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RESUMEN

TITULO: DESARROLLO DE UN BANCO DE PRUEBAS DE VIBRACIONES
MECANICAS TORSIONALES QUE PERMITA VALIDAR LOS CALCULOS OBTENIDOS
POR EL METODO HOLZER, COMO HERRAMIENTA DIDACTICA PARA EL
LABORATORIO DE SISTEMAS DINAMICOS*

AUTORES: CAMILO ANDRES RAMIREZ ACEVEDO Y JUAN CAMILO GUEVARA
SERRANO**

PALABRAS CLAVES: Vibracion, torsional, banco de pruebas y resonancia.
DESCRIPCION:

En la actualidad, la evaluacidén del comportamiento dinamico de estructuras sometidas a
cargas torsionales es crucial en sectores como la automotriz, construccion y metalurgia.
Estas industrias enfrentan problemas relacionados con el desgaste y las vibraciones en
equipos expuestos a tales cargas. Los ejes y barras en mecanismos giratorios
experimentan vibraciones torsionales durante arranques, paradas y operaciones a
velocidades variables. Por lo tanto, es esencial realizar analisis detallados para mitigar
los riesgos asociados a las vibraciones torsionales. Las estrategias de disefio y
mantenimiento deben enfocarse en prevenir resonancias indeseadas y garantizar la
integridad estructural de los componentes, para evitar fallas catastréficas que podrian
resultar en costos significativos y riesgos operativos. Esto incluye el uso de bancos de
pruebas, materiales adecuados, el disefio de amortiguadores y la implementacion de
sistemas de monitoreo que detecten vibraciones anormales, asegurando asi un

funcionamiento seguro y eficiente de los mecanismos giratorios.

* Trabajo de grado.

** Facultad de Ingenieria Fisicomecanicas. Escuela de Ingenieria Mecanica. Director: Carlos

Borras. Doctor en Ciencias en Ingenieria Mecanica.
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ABSTRACT

TITLE: DEVELOPMENT OF A TORSIONAL MECHANICAL VIBRATION TEST BENCH
THAT ALLOWS THE VALIDATION OF THE CALCULATIONS OBTAINED BY THE
HOLZER METHOD, AS A DIDACTIC TOOL FOR THE DYNAMIC SYSTEMS
LABORATORY*

AUTHORS: CAMILO ANDRES RAMIREZ ACEVEDO Y JUAN CAMILO GUEVARA
SERRANO**

KEYWORDS: Vibration, torsional, test bench y resonance.
DESCRIPTION:

Currently, evaluating the dynamic behavior of structures subjected to torsional loads is
crucial in sectors such as automotive, construction, and metallurgy. These industries face
challenges related to wear and vibrations in equipment exposed to such loads. Shafts and
bars in rotating mechanisms experience torsional vibrations during starts, stops, and
operations at varying speeds. Therefore, it is essential to conduct detailed analyses to
mitigate the risks associated with torsional vibrations. Design and maintenance strategies
should focus on preventing unwanted resonances and ensuring the structural integrity of
components to avoid catastrophic failures that could result in significant costs and
operational risks. This includes using test benchs, appropriate materials, designing
dampers, and implementing monitoring systems to detect abnormal vibrations, thus

ensuring the safe and efficient operation of rotating mechanisms.

* Degree work.

** Faculty of Physicomechanical Engineering. School of Mechanical Engineering. Director: Carlos

Borras. Doctor of Science in Mechanical Engineering.
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1. EL PROBLEMA DE LA VIBRACION TORSIONAL EN MAQUINAS

1.1. IDENTIFICACION DEL PROBLEMA

En la actualidad, diversas aplicaciones en los sectores mecanico y civil requieren una
evaluacion detallada del comportamiento dinamico de estructuras sometidas a cargas
torsionales. Industrias como la automotriz, construccién y metalurgia enfrentan desafios
asociados al desgaste y vibraciones en equipos y herramientas que estan expuestos

diariamente a dichas cargas.

Los ejes y barras en mecanismos giratorios experimentan vibraciones torsionales en
situaciones como arranques, paradas y operaciones a velocidades variables. Cuando
estas vibraciones alcanzan niveles criticos y se acercan a las frecuencias naturales
torsionales de una maquina, las amplitudes pueden volverse peligrosas, pudiendo
provocar con el tiempo fallas por fatiga en los componentes, especialmente en ejes dentro

de cubiertas o acoplamientos.

Una fractura en el eje es causada debido a las vibraciones que el componente
experimenta y las cargas a los cuales el mismo fue sometido. Cuando existe una fractura
en el eje, este puede romperse completamente con el tiempo y afectar gravemente el
mecanismo en general. Estos casos de fallas por fractura se ven usualmente reflejados
en torques constantes aplicados a maquinas por un motor eléctrico. Estos cambios en el
torque se producen ya sea por resonancia torsional, cargas reversas o caracteristicas
propias del mecanismo. Cuando se da por resonancia torsional se le atribuye a que la
frecuencia del torque presente alcanza la misma magnitud que la frecuencia polar natural

del sistema. El resultado es un contragiro del eje sobre su coordenada central.
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1.2. JUSTIFICACION PARA SOLUCIONAR EL PROBLEMA

En aras de incentivar el conocimiento de las vibraciones mecanicas torsionales y al
mismo tiempo cumplir con la mision de la Universidad Industrial de Santander de formar
profesionales altamente capacitados en el campo de la tecnologia y la innovacion,
capaces de contribuir al desarrollo econémico, social y ambiental del pais mediante la
investigacion y el desarrollo de soluciones tecnoldgicas innovadoras y sostenibles, se
pretende familiarizar al estudiante acerca del modelado y estudio de vibraciones
torsionales en ejes y facilitar la caracterizacion de las propiedades dinamicas

involucradas en estos estudios.

En la Universidad Industrial de Santander se han realizado algunos trabajos de
investigacion en el area de las vibraciones mecanicas, en los cuales se ha recopilado
informacion sobre algunas de las causas de excitacion de vibracién torsional, los métodos
de eliminacién y amortiguacion de la misma y se han construido bancos didacticos donde
se puede excitar la vibracion torsional en un rotor y visualizar la existencia del fenémeno
mediante una senal de voltaje en forma de tren de pulsos generada desde un disco con
muescas O ranuras, cuya frecuencia permanece constante cuando la velocidad de
rotacion del rotor es constante y es oscilante cuando se excita la vibracién torsional,
presentandose asi una modulacion por frecuencia de la sefal vibratoria. Con este
proyecto de grado se quiere disefiar y construir un banco de ensayos de vibraciones
mecanicas torsionales con fines educativos y asi proporcionar una herramienta para el
laboratorio de sistemas dinamicos de la Universidad Industrial de Santander, para que
los estudiantes tengan la oportunidad de explorar y profundizar en el campo de las
vibraciones mecanicas, fomentando su interés y comprension de este fenémeno. Y asi
contribuir con el objetivo de desarrollo sostenible numero cuatro, de contribuir a una

educacién de calidad y promover oportunidades de aprendizaje para todas y todos.
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1.3. OBJETIVOS DEL TRABAJO DE GRADO

1.3.1. OBJETIVO GENERAL

Desarrollar un banco de pruebas de vibraciones mecanicas torsionales que permita
validar los calculos obtenidos por el método Holzer, como herramienta didactica para el

laboratorio de sistemas dinamicos.

1.3.2. OBJETIVOS ESPECIFICOS

* Disefiar un banco de vibraciones torsionales de doble disco con eje central
intercambiable para su estudio, que permita variar las condiciones iniciales de operacion,

componentes del sistema y adquirir datos en tiempo real.

* Construir un banco de vibraciones torsionales utilizando los componentes e
instrumentacién necesaria para inducir la vibracion y medirla mediante un sistema de

adquisicién de datos.

* Validar experimentalmente los parametros del banco disefiado y construido mediante
analisis modal de frecuencia natural por medio de barrido sinusoidal de frecuencia y

comparacion con el respectivo analisis del modelo analitico por el método Holzer.

» Generar un manual de operacion que explique el procedimiento, funcionamiento y la
interpretacion de datos del banco de pruebas para determinar la frecuencia natural de

vibracion torsional del sistema.
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2. GENERALIDADES DE LA VIBRACION TORSIONAL

2.1. EQUIPOS EN EL MERCADO

Recientemente diversos estudios buscan establecer los efectos y las causas de las
vibraciones torsionales en diferentes aplicaciones mecanicas que las afecta. Utilizando
herramientas para buscar informacion en bases de datos como Scopus, Web of Science
y Google Scholar se pudo constatar la existencia de un creciente interés por investigar

aplicaciones utiles en la industria donde se pueden estudiar las vibraciones torsionales.

En la actualidad se pueden adquirir distintos tipos de bancos de vibraciones torsionales

libres y amortiguadas en el mercado, con fines didacticos y de ensefianza del fendbmeno

Tabla 1. Descripcidn de algunos bancos de vibraciones torsionales existentes.

Bancos de Vibraciones

Marca Imagen Descripcién

Esta disefiado para el estudio

de la torsidn, rigidez torsional

EDIBON

y el comportamiento con uno,

Figura 1. MEVTC. dos o tres discos de inercia.
Armfield < «.—.], aj i Esta unidad montada en
S B o sobremesa se utiliza para

N T - . g i
B - estudiar la torsion y la

Figura 2. SD3 vibracién torsional.
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Generar vibraciones

GUNT torsionales libres y forzadas y

analizar los efectos de la

rigidez a la torsion, la masa y
Figura 3. TM 140. la amortiguacion sobre la

frecuencia y la amplitud

Fuente. Los autores

2.2. INTRODUCCION A LA TEORIA BASICA DE VIBRACIONES DE TORSION

Histéricamente las vibraciones de torsion fueron el primer campo de investigacion
dindmica en maquinas, pues las primeras fueron reciprocantes, cuyo problema basico es
debido a la no uniformidad de la transmisién del movimiento del émbolo al giro del
ciguenal, y a la no uniformidad de la presion del medio de trabajo sobre el émbolo. El
estudio dinamico de las vibraciones tuvo que ser tedrico, porque no existia ningun método
practico de medicién. Se desarrollé6 una gran cantidad de métodos matematicos para la
determinacion analitica y numérica de las frecuencias naturales (o frecuencias de
resonancia), que demostraron ser muy efectivos, pero limitados a la calidad del modelo
utilizado. El modelo, es en buena parte resultado de un estudio empirico, es decir, basado
en observaciones y suposiciones simples. Estas simplificaciones eran validas siempre y
cuando no se emplearan valores cercanos a los valores criticos de la resistencia del

material del eje.

2.2.1. Desarrollo del modelo mecanico Cualquier sistema dindmico, por complejo que
sea es necesario y posible reducirlo a un modelo mecanico mas simple, es decir, con un

minimo de parametros calculables y medibles, que permita estudiar su comportamiento
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mas facilmente. Para ello se supone un modelo lineal con pardmetros constantes, el cual
debe ser discreto. Esto lleva a un analisis matematico relativamente sencillo de sistemas
simultdneos de ecuaciones diferenciales ordinarias lineales y reoldgicas, para las cuales
ya existen métodos de solucion muy eficientes. Si se supone un sistema que consta de
masas discretas, con momento de inercia J, y resortes de torsion unarigidez K, se pueden
definir unos modelos estdndares a los cuales se dejan reducir todos los sistemas de
torsion. En las figuras 4 y 5 se puede observar cualitativamente esta reduccion para un
motor de combustion interna.

Figura 4. Mecanismo real.

[Consultado el 1, octubre, 2024]. Disponible en Internet:

https://www.club.autodoc.es/magazin/biela-del-motor-funciones-y-problemas

Figura 5. Modelo mecanico equivalente de parametros concentrados.
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J5

n 2 3

K1 K2 K3 K4

Fuente. Los autores.

2.2.2. Vibraciones libres de sistemas discretos lineales de torsiéon Las maquinas,
generalmente tienen una amortiguacién baja, es decir, las frecuencias naturales se
pueden calcular despreciando la amortiguacion y teniendo en cuenta solamente las
rigideces y momentos de inercia del sistema mecanico. De tal calculo se obtienen también
los modos naturales de vibracion, lo cual permite sacar conclusiones importantes sobre
la interaccion entre las frecuencias naturales. Para caracterizar el comportamiento de
modelos mecéanicos de n grados de libertad, es muchas veces suficiente estudiar las
vibraciones de torsion del “modelo minimo” de dos grados de libertad. En sistemas de
transmision se distinguen modelos empotrados y modelos libres. En las figuras 6 y 7 se

pueden apreciar. Donde @ es el angulo de torsion.

Figura 6. Sistema torsional empotrado de dos grados de libertad.
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Fuente. Los autores.

Figura 7. Sistema de torsion de dos grados de libertad con extremos libres.

Fuente. Los autores

2.3. CAUSAS DE LA VIBRACION TORSIONAL

2.3.1. Giro no uniforme de rotores Una causa de las vibraciones de torsion en
maquinas reciprocantes se debe al giro no uniforme del cigliefial provocado por dos

efectos:

e La cinética del mecanismo: La transformacién del movimiento reciprocante del piston
al movimiento rotativo del ciguefial genera un par inercial oscilatorio sobre este ultimo
causando aceleraciones angulares en su giro. En la figura 8, r corresponde a la
longitud de la manivela, L a la longitud de la biela, X,, al desplazamiento del émbolo,
m,s. @ la masa oscilatoria del mecanismo y w a la velocidad angular. Mediante el
analisis cinematico correspondiente al mecanismo anterior, se obtiene la expresion

para el torque que viene dado por:
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1 T 3r
T = 5 Mosc * wir? [aSen(wt) — Sen(2wt) — Z—ZSen(3wt) (1)

21
T(t)=T(t+7>=(T+t) (2)

En donde T es el periodo y n la velocidad del ciguenal.

Figura 8. Representacion del mecanismo de accionamiento de una maquina.

i Faiternativa

PMS

Fuente. Los autores.

e Fuerzas variables del medio de trabajo que actuan sobre el émbolo: En general en las

maquinas reciprocantes la presion P que actua sobre el émbolo varia con la posicion

angular de la manivela durante el ciclo de trabajo. En la figura 9 se muestra la

variacion de la presion para un compresor una funcién del volumen y la figura 10

muestra la variacion de la presion para un motor en funcion del régimen de giro.
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Figura 9. Diagrama indicado para un compresor alternativo

Punto muerto superior

P | 3 Descarza 2

Prasion

~ Compresion

Admision 1 Volumen

Volumen admitido —

I N

—— Volumen desplazado por
&l piston

Fuente. CONGRESO INTERNACIONAL ANUAL DE LA SOMIM. (18: 2012, Septiembre,
19-21, septiembre: Guanajuato, México). Disefio de un compresor reciprocante para una

macropera autosustentable. Ciudad de México: Instituto Politécnico Nacional, 2012, 193

p.

Figura 10. Cambio de la presion en el embolo al aumentar el régimen de giro.

29



n = 1500 Comb. (350° - 395°)
8000 - — = n = 2000 Comb. (345° - 390°)
7000 4 ; .. n=2500 Comb. (340° - 385°)

6000
5000 -

4000 -
3000 -

Presion (kPa)

2000 -
1000 4

320 340 360 380 400 420
Angulo de Giro (?)

Fuente. CONGRESO IBEROAMERICANO DE INGENIERIA MECANICA. (8: 2007,
Octubre, 23-25, octubre: Cusco, Peru). Modelo termodinamico del ciclo de trabajo de los

motores de encendido por compresion. Mérida: Universidad de los Andes, 2001, 472 p.

La presion viene dada como:
21
P(@) =P(wt)=P (t + 7) 3)
Para maquinas de dos carreras
4
P(®) =P(wt) =P (t + 7) (4)

Para maquina de cuatro carreras
La fuerza producida por el medio de trabajo es:
Fmedio = [P(@) — Po] * Ap (5)

Fmedio = Fmedio(® + km) (6)
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k = 2 para dos carreras, k = 4 para cuatro carreras.
Ap : Area transversal del piston.
Po : Contrapresiéon debajo del émbolo.

