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Resumen

El objetivo de este trabajo es un estudio de viabilidad del disefio de un banco de ensayo de vibraciones con dos
grados de libertad.

Para ello, se tomara en consideracion un sistema masa-resorte que se ve excitado por la vibracion de un motor
desequilibrado. Dicho motor tiene las mismas caracteristicas que uno existente en el Laboratorio de Ingenieria
Mecénica de la Escuela Técnica Superior de Ingenieria de la Universidad de Sevilla.

En primera instancia se estudiard el comportamiento del sistema con un tnico grado de libertad (1 GLD) y,
posteriormente, con 2 GDL.

Dado que el objetivo es estudiar la viabilidad de la construccion del equipo utilizando parte del material ya
existente en el Laboratorio de Ingenieria Mecanica y de ciertos componentes comerciales, se realizaran una serie
de simulaciones informaticas de los dos sistemas anteriores, tratando de ser lo mas fiel al comportamiento real
que se espera. Para ello, se ha empleado el software MSC.Adams con el fin de simular el comportamiento
dinamico de los sistemas, y para su modelado, se ha hecho uso del software CATIA v5. En cuanto al analisis
matematico y postprocesado de los datos obtenidos en la simulacion, se ha empleado Matlab.

Una vez que se han creado los sistemas, se han realizado pruebas a distintas frecuencias para determinas una
serie de parametros caracteristicos del sistema mecanico, como amortiguamiento, frecuencias naturales, etc. tal
y como esta pensado que lo hagan los alumnos en las practicas.

Por ultimo, se ha hecho una comparativa de los resultados de las simulaciones con los modelos matematicos, a
fin de verificar la fidelidad de los mismos.
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Abstract

This project has as its ultimate object the design of a future equipment to perform hands-on laboratory lessons
about mechanical vibrations.

In order to reach this goal, two mass-spring systems have been considered, with one and two degree of freedom
respectively. Such sistems had been designed to be harmonicly excited by an unbalanced rotor. In this case, the
rotor chosen to cause the movement possesses identical characteristics to the one located in the Mehanic
Engineering Laboratory of the Higher Engineering School of Sevilla.

Since this is a preliminar study of the equipment designment a series of simulations had been made, trying to
make them as the most reality-like as possible. For this purpose, it has been used mainly MSC.Adams, in order
to simulate the dynamic response of systems. As a complement, it has also been used CATIA v5 for an easier
modeling of some elements, and Matlab for mathematic analysis and data postprocessing.

Once the systems were created, frecuency scanning has been made to determinate several parameters, such as
damping or natural frequences, in the same way the students would do using an actual assembly.

Finaly the data obtained in the simulations has been verified, comparing it to the other results obtained through
analytic and numeric evaluation.
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1 INTRODUCCION

A continuacion, se van a exponer una serie de ideas basicas, objetivos, medios empleados y forma de
abordar el presente trabajo, con la intencion de introducir brevemente algunos de los conceptos que se
desarrollaran con una mayor profundidad en capitulos posteriores.

1.1. Motivacion

La mecénica de vibraciones es una rama muy importante de la ingenieria, y cuyo desconocimiento ha
dejado ejemplos bastantes desoladores como el caso del puente de Tacoma. Es por ello por lo que es
fundamental dar a los alumnos una vision de lo importante que es esta disciplina, y una buena forma
es dar apoyo practico y visual a lo aprendido en las clases teoricas.

Actualmente el Laboratorio de Ingenieria Mecanica de la Escuela Técnica Superior de Ingenieros
posee un banco de ensayo que comprende un motor desequilibrado que se encuentra sobre una viga
bi-apoyada. Sin embargo, el modelo que aqui se propone es mucho mas visual a la hora de hallar las
frecuencias naturales del sistema, de modo que este trabajo puede resultar un buen refuerzo para
facilitar un entendimiento mas profundo por parte del alumnado.

m|
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Figura 1.1-1: Esquema simplificado

Esta imagen muestra el esquema mas simple del sistema (1 GDL) que se va a estudiar en este trabajo,
en el que no se ha representado graficamente ninglin elemento amortiguador como tal, pero se
considerara el amortiguamiento propio del sistema.

1.2. Objetivos

El objetivo de este trabajo es principalmente el disefio de un banco de ensayo de vibraciones para que
pueda ser til en proximos cursos. Para lograrlo es necesario sefialar una serie de puntos o hitos que
explican la linea de actuacion que ha tenido este trabajo, y que se detallan a continuacion:

- Realizar un boceto sencillo del montaje, viendo posibles desventajas y sobre todo soluciones
a estas.

