los andlisis modales para concluir que es lo que afect6 a sistema de
empotramiento de las columnas al suelo.

Ademés, se comparan las frecuencias excitadoras con las frecuencias naturales
donde se genera e maximo esfuerzo, con el objeto de identificar i estos esfuerzos son
producto del fendmeno de resonancia.

Para su mejor comprension se adjunta animaciones en CD.
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Gréfico4.2 Esfuerzo/ Frecuencia,
esfuerzo maximo de 1728 N/mny a32.9 Hz.
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Gréfico 4.3 Esfuerzo / Frecuencia,
esfuerzo maximo de 1469.4 N/mn? a 42.7 Hz.
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Gréfico4.4 Esfuerzo/ Frecuencia,

esfuerzo maximo de 1443.4 N/mnY a 48.7 Hz.
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Gréfico4.6  Esfuerzo/ Frecuencia,
esfuerzo maximo de 1094.6 N/mnt a 95.9 Hz.
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Gréfico4.7 Esfuerzo / Frecuencia,
esfuerzo maximo de 1368 N/mn? a 120.9 Hz.
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Estudio de disefio N° 1 (550 mm.)

El andlisis de este estudio, se efectia con el objeto de comprender los esfuerzos
presentes y concluir las causas del colapso del sistema de empotramiento, ya que bajo
estas caracteristicas del modelo (longitud de columna de 550 mm.), el banco de ensayo
colapso en larealidad.

El gréfico 4.2, muestra los méximos esfuerzos, los que estén en un rango de
frecuencia de 25 a 45 Hz. y 65 a 80 Hz., concentrandose en la parte inferior de las
columnas; siendo el méximo esfuerzo de 1728 N/mm?, a una frecuencia de 32.9 Hz.,
(Ver animacion: DACAPITULO IVIANALISIS DINAMICO\ESTUDIO DE DISENO
N° I\ANIMACION ESFUERZO 550 MM).

Al comparar, @ maximo esfuerzo del acero estructura (443.7 N/mnr) con el
maximo esfuerzo obtenido, se llega ala conclusion que éste Ultimo lo supera en un 74.33
%. Esto se debe, al fendbmeno de resonancia que existe, s se compara las frecuencias
excitadoras con las frecuencias naturales de los modos de vibrar 1, 2 y 3,
correspondientes a estudio de disefio N° 1.

Ademas se concluye, que el banco de ensayo colapsd en su sistema de
empotramiento, antes que e maximo esfuerzo generado superara a maximo esfuerzo del
acero; esto debido, a que los esfuerzos que se generaron provocaran que primero cediera

laloza del empotramiento.(figura 4.2).

Estudio de disefio N° 2 (450 mm.)

De este estudio se obtiene, que los maximos esfuerzos estén entre las frecuencias
35y 65 Hz. (gréfico 4.3), siendo el méximo esfuerzo de 1479 N/mnt a una frecuencia
de 42.70 Hz., concentrandose en la parte inferior de las columnas como lo demuestra la
animacion: DACAPITULO IVIANALISIS DINAMICO\ESTUDIO DE DISENO Ne°
2\ANIMACION ESFUERZO 450 MM).
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Comparando la frecuencia excitadora con la frecuencia natural del estudio de
disefio N° 2, e maximo esfuerzo se produce cuando € banco de ensayo ingresa en
resonancia a la frecuencia de 42.70 Hz.

El maximo esfuerzo generado por esta frecuencia excitadora, supera a esfuerzo
méximo del acero estructural en un 69.8%.

Por lo tanto, se concluye que & banco de ensayo a tener una longitud de
columna de 450 mm., no permite realizar ensayos kgjo la condicion de operacional de
desbalanceo, dado que los maximos esfuerzos generados superan a limite del acero
estructural, en €l rango de frecuencia de trabajo (4200 rpm. equivalente a 70 Hz.).

También se concluye, que no es factible dgjar €l banco de ensayo con esta
longitud, dado que el esfuerzo que se produce (1469 N/mnr), se encuentra dentro del
rango de la frecuencia de trabgjo.

Estudio de disefio N° 3 (350 mm.)

Bajo esta condicién se alcanza un maximo esfuerzo de 1443.43 N/mm? (gréfico
4.4), a unafrecuencia de 48.51 Hz.

Este peak de esfuerzo es producto del efecto de resonancia, dado que esta
frecuencia, estd en e intervalo del primer modo de vibrar (54.51 Hz.) del andlisis modal
del estudio de disefio N° 3, concentrandose en la parte inferior de las columnas. (Ver
animacion: DACAPITULO IVIANALISIS DINAMICO\ESTUDIO DE DISENO Ne°
3\ANIMACION ESFUERZO 350 MM).