La sumatoria de estas dos fuerzas; la fuerza oscilatoria de inercia y la fuerza del medio

de trabajo da como resultado la fuerza total sobre el embolo F;.
Fr = Fmed(@ + kn) + Falt(@ + 2n) = Fk(®) = Fk(@ + kn)  (7)

La fuerza F; se descompone, como se muestra en a Figura 11, en la fuerza Fn normal a
la pared del cilindro, y la fuerza Fb en direccidon de la biela. Al llegar Fb al mufidn, se

descompone en Fu y Fr, siendo Fu la encargada de producir el torque sobre el ciguefial.

Fb=—T_ = Fb(® + k) (8)
Cosp
Fu = Fb * Cos(0 + B) 9)
B = Sen~! (£5en<zs) = B(®) (10)
Fu = fu(®) (11)
El torque sobre el ciglefial es:
TT = Fuxr = T(®) = T(® + kn) (12)

Figura 11. Descomposicion de la fuerza total sobre el émbolo
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Fr

R,

Fuente. Los autores

En resumen, el torque sobre el cigliefnal es periddico con componentes armonicas y
puede excitar vibraciones torsionales en el sistema del cual hace parte. El

comportamiento cualitativo del torque se representa en la Figura 12.

Figura 12. Torque efectivo de un motor diésel con distintos combustibles.

—o—comb. diesel —a—DJ10 ——DJ20
48.0

47.0
46.0
45.0
44.0
43.0
42.0
1100 1200 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900

Te(N'm)

n(rpm)
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Fuente. Ingenieria Energética [en Linea]. La Habana: Universidad Tecnoldgica de La
Habana José Antonio Echeverria, Cujae. 2013-. [Fecha de consulta: 1 octubre 2024].
Disponible en: http://scielo.sld.cu/scielo.php?script=sci_arttext&pid=S1815-
59012013000300003

2.3.2. Excitaciones torsionales en motores eléctricos Los motores sincronos de
polos salientes utilizados para altas potencias debido a su alta eficiencia, generan un
torque oscilante durante el arranque cuya frecuencia es igual a dos veces la frecuencia
de deslizamiento varia desde la frecuencia de la linea (a velocidad cero) hasta cero (a la
velocidad de sincronismo), fuertes excitaciones torsionales (se ha llegado a medir
pulsaciones de cinco veces el torque promedio de trabajo) pueden afectar el sistema
mecanico durante este periodo a frecuencias que van desde 120 Hz (si la frecuencia de
la linea de alimentacién es de 60 Hz) hasta cero Hz; de este modo cualquier frecuencia
natural a la torsion que se encuentre dentro de este rango sera excitada durante el
arranque. La frecuencia de excitacién durante el arranque, en términos de la velocidad

del motor es:

Ns — N) (13)
En donde:

f : Frecuencia de excitacion.

f* : Frecuencia de la linea de voltaje (60 Hz en Colombia).

Ns : Velocidad de sincronismo de motor (Normalmente 1200 o 1800 rpm).

N : Velocidad del motor en un determinado instante del arranque
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Este tipo de excitacion actua en sistemas mecanicos los cuales tienen una o mas
frecuencias naturales dentro del rango de excitacién; tal es el caso de trubomaquinaria
como compresores centrifugos o axiales y ventiladores de grandes potencias (5000 HP
0 mas) accionados mediante motores sincronos donde la conexion se realiza a través de
un tren de engranajes helicoidales de ejes paralelos. En la Figura 13 se ilustra una
construccion tipica de estos sistemas y en la Figura 14 el comportamiento cualitativo de
la velocidad de arranque. Cada componente del sistema (motor, tren de conduccion,
turbomaquina) participa en la vibracioén torsional como una sola inercia rigida que oscila
en contra de las demas inercias del sistema. Otra maquina eléctrica que presenta
excitaciones torsionales es el motor monofasico de corriente alterna. El par de torsién
originado por este tipo de motor es una funciéon arménica con el doble de frecuencia de
la linea de alimentacién. No se profundizé sobre ellos, ya que son motores que manejan

baja potencia y su aplicacion industrial es limitada.

Figura 13. Esquema de turbocompresor accionado por un motor sincrono.

Motor

|
!
.

Caja de engranajes

Fuente. Los autores.

Figura 14. Caracteristicas par-velocidad de un motor de induccién de arranque por

capacitor.
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SALVATORI ARTEZAN, Marco. Disefio de un control de velocidad para motores de
induccion por relacion voltaje/frecuencia [en linea]. Tesis de grado. Universidad de las
Américas Puebla, 2003. [Consultado 1 octubre 2024]. Disponible en

https://catarina.udlap.mx/u_d|_a/tales/documentos/lep/salvatori_a_m/capitulo3.pdf

2.3.3. Control automatico de velocidad Los sistemas mecanicos con control
automatico de velocidad de lazo cerrado, como el utilizado en helicopteros o sistemas de
generacion eléctrica de frecuencia constante, pueden presentar inestabilidad torsional
(oscilaciones en la velocidad del sistema mecanico inducidas por el sistema de control)
por la naturaleza misma de este tipo de control. La Figura 15 muestra un esquema de
control de velocidad de lazo cerrado para un sistema de generacion de potencia de
turbina, en el cual el sensor de velocidad C genera continuamente una sefial Sm
proporcional a la velocidad del sistema mecéanico w,,. Esta sefial se compara con una
sefal de comando Sc preestablecida, y de la comparacion se produce una sefial de error
Se, utilizada para controlar el suministro de energia al sistema mecanico desde el
gobernador G. Cuando en la maquina se presenta una variacién de la velocidad (debido
a una variacién en el torque de carga o en la sefial de comando) se inducen oscilaciones

en todo el sistema. Si la velocidad del sistema mecanico disminuye, la sefial de error
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aumentara positivamente y el sistema de control entregard mas energia al sistema
mecénico, por ejemplo aumentando el flujo de combustible a la maquina motriz, que se
manifiesta en un aumento de velocidad; este aumento de velocidad tendera a sobre pasar
el valor preestablecido por lo que el error se hara negativo, disminuyendo ahora e flujo
de combustible y por tanto la velocidad tenderd entonces a disminuir; presentandose de
esta forma una oscilacién en el torque motriz y en la velocidad hasta cuando el sistema
se estabilice nuevamente. Esta oscilacion en el torque de la maquina motriz puede llegar
a tener una frecuencia igual o cercana a algunas de las frecuencias naturales de la torsion

del sistema y excitar de este modo la resonancia torsional.

Figura 15. Control de lazo cerrado para una turbina

6,

;s
e O ) K, .C
1P,
R/
!
Se

Fuente. Los autores.

2.3.4. Vibracion torsional por desbalanceo en ejes rotativos horizontales Debido al
desbalanceo se adiciona un par torsional variable Td al momento suministrado por la

maquina motriz Ts.

Td =Q = U = Sen(wt) (13)

36



El par resultante es:

Tres=Ts+Td (14)

Figura 16. Seccion transversal de un eje horizontal.

Fuente. Los autores.

Donde

u : esla excentricidad
Q :es el peso

M : es el centro de giro
g : es lagravedad

r : es el radio del rotor

El par torsional Td acelera o frena el movimiento rotacional dependiendo de la posicidn
del centro de gravedad CG. La frecuencia de esta excitacién es igual a la frecuencia de

giro del rotor.
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2.3.5. Vibracion torsional en transmisiones por engranajes Las excitaciones
torsionales en engranajes son debidas principalmente a la variacién del radio de
aplicacion de la carga y al cambio de rigidez del diente (viga empotrada de seccion
variable), ya que la aplicacion de la carga (linea de contacto) varia a medida que se
realiza el movimiento relativo entre cada par de dientes engranados a lo largo de la linea
de presion. Ver Figura 17. En engranajes rectos se presenta esta excitacion torsional
debido a la discontinuidad de la aplicacion de la carga y su frecuencia es igual al nimero

de dientes que entran en contacto por segundo.

Figura 17. Variacion del punto de contacto entre dientes de dos engranajes.

Fuente. Los autores.

2.3.6. Vibracion torsional en rotores con aspas o cucharas Los rotores que en su
accionamiento o en su carga reciben fuerzas variables ya sea debido a presiones
pulsantes (ventiladores radiales) o impulsos (turbina Pelton), se encuentran sometidos a
excitaciones torsionales de frecuencia fundamental igual al nUmero de aspas que pasa

en un segundo. La Figura 18 presenta el comportamiento de la presion en un ventilador.

Figura 18. Pulsos de presidon producidos por un ventilador radial.
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seg

Fuente. Los autores.

2.4. EFECTOS NOCIVOS DE LA VIBRACION TORSIONAL

2.4.1. Introduccion En el caso de las vibraciones torsionales de una gran amplitud, la
posible falla debida a la fatiga que sufre el material, es decir, por los intensos esfuerzos
variables que soporta la pieza cuando esta en o muy cerca de la resonancia, en donde
los esfuerzos y las deformaciones son muy grandes. La Figura 19, muestra la grafica S-
N (resistencia a la fatiga Vs. numero de ciclos de esfuerzos), el cual es especifico para

cada tipo de material.

Figura 19. Esquematica S-N (resistencia a la fatiga Vs. numero de ciclos de esfuerzos.
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Fuente. Disefio de elementos de maquinas de Robert Norton, 2011.

Los materiales pueden ceder a un esfuerzo unitario inclusive menor que el esfuerzo

elastico limite cuando la carga se repite un numero suficiente de veces.

Con base en la Figura 19, se concluye que una pieza puede fallar, aun en presencia de
vibraciones torsionales, si el esfuerzo esta por debajo del limite de la fatiga. Sin embargo,
si el eje entra en resonancia, las grandes deformaciones torsionales incrementan los
esfuerzos, haciendo que se presenten fallas por fatiga. Esto implica que no se debe estar

cerca de ninguna resonancia.

2.4.2. Morfologia de la falla por torsion Las roturas por esfuerzos de torsion alternos
tienen una configuracibn que depende de varios pardmetros: tipo de material,
entalladuras, etc. Si el metal es ductil -acero dulce, por ejemplo- la falla ocurre en la
seccion perpendicular al eje sobre el cual actla la torsion. Si el metal es fragil, como el
acero templado, fundicion, la fractura tiene una forma helicoidal aproximadamente a 45
en direccion al eje sobre el cual actia la torsion. Esto en ejes de seccion circular. Ver

Figura 20.
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Figura 20. Morfologia de la falla por torsion.

Metal Ductil Metal Fragil

Fuente. Analisis de vibracion torsional en maquinas de Alfonso Castro y Carlos Borras,
1995.

Como en la torsion el esfuerzo maximo se da en la fibra mas alejada del centro (en piezas
de seccidn circular), por lo general el inicio de la falla se da en la superficie del eje o pieza.
Como puede observarse en la Figura 21, cuando el eje tiene un cuello o entalladura, la

falla ocurre en la entalla.

Figura 21. Forma tipica de falla para ejes con entalla, sometidos a torsion.
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Fuente. Fuente. Analisis de vibracién torsional en maquinas de Alfonso Castro y Carlos
Borras, 1995.

Si el eje tiene entallas longitudinales -por ejemplo ejes estriados- la falla de torsion es

radial y con un aspecto de fresa o dentado frontal. Ver Figura 22.

Figura 22. Forma tipica de fractura por torsion.
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Fuente. Analisis de vibracion torsional en maquinas de Alfonso Castro y Carlos Borras,
1995.

Puede presentar caracteristicas tan diferentes que es dificil y a veces imposible identificar
el origen de la falla solo con base en su observacién, aun para una persona con
experiencia. Un camino seguro para saber si una pieza ha fallado por torsion es un control
dinamico. El control dinamico se hace con base en un calculo tedrico relativamente
sencillo: se determinan para un modelo mecanico simplificado las frecuencias naturales
y éstas se comparan con las frecuencias de excitacion existentes en el sistema torsional

— las cuales deben estar suficiente lejos de las frecuencias naturales, o brevemente.

JW % wy, - j=123, ... k=01,2,..

2.5. ANALISIS DE LA VIBRACION TORSIONAL

La vibracion torsional puede ser un problema en trenes de transmisién donde se conectan
varias maquinas rotativas mediante ejes de trasmision y acoples. Los problemas
aparecen cuando las frecuencias naturales a la torsion del sistema son excitadas por
torques oscilantes con componentes de frecuencia cercana a estas frecuencias
naturales, o cuando se produce inestabilidad torsional en sistemas con control automatico
de velocidad. Para el analisis de vibracion torsional de un sistema se requiere determinar
las frecuencias naturales a la torsion de dicho sistema y la frecuencia  de todas las
fuentes de excitacion que se presenten en el sistema real. El analisis contintio con la
comparacion de la frecuencia de las fuentes de excitacién torsional que actuan sobre el
sistema con cada una de las frecuencias naturales a la torsién previamente calculadas,
observando el grado de proximidad entre éstas. Lo anterior permite determinar el grado

de resonancia a la torsion existente en el sistema para asi actuar sobre el problema. Para
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la determinacion de las frecuencias naturales es necesario reducir el sistema real a un
modelo mecanico y mediante analisis matematicas relativamente sencillos de sistemas
simultaneos de ecuaciones diferenciales ordinarias lineales se calcula dichas
frecuencias. Después de realizarse el anterior estudio y si se ha concluido que el sistema
real puede presentar oscilaciones torsionales la solucién puede darse mediante alguno o

varios de los siguientes métodos:

e Variacion de las frecuencias naturales de torsion del sistema: Esto se logra cambiando
la rigidez torsional de los ejes (variando diametros o longitudes) o variando las inercias
del sistema, o realizando ambas cosas.

e Variacion de la frecuencia de excitacion: Esto es posible mediante la variacion rango
de velocidad angular de operacion o cambiando la maquina motriz segun sea la
causa. El trabajo que se puede hacer para tratar de disminuir las amplitudes de

excitacion pequenas puede excitar amplitudes de vibraciones inaceptables.

Al dificultarse la aplicacion de las anteriores alternativas se deben utilizar los métodos de

eliminacién y amortiguacion de los cuales no se hablara en este proyecto.

2.5.1. Importancia de los modelos matematicos Todo sistema mecéanico real por
complejo que sea puede reducirse a un modelo mecanico mas simple y con un minimo
de parametros calculables y medirles que permitan estudiar con su comportamiento mas
facilmente para él se supone un modelo matematico lineal con parametros constantes el
cual debe ser discreto (sistema parametros concentrados). Como se menciond antes, en
el analisis de un problema de vibracién torsional se necesita determinar las frecuencias
naturales del sistema afectado para compararlas con las frecuencias de excitacion.
Actualmente existen métodos computacionales eficientes para el calculo de estas
frecuencias; el mas conocido y ampliamente utilizado es el método de Holzer, que permite
obtener las frecuencias naturales y los modos de vibracion, de gran importancia para el

conocimiento del comportamiento torsional del sistema, y que se puede aplicar para
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sistemas de multiples grados de libertad. Este método, y otros se explicaran mas
adelante.