- Trasladar dicho boceto a un modelo analitico que permita su estudio tedrico, y que a través
de este, se puedan elegir valores adecuados de los parametros de disefio.
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- Mediante catalogos disponibles, elegir elementos necesarios para el montaje, materiales y
propiedades de los mismos.

- Realizar un modelo CAD que sea lo mas fiel posible al que seria el montaje real.

- Con el anterior modelo CAD, realizar una serie de simulaciones que permitan el analisis a
través de MSC.Adams, y, de esta forma, poder hallar pardmetros tales como el
amortiguamiento o las frecuencias naturales.

- Finalmente, comparar los resultados obtenidos en la simulacidon con los que se obtuvieron
tedricamente.

1.3. Equipo disponible

Para un mejor aprovechamiento de los recursos, hay que conocer el equipo disponible en el
laboratorio, por si resultase de utilidad. Los unicos equipos reutilizables son el motor con desequilibrio
y el equipo de analisis modal.

1.3.1  Equipo de analisis modal

El equipo de analisis modal consta de:

- Martillo PCB Piezotronics modelo 086C03 con
sensibilidad 2.25 mV/N

- Acelerometro PCB Pieztronics 352C33 SN 66941,
SN 66937, SN 66936 y SN 67661

- Software comercial Pimiento (adquisicion de datos) y
TestLab (explotacion de datos)

- Moddulo periférico que recibe sefiales de entrada. Figura 1.3.1-1: Equipo de andlisis modal

Estos datos han sido sacados de la pagina web del area de ingenieria mecanica de la Escuela Técnica
Superior de Ingenieria.

1.3.2 Motor desequilibrado

Puesto que no hay datos sobre este equipo en la pAgina web mencionada anteriormente, se han tomado
estas medidas del equipo del laboratorio junto con algunos ajustes necesarios para garantizar los
resultados deseados:

- Masa (M) incluyendo desequilibrio: 7,800 kg
- Masa (my) del desequilibrio: 0,155 kg

- Rango de frecuencias: [1, 25] Hz

- Dimensiones:

li

T

~ Figura 1.3.2-1: Dimensiones rotor desequilibrado
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2 ESTUDIO ANALITICO

En este apartado se va a realizar un estudio analitico de los dos sistemas propuestos, 1 GDL y 2 GDL, con el fin
de obtener informacion relevante a la hora de elegir los parametros del sistema, véase una relacion entre la masa
y larigidez, de manera que teniendo un valor de la masa se obtenga la rigidez que es necesaria imponer al resorte,
y viceversa.

2.1. Limitaciones de disefio y montaje

Antes de comenzar con la obtencion de las ecuaciones que gobiernan el comportamiento de los sistemas y su
posterior disefio, es necesario recordar las limitaciones que poseen los equipos a emplear:

- De los acelerémetros:
o Aceleraciones maximas medibles de hasta 50 g.
o Dificultad para medir frecuencias por debajo de 1 Hz.
- Del motor desequilibrado:
o Frecuencia limitante superiormente: 1500 RPM = 25 Hz

Notese la necesidad de elegir los parametros de manera que las frecuencias naturales del sistema estén dentro
del rango del motor desequilibrado, pues uno de los objetivos que tiene este trabajo es ver los modos 1 y 2 del
sistema 2 GDL.

En cuanto a las limitaciones de amplitud de vibracion, estas vendran dadas por la longitud de las guias que
permitiran tnicamente el desplazamiento vertical de las masas. Puesto que es un elemento que todavia no se ha
concretado, su eleccion se realizara después de obtener los resultados tedricos, por lo que, a priori, no debe ser
un elemento limitante.

Una vez aclarado este apartado, se procede a la caracterizacion y disefio de los sistemas de 1 GDL y 2 GDL.

2.2. Caracterizacion del sistema de 1 GDL

Se parte de un diseflo sencillo en 2D, que es con el que mas se acostumbra a trabajar, y, puesto que se van a
restringir los movimientos lateral y horizontal, se puede suponer como buena la aproximacion al caso 2D.

X(t)

4

L AL

Figura 2.2-1: Esquema 1 GDL

En esta imagen, a diferencia de la que se mostrd al comienzo del trabajo, se le ha anadido un elemento
amortiguador que, aunque no se colocara ninguno como tal en el disefio real, representa el amortiguamiento
natural propio del sistema.