Este esfuerzo supera en un 69.3 % al esfuerzo maximo del acero estructural. Por
lo tanto, con esta longitud de columna, e banco de ensayo no puede efectuar ensayos
bajo la condicion operaciona de desbalanceo, debido a que tiene esfuerzos maximos que
superan a los esfuerzos del acero estructural, producto del fendmeno de resonancia
dentro del rango de trabajo (70 Hz.).
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Estudio de disefio N° 4 (250 mm.)

L os resultados obtenidos de este estudio, entregan que los maximos esfuerzos se
encuentran en una brecha de frecuencia de 50 a 85 Hz. y 135 a 180 Hz. (gréfico 4.5),
donde el méximo esfuerzo logrado es de 1037 N/mn¥ a una frecuencia de 70.93 Hz.

Estos esfuerzos se encuentran concentrados en la parte inferior de las columnas.
(Ver animacion: DACAPITULO IVNMANALISIS DINAMICO\ESTUDIO DE DISENO
N° AANIMACION ESFUERZO 250 MM).

Al igua que los estudios anteriores, & esfuerzo méximo es prodwcto del
fendmeno de resonancia, que resulta de la comparacion de la frecuencia excitadora
(70.93 Hz.) con lafrecuencia natural (71.50 Hz.) del estudio de disefio N° 3.

Por otra parte, este esfuerzo maximo se encuentra en e limite del rango de
trabajo y supera a esfuerzo méximo del acero estructural en un 57.2 %, concluyendo
con esto, que el banco de ensayo se encuentra inhabilitado para realizar ensayos bagjo la

condicion operacional de desbalanceo.

Estudio de disefio N° 5 (150 mm.)

Este estudio, presenta esfuerzos significativos en una brecha de frecuencia de
75 a 125 Hz. y 200 a 225 Hz., siendo & méximo esfuerzo de 1094.6 N/mnt a una
frecuencia de 95.95 Hz. (grafico 4.6).

Este esfuerzo generado, se encuentra fuera del rango de trabgo, pero muy
cerca de é, debido a la poca diferencia de sus frecuencias, con lo que se concluye, que
se esta préoximo a fendmeno de resonancia cuando e banco de ensayo esta bajo la
condicion operacional de desbalanceo y funciona a la maxima velocidad, es decir,
4200rpm. equivalente a 70 Hz.

No obstante, los esfuerzos generados dentro del limite de frecuencia de
trabajo, son inferiores a esfuerzo maximo del acero estructural. Concluyendo que ‘el
banco puede generar ensayos, pero no a su maxima capacidad, concentrandose en la
parte inferior de las columnas’. (Ver animacion: D\CAPITULO IVVANALISIS
DINAMICO\ESTUDIO DE DISENO N° 5\ ANIMACION ESFUERZO 150 MM).
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Estudio de diseiio N° 6 (50 mm.)

Bajo esta condicion, es decir, con una longitud de columna de 50 mm., se
encuentra en forma operativa hoy en dia € banco de ensayo, por lo cual, resulta
importante conocer € esfuerzo méximo para que éste no colapse.

Del andlisis se observa que e esfuerzo méximo es de 1368.65 N/mn? a una
frecuencia de 120.9 Hz. (gréfico 4.7). Si esta frecuencia es comparada con la frecuencia
natural de vibrar del estudio de disefio N° 6, este esfuerzo méximo es producto del
fendmeno de resonanciaa (Ver animacion: DACAPITULO IVVANALISIS
DINAMICO\ESTUDIO DE DISENO N° 6\ ANIMACION ESFUERZO 50 MM).

Luego, para una frecuencia de trabgjo entre 0 y 70 Hz. se logra un esfuerzo no
superior a 40 N/mn¥, e cual es 91 % menor que el esfuerzo maximo del acero
estructural (443.7 N/mn?), a su vez, existe una holgura de funcionamiento de 50 Hz.
para lograr generar € esfuerzo ma&imo y no hacer colapsar e sistema de
empotramiento.

Por lo tanto, se concluye que € banco de ensayo puede generar bajo la condicion
operacional de desbalanceo, ensayos a la méxima capacidad de trabago, sin que €l
sistema de empotramiento colapse, ya sea por € fendmeno de resonancia o por esfuerzos

generados que superen e limite establecido, con una holgura de 50 Hz.
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CAPITULO V

CONCLUSIONES

Al redizar € modelado geométrico del banco de ensayo con € software
Pro/Engineer, y someter el modelo a diferentes andlisis bgjo la condicién
operacional de desbalanceo, se logré generar seis alternativas de disefio, frente al
problema de empotramiento.

Los objetivos especificos planteados en € capitulo I, se cumplieron segin su
planificacion, pero, a encontrar limitantes en e andlisis dindmico del modulo
Pro Mecanica Motion, se debio aprender el médulo Pro/Mechanica Structure.
Por lo tanto, la sintesis y evaluacion de los resultados obtenidos en € andlisis
dindmico, son provenientes de éste médulo.