2.6. SISTEMAS DE MEDICION DE LA VIBRACION TORSIONAL

La medicion de la vibracion torsional no es una practica habitual en el diagnoéstico de
turbo maquinaria ni en programas de mantenimiento general. Esto se debe, en parte, a
que resulta complicada de realizar; no obstante, este fendmeno es posiblemente una de
las principales causas de la rotura de dientes en engranajes, ademas de estar vinculado
a la fatiga de alabes en turbinas de vapor. A diferencia de la gran variedad de sistemas
de instrumentacion disponibles hoy en dia para la medicion de vibracion lateral sistemas
rotatorios, para algunos pocos son activos en la industria comercial con el fin de medir
las vibras. Hay métodos en el mercado los cuales necesitan arreglar los artefactos, en
donde se puede no es viable, costos y fiabilidad; ademas, muestran ciertas lineas finales
en su rendimiento. A continuacion, se analizan varios sistemas actuales para la medicion
de la vibracion torsional. La medicion de un sistema de movimiento torsor vibratorio no
es una practica normalmente utilizada en el andlisis a turbo maquinaria ni la
implementacion con programas de revision completos. Se plantea que hay ciertas
razones en donde su calculo resulta complicado; no obstante, este fendbmeno es
probablemente la causa principal de la fractura de dientes en engranajes y se ha sefialado
como uno de los factores que contribuyen a la fatiga de los alabes en turbinas de vapor.
A diferencia de la gran cantidad de sistemas de instrumentacion que existen hoy en dia
para medir la vibracién lateral como sistemas rotatorios, pocos hay en disponibilidad para
medir sistemas de torsion. La mayoria de las maquinas de rotacion en el mercado
necesitan arreglos importantes a los sistemas de uso, puede no estar de forma aceptable,
hay motivos de limites, costos y confiabilidad; ademas, muestran ciertos puntos finales

en su aplicacién o rendimiento.
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2.6.1. Galgas de deformacidon EIl procedimiento que existe para medir el sistema torsor
emplea unas galgas extensiométricas de deformacion adheridas a los ejes, alineadas en
las direcciones donde se registra la mayor deformacion. El principio fundamental de una
galga de deformacién radica en el cambio de resistencia eléctrica que experimentan
ciertos materiales debido a la alteracion de su estructura fisica bajo deformaciéon. Este
cambio se comporta de manera lineal, conforme a la ley de Hooke, siempre cuando se
respeten sus términos mecanicos también térmicos a la galga. Para medir la vibracion
torsional, se adhiere un puente completo de Wheatstone a la superficie del eje, con el fin
de detectar la deformacion ciclica. Las galgas se orientan en la direccién de las
principales deformaciones (sin esfuerzo cortante), las cuales estan inclinadas a 45°

respecto al eje axial. Ver Figura 23.

Figura 23. Orientacidon de una galga extensiométrica en un eje.

Ry
Ry

Fuente. Los autores.

Este tipo de disposicion elimina los efectos de las deformaciones causadas por el
doblamiento y la diferencia entre su calor en donde esta ubicada su galga. La técnica
resulta muy exacta siempre que se haya instalado y calibrado correctamente. En el
mercado, existen secciones de ejes prefabricados y calibrados previamente, que incluyen

46



galgas de deformacion instaladas junto con anillos deslizantes o antenas de
radiotelemetria montadas sobre el eje. Estos dispositivos estan disefiados para sustituir
una seccion existente del eje en la maquina. No obstante, la instalacion de tales
componentes a menudo genera preocupaciones sobre la seguridad y confiabilidad de la
maquina, y en muchos casos, no hay suficiente espacio disponible para acomodar el eje
equipado con sus acoples, anillos o antenas. Este método presenta las siguientes

desventajas practicas:

e La senal debe ser transmitida desde un eje en rotacion a un punto externo de la
maquina, ya sea a través de anillos deslizantes o por medio de radiotelemetria. Dado
que en las plantas suelen existir interferencias radiales y ambientes contaminados (los
anillos se ensucian), generalmente se generan altos niveles en interferencia, esto
afecta los sistemas.

e Para su soporte de la galga (una seccion del eje) puede deteriorarse debido a estados
transitorios y productos agresivos.

e Un ensamble defectuoso para la galga extensiométrica puede provocar derivados de

deformaciones causadas.

2.6.2. Sistemaque empleatransductores de sefial portadora En sistemas donde hay
engranajes, estos actian como onda de transporte de pulso, facilitando asi medicién del
sistema torsor. La sefial portadora puede ser generada mediante un transductor
magnético o un sensor de proximidad instalado cerca de los dientes de un engranaje
especifico, ver Figura 24, desde donde se origina la sefial. La frecuencia principal de la

sefal portadora se corresponde con la frecuencia de paso de los dientes del engranaje.

Figura 24. Deteccion de la luz en sistemas torsionales.
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Fuente. Los autores.

Al demodular la frecuencia o amplitud de la sefial, existe la probabilidad de extraer sus
particularidades de vibracion torsionales, proporcionando frecuencias relevantes, que
son considerablemente menores a la sefal portadora. El funcionamiento del sensor
trabaja de la siguiente manera, detecta la presencia de un objeto sin contacto fisico.
Funciona mediante la emision de un campo eléctrico, magnético o de luz, y mide los
cambios en este campo cuando un objeto se aproxima. Dependiendo del tipo de sensor,
como los opticos o inductivos, puede responder a diferentes materiales o condiciones.
Cuando un objeto entra en su rango de deteccion, el sensor activa una sefal que puede
ser utilizada para accionar dispositivos o alertar a un sistema. Un transductor magnético
es un dispositivo que convierte una magnitud fisica, como el movimiento o la posicién, en
una sefal eléctrica utilizando principios magnéticos. Estos transductores suelen emplear
elementos como sensores de efecto Hall, que detectan cambios en un campo magnético.
Al variar la posicién de un iman o un objeto ferromagnético, el transductor genera una

sefal eléctrica proporcional al cambio detectado. Son utilizados en aplicaciones como la
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medicion de velocidad, la posicibn en motores eléctricos y en sistemas de control
automatizados. Los transductores magnéticos ofrecen alta precision y durabilidad al
detectar magnitudes fisicas sin contacto, lo que los hace ideales para aplicaciones en
entornos ruidosos y con bajo consumo energético. Ademas, para sistema de amplitud en
modulacién también a través del codificador y la célula fotoeléctrica. Este tipo de sefal
constituye el soporte de sistematico de medidas en un delta en la hora que se aborda al

final de este capitulo.

2.6.3. Estructuras de modulacién de frecuencia Como el sistema torsor presenta
oscilacion periédica en su rapidez angular, genera cambios tasa onda emisora. Un
meétodo de medicidbn emplea la variacion en la tasa de esta onda con el fin de generar un
dato analdégica de magnitud de corriente continua (D.C.) es igual en su rapidez angular.
Con corriente alterna (A.C.) esta sefial refleja rapidez del sistema torsional, que se
incorpora con el fin de calcular el movimiento asociado. Una unidad de electrénica se
refiere a un componente o dispositivo basico que se utiliza en circuitos electronicos. Estos
pueden incluir resistencias, capacitores, transistores, diodos, microcontroladores, y
circuitos integrados, entre otros. Cada unidad cumple funciones especificas, como
controlar la corriente, almacenar energia, o procesar sefiales, y son fundamentales para
el disefio y funcionamiento de dispositivos electronicos. Cuando hay un sistema torsor
una sefial esta se determinard mediante el rango a estudiar, la tasa transmisora fluctta

la frecuencia portadora oscila alrededor, lo que provoca que la salida D.C. también oscile.

2.6.4. Estructura de modulacion de amplitud Se ha indicado que al instalar el sensor
electromagnético detecte la distancia entre los elementos del mecanismo, crea el inicio
con intensidad también con tasa de modulacion, segun su rapidez del mecanismo. El
procedimiento eléctrico que se reconoce envolvente se podria utilizar con el fin de hacer
un analégico que represente la rapidez del sistema torsor. La Figura 25 ilustra este

proceso. En el circuito que procesa la sefal portadora, se emplea semiconductor junto
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con un potenciador para rectificar seiales. Finalmente, la salida se somete a otro filtro de
paso bajo para reducir la componente de velocidad inducida por la inevitable desviacion
de los dientes del engranaje. Este método presenta errores derivados del efecto de
vibracion lateral, lo que resulta en sefiales significativas a 1XRPM y sus armonicos, las
cuales pueden enmascarar la sefial de vibracién torsional. Se han observado errores que

alcanzan hasta el 18%, lo que lo hace poco recomendable para su uso.

Figura 25. Identificacion de envoltura.

Envoltura superior

Envoltura inferior

Senal detectada

Fuente. Los autores.

2.6.5. Conjunto de intervalos laterales y evaluaciéon de frecuencia Este sistema se
fundamenta en el uso de un transductor que genera una sefial portadora de frecuencia
modulada (como un transductor magnético o un proximitor), junto con un analizador de
espectro que permite la ampliacion en torno a cualquier frecuencia central. Asumiendo
qgue cualquier sistema de instrumentacién debe incluir un analizador de espectro con

capacidad de ampliacion, este sistema se presenta como el mas simple y rentable, ya
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qgue solo requiere el transductor y los engranajes para generar la sefal portadora de

frecuencia modulada. El inicio de accion es el siguiente:

La forma mas sencilla de describir una senal portadora de frecuencia modulada es:
V(t) =VoCos(2rfct + pSen2mfmt) (15)

Donde

fc : Frecuencia de la sefial portadora basica

fm : Frecuencia de modulacion (frecuencia de la vibracion torsional)

p : Indice de modulacién

Si la sefal portadora se genera a partir de un engranaje que posee NT dientes y el eje
opera a una velocidad de N revoluciones por minuto, el angulo de desplazamiento

asociado a la vibracion torsional G es:

G(t) = Gocoswt (16)
= NT N 17

fo = NT »— (17)
. 18

fm _E ( )
p = NT * Go (19)

La ecuacién (15) se puede representar mediante series matematicas denominadas

funciones de Bessel de este modo:
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V(t) = Vo [Jo(NtGo)Cos2rfct + JLI(NTGo)Cos 2r(fc + fm)t —
]1(NTGO)COSZ?T(fC_fm)t+]2(NTGO)COSZT[(fC + 2fm)t + J2(NTGo)Cos2r(fc — fm) +
] (20)

La cantidad p = NTGo se identifica como el indice de modulacion de las funciones de
Bessel Ji(NTGo) de orden i, donde i puede ser cualquier numero entero positivo (1, 2,
3,...). Los valores asociados a estas funciones estan documentados en numerosos
manuales de referencia, lo que elimina la necesidad de realizar calculos complicados.
Con esta informacion, se puede emplear el analizador de espectro para determinar la
frecuencia y magnitud de la vibracion torsional sin necesidad de utilizar equipo adicional.
Al conectar la seial del transductor directamente al analizador y ajustar el zoom en la
frecuencia central (la sefal portadora), se visualizara un pico en el centro de la pantalla,
flanqueado por un patron simétrico de picos que disminuyen en magnitud (ver Figura 26).
Las componentes laterales se conocen como bandas laterales, y resultan de la
transformacion en series de Fourier de la sefial modulada en frecuencia. Un analisis de
la ecuacion (20) permitira aclarar este concepto, mostrando la presencia de componentes

en las frecuencias correspondientes. (fc + fm), (fc — fm), (fc + 2fm), ...

Figura 26. Bandas laterales producidas por vibracion torsional.
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(fc—2fm){(fec — fm) fc (fec + fm)fc+ 2fm) f [Hertz]

Fuente. Los autores.

La frecuencia de vibracion se define como la diferencia entre la frecuencia portadora (el
pico central) y la frecuencia de cualquiera de las bandas laterales de primer orden, que
son equidistantes de la frecuencia portadora. En el contexto de las funciones de Bessel,
la magnitud de todos estos picos, incluyendo el central que representa la frecuencia
portadora, esta interrelacionada, ya que todos corresponden a funciones de Bessel del
mismo indice de modulacion, NTGo. Para calcular la amplitud Go de la vibracion torsional,
solo es necesario obtener la relacion entre la amplitud de las bandas laterales de primer
orden y el pico central, o de orden cero. Esta relacion se expresa como el cociente
J1(J1(B)/Jo(B). Dado que f esigual a NT8o, y el numero de dientes NT del engranaje es
conocido, se puede calcular la amplitud maxima de la vibracion torsional en radianes.
Cabe resaltar que la amplitud modulada presente para las sefales de frecuencia
modulada generadas por un transductor magnético puede introducir un leve error en el
calculo anterior. Ademas, es fundamental mencionar que algunas mediciones realizadas

en maquinaria con problemas de vibracion torsional deben efectuarse en condiciones
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transitorias (como durante el arranque de una maquina), donde la velocidad esta en
incremento. Para el montaje de zonas contiguas negativamente resulta adecuado para
datos temporales con los equipos eléctricos disponibles en actualidad, ya que en la
principal sefal original fluctia velozmente cuando en el momento de fuerza y

normalmente es no dependiente a el fenbmeno.

2.6.6. Evaluacion mediante Duraciones Temporales Se debe tener en cuenta que
cuando no hay circulos para enviar una indicacion portadora mediante transductores o
llamados sensores de proximidad para que, se puede optar por una cinta reflectante con
franjas alternadas en blanco y negro, que se coloca en el eje de la maquina en cualquier
posicion deseada. Un transductor 6ptico se encarga de producir una sefial cuadrada. El
nucleo del sistema de medicion por duraciones temporales se basa en la evaluacion del
tiempo que dura el momento de la sefial. Aqui el novedoso enfoque para medir la
vibracion torsional resulta especialmente util para capturar fenémenos sucesos de forma
transitoria que se transforman velozmente, el arranque de un dispositivo. Nos vamos a la
Figura 27 que presenta el contexto para su método. El transductor visual genera una
sefal de forma rectangular, activa el conteo en varios contadores. Una vez activados,
estos contadores registran la cantidad de pulsadas, a un oscilador de alta periodicidad
gue actua como referencia. En este caso, se contabilizan las pulsaciones en el tiempo
conocido dentro de la sefial cuadrada emitida por el transductor visual (ver Figura 28). Al
concluir el conteo los valores medidos, se acumulan estos registros de dos elementos.
Se ajusta el codigo para medir la duracién del estado bajo de cada pulso, utilizando un
proceso similar al mencionado anteriormente. Luego, los datos almacenados se
transfieren a un PC o dispositivo portéatil, donde los digitos escritos representan el
segundo que cada friso, tarda en pasar por el decodificador. Cuando se tiene al inverso,
su angulo al multiplicarlo de forma correspondiente de cada franja, permite determinar la

velocidad de giro de cada segmento.
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Figura 27. Elementos que conforman el sistema de medicién temporal.

XTAL Osc
10 MHz

Compuzador 80386

Fuente. Los autores.

La figura 28 ilustra de manera grafica como se establece la duracion de cada senal.

Figura 28. Grafico Temporal del Sistema de Medicién

Sefal del transductor dptico

1L

| b I '
F o Lo L ¥
1 | | 1

Sefial del oscilador o cristal

Fuente. Los autores.

Los datos extraidos por el ordenador se analizan para determinar la velocidad de la

maquina, lo que permite elaborar un grafico que ilustra la variacion de la velocidad en
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funcién del tiempo, proporcionando asi una herramienta valiosa para evaluar su

desempernio.

2.7. ESTUDIO ANALITICO DE LA VIBRACION TORSIONAL EN MAQUINAS

2.7.1. Introduccién La vibracion torsional puede ser un problema en trenes de
transmision donde se conectan varias maquinas rotativas mediante ejes de transmision
y acoples. Los problemas aparecen cuando las frecuencias naturales a la torsion del
sistema son excitadas por torques oscilantes con componentes de frecuencia cercana a
estas frecuencias naturales, o cuando se produce inestabilidad torsional en sistemas con
control automético de velocidad. Para el andlisis de vibracion torsional de un sistema se
requiere determinar las frecuencias naturales a la torsion de dicho sistema y la frecuencia
de todas las fuentes de excitacion que se presenten en el sistema real. El procedimiento
continta con la comparacion de la frecuencia de las fuentes de excitacion torsional que
actian sobre el sistema con cada una de las frecuencias naturales a la torsion
previamente calculadas, observando el grado de proximidad entre éstas. Lo anterior
permite determinar el grado de resonancia a la torsién existente en el sistema para asi
actuar sobre el problema. Para la determinacion de las frecuencias naturales es
necesario reducir el sistema real a un médulo mecénico y mediante andlisis matematicos
relativamente sencillos de sistemas simultdneos de ecuaciones diferenciales ordinarias
lineales se calculan dichas frecuencias. Después de realizarse el anterior estudio y si se
ha concluido que el sistema real puede presentar oscilaciones torsionales, la solucion

puede darse mediante alguno o varios de los siguientes métodos:

e Variacion de las frecuencias naturales de torsién del sistema: Esto se logra
cambiando la rigidez torsional de los ejes (variando diametros o longitudes) o

variando las inercias del sistema, o realizando ambas cosas.
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e Variacion de la frecuencia de excitacion: Esto es posible mediante la variacion del
rango de velocidad angular de operacién o cambiando la maquina motriz segun
sea la causa. El trabajo que se puede hacer para tratar de disminuir las amplitudes
de excitacion muchas veces no da resultados adecuados porque si el sistema
mecanico esta en resonancia torsional, amplitudes de excitacion pequenas

pueden excitar amplitudes de vibracion inaceptables.