Comenzando con en analisis propiamente dicho, este problema estaria en la categoria de problemas de vibracion
forzada periodica, provocada por el funcionamiento de un rotor con desequilibrio.



Antes del funcionamiento de este, el sistema parte de una posicion de equilibrio, si se hace equilibrio de fuerzas
en ese estado de reposo se tiene:

Fi

J/M g x(t)

Fk Fc

Figura 2.2-2: Equilibrio de fuerzas 1 GDL

Como puede observarse, el peso, al estar en la direccién del movimiento, no puede despreciarse. Sin embargo,
se pueden calcular las ecuaciones desde la posicion de equilibrio estatico, de manera que la fuerza propia del
peso no interviene en las ecuaciones explicitamente, pero si lo hace en las condiciones iniciales, haciendo que
la posicion en dicho instante inicial no sea nula.

FI = _m.x.'
Fk = —k(—X)
F, = —c(—x)

FI+Fk+FL-=Mg

Resolviendo la ultima ecuacion para el caso de equilibrio estatico, es decir, velocidad y aceleracion nulas, se
tiene una posicion de equilibrio estatico §,5; = Tg.
Tras la obtencion de la posicion inicial, pueden desarrollarse las ecuaciones caracteristicas del movimiento,

haciendo nuevamente equilibrio de fuerzas, pero teniendo en cuenta la fuerza del rotor desequilibrado.

AF|

Fe

(N

Figura 2.2-3: Equilibrio de fuerzas en equilibrio estatico 1 GDL

x(t)

La ecuacion obtenida es F. + F; + Fj, + F, = 0, donde todas las fuerzas tienen la misma direccion y sentido
segun el criterio de signos empleado.

Desarrollando las expresiones de cada fuerza se tiene:

F; = —mX

E. = mye,w?sin(wt)
F, = —kx
F. = —cx

26



Si se reescribe la ecuacion del equilibrio de fuerzas reorganizando los términos se obtiene la ecuacion que
caracteriza el movimiento:

mi + cx + kx = mye,w?sin(wt)

Uno de los aspectos a tener en cuenta es la amplitud del movimiento. Aunque en el apartado de limitaciones del
sistema no se le dio importancia porque todavia no se habia escogido el disefio de la guia vertical, es necesario
valorar este parametro para la futura eleccion del elemento mecanico.

Para obtener la amplitud, sabiendo que la fuerza del rotor desequilibrado es del tipo:
E. = Aw?sin(wt)
Se va a suponer una solucion particular de la ecuacion del movimiento tal que:
xp = Xsin(wt — a)

Tras lo cual, se puede llegar a una expresion sencilla de la amplitud:

e,M, 72 €M,

M /(1 -12)2 + (2&)? M

Donde t = w/w,, y la relacién de amortiguamiento § = ﬁ, siendo w, = \/g la frecuencia natural del sistema. El factor

que duplica e,m, es por la simetria del rotor que hace que tenga dos desequilibrios en lugar de uno solo.

Se ha expresado la amplitud como funcién de la relacién de amplificacién, de manera que se puede deducir que para
disminuir la amplitud de vibracién habria que aumentar la masa si no se desea cambiar ningin parametro de rigidez o
amortiguamiento, algo que puede parecer obvio a primera vista sin necesidad de demostrarse analiticamente.

Una vez que se ha obtenido la amplitud X, quedaria averiguar la aceleracién para saber si el disefio cumple con la restriccion
impuesta por el acelerémetro.

Para ello se parte nuevamente de la solucion particular que se supuso anteriormente. Simplemente derivando dos veces la
posicion con respecto del tiempo se obtiene la expresion de la aceleracion:

xp = Xsin(wt — a)
Xp = Xwcos(wt — a)
*, = —Xw?sin(wt — )

Y sustituyendo la expresion que se hall6 de la amplitud en funcién se tiene que la aceleracién es:
2
e,mq T

M /(1 —12)2 + (2E)? ¢

xp=

Zsin(wt — a)

2.3. Diseno del sistema de 1 GDL

Una vez definidas las ecuaciones que gobiernan el movimiento del sistema de 1 GDL, llega el momento de
establecer una relacion entre los parametros que no estan definidos, esto es, M y k, de manera que, tras un
proceso iterativo, se converja a una solucion que esté dentro de los limites impuestos anteriormente.