La metodologia de trabgjo, no se cumplié en su totalidad como se habia
planificado, debido a que el modulo Pro/Mechanica Motion, solo se utilizé para
conocer € punto critico cuando € modelo es sometido a andlisis bgjo la
condicion de desbalanceo.

Para realizar andlisis y generar distintas alternativas de solucion a problema de
empotramiento, se empled & médulo Pro/Mechanica Structure, haciendo andisis
modales y luego en funcion de éste, més la condicion de desbalanceo, generar
andlisis dinamicos.

Para identificar las causas y poder dar solucién a problema de empotramiento, se
debié primero conocer las frecuencias naturales (andisis moda) del banco de
ensayo, para cada una de las aternativas propuestas, y luego éstas, someterlas a
un andlisis dindmico para obtener los esfuerzos que éstas generan y, con elo
poder aceptar o rechazar las aternativas planteadas.

Al comparar los resultados del andlisis modal (cuadro 4.7), los modos de vibrar
de cada estudio cumplen larelacion F; < Fo < F3 < Fy4, lo cual es congruente

con lateoria. Pero, cuando se realizala comparacion entre los estudios de disefio,
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los modos de vibrar no cumplen larelacion F; < Fo < F3< F4< Fs< Fg, cOmo
lo es, en e caso del modo 2 del estudio de disefio N°5y 6, donde Fs > Fe.

L os desplazamientos generados por |as diferentes frecuencias naturales, afectan a
los distintos elementos estructurales que congtituyen e banco de ensayo; las
frecuencias naturales bgjas afectan a los perfiles que constituyen el banco en su
parte inferior y las frecuencias naturales altas, se concentran en la parte superior
de éste.

Al observar los resultados obtenidos por los andlisis dinamicos, los esfuerzos
generados disminuyen cuando la longitud de columna decrece desde 550 a 250
mm., para luego aumentar cuando lalongitud de columna disminuye de 150 a 50
mm.

L os esfuerzos maximos generados, que corresponden al estudio de disefio de 550
a 250 mm. de longitud de columna, se encuentran dentro de la frecuencia de
trabajo, superando € maximo esfuerzo del acero estructural, producto del
fendmeno de resonancia, lo cua imposibilita gjecutar ensayos bajo la condicion
operacional de desbalanceo, ya que se provocaria el colapso del sistema.

El resultado que corresponde a una longitud de 150 mm, indica que €l banco de
ensayo, esta en condiciones de realizar ensayos bajo la condicion operaciona de
desbalanceo, pero no a su maxima capacidad, dado que los esfuerzos que se
generan estan en € rango maximo de la frecuencia de trabgjo.

Al andlizar el estudio de disefio N° 1, se concluye que el banco de ensayo a una
frecuencia excitadora de 32.9 Hz. est4 en presencia del fendmeno de resonancia,
dado que ésta coincide con la primera frecuencia natural de 32.78 Hz. Dando
como resultado, esfuerzos que superan e esfuerzo maximo del acero estructural,
concentrdndose en el sistema de empotramiento.

El banco de ensayo colapsd su sistema de empotramiento, debido a que los
esfuerzos generados provocaran que primero cedieran laloza del empotramiento,
antes que el maximo esfuerzo del acero estructural fuera superado.

El estudio de disefio N° 6, es e més importante, ya que representa al banco de
ensayo en la realidad, en el cua se pueden realizar ensayos bajo la condicion

operaciona de desbalanceo, sin generar inconvenientes .
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Esto se debe, a que € rango de la frecuencia excitadora de 0 a 70 Hz., esta por
debgjo de la primera frecuencia natural de 121.39 Hz., no existiendo € fenémeno
de resonancia, donde los esfuerzos generados en este rango, no superan a los 100
N/mnt.

La diferencia que se genera entre la frecuencia excitadora maxima y la primera
frecuencia natural es de 50 Hz., permitiendo a banco de ensayo tener una
holgura de funcionamiento en caso de sobrecarga (velocidad).

Las hipdtesis planteadas, cumplieron su objetivo de modelar geométricamente el
banco de ensayo bajo la condicion operacional de desbalanceo, permitiendo
identificar una solucion, la cua es factible técnicay econdmicamente.

Para finalizar esta tesis, debo concluir que los resultados obtenidos fueron
posibles aplicando € software Pro/Engineer, por lo tanto, este software entrega
un abanico de soluciones (CAD/CAE/CAM) en & ambito de la ingenieria, y con
ello posesiona a la Universidad Austral de Chile, como una de las pioneras en
incorporar esta tecnologia en la zona sur del pais, y poder permitir en € corto y
largo plazo, entregar soluciones practicas a la empresa privada que requiera de

este nivel tecnolégico.
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