Al dificultarse la aplicacidon de las anteriores alternativas se deben utilizar los métodos de

eliminacién y amortiguacion.

2.7.2. Métodos generales de calculo de sistemas de torsion Para sistemas de dos o
tres grados de libertad, existen formulas deducidas en funcion de los parametros
caracteristicos de un sistema, inercias y rigideces, mediante las cuales es posible calcular
sus frecuencias naturales y modos de vibracion. Sin embargo, para sistemas con mas de
tres grados de libertad, es imposible deducir férmulas analiticas y por esta razén, se
recurre a otros métodos de resolucion iterativos o numericos. Los mas usados son:

Método de Holzer y Método de las Matrices de transferencia.

2.6.2.1. Modelo de un sistema de dos grados de libertad con extremo empotrado
En la Figura 29 se muestra un modelo de dos grados de libertad, y en las Figuras 30 y

31 se analizaran los diagramas de cuerpo libre.

]191 =—-K - K2(91 - 92) (21)

]292 = K2(91 - 92) (22)
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Las ecuaciones diferenciales del sistema son entonces:

]151 + 91(K1 + Kz) - K0, =0 (23)

Jo0; — K20, + K,6, = 0 (24)

En un modo normal de oscilacion libre, cada masa experimenta un movimiento armonico

de la misma frecuencia, por tanto, se puede escribir:

6, = (G/") (25)

6, = (Ge/*r) (26)

Sustituyendo en las ecuaciones diferenciales se tiene:

(K1 + K, — w2]1)9; - Kzé; =0 (27)

Figura 29. Sistema torsional empotrado de dos grados de libertad.
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Fuente. Los autores.

Figura 30. Diagrama de cuerpo libre para J1.

Fuente. Los autores.

_Kzéz + (K, — (szz)@; =0 (28)
Cuya solucidén general es:
(K; + K, _]1w2) -K; ]
29
[ -K, (K, _]sz) (29)
Haciendo w? =€
(Ky+K,—J, €) (K, —J, €)—K,> =0 (30)

. I(Kl +K5)) + Kzfll KK 1)

2J1)2 Ji/>

Despejando €

1,2

= (K2J1) + (K1 + K3)), lleh + (K1 + K,)J, _ 4K, K, 1/2 a2
LvE 2 U1)2)? Ji/)2

59



Se obtiene:
w; = £(€,)Y? (33)
w, = £(€)? (34)

Con el objeto de mostrar los modos de vibracion, es mas facil dimensionar

proporcionalmente el sistema, por ejemplo:
K1 = Kl = K (35)
h=l=2] (36)

Sustituyendo se tiene:

€1 ,= (Z + 2(4—125)2) (?) = (1.25 + 1.03) (?) (37)
€,=0.22 (?) ; €,= 2.28 (?) (38)

Se tiene entonces los dos valores de las frecuencias naturales:

W, =+ /0.22 (?) (39)
w, = + /2.28 (?) (40)

De las ecuaciones diferenciales para la proporcion tomada, se tiene:

7= Gt 7a) “
9,) \2K—Jw? (1)
Para el primer modo de vibracién la relaciéon definida de amplitudes es:
é; ® ~ K ~ 1 “2)
O2)yee, \ 2k —j 022K ] 178
- J

60



Analogamente para el segundo modo de vibracion:

AR K 1

1 — —

l@;l - 278K | ~ “028 (43)
wW=w>,

2K —] - =5

La representacion grafica de los modos de vibracion se muestra en la Figura 32.

Los modos de vibracion indican la amplitud relativa del desplazamiento de cada elemento
cuando esta en resonancia todo el sistema. Para el ejemplo anterior, si el sistema se
encuentra en la primera frecuencia natural, la amplitud del angulo de torsion del disco
uno es “1” (una unidad), y en fase con este, la del angulo de torsidon del disco dos es
“1.78” unidades. Sin embargo si el sistema se encuentra en la segunda frecuencia natural,
la amplitud del angulo de torsién del disco uno es “1”, y en contraste con este, a del angulo
de torsion del disco dos es “-0.28”; esto significa que entre el disco uno y el dos se

presenta un nodo, en donde el angulo de torsion vale cero.

Figura 31. Diagrama de cuerpo libre para J2.

Fuente. Los autores.
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Figura 32. Modos de vibracion del ejemplo anterior.

1,73 W,

—0.28

Fuente. Los autores

En el primer caso, solamente en el empotramiento se presenta un angulo de torsion de
cero. En el segundo caso, cuando los extremos estan libres, se presenta uno en el
empotramiento y uno entre los discos. Saber la localizacién de los nodos es importante,
pues en ellos se presenta el maximo momento de torsion, es decir el maximo esfuerzo
de torsidn. En estos lugares se presenta un calentamiento excesivo y existe un alto riesgo

de falla del eje debido a fatiga.

2.8. METODO DE HOLZER.
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Se basa en el principio de que cualquier sistema torsional no amortiguado vibrara
indefinidamente con una combinacién de sus modos naturales de vibracion sin requerir
la aplicacién permanente de fuerzas o torques extremos. En realidad, toda vibracién libre
es transitoria, pues cualquier sistema real posee amortiguacion. De esta manera, Holzer
inicia suponiendo una frecuencia natural arbitraria y una amplitud igual a la unidad en un
extremo del sistema torsional. Con estos datos se calcula progresivamente el torque y el
desplazamiento angular en disco hasta llegar al otro extremo. Las frecuencias naturales,
con las cuales se calcula los valores de torque o desplazamiento angular que cumplan
con las condiciones de frontera del modelo fisico (torque cero si el extremo es libre y
desplazamiento cero si el extremo esta empotrado), seran las frecuencias naturales del
sistema. Asi mismo, por medio de los desplazamientos intermedios obtenidos con este
valor de frecuencia angular, se obtienen los respectivos modos de vibracion del modelo.
Este método no es exclusivo para torsion, pues puede ser aplicado a cualquier sistema
vibrante de parametros concentrados. En torsion, no obstante, es dispendioso aplicarlo
cuando se tiene un sistema ramificado, pues primero hay que reducirlos a un sistema
equivalente en linea. Aplicando este método a un sistema torsional lineal, primero se
supone una frecuencia angular, w,cualquiera (para lograr una buena aproximacién
generalmente se toma el valor obtenido reduciendo el sistema a uno solo de los dos
discos unidos por un resorte) y se asume un desplazamiento angular inicial igual a la

unidad, en uno de los extremos del modelo. Ver figura 33 y figura 34.

El torque de inercia del disco 1 es (para un movimiento arménico):

J16; = J0%6, (44)
Este torque causa una deformacion angular en el eje 1 igual a:

0, — 06, = Jw?/K, (45)
Por tanto, el desplazamiento angular del disco dos (2) es:

0, = 6, _]1(02/1(1 (46)
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6, =1-J1w?/K (47)
Figura 33. Sistema torsional lineal general con extremos libres.
~h Jn+1
Ja
2 Jn
Ky K, K3 Kn_1 Ky
6, n
93
6, On+1
Fuente. Los autores.
Figura 34. Sistema torsional lineal general con extremo empotrado.
]2 ]n+1
Sy h i
s 1\1 Kz K3 Kn-1 Kp
= !
< .....................................................................................................................................
N
s 6, 6,
62 On-1
On+1
Fuente. Los autores.
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Asi mismo, con este valor es posible determinar el torque de inercia en el segundo disco:

120, =]260292 =]20)2[1 —]1(4)2/1(1] (48)

Como el primer y segundo torque actuan sobre el disco tres (3), causan un

desplazamiento angular:

0?0, + J,w?0
6, — 0, = U1 11(1]2 2) (49)

Como se observa, todos los parametros para determinar los deslazamientos angulares y
torques, son conocidos. El proceso a seguir es calcular estos valores a través de todo el

sistema. En el ultimo disco actuara entonces, la sumatoria de torques del sistema.
n
— P2
TExtremo - Z]ilw gi (50)
i=1

En forma iterativa, se encontrara una frecuencia natural cuando el valor del torque

extremo sea (0) cero o muy proximo a cero.

2.9. METODO DE LAS MATRICES DE TRANSERENCIA.

Este método es otra alternativa de solucién para sistema con parametros concentrados.
Su ventaja radica en que se puede aplicar a sistemas complicados ramificados y se hace
facil la identificacion de las condiciones de fronteras. En el fondo no es mas que una
sistematizacién con tratamiento matricial del método de Holzer. Sea un sistema torsional
de parametros concentrados, como se ve en la figura 35. Para cada elemento disco o eje
se designaran las cantidades (desplazamientos y torques) por los indices R o L segun
actuen a la derecha o la izquierda del elemento, respectivamente. Generando el diagrama

de cuerpo libre del disco n, en la figura 36, se tiene que:
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oL, =0k, (51)

TLn = TRn +]n“)29n (52)

Estas ecuaciones se pueden escribir en forma matricial asi:

9 R _ 1 0 0 L

[T]n - [—]ncoz 1] [T]n (53)
En esta expresion, los vectores se llaman de estado, y la matriz de punto.

Figura 35. (a) Sistema torsional con parametros concentrados y (b) Diagrama de cuerpo

libre para elemento n-esimo.

Fuente. Los autores.
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Figura 36. Sistema con tres grados de libertad

Fuente. Los autores.

Haciendo el mismo analisis para el eje flexible, se tiene que:
TRn—l = TLn (54)
BLn = an—l + TLn—l/Kn (55)

De manera similar, estas dos ecuaciones se escriben matricialmente, formando dos

nuevos vectores de estado y una matriz de campo:

I S [

Reemplazando (56) en (53):
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R R
7], = [me 1)l 507, 57)

n

el Ve |
[T]n: —w?, 1_(1);],1 [T]n—l (58)

La matriz obtenida en la ecuacion (58) se conoce con el nombre de matriz de
transferencia e involucra los efectos elasticos y dinamicos del sistema; por medio de esta,
se puede ir de estacidn en estacidn calculando torques y desplazamientos angulares de
un extremo a otro, para que, con las condiciones de fronteras determinadas, sea posible
obtener la frecuencia natural del sistema. El orden de numeracion es importante para
aplicar la matriz de transferencia. En este caso la matriz se aplica de izquierda a derecha.
También es correcto afirmar, que el método de la matriz de transferencia es un poco
complejo, cuando el sistema es lineal de varios grados de libertad, siendo mas ventajoso
utilizar el método de Holzer explicado anteriormente. Sin embargo, cuando el sistema es
ramificado es menester utilizar este método. Una técnica para simplificarlo, es plantear
todas las matrices de transferencia, suponer una frecuencia natural; multiplicar todas las
matrices para obtener la matriz global y de acuerdo con las condiciones de borde o
frontera, verificar si la frecuencia supuesta es o no una frecuencia natural. Lo cual es apto

para desarrollar mediante un programa de computador.
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3. MATRIZ DE CALIDAD PARA EL BANCO TORSIONAL (QFD)

La finalidad de este proyecto esta dirigida al diseio y construccién de un banco de
ensayos de vibraciones torsionales con el cual se busca obtener un dispositivo versatil
que garantice una disminucion en los costos de produccion y proporcione una
herramienta para el estudio de este fendbmeno por parte de los estudiantes. Debera
integrar tanto el proceso de adquisicion de dato en tiempo real y la posibilidad de variar

los parametros de operacion del sistema.

Teniendo en cuenta las necesidades anteriores mencionadas se realizé un estudio de
seleccion de las posibles alternativas por medio del despliegue de la funcion calidad

(QFD). Este estudio se presenta a continuacion:

3.1. DESPLIEGUE DE LA FUNCION CALIDAD (QFD)

3.1.1. Requerimientos de disefio para el motor

A continuacion, se establece una lista de los requerimientos basicos del disefio en el

desarrollo del banco con respecto al motor:

e Procesamiento.

e Precio.

e Consumo de energia.

e Facilidad de instalacion.
e Durabilidad.

e Mantenibilidad.

e Compatibilidad con otros componentes.
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3.1.1.1. Alternativas de motor Se plantean las siguientes opciones a la hora de escoger
el tipo de motor que mejor se adapta al proposito del banco.

e Motor trifasico: Dificil de manejar, por lo que requiere equipo especializado. Ademas
tiene un alto costo pero presenta una alta eficiencia energética.

e Motor monofasico: Es relativamente facil de manejar pero tiene un costo medio en
comparacion con los demas y presenta un consumo de energia moderado.

e Motor DC: Es el mas facil de controlar de los tres. Tiene un bajo costo y una alta

precision de control.

3.1.1.2. Elaboracién de matriz QFD Mediante esta herramienta grafica se conectan
los requisitos de disefio con las caracteristicas técnicas de los componentes.

Tabla 2. Matriz QFD

Criterios de Seleccion Peso Motor Motor Motor DC
relativo Trifasico  Monofasico

Procesamiento 20% 9 6 8
Precio 15% 4 7 9
Consumo de Energia 20% 9 7 6
Facilidad de instalacion 10% 3 8 9
Durabilidad 15% 8 6 7
Mantenibilidad 10% 6 7 8
Compatibilidad 10% 7 8 9
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Total Ponderado 100% 6.95 7.05 -

Fuente. Los autores.

3.1.2. Requerimientos de disefio para la sujecién de discos A continuacion, se
establece una lista de los requerimientos basicos del disefio en el desarrollo del banco

con respecto a la sujecion de los discos:

e Facilidad de intercambio.
e Seguridad de sujecion.

e Costo.

e Tiempo de instalacion.

e Durabilidad.

e Compatibilidad con otros componentes.

3.1.2.1. Alternativas para la sujecion de discos Se plantean las siguientes opciones a
la hora de escoger el tipo de sujecion de los discos que mejor se adapta al propésito del

banco.

e Manguitos de sujecién: Tiene una solida seguridad de sujecién y un costo medio,
aunque requiere mas tiempo de instalacion. También presenta una alta durabilidad y
buena compatibilidad con discos de diferentes tamanos.

e Tornillos Prisioneros: Excelente para intercambiar discos rapidamente, tiene un
costo bajo, aunque requiere mecanizaciéon de la pieza. Es facil y rapido de instalar,
tiene una durabilidad moderada y buena compatibilidad con otros componentes.

e Acoples rapidos: Alta seguridad de sujecion, aunque tiene un costo alto. Presenta

un tiempo moderado de instalacidn, alta durabilidad y
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3.1.2.2. Elaboracién de matriz QFD Mediante esta herramienta grafica se conectan los

requisitos de disefio con las caracteristicas técnicas de los componentes.

Tabla 3. Matriz QFD

Criterios de Seleccion Peso
relativo

Facilidad de intercambio 25%

Seguridad de la sujecion 25%

Costo 15%

Tiempo de instalaciéon 15%

Durabilidad 10%

Compatibilidad 10%

Total Ponderado 100%

Fuente. Los autores.

3.1.3. Requerimientos de disefio para la sujecion del rotor

Manguitos

Tornillos

de sujecion prisioneros

5

9

6.95

9

7

Acoples
rapidos
7

9

7.55

A continuacioén, se

establece una lista de los requerimientos basicos del disefio en el desarrollo del banco

con respecto al método de sujecién del rotor o eje de ensayo.

e Facilidad de desarme.

e Precision de la sujecion.
e Costo.

e Tiempo de instalacion.
e Durabilidad.
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e Compatibilidad con otros componentes.

3.1.3.1. Alternativas para la sujecion del rotor Se plantean las siguientes opciones a
la hora de escoger el tipo de sujecion del eje de ensayo que mejor se adapta al propdsito

del banco.

e Acoples rigidos: Presentan una excelente precision, alineacion y durabilidad a un
costo moderado. Sin embargo, el tiempo de instalaciéon es relativamente largo y

presentan una limitada compatibilidad con diferentes diametros.

e Mandriles: Son faciles de desarmar y cambiar, tienen un costo bajo, una buena
durabilidad y una alta compatibilidad con diferentes diametros de ejes. Su precision

es adecuada para este tipo de ensayo ya que el torque transmitido no es muy alto.

¢ Mini mandriles: Son faciles de desarmar y cambiar, y tienen el costo mas bajo de las
tres alternativas. Su precision es adecuada y tienen una buna durabilidad. Sin

embargo, no tienen una alta compatibilidad con diferentes diametros de ejes.

3.1.1.2. Elaboracion de matriz QFD Mediante esta herramienta grafica se conectan los

requisitos de disefio con las caracteristicas técnicas de los componentes.

Tabla 4. Matriz QFD

Criterios de Seleccion Peso Acoples Mandriles  Mini
relativo rigidos mandriles
Facilidad de desarme 25% 5 9 8
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Precision en la sujeciéon 25% 9 7 7

Costo 15% 6 8 9
Durabilidad 15% 8 7 7
Compatibilidad 10% 6 9 6
Tiempo de instalacion 10% 5 9 8

Total Ponderado 100% 6.85

Fuente. Los autores.

3.1.4. Requerimientos de disefio para la sensérica del banco A continuacion, se
establece una lista de los requerimientos basicos del disefio en el desarrollo del banco

con respecto a la sensorica.
e Economia.

e Facilidad de instalacion.
e Facilidad de montaje.

e Precision de medicion

e Durabilidad.

e Compatibilidad.

3.1.4.1. Alternativas para la sensorica del banco Se plantean las siguientes opciones

a la hora de escoger el tipo de sensor que mejor se adapta al propésito del banco.
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e Sensores opticos de herradura: Tienen un costo bajo, su instalacion y montaje es
sencilla. Sin embargo, su precision es moderada, pero adecuada para este tipo de

pruebas estandar. Su durabilidad es buena y su compatibilidad es buena.

e Sensores de angulo de giro: Su costo es medianamente alto, y su instalacion
compleja. Tienen una alta precisibn en la medicion, una durabilidad alta y

compatibilidad alta.

e Sensores inductivos: Su costo no es muy elevado y su instalacion es moderada.
Tienen una precision adecuada, pero menor al de los sensores de angulo de giro.

Tienen una buena durabilidad y una compatibilidad moderada.

3.1.4.2. Elaboracién de matriz QFD Mediante esta herramienta grafica se conectan los

requisitos de disefio con las caracteristicas técnicas de los componentes.

Tabla 5. Matriz QFD

Criterios de Seleccion Peso Sensores Sensores Sensores
relativo opticos de de angulo Inductivos

herradura de giro

Economia 25% 9 5 7
Facilidad de instalacion 20% 9 6 7
Facilidad de montaje 20% 9 6 7
Precision de medicion 15% 7 9 7
Durabilidad 10% 7 9 8
Compatibilidad 10% 9 8 7

Total Ponderado 100% - 6.8 7.3
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Fuente. Los autores.

3.2. ALTERNATIVA GANADORA

e Motor: Motor DC.
e Meétodo de sujecion de los discos: Tornillos prisioneros.
e Meétodo de sujecion del rotor: Mandriles.

e Sensorica del banco: Sensores 6pticos de herradura.
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4. DISENO CAD DEL BANCO

La figura 37 muestra el disefio CAD del banco de experimentacion construido, en el cual
es posible realizar diferentes pruebas para diferentes condiciones de operacion, variando
caracteristicas de excitacion, velocidad y modelo de rotor. El sistema mecanico se

proyectd para que permitiera las siguientes opciones:

e Montar y desmontar de forma rapida cualquiera de los volantes de inercia, lo que
permite obtener sistemas mecanicos con inercias diferentes.
¢ Montar y desmontar de forma rapida cualquiera de los rotores, lo que permite realizar

pruebas con diferentes rigideces.

El sistema de alimentacion y excitacion torsional permite:

e Alimentar el motor con un voltaje continuo que se puede variar a voluntad. Esto
permite variar la velocidad media de rotacién del motor.

e Adicionar al voltaje continuo de alimentacion una sefial de voltaje alterno, la cual
permite al motor entregar un torque con una componente alterna que excita la
vibracién torsional.

e Variar la amplitud y frecuencia de la senal de voltaje alterno, modificando de este

modo las caracteristicas de la excitacion torsional.

Figura 37. Banco de pruebas.
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5. DISENO Y CONSTRUCCION DEL BANCO

5.1. DESCRIPCION GENERAL

La Figura 38 muestra la configuracion del banco de experimentacién construido, en el
cual se indican los elementos de los diferentes sistemas que lo conforman. En la tabla 6
se describen los componentes principales del banco, con los numeros correspondientes

a los indicados en la Figura 38.

Tabla 6. Descripcion de los componentes del banco.

Numero Descripcion
1 Motor de corriente continua
2 Acople rigido tipo
3 Chumacera
4 Eje principal
5 Encoder
6 Rotor
7 Mandril
8 Eje secundario
9 Disco de inercia
10 Sensor optico
1" Base del sensor
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12 Estructura

Fuente. Los autores

Figura 38. Descripcion de los componentes del banco.

Fuente. Los autores.

Ademas de los componentes anteriormente mencionados, para la realizacion del banco
es necesaria la utilizacion de la instrumentacién conformada por los siguientes

elementos.

e Fuente de alimentacion externa: Para alimentar el motor mediante el puente H.

e Controlador de potencia (Puente H): Para controlar el motor.

e Microcontrolador Arduino: Para enviar las sefiales digitales al puente H

e Tarjeta electrénica impresa (PCB): Encargada de procesar las sefiales digitales de los

sensores, filtrarlas y enviarlas al Arduino.
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e Computador con software Arduino: Para cuantificar, procesar y visualizar las sefiales

provenientes del Microcontrolador Arduino.

5.2. DISENO DEL SISTEMA DE ALIMENTACION Y EXCITACION TORSIONAL

La Figura 39, esquematiza el circuito de alimentacién y excitacién de la vibracion

torsional.

Figura 39. Circuito de excitacion de vibracion torsional.

(T110]]
ssssssmas 4 EN T3 12VDCi20A

3 JACK1
ANALOG IN - JACK DG 2

Arduino Mega 2560

www.TheEngineeringProjects.com

Fuente. Los autores.

La sefal alterna que es producida por el generador, presenta un voltaje armoénico de

amplitud y frecuencias regulables, y la sefal de la fuente DC es un voltaje continuo que
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también se puede regular. Estas dos sefales anteriores llegan a un sumador del cual se

obtiene una senal de la forma:
V=V.+V,sinwt (59)

La cual es llevada a un amplificador de corriente donde se le da a la sefal la capacidad
de corriente requerida por el motor. Todos estos elementos constituyen la fuente de
alimentacion del motor. Y el Arduino se encarga de realizar este acondicionamiento de la

senal, sin la necesidad de un sumador o amplificador.

5.2.1. Fuente de alimentacion del banco de vibracion torsional Para excitar
torsionalmente el sistema, se empleara un motor de corriente continua marca Aprint de
12V, que fue asignado por el Laboratorio de Sistemas Dinamicos para este proyecto. Este
motor opera a un rango de 2500 a 3000 revoluciones por minuto (rpm). Debido a que el
motor debe soportar las componentes armoénicas del sistema, se ha optado por un motor
de corriente continua con imanes permanentes. El par torsor que transmite este motor es
de 0.145 N-m, suficiente para mover el sistema. El motor presenta unas dimensiones de
10 x 5 x 5 cm, lo que permite una instalacion sencilla sobre el bastidor del banco. Para
asegurar la fijacion al soporte motor, el motor incluye una carcasa de metal que protege
tanto el motor como el eje saliente, y cuenta con orificios de montaje para su correcta
alineacién con otras estructuras. Ademas, estd equipado con dos terminales de
alimentacion: positivo y negativo. El eje saliente del motor tiene un didmetro de 8 mm,
por lo que el acople seleccionado debera contar con un orificio receptor compatible,
mientras que en el otro extremo debe coincidir con el diametro del eje primario.
Adicionalmente, se preve la necesidad de seleccionar un controlador adecuado para
gestionar las condiciones operativas del motor en este entorno. La figura 40 muestra el

motor seleccionado.

Figura 40. Motor Aprint asignado por el laboratorio de sistemas dinamicos DIC-BOT
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Fuente. Los autores

5.2.2. Controlador de la fuente de excitacion del banco EIl controlador de motores
BTS7960 es una opcién muy utilizada con Arduino, disefiado para manejar motores de
gran potencia. Este controlador puede suministrar corrientes elevadas, alcanzando hasta
43 amperios, lo que lo hace ideal para aplicaciones que requieren altos niveles de
potencia. Generalmente, este rango de corriente es mas que adecuado para la mayoria
de las aplicaciones comunes. El controlador BTS7960 recibe sefiales digitales
directamente desde un Arduino, ya sea con niveles de 5V o 3.3V, ya que es compatible
con ambos voltajes. Ademas, tiene una entrada para recibir el voltaje proveniente de una
fuente de alimentacién externa, que es la encargada de alimentar el motor conectado al
controlador. El controlador BTS7960 cuenta con una salida auxiliar (VCC, GND) que
suministra 5V regulados, lo que permite alimentar dispositivos externos, como un
Arduino, de manera directa y estable. Esto facilita la integracion del controlador con otros
componentes sin la necesidad de fuentes de alimentacion adicionales. El controlador de
motores BTS7960 se caracteriza por su simplicidad, ya que integra dos transistores
MOSFET BTS7960 en configuracion de puente H, junto con circuiteria basica de soporte.

No cuenta con un Microcontrolador interno ni légica compleja, solo incorpora un buffer
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74HC244. Se trata de un controlador de potencia disefiado especificamente para manejar

grandes corrientes, como se puede observar en la figura 41.

Figura 41. Esquema basico del BTS7960

{3 Block Diagram
BTS 7960B
P-TO-263-7
BTS 7960 HS base-chip
{lvs
i
|+
Normal operation:
current sense mode
Vs Top-chip
| B e Gate Driver {jout
D= E" s IN [} [T] Dead Time Gen y
* T_‘ % Slew Rate Adj.
( Sense : INH — @ UV Shut Down LS base-chip
0 . output | | IR Vis OV Lock Out
. Schm) logic 0 ' SR - OT Shut Down —
: Il 2 Current Lim. Jie-
Diagnosis )
Fault condition: 1S — Current Sense
error flag mode { JGND
Vs
=~ FaESDZD
—ND— |4
/T YT Figure1 Block Diagram
—(D— | sense | L
- output R.: Vis
Sim logic T ¢
1 <

Fuente. Handson Technology.

Figura 42. Esquema de conexién con Arduino.
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Fuente. Los autores.

Gracias a la velocidad de procesamiento del Arduino, resulta ideal para realizar las
mediciones necesarias. Este microcontrolador cuenta con un reloj que opera a 16 MHz,
lo que facilita la captura de datos a través de la tarjeta. La alimentacion de la placa es de
5 voltios, suministrados por el computador al que esté conectado el Arduino. Se planea
implementar una base para facilitar la ubicacion del microcontrolador. Ademas, es
importante destacar que la tarjeta recibe conexiones tanto del controlador del motor como
de los sensores para medir vibraciones torsionales. Los niveles de PWM variables
proporcionados por el Arduino son adecuados para controlar el motor Aprint, utilizado
para excitar el banco de pruebas. Otra ventaja del Arduino es su tamafio compacto y peso
liviano, lo que facilita su montaje y desmontaje, aportando dinamismo al sistema de
pruebas. En resumen, el uso de Arduino proporciona un buen rendimiento dentro de la

dinamica del sistema para realizar pruebas de vibracion.
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5.3. DISENO DEL SISTEMA DE MEDICION Y ADQUISICION DE DATOS DEL
BANCO DE VIBRACION TORSIONAL

De las diferentes técnicas de medicién de vibracion torsional analizadas, se ha optado
por el método de medicion en intervalos de tiempo debido a su facilidad de
implementacion y a que los resultados esperados se ajustan a las necesidades de un
banco de pruebas de estas dimensiones. A continuacion, se describen algunos de los
componentes seleccionados para la medicion. Entre ellos se destaca el sensor optico de
herradura TCST2103, el cual presenta caracteristicas ideales para el analisis del
fendmeno torsional. Este sensor, perteneciente a la familia de sensores Opticos, tiene una
corriente de salida de 4 miliamperios y opera a un voltaje de 5V. En su operacion, genera
un diferencial de voltaje en el receptor cuando detecta un objeto dentro de la ranura. La
distancia de la ranura es de 3.1 milimetros, lo que, junto a su tamafo compacto, le otorga
una alta sensibilidad, haciendo necesario el uso de objetos delgados para obtener

mediciones precisas.

Figura 43. Sensor 6ptico de herradura.
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Fuente. VISHAY.
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El sensor cuenta con una sensibilidad bastante alta, con un tiempo de respuesta en el
rango de 50 microsegundos (0.00005 segundos). Esto proporciona un amplio margen
dentro del espectro temporal para realizar mediciones precisas. En el escenario del banco
de pruebas, se imprimira una rueda encoder con 240 ranuras distribuidas uniformemente
a lo largo de su perimetro. Esta rueda esta disefiada para que encaje alrededor del disco
y gire uniformemente con el disco de inercia. El numero de dientes por disco ha sido
seleccionado en funcion del tiempo de respuesta del sensor y la precisién deseada en
las lecturas. Con una velocidad maxima de trabajo de 1000 RPM proporcionada por el
motor, se plantea la validacién de este disefo para asegurar que el sensor pueda captar

adecuadamente las pulsaciones generadas por las ranuras en la rueda encoder.

[ rr lucion = 100 re 1mi =1 —e 60
T = 1000 * = 16.67
rempo po evolucion i 0 s S ( )

Tiempo por revolucion = 0.06 s (61)

El siguiente paso es calcular el tiempo en el que cada ranura sera medida
individualmente. Este calculo es fundamental para validar que el nUumero de ranuras
seleccionadas para los discos es el adecuado, garantizando que el sensor pueda capturar

cada ranura de manera precisa.

Tiempo por ranura = 240 - 0.00025 (62)

0.000005 < 0.00025 (63)

Por lo tanto, se compara el tiempo minimo de respuesta del sensor con el tiempo de
operacion en el escenario planteado de 240 ranuras a 1000 RPM. Como se observa, el

tiempo de respuesta del sensor es menor, o que confirma que, bajo los parametros
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especificados, el sensor puede funcionar correctamente. Tal como se menciond
anteriormente, se utilizaran dos sensores para medir las vibraciones en dos puntos del
eje, implementando una configuracion con dos sensores TCST2103 en los extremos del
sistema. Gracias al uso de luz infrarroja emitida por el conjunto emisor-receptor, los
materiales mas adecuados para estas aplicaciones suelen ser de superficie fina, como
papel o laminas delgadas, cuya textura no afecte la sensibilidad del sensor. En este
escenario, se utilizara una impresién 3D de material PET-G disefiada especificamente
para este sistema de medicidn, de forma que active el sensor y generar las pulsaciones
adecuadas. Se descart6 el uso de una pelicula de acetato sobre acrilico ya que es un
material que se raya con el tiempo y puede distorsionar las mediciones. Ademas, se
disei6 en el mismo material dos bases iguales para soportar los sensores y ubicarlos

correctamente en las ranuras.

Figura 44. Disefo de rueda encoder.

Fuente. Los autores.
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Figura 45. Disefio de la base del sensor.

Fuente. Los autores.

Como resultado, cada conjunto de sensor de herradura esta equipado con una compuerta
l6gica 74LS14 Schmitt Trigger que se puede apreciar en la Figura 46, la cual envia una
sefal inversa y filtrada a la tarjeta de control cuando detecta un objeto en la herradura del
sensor. El sensor se conecta a un conjunto de resistencias. En el lado del emisor, tiene
una resistencia de 400 ohmios conectada al positivo, mientras que el negativo va a tierra.
En el receptor, hay dos pines, uno de los cuales también se conecta a tierra, mientras
que el positivo esta conectado a dos resistencias en serie de 200 ohmios y 2.4 kilo
ohmios. En el extremo de la primera resistencia se genera la sefial que indica la presencia
0 ausencia de un objeto. Usualmente, emite voltajes entre 3 y 5 voltios. Este conjunto de
sensor con resistencias y la compuerta I6gica debe montarse sobre la placa de circuito
impresa (PCB) que se aprecia en la Figura 47, la cual recibe los 5 voltios necesarios para
su correcto funcionamiento mediante la conexion por pines macho-hembra a la tarjeta de
adquisicion de datos Arduino Mega, que se muestra en la figura 51. El cableado debe
estar correctamente dispuesto para facilitar la conexion con la tarjeta controladora. El
cbdigo ejecutado por el software de Arduino para la visualizacion del oscilograma se

puede consultar en el Anexo A.
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Figura 46. Circuito integrado 74LS14.

Fuente. Los autores.

Figura 47. Vista inferior de la tarjeta electronica impresa.
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Fuente. Los autores.

Figura 48. Plano intermedio de la tarjeta electronica impresa.




Fuente. Los autores.

Figura 49. Vista superior de la tarjeta electronica impresa.
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Figura 50. Circuito de la tarjeta electronica disefiada.
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Fuente. Los autores.
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Figura 51. Disefio final del sistema de adquisicion de datos

Fuente. Los autores.

5.4. DISENO DEL SISTEMA MECANICO

5.4.1. Descripcion El sistema mecanico consiste en un bastidor conformado por perfiles
TSLOT 4040 de aluminio unidos mediante angulos con sus respectivas tuercas cabeza
de martillo y tornillos avellanados. Sobre este a su vez descansa el soporte motor y dos
chumaceras cada una con su conjunto eje-disco-mandril respectivo. Ademas, el bastidor
estd montado sobre 4 patas niveladoras. Mediante el uso de los mandriles se realiza el

montaje del rotor. En la Figura 51 se evidencia el disefio del espécimen torsional.

Figura 52. Disefio del espécimen torsional.
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Fuentes. Los autores.

El modelo mecanico es un rotor o eje delgado de acero inoxidable y dos volantes de
inercia desmontables, sujetados a un eje primario y secundario respectivamente. El eje

primario se conecta al motor mediante un acople tipo arafa.

El modelo mecanico posee dos inercias principales (la del primer volante de inercia que
se asume como la inercia del rotor del motor, acople, disco, mandril y eje primario y el
segundo volante de inercia que se asume como la inercia del disco, eje secundario y
mandril) que forman un sistema de dos grados de libertad cuya primera frecuencia natural
a la torsion es facilmente calculable y simula el comportamiento torsional de una
disposicion muy comun en trenes de maquinaria, por ejemplo un tren que contenga un

motor, un reductor y una carga.

Los modelos mecanicos se disenaron de tal forma que presente el siguiente

comportamiento torsional:

¢ El modelo mecanico debe poseer su primera frecuencia natural a la torsion lo mas
baja posible y al mismo tiempo presentar amplitudes de vibracion altas con el fin de

observar claramente la vibracion.
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5.4.2. Célculo del didmetro de eje primario y secundario Para determinar el didmetro
apropiado era vital saber que se conseguia en el mercado, si bien un eje se puede llevar
a la medida que se desee, el elemento limitador es el rodamiento. En este caso se prefirio
usar una unidad de rodamiento para hacer mas sencillo el montaje y la cual tiene las

siguientes caracteristicas:

e Facil montaje
e Rodamientos de bolas

e Facil adquisicién

Estas unidades son fabricadas por la compafiia FE y en la ciudad es de facil adquisicion
la unidad cuyo diametro de eje es '2”. En milimetros no son muy populares y elegir una
medida superior se convertia en algo econdmicamente inviable y mecanicamente seria
sobredimensionar un eje cuyas cargas se preveian no serian altas. Como consideracion
para este disefo, los ejes debian tener una seccion con diametro menor o igual a 0.75
pulgadas para que sirviera de apoyo o tope a los mandriles y asi garantizar la alineacion
de sus caras. El diametro de los discos de inercia es de 18 cm aproximadamente, con
base en esa medida se disefid un cubo que sobresaliera al disco para asegurar el ajuste
al eje sobre el cual seria montado. La mejor alternativa para la elaboracion de un
elemento que de entrada no deberia inducir desbalance masico ni desalineamiento
consistia en mecanizarlo en una sola pieza, evitando asi piezas secundarias insertadas
mediante presion o juntas soldadas. Disenando esta pieza en SolidWorks la masa de 2

kg aproximadamente, dato necesario para hallar la entrada de potencia al sistema.

5.4.2.1 Andlisis estatico eje primario y secundario Este banco consta de dos etapas,
la primera (eje primario) que recibe el movimiento del motor y que para analisis de

vibracion torsional actia como maquina fija y la segunda etapa (eje secundario), donde
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se encuentra el disco y el mandril. Como consecuencia que el disco de inercia sea de 18
cm de diametro, el soporte debe satisfacer dicha altura para que no exista interferencia
con la estructura, es por esa razon que esta medida es quien mas incidencia tiene en el
tamafo del eje primario. Como minimo la distancia entre la cintura y el extremo debe ser

de 19 mm, es por esa razon que el eje primario tiene las siguientes caracteristicas.

Figura 53. Plano eje primario

Fuente. Los autores

Un eje de estas dimensiones fabricado en acero AISI 1045 tiene una masa de 0.1041 kg.
El cambio de seccidn que se aprecia en la figura tiene por funcion ser el apoyo del mandril,

y sobre este no actuaran cargas externas radiales ni axiales.
e Calculo del torque

Para calcular el torque para vencer la inercia se tuvo que disenar previamente el eje y el
disco (etapa secundaria) porque es ahi donde esta la salida de potencia. Una vez hecho

esto, los datos son los siguientes:

Tabla 7. Caracteristicas del eje, del disco y mandril.
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ELEMENTO MASA [kg] INERCIA [g * mm?]

EJE 0.1041 2351.53
DISCO 2 3903975.32
MANDRIL 0.2812 83034.79

Fuente. Los autores.

Todo este proceso debe concurrir con el calculo del torque necesario para mover el eje,
el disco y el mandril y llevarlo a una velocidad de régimen, el analisis dinamico es el

siguiente:

El sistema debe alcanzar el régimen en 5 segundos y partira de una velocidad angular 0

(cero) hasta una velocidad angular de 100 y/o 1500 rpm (motores comerciales).

Ecuacién. Sumatoria de torques

Z Torque =1+« (65)
Ecuacion. Inercias eje primario
I = Igisco + Ieje + Imanarit (66)
Ecuacion. Aceleraciéon angular
_ Aw 67
= (67)

Es preciso aclarar que el torque debe darse en N-m para posteriormente seleccionar un

motor, por lo tanto, los calculos llevaran sus factores de conversion pertinentes.
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Tabla 8. Torque necesario para mover el sistema.

VELOCIDAD ANGULAR[rpm] TORQUE [N.m]
100 0.008355
1500 0.125

Fuente. Los autores.

Del item anterior donde se calculaba el torque necesario para mover el eje, el disco y el
mandril, se obtuvo que ese valor es 0.125 cuando gira a 1500 rpm y 0.0133 cuando gira
a 100 rpm. Teniendo esto en cuenta el motor asignado por el laboratorio de sistemas
dinamicos es lo suficiente seguro para operar y para apreciar las fallas en espectro
(usadas como comprobacion de la fase) ya que genera un torque aproximado de 0.125
N-m. Entonces el motor generara el torque maximo cuando el sistema trabaje a 1500

rpm.
e Analisis estatico: Etapa primaria

En la etapa primaria el eje esta sometido al torque del motor, que es transmitido por el
acope tipo arafia el cual se considera rigido. El siguiente DCL contiene tanto el plano XY

como el plano XZ.

Figura 54. DCL eje primario

97



Rz Acople

Peso Mandrif

Carga Distrib#yida

Peso Disco

Fuente. Los autores

- PlanoYZ

Las ecuaciones para este plano (en analisis estatico) son las siguientes:

Tabla 9. Datos del eje primario.

DATO MAGNITUD
Lgg 100 mm
Masa del eje 0.1041 kg

Fuente. Los autores

Primero, convertimos las masas a fuerzas (peso) usando la aceleracion gravitacional:
m
g=9.81— (68)

s2

Peso del disco:
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m
Wyisco = masa disco X gravedad = 2 kg X 9.81 poh 19.62 N (69)

Peso del mandril:
m
Winanari = masa mandril X gravedad = 0.2812 kg % 9.81 poh 276 N (70)

Peso del eje:

Al ser una carga distribuida se calcula de la siguiente manera:
m
Weje = masa eje X gravedad = 0.1041 kg X 9.81 poh 1.02N (71)

Carga extra:

La carga extra corresponde a la masa de la cintura mecanizada en el eje por la gravedad

y tiene un valor de:

Wyirg = 0.098 N (72)

- Momento en el extremo del eje

Calculamos los momentos generados por las fuerzas alrededor del extremo del eje donde

se encuentra el acople.

0.1m
Z Macople = Weje X T + Wdisco x0.071m + Wmandril x01m + Wextra

X 0.0635 (73)

Macopre = 1.7262 N - m (74)

Calculo de la reaccion en R,,
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Usamos el momento calculado y la distancia de R,, al extremo del eje para encontrar la

reaccion R,,

p - Macopie _17262N-m
Y distancia a R, 0.0475m

=3634N 1 (75)

Calculo de la reaccidn en Ry qcopie

Sabemos que la suma de todas las fuerzas en el eje debe ser 0. Entonces, para calcular

Ryacopie » r€Stamos la fuerza R, de la suma total de fuerzas.

2 Fy =0 (76)

Z Fy = Ry — Waisco = Winanarit — Weje_ Wextra — Ryacople =0 (77)
Ryacople =28697N | (78)

Reaccionen R, y Rzacople

El sistema no presenta cargas en el plano z por lo tanto el valor de estas reacciones es

el mismo y es 0.
R, =0 (79)

Al resolver estas ecuaciones se obtienen los valores de las fuerzas que se representan

en los diagramas de cortante y momento flector del plano XY.

Figura 55. Cargas en eje primario
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Fuente. Los autores

Se calcularon los Diagramas cortante y momento flector mediante el programa
DSNWinbeam.

Figura 56. Diagrama de Cortante y Momento flector para el eje primario — Plano XY
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Eje primario
Beam length = 100 mm, E = 200000 MPa, | = 0.00127698 x10"6 mm"4

0.82-05 0.01962 0.00275857
kN kN ki
0.0102 kN/m i i
Beam 7;!'}? — * *
) T
0.012842 0.036339%
kN kN
——0.0230121
Shear |7||||||||||||||||||||||||
-0.0133269 kN
Moment 0 k-m
-0.00062152 kN-m
Fuente. DSNWinbeam.
Vyy, = 23.012 N (80)
My, = —0.6215 N.m (81)

e Analisis estatico: Etapa secundaria

La etapa secundaria esta disefada para conectar el segundo rotor con el primero,
mediante el eje de ensayo. El siguiente DCL contiene tanto el plano XY como el plano
XZ.

Figura 57. DCL eje secundario
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Rz Mandril

Rz

Cargd Distribuida
Peso Disco

Fuente. Los autores.

Tabla 10. Datos fisicos etapa secundaria

DATO MAGNITUD

Lk 90 mm
Masa del eje 0.09354 kg

Waisco 19.62 N

Fuente. Los autores

Primero, convertimos las masas a fuerzas (peso) usando la aceleracion gravitacional:

m
9=981 (82)
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Peso del disco:
m
Wyisco = masa disco X gravedad = 2 kg % 9.81 poh 19.62 N (83)
Peso del mandril:
m
Winanari = masa mandril X gravedad = 0.2812 kg % 9.81 poh 276 N  (84)

Peso del egje:

Al ser una carga distribuida se calcula de la siguiente manera:
m
Weje = masa eje X gravedad = 0.09354 kg x 9.81 poh 0.9177 N (85)

Carga extra:

La carga extra corresponde a la masa de la cintura mecanizada en el eje por la gravedad

y tiene un valor de:
Wextra = 0.098 N (86)
- Momento en el extremo del eje

Calculamos los momentos generados por las fuerzas alrededor del extremo eje donde se

encuentra el mandril, Usamos el momento calculado y la distancia de R,, al extremo del

eje para encontrar la reaccion R,,
z Mmanari: Ry X 0.0335 = Weje X 0.0115 4+ Wyisco X 0.0275 m + Weyirq X 0.016 (87)

R, = 13.616 N 1 (88)
Calculo de la reaccion en Ry anaris (89)

Sabemos que la suma de todas las fuerzas en el eje debe ser 0. Entonces, para calcular

Rymanarit » r€stamos la fuerza R,, de la suma total de fuerzas.

> B =0 (90)
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Z Fy = Ry — Waisco = Winanari — Weje_ Wextra — Rymandril =0 (91)
Rymandril =37.010N | (92)

Al resolver estas ecuaciones se obtienen los valores de las fuerzas que se representan

en los diagramas de cortante y momento flector del plano XY.

Figura 58. Cargas en eje secundario

0.9177Rf* N

Fuente. Los autores

Se calcularon los Diagramas cortante y momento flector mediante el programa
DSNWinbeam.

Figura 59. Diagrama de Cortante y Momento flector para el eje secundario — Plano XY
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Eje primario
Beam length = 90 mm, E = 200000 MPa, | = 0.00127698 x 106 mm"4

0.00275857 9.8e-05 0.01962
K kM kM
1 00101867 kN/m 1
L L J
0.013616 0037010
kM kM
_——0.0201%61 kN

Shear

-0.0168138 kN

Moment OkN-m—_
-0.000555825 kN-m
Fuente. DSNWinbeam.
My, = —0.5583215 N.m (94)

Momentos maximos de cada eje y en cada plano

Se debe tener en cuenta que, en la seccidn de apoyo para el mandril, no se ejerce
ninguna fuerza ni actia como hombro para ningun rodamiento, con lo que de acuerdo a

la teoria puede asumirse como un eje de seccidn unica.

Tabla 11. Valores de momentos flectores maximos
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EJE PLANO MOMENTO [N-m]
ETAPA1 XY 0.622
ETAPA 2 XY 0.556

Fuente. Los autores.

Datos de la seccion critica
Vitax = 23.012 N
Myqr = 0.6215 N.m
S, = 45514.7 Psi

Trmotor = 0.125 N.m

Nseguridad =25

(95)
(96)
(97)
(98)

(99)

5.4.2.1.1 Criterio de falla por resistencia de materiales Las siguientes ecuaciones, para

definir esfuerzos normales principales, esfuerzos normales y esfuerzo cortante, son

tomadas del libro de Hamrock, ecuacidn 2-16, 4-48, 4-34, respectivamente.

g2
(5 e

01— = (%) + 5

32 * Myqx
T T a3

_ 16 * Tmotor 2% VMax

by = T a3 + A
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d2
A=m=x <Z> (103)

S

O01-2 = N—y (104)
seguridad
Resolviendo por EES tenemos.
d =3.717 mm (105)

5.4.2.1.2. Calculos del diametro por fatiga Para el acero denominado AISI 1045, que
se caracteriza por ser un acero de medio carbono que posee baja soldabilidad y buena
maquinabilidad, responde al tratamiento térmico para ser endurecido y que por su dureza
y tenacidad es utilizado para la fabricacion de componentes de maquinaria, se tienen las

siguientes propiedades.
Sut = 85340.1 Psi uo 588.4 MPa (106)

S, =45514.7 Psi 0 313.8 MPa (107)

Sed determina el limite de resistencia a la fatiga, tomando como referencia el libro de

diseno de Hamrock.
S, =05%S, (108)

Ecuacion 7-7, teniendo en cuenta una desviacion estandar de 15%, para cuando no se

presenta un estudio detallado del material.

Los factores que se manejan a continuacion son tomados del libro de Hamrock y el de

Shigley, ver anexo.
Ky = 0.886 * drgrigq 1'% = 0.93 (109)

Kremp =1 (110)
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K, = 0.69 (111)

K. = 0.897 (112)
K, =1 (113)
K, =1 (114)

Por tanto, el limite de fatiga final se obtiene con la siguiente ecuacion.
Se =Se’*Kt*Kd*KTemp*Ks*Kc*Km (115)

Segun la ecuacion 12-24 del libro de Mott, la cual es compatible con la norma ANSI B
106.IM-1985, se puede usar la siguiente ecuacion para flexiébn pura, torsion pura y

esfuerzos combinados.

El factor de seguridad asumido, es usado normalmente donde existe una confianza

promedio en los datos de resistencia del material y las cargas.

El factor de concentrador de esfuerzos, es tomado del libro de Disefio |, capitulo de fatiga

de Alfredo Parada, este factor es dado por el mecanizado.

N =25 (116)
Kr=1 (117)
T, = 0125 N.m (118)
Myax = 0.6215 N.m (119)
2 21 /3
dfatiga = 32; N * \/(%ﬁlm) + % * <£—T:> (120)

Resolviendo por EES, del anterior sistema se encuentra.

dfatiga = 4.545 mm (121)
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De lo anterior se puede concluir, que en general el eje se encuentra sobredimensionado
para las cargas a las cuales se va a encontrar sometido, dando como resultado un factor

de seguridad muy conservativo.

5.4.2.1.3. Disefio final del eje primario De acuerdo con los calculos realizados
anteriormente, se puede establecer el didmetro minimo necesario para la construccion e
implementacion del eje principal. Se ha mecanizado un eje de %" de diametro que fue
dispuesto por el consejo de escuela y con respecto a este se desarrolla el modelo final

del eje. Como se ve en la figura 60.

Figura 60. Modelo final.

Fuente. Los autores
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5.4.2.1.4. Tolerancias sobre el eje Para montar las diferentes piezas, que hacen parte
del tren principal, es necesario definir el tipo de ajuste con sus respectivas tolerancias.
Estas tolerancias se deben tener en cuenta al momento de la fabricacion para lograr lo

establecido segun los disefadores.

o El ajuste que se selecciona para el conjunto eje-acople, es de tipo rigido, con el cual
se logra una union solidaria entre el eje del motor y el eje primario, de esta manera se
evitan vibraciones inducidas por este ensamble. El ajuste que se aplica es FN1, este
se caracteriza por ser de tipo forzado ligero, requiere poca presion de montaje y
produce ensambles mas o menos permanentes. Para este ajuste se tienen las

siguientes tolerancias:

Figura 61. Tolerancias eje-acople

Fuente. Dibujo en ingenieria y comunicacion grafica de Bertoline, 1999.
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o El ajuste que se selecciona para el conjunto discos de inercia-eje, debe ser un ajuste
de tipo de interferencia, ya que esta unidn posee elementos mecanicos que sujetan
los discos al eje mediante tornillos prisioneros, por tanto, se toma como referencia un
ajuste de clase FN1, debido a que es un ajuste no forzado, adecuado para piezas de
acero, que en este caso de montan y desmontan continuamente. Por tanto, se toman

las mismas tolerancias.

5.4.2.2 Disefio del eje secundario Para la determinacion del diametro del eje
secundario, se tiene en cuenta inicialmente la disponibilidad del material que se genera
al concluir el disefio del eje principal, ya que, este tipo de materia prima comercialmente
en longitudes grandes, por tanto, para lograr un aprovechamiento de los recursos se
plantea generar un disefio a partir de los medios existentes. Dado lo anterior, el estudio
de esta pieza esta enfocado simplemente al conocimiento de su capacidad en el disefio
frente a las cargas inducidas, por lo cual, el andlisis critico se genera con respecto al
diametro dispuesto para este proyecto que es %”. Teniendo en cuenta que se utiliza el
mismo material base para la construccion del anterior eje, todos los factores son iguales

menos el momento maximo.

5.4.2.2.1. Calculos del diametro por fatiga Se tienen los mismos coeficientes de Marin

Myax = 0.6215 N.m (122)
Resolviendo por EES mediante la ecuacion

dfatiga = 4.545 mm (123)
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En conclusion, el diametro calculado por el analisis de fatiga cumple satisfactoriamente
debido a que las dimensiones del eje son mayores a las especificaciones minimas

requeridas por el disefio de fatiga. EI modelo final de este se puede ver a continuacion.

Figura 62. Modelo eje secundario

Fuente. Los autores.

5.4.3. Analisis de velocidades criticas Para el analisis de velocidades criticas, existen
diversos métodos desarrollados para situaciones especificas y casos particulares, este
analisis se hace necesario debido a que todo eje, aun sin presencia de cargas externas
aplicadas sobre él, presentan deformacion al momento de la rotacion, estas
deformaciones dependen de la rigidez del eje y los soportes, de la masa del eje y demas
partes adicionadas sobre el eje, del desequilibrio masico del eje y del amortiguamiento
final que presente el sistema. Cuando se inicia un analisis de velocidades criticas se debe
tener en cuenta, que la deformacion es funcion de la velocidad y esta presenta sus

maximos valores en las velocidades criticas, teniendo en cuenta que las mas
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representativas son la primera y la segunda, después de estas primeras velocidades, las
demads son tan altas que resultan muy lejanas a las velocidades frecuentes de operacion

de las maquinas.

e Meétodo de Rayleigh: Este método proporciona una aproximacion primera para el
calculo de la velocidad critica, en un sistema de masas multiples, pero genera una
sobrestimacién en el resultado final.

e Meétodo de Ecuacion de frecuencias: Este método muestra valores exactos para el
calculo de n velocidades, pero resulta ser un método muy complejo, al momento del
desarrollo de calculos.

e Meétodo de Dunkerley: Este método entrega una aproximacion de la primera velocidad
critica en un sistema de multiples masas, pero genera una subestimacion al resultado

de la primera velocidad.

Por lo tanto, se puede ver que al generar el analisis de Rayleigh y el de Dunkerley, se
genera una sobreestimacion y una subestimacion respectivamente, lo cual sirve para

generar un rango de frecuencia critica y una mejor estimacién de la primera velocidad.
Nomenclatura

E: Mdédulo de elasticidad

I: Inercia

d: Diametro del eje

P;: Fuerza del mandril

P,: Fuerza de la carga extra

P;: Fuerza del disco 1

Weriray: Velocidad critica método Rayleigh

W r1pun: Velocidad critica método Dunkerley
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6;: Deformacion presente en el eje

5.4.3.1. Calculo de la primera velocidad critica segun Rayleigh Basados en la formula

de Rayleigh se procede a determinar la primera velocidad critica del eje principal.

gX P *6;)

124
(ZP*6%) (128

WcrlRay =

Con los siguientes valores conocidos y con el uso del software DSNWinbeam se hallan

las deformaciones requeridas.

Figura 63. Deformaciones método Rayleigh

R

Ro@ion T T T T I T IT e
-1.908732-05 radians

7.54632-05 radians —

0.000349552 mm

Defecion WMM
-0.00352225 mm

Fuente. DSNWinbeam.

E = 200000 MPa (125)
I =0.00127698 mm?* (126)

Mediante la herramienta EES se calcula:
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8, = 0.000000864 (127)

8, = 0.000001379 (128)

85 = 0.000003523 (129)

Arrojando, una velocidad critica de

Weriray = 2314,7 RPM (130)

5.4.3.2. Calculo de la primera velocidad critica segun Dunkerley Se halla la velocidad

critica por el método de Dunkerley procediendo de la siguiente forma.

CE— L (140)
WcrlDun 2 Wcrl 2 Wcrz 2 Wcr3 2
Donde,
9
Wor = |(3) (141)

Con la ayuda del software DSNWinbeam

Figura 64. Deformaciones método Dunkerley.
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0 mm |
Defiecion —=
-8.17343e-05 mm
50 |

Defiecion T e "
-0.00256224T mm

8.74727e-05 mm |

Defecion W&U\MU‘UL
-0.00106657 mm — |

Fuente. DSNWinbeam.

6, = 0.000000019 (142)
6, = 0.000001032 (143)
63 = 0.000001067 (144)

Dando, una velocidad critica
W r1pun = 2152.15 RPM (145)

En conclusion, se puede analizar que el rango de velocidades criticas por los métodos
aplicados, se encuentra entre 2152 y 2314 RPM, este rango es solo una estimacion
matematica de la velocidad critica, durante las pruebas se debe tener en cuenta este
rango y se estima una posible velocidad critica real, con el fin de evitar trabajar cerca de

esta velocidad.

5.5. CALCULO DE LAS FRECUENCIAS NATURALES DE LOS MODELOS

5.5.1. Célculo de los parametros dinamicos de los modelos mecanicos La figura
representa un esquema del modelo mecanico subdividido en secciones para el calculo

de los pardmetros dinAmicos de los rotores (rigidez e inercias) que son necesarios para
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el célculo de las frecuencias naturales de cada modelo. Para el calculo de la rigidez se
considera Unicamente la rigidez del rotor, ya que se considera al acople entre el eje del
motor y el eje primario como un acoplamiento rigido. La rigidez K del rotor se determina

mediante la ecuacion.

G [N/mz] x M[m*]
k= Lim]

(146)

Usando la ecuacion 146, se calcula la rigidez de cada rotor, el rotor uno consta de un eje
de 1/8” que equivale a 3.175 mm y el rotor dos consiste en un eje de 3/16” que equivale
a 4.7625 milimetros. La longitud de estos rotores es de 500 milimetros y su modulo de

rigidez corresponde al del acero inoxidable AlSI 304 tomado como 75 GPa.

La inercia del motor J,, se determind mediante el modelado del rotor del motor en

Solidworks y posterior calculo de sus propiedades fisicas.

5.5.2. Calculo de las frecuencias naturales a la torsion de los modelos Utilizando el
método de Holzer se obtuvieron los valores de las frecuencias naturales y modos de
vibracion respectivos para los dos modelos. Las tablas muestran los resultados obtenidos

en el calculo de las frecuencias naturales y modos de vibracién del modelo uno y dos.

Figura 65. Sistema equivalente de parametros concentrados
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h

2
7
1 p 6,
Fuente. Los autores.
]1 = ]Motor +]Disco +]Ejeprim +]Mandril + ]Acople (147)
J2 = Ibisco +]Ejesec + Jmanarit (148)

Las inercias de estos componentes se calcularon mediante Solidworks.

Tabla 12. Valores de inercia para cada elemento.

Inercia Valor [kg - m?]
Ipisco 0,00395334
Jmotor 0,000081452
JEjeprim 2,351 x 107
JEjesec 0,000002137
Jmanari 8,3777 x 1075
Jacople 5,7222 x 107°

Fuente. Los autores.
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Reemplazando

J, = 0,004126642 kg - m?

J, = 0,004038511 kg - m?

Tabla 13. Frecuencia natural para el modelo mecanico uno.

(149)

(150)

w [rad /S] fl[Hertz] 0, T, 0,
19 3,023 1 1,4897 0,00451
Fuente. Los autores
Tabla 14. Frecuencia natural para el modelo mecanico dos.
w [rad /S] fl[Hertz] 0, T, 0,
42 6,6845 1 7,6302 0,03913

Fuente. Los autores.

5.5.3. Calculo de las frecuencias naturales de los modelos mediante Solidworks

Mediante el programa Solidworks se calcul6 la primera frecuencia natural de cada modelo

mecanico.

Figura 66. Primera frecuencia natural del modelo mecanico uno mediante Solidworks.



CREFE -U-v- 40

Marnbre delmodelo: Copia de sequiidad of Ensar blajel P
Marmbre de estudio: Estudio de frecuencia 1{-Predeterminado-)

Tipo de resultada: Frecuencia &mplitud

Forma modal: 1 Valor= 2,9851 Hz

Escals de deformacidn: 00654116

AMPRES
7,773e-01
. £,9%e-01
. §217e-01
. 5,440e-01

_ 4863e-01

| 388601
| 3,10%-01
| 2,332e-01

1,555e-01
777001

2,691e-05
EDForma modal: 1(ED)

Fuente. Solidworks.

Figura 67. Primera frecuencia natural del modelo mecanico dos mediante Solidworks.

Mo bre del modelo: Ensarblajel Prpe A U R TR SR ] -
MNombre de estudio: Estudio de frecuencia 1{-Predeterminado-)

Tipo de resultade: Frecuencia Amplitud]

Fomna modal: 1 Valor = 6,725 Hz

Escala de deformacian: 0,0631334
AMPRES

7,320e-01

. 6,560:-0r

- 5,856e-01

- 5,124e-01
- 4.302e-01

| 3,660e-01

L 2,928e-01
. 2,108e-01
1,464e-01
7322e-02

2,560 -05
EXForma modal: 1[EE]

Fuente. Solidworks.
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6. SELECCION DE ELEMENTOS

6.1. SELECCION ACOPLE

Un acople rigido tipo arafia es ideal para conectar el eje de un motor de 8 mm a un eje
de media pulgada debido a su capacidad para transmitir el torque de manera €eficiente,
manteniendo una alineacion precisa entre ambos ejes. Este tipo de acople, compuesto
por dos cubos metalicos y un elastomero central, absorbe pequefas desalineaciones y
vibraciones, protegiendo los componentes mecanicos y mejorando la durabilidad del
sistema. Ademas, su disefio compacto y flexible permite una facil instalacién vy

mantenimiento, lo que lo convierte en una opcion confiable para este proyecto.

Figura 68. Acople tipo arafia

Fuente. Rollcnc.

6.2. SELECCION DE CHUMACERA

La mejor opcidn para soportar el eje primario y secundario fueron las chumaceras, debido

a su bajo costo y facil adquisicion en el mercado, adicionalmente, por ser el mas comun
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se selecciona el codigo UC: Mecanismo de bloqueo con tornillos y dado la proyeccion del
banco la chumacera debera ser de piso (P: Soportes tipo puente). La chumacera
seleccionada, segun ejes de diametro 2" de pulgada es: Chumacera de piso UCP 201-
08 Marca FE

Figura 69. Chumacera seleccionada.

Fuente. Quintero Hurtado Ltda.

6.3. SELECCION DEL MANDRIL

La seleccién de un mandril de media pulgada marca INGCO para el banco de vibracion
torsional es adecuada porque permite utilizar ejes de ensayo de hasta 13 mm de
diametro, proporcionando versatilidad en la elecciéon de los componentes de prueba.
Ademas, un mandril de este tamafio garantiza una sujecion firme y segura del eje, lo que
es esencial para obtener resultados precisos en los experimentos de vibracion. La
eleccion de este mandril se ve favorecida por su facil adquisicion en el mercado y su
costo accesible, lo que lo convierte en una opcion practica y econdmica para el proyecto.

123



Figura 70. Mandril seleccionado.

Fuente. ING-CO.

En la figura 71, se aprecia el modelo final del banco construido.

Figura 71. Banco construido.

Fuente. Los autores.
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7. ANALISIS DE COSTOS DEL BANCO

Figura 72. Costo del banco de vibraciones torsionales.

Director el proyecto hora Especie $  250.000,00
Estudiante de tesis 1 mes Especie S 800.000,00
Estudiante de tesis 2 mes Especie S 800.000,00
Codiretor del proyecto hora Especie S 200.000,00
$ 2.050.000,00
Recursos técnicos

gje 3/4 " x 20 cm largo Unidad Especie $  10.000,00
eje 3/16 x50 cm largo Unidad Especie S 5.000,00
eje 1/8 " x50 cm largo Unidad Especie S 5.000,00
Angulo Esquinero con Agujero Ovalado/Redondo Para Perfil de Aluminia 40x40 Unidad Especie S 15.604,00
Tornilo Estrella Cabeza Avellanada M6x10 Mm Unidad Especie S 38.318,00
Tuerca Cabeza de Martillo M6 Para Perfil 40x40 Unidad Especie S 74.578,00
Licencia office 2023 Ao Especie S 370.000,00
Portatil intel corel i5, 8 gh de ram({estudiante 1 Juan) Unidad Especie 5 1.800.000,00
Portatil intel corel i5, 8 gh de ram(estudiante 2 Camilo) Unidad Especie $ 1.800.000,00
Pata niveladora Unidad Especie $  12.000,00
Sensor velocidad tipo herradura encoder Unidad Especie $  10.000,00
Filamento Unidad Especie $  80.000,00
Pintura Unidad Especie $  50.000,00
Internet mes Especie S 330.000,00
Chumacera Unidad Especie S 120.000,00
Mandriles Unidad Especie $§  120.000,00
Interruptor Unidad Especie $ 5.000,00
PCB Placa de circuito impreso Unidad Especie $ 180.000,00
Fuente de Poder Unidad Especie S 100.000,00
Tornilleria, tuercasy arandelas Unidad Especie S 40.000,00
Material acero 1020 Unidad Especie §  80.000,00
Un mecanizado al acero Unidad Especie $  130.000,00
El eje Unidad Estudiantes g 5.000,00
Pines hembra macho Unidad Estudiantes 5 50.000,00
Los discos Unidad Estudiantes S 300.000,00
Los rodamientos Unidad Estudiantes S 40.000,00
Libros Mes Especie §  105.000,00
Sensor de velocidad tipo herradura con encoder Unidad Estudiantes S  40.000,00
Arduino Mega Unidad Estudiantes $  100.000,00
Motor print E206804 24VDC unidad DICBOT S 200.000,00
$ 8.265.500,00

§ -
Papeleria Mes Dinero $  250.000,00
Biaticos de transportes Mes Dinero $  500.000,00

Autocad solid work Afio Especie 5 -

Impresora 3D Afio Especie 5 -
$ 9.015.500,00
§  224.000,00
$ 8.791.500,00

Fuente. Los autores.
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8. EXPERIMENTACION

En las pruebas realizadas para validar el banco de vibraciones torsionales, se midi6 la
diferencia de rotacion entre dos discos equipados con encoders 6pticos tipo herradura.
Cada encoder generaba pulsos a medida que los discos giraban, y estos pulsos fueron
contados por el Arduino para analizar el comportamiento del sistema. El grafico generado
muestra como varia la diferencia de pulsos entre los discos a lo largo del tiempo. El eje
X representa el tiempo en milisegundos, mientras que el eje Y refleja la diferencia de
pulsos, indicando el desfase angular entre los discos. En condiciones de operacion
normales, la diferencia de pulsos es minima; sin embargo, cuando el sistema entra en
resonancia, la diferencia se amplifica, lo que provoca picos en la curva, sefialando una

mayor variacion en la velocidad de rotacion entre los discos.

8.1. RESULTADOS DE LA EXPERIMENTACION DEL PRIMER ROTOR

8.1.1. Funcionamiento fuera de resonancia En la primera prueba realizada al rotor
uno, se excito el sistema a una frecuencia menor a la de su frecuencia natural calculada

por Holzer.

Figura 73. Modelo mecanico uno excitado fuera de su primera frecuencia natural.
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Fuente. Los autores.

En la primera prueba realizada al rotor uno, el sistema fue excitado a una velocidad de
15 rad/s, lo que corresponde a una condicion menor de su frecuencia natural. El
oscilograma muestra que los discos no giran a la misma velocidad, y se puede observar
que las senales de los sensores presentan diferencias apreciables en amplitud y fase, lo
que indica una falta de sincronizacion y un comportamiento asincrono del sistema debido

a su funcionamiento cercano a la frecuencia propia del modelo uno.

8.1.2. Funcionamiento en resonancia En la segunda prueba realizada se excito el

sistema en su frecuencia de resonancia hallada de forma experimental.

Figura 74. Modelo mecanico uno excitado en su primera frecuencia natural.
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Fuente. Los autores

En la segunda prueba, el sistema fue inducido a una velocidad de 18 rad/s, es decir,
aproximadamente 2.87 Hz, lo que esta cerca de su primera frecuencia de resonancia
calculada por Holzer y por computadora, presentando un error del 5.06% y 3.21%,
respectivamente. Bajo estas condiciones, el oscilograma refleja un fenédmeno oscilatorio
claro, con un desfase evidente entre las sefales de ambos sensores. Este
comportamiento es caracteristico de un sistema en resonancia, donde las sefiales
presentan un mayor nivel de sincronizacién y amplitud debido a la excitacion cercana a

su frecuencia natural.

8.1.3. Funcionamiento fuera de resonancia En la tercera prueba realizada se excito

el sistema lejos de su frecuencia de resonancia.

Figura 75. Modelo mecanico uno excitado fuera de su primera frecuencia natural.
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Fuente. Los autores.

Durante esta prueba el rotor uno fue excitado a una velocidad de 25 rad/s. Como se
puede apreciar en la Figura 75, las sefales no se encuentran desfasadas 180°, por lo
tanto no se puede apreciar el comportamiento sinusoidal que si presenta cuando esta

en resonancia. Por lo tanto se concluye que el sistema esta fuera de resonancia.

8.2. RESULTADOS DE LA EXPERIMENTACION DEL SEGUNDO MODELO
MECANICO.

8.2.1. Funcionamiento fuera de resonancia En la primera prueba realizada al rotor
dos, se excito el sistema a una frecuencia menor a su frecuencia natural calculada por

Holzer.

Figura 76. Modelo mecanico dos excitado fuera de su primera frecuencia natural.
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Fuente. Los autores.

En la primera prueba, el sistema fue excitado cerca de su frecuencia natural, a una
velocidad de 30 rad/s. El oscilograma muestra un desfase considerable entre las sefales

de ambos sensores, lo que sugiere que el sistema no estaba en resonancia, presentando
una dindmica asincrona en las sefiales.

8.2.2. Funcionamiento en resonancia En la segunda prueba se indujo el sistema en

su primera frecuencia de resonancia hallada experimentalmente.

Figura 77. Modelo mecanico dos excitado en su primera frecuencia natural.
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Fuente. Los autores.

En la segunda prueba, el sistema fue inducido a su primera frecuencia de resonancia, a
una velocidad de 43 rad/s (equivalente a 6.84 Hz), presentando un error del 2.38% con
respecto al calculado por Holzer, y un error del 1.77% comparado con el calculado por
computadora. Bajo estas condiciones, el oscilograma refleja un fendmeno oscilatorio mas
evidente, con ambas sefiales provenientes de los sensores desfasadas 180°, lo que

confirma el comportamiento caracteristico de un sistema en resonancia.

8.2.3. Funcionamiento fuera de resonancia En la tercera prueba realizada se excito

el sistema lejos de su frecuencia de resonancia.

Figura 78. Modelo mecanico dos excitado fuera de su primera frecuencia natural.
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Fuente. Los autores.

Durante esta prueba el rotor dos fue excitado a una velocidad de 50 rad/s. Como se puede
apreciar en la Figura 78, las sefales no se encuentran desfasadas 180°, por lo tanto no
se puede apreciar el comportamiento sinusoidal que si presenta cuando esta en

resonancia. Por lo tanto se puede concluir que el sistema esta fuera de resonancia.
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9. MANUAL DE OPERACION DEL BANCO

9.1. OPERACION DEL BANCO DE EXPERIMENTACION

9.1.1. Kit de herramientas Para el montaje y mantenimiento del banco de pruebas, se

requiere el siguiente conjunto de herramientas:

e Destornilladores de punta plana y cruceta (estrella).

e Llave tipo Bristol.

e Llave de carraca (rache).

e Dos llaves fijas o combinadas para ajuste de tornillos.

e Grasa lubricante especifica para el mantenimiento preventivo de las chumaceras.

e Cautin de soldadura para la realizacién de conexiones eléctricas.

9.1.2. Conexion del sistema de accionamiento Para la correcta operacion del sistema
de accionamiento del banco de pruebas, es necesario tener en cuenta los siguientes

elementos:

e Un ordenador con el software Arduino instalado y configurado adecuadamente.

e Un puente H, necesario para controlar la direccién y velocidad del motor, junto con
cables hembra-macho para las conexiones eléctricas.

e Placa de circuito impreso (PCB) para las conexiones electronicas.

e Fuente de alimentacién adecuada para el suministro de energia.
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e Sensores opticos (con sus respectivos encoders) para la medicién de vibraciones

torsionales.

Figura 79. Montaje del sistema de adquisicion

Fuente. Los autores.

Es indispensable contar con el cdédigo de programaciéon especifico para accionar

correctamente el banco de vibraciones mediante el software Arduino.

9.1.3. Equipo utilizado Para la realizacion de las pruebas experimentales, se emplea

el siguiente equipo técnico:

Figura 80. Banco de vibraciones
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Fuente. Los autores.

o Estabilizador de voltaje con salida regulada de 110 V.

¢ Fuente de alimentacién con control ajustable de tension.

e Ordenador para procesamiento de datos y control del sistema.

e Herramientas diversas de ajuste y conexion.

o Cables para la interconexion eléctrica del sistema.

e Panel de control de la fuente de alimentacion, ubicado en la parte frontal, con
interruptor de encendido en la parte inferior derecha y fusible de proteccién situado
sobre este.

e Cada uno de los componentes del sistema de control debe ser utilizado de manera

adecuada para asegurar el correcto funcionamiento y evitar fallos operativos.

9.2. SECUENCIA DE ENCENDIDO Y APAGADO

e Conectar el motor al sistema.
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9.3.

Asegurarse de que el voltaje medio de alimentacion esté ajustado a cero, y
desconectar la sefial alterna en la fuente de alimentacion.

Encender el ordenador e iniciar el software Arduino con el cédigo correspondiente
cargado.

Seleccionar la opcion Serial Plotter en el menu de herramientas del software para
visualizar los datos de la prueba.

Incrementar de manera gradual el voltaje medio para poner en marcha el rotor. Utilizar
el sistema de medicion para determinar la velocidad angular del rotor y ajustarla segun
los requerimientos de la prueba.

Establecer los valores de frecuencia y amplitud de la sefal alterna que se utilizaran
para excitar el sistema.

Registrar las lecturas de la vibracion a través del sistema de adquisicion de datos,
seleccionando el sensor mas adecuado segun el tipo de prueba. La velocidad del rotor
y los parametros de excitacién podran ser ajustados conforme a las necesidades
experimentales.

Finalizada la prueba, desacoplar la excitacion y reducir la amplitud de la sefnal alterna
a cero. A continuacion, disminuir lentamente el voltaje medio de alimentacion hasta
llegar a cero.

Apagar el sistema, desconectar los cables y almacenarlos de manera ordenada para

evitar danos.

PROCEDIMIENTO PARA EL CAMBIO DE ROTOR

Para sustituir el rotor en el banco de pruebas, se debe seguir el siguiente procedimiento:

e Utilizar la llave correspondiente para aflojar las tuercas de ajuste de los mandriles

que sujetan el rotor.
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9.4.

Retirar el rotor con cuidado, asegurandose de no daiar el eje ni los mandriles.
Colocar el nuevo rotor en posicion, alineando correctamente con los mandriles.
Apretar de manera uniforme las tuercas de ajuste para asegurar el rotor en su
lugar.

Este procedimiento debe realizarse con precision para evitar desalineaciones que

puedan generar vibraciones no deseadas en las pruebas.

RECOMENDACIONES PARA LA EXPERIMENTACION

Es imperativo no operar el banco de pruebas sin la supervisién de un técnico
responsable o el encargado del laboratorio.

No se debe operar el sistema dentro del rango de velocidades criticas, ya que esto
podria generar dafios estructurales en los componentes.

Evitar operar el banco a velocidades bajas durante largos periodos, ya que esto
podria reducir la vida util tanto de la fuente de alimentacién como del motor.
Mantener limpios las ruedas encoder y sensores Opticos, y evitar que sufran dafnos
0 rayones que puedan afectar la precision de las mediciones.

Verificar periddicamente la nivelacién del banco de pruebas, ya que cualquier
desajuste podria provocar incertidumbres en los datos obtenidos.

Manipular los discos de inercia con sumo cuidado para evitar ralladuras o
desprendimientos de la pintura protectora, lo que podria llevar a la oxidacion de
los mismos.

Asegurarse de no dejar caer los discos para evitar dafnos estructurales,

especialmente en las ruedas encoder.

Estas recomendaciones deben ser seguidas rigurosamente para asegurar la fiabilidad de

las pruebas y la seguridad del equipo de experimentacion.
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10. CONCLUSIONES

El equipo desarrollado cumplié de manera 6ptima con el disefio propuesto, logrando la
creacion de un banco de vibraciones torsionales con dos discos y un eje central
intercambiable. Este disefio permite variar las condiciones iniciales de operacion y los
componentes del sistema, facilitando la recoleccion de datos en tiempo real. Esto asegura
que el banco se adapte a diferentes escenarios de analisis, maximizando su utilidad en

la docencia e investigacion.

La construccion del banco de vibraciones torsionales, con los componentes necesarios
para inducir y medir las vibraciones, fue realizada exitosamente. El sistema de adquisicion
de datos integrado permite la captura precisa de las sefales de vibracién torsional,
ofreciendo resultados fiables y consistentes. Este logro consolida el banco como una

herramienta técnica avanzada para estudios experimentales.

La validacion experimental del banco se llevé a cabo con éxito, confirmando que las
frecuencias naturales y los modos de vibracién obtenidos concuerdan con los calculos
tedricos y simulaciones computacionales. Los resultados presentaron un maximo error
del 5% respecto al método Holzer y del 3% frente a las simulaciones realizadas en
Solidworks, lo que demuestra la precision del sistema y su utilidad para estudios

analiticos de vibracion torsional.

Se elabor6 un completo manual de operacion que detalla el procedimiento,
funcionamiento e interpretacion de datos obtenidos en el banco de pruebas. Este
documento garantiza un uso adecuado del equipo, facilitando su aplicacion tanto en
ambientes educativos como en proyectos de investigacion, al proporcionar una guia clara

y practica para el estudio de las frecuencias de vibracion torsional.
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11. RECOMENDACIONES

Se recomienda utilizar discos de inercia con diferentes masas y radios para evaluar el
comportamiento del sistema bajo diversas condiciones, enriqueciendo el analisis de las

vibraciones torsionales.

La incorporacion de sensores de mayor resolucién mejoraria la precisién en la medicion
de frecuencias naturales, mientras que el uso de ejes mas esbeltos permitiria observar

mejor los fendmenos torsionales.

Se sugiere también anadir un amortiguador para mitigar vibraciones no deseadas y evitar

posibles dafios a los componentes mecanicos.

La implementaciéon de una plataforma de adquisicion de datos mas avanzada, como

LABVIEW, potenciaria el analisis en tiempo real y la visualizacion de los resultados.

Utilizar un motor de mayor potencia permitiria operar el sistema en velocidades criticas,
facilitando el estudio directo de las vibraciones torsionales extremas y su comparacion

con los modelos tedricos, aportando valiosa informacidn para optimizar sistemas reales.

Se recomienda investigar la influencia de las vibraciones de flexion sobre las vibraciones

torsionales.
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ANEXO A. CODIGO ARDUINO.

#include <TimerOne.h>

int pinS1 = 2;
int pinS2 = 3;

int pinpwm = 14;

int PulsosS1 = 0;

int PulsosS2 = 0;

double PeriodoUs = 20000;
int ppwm = 0;

double velS1 = 0;

double velS2 = 0;

double frecuencia = 0;

void setup() {
Serial.begin(115200);
pinMode(pinpwm, OUTPUT);
pinMode(pinS1, INPUT_PULLUP);

pinMode(pinS2, INPUT_PULLUP);
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Timerl.initialize(PeriodoUs);
Timerl.attachinterrupt(Sensado);
attachinterrupt(digitalPinTolnterrupt(pinS1), Sensorl, CHANGE);

attachinterrupt(digitalPinTolnterrupt(pinS2), Sensor2, CHANGE);

void loop() {

ppwm = 125*sin(frecuencia*millis()/1000)+125;

analogWrite(pinpwm,ppwm);
analogWrite(15,ppwm);

if (Serial.available()) {

frecuencia = Serial.parseFloat();

void Sensorl() {

PulsosS1++;
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}
void Sensor2() {

PulsosS2++;

}

void Sensado(void)

{
Serial.print(PulsosS1-PulsosS?2);
/I Serial.print(" ");

/I Serial.print(PulsosS2);

/I Serial.print(" ");

/I Serial.print(ppwm);

Serial.printin(" ");

/IvelS1 = 1000000 * (PulsosS1 / 480) / PeriodoUs;
/IvelS2 = 1000000 * (PulsosS2 / 480) / PeriodoUs;
PulsosS1 = 0;

PulsosS2 = 0;
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ANEXO B. PLANOS DEL BANCO.
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