En primer lugar, se va a elegir un valor de la frecuencia que esté dentro de los limites, esto es, que cumpla con
la condicion mas restrictiva f € [1,25] Hz impuesta por el rango del rotor y la frecuencia minima medible. Lo
primero que viene a la mente como valor de entrada serian los extremos del intervalo o el valor medio. Puesto
que el valor que se escoja sera el punto de disefio, es decir, el centro del intervalo barrido, se va a tomar como
primera opcion f = 12 Hz. Esta va a ser la frecuencia natural del sistema en primera instancia.

Wy, =+k/M=2nf =2n+12="754rad/s
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Obteniendo una relacion lineal entre la rigidez y la masa como se buscaba:
3 = 5685.16 rad?/s?
M

Se procede, entonces, al calculo de la amplitud de vibracion que tendria el sistema:

2

eoMm, T e,m,

M [i-)2+ @2 M

Conociendo los valores de algunos de los pardmetros y suponiendo otros que seran susceptibles de cambio:

- e,=0.038m
- m,=02kg
- t=1

- §&=01

Los valores de e,m, se han obtenido del rotor desequilibrado del laboratorio; para el valor de T se ha supuesto
el caso mas desfavorable, aquel en el que w = wy,; y para § se ha tomado un valor tipico de la relacion de
amortiguamiento.

Con estos datos se obtiene un valor de R = 50, y por tanto la amplitud sera:

P 0.038 # 0.2 . 0.076
= * % =

M M
Quedando dicho parametro en funcion de la masa del rotor. Suponiendo un valor inicial M = 8 kg, dado por la
masa real del rotor (7.8 kg) y el peso afiadido de los anclajes de las guias verticales (aproximadamente 100 g

cada uno).

Finalmente, la amplitud obtenida es de X = 0.0095 m = 9.5 mm.

Con el valor de 1a masa que se ha supuesto se puede hallar el amortiguamiento c del sistema gracias a la expresion
de la relacion de amortiguamiento:

c=2xMx*w, x& =120.64 1073 N s/mm

Debido al valor tan pequefio y poco significativo de amplitud que se ha obtenido, se realiza un segundo célculo
donde lo que se supone conocido ahora es la amplitud y se deja como incdgnita la masa del sistema M. El resto
de los parametros de disefo siguen siendo los mismos que se recuerdan a continuacion, y la amplitud que se
desea obtener tendra un valor X = 0.02 m = 2 cm.

- e,=0.038m
- m, =0.200 kg
- t=1

- §&=01

- Lamasa obtenida es M = 3.8 kg. Este valor es muy inferior al que se ha usado inicial y que posee el
equipo del laboratorio. Sin embargo, se va a proseguir con el calculo del amortiguamiento ¢ del sistema,
sabiendo que w,, = 75.4 rad/s:

c=2*Mx*w, *x& =57.304%10"3 N s/mm

En vista de esto, se deciden cambiar los parametros iniciales:

- e,=004m

- m,=0.155kg
- t=1

- §£=0.01

El cambio mas destacable es el de la relacion de amortiguamiento, que disminuye a la décima parte. Esto
garantiza que la amplitud resultante sea mucho mayor.
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Los valores de e, m,, se han obtenido del sistema de 2 GDL que, como se vera mas adelante, es el mas limitante.

Con estos datos se obtiene un valor de R = 50, y por tanto la amplitud sera:
0.04 * 0.155 0.62
f ————————— % 50 = ——
M M

Dando de nuevo a la masa el valor M = 8 kg, se obtiene una amplitud X = 0.0388 m = 38.8 mm, resultado
es mucho mads significativo que los anteriores.

A lahora de calcular el amortiguamiento, se toma la frecuencia f = 9.27 Hz, siendo w,, = 58.248 rad/s. Este
resultado se ha conseguido, haciendo que la rigidez del sistema sea la misma que la que se va a calcular en el
sistemade 2 GDL, k = 27143 N/m.

c=2*xMx*w,*&=93197 Ns/mm

2.4. Caracterizacion del sistema de 2 GDL

A continuacion, tras haber realizado la caracterizacion y disefio del sistema en 1 GDL, se va a hacer lo propio
con el de 2 GDL. Nuevamente, se hara uso del disefio en 2D que es una buena aproximacion del disefio 3D con
las restricciones de movimiento que se imponen.

Figura 2.4-1: Esquema 2 GDL

Hay que tener en cuenta que, aunque se distingan los valores de sistema 1 y 2 de masas, una de las hipotesis
simplificativas es My = M, ;c; = ¢, ; k1 = k,, hipotesis que se aplicara mas adelante.

Al igual que en el apartado anterior, se realiza un equilibrio de fuerzas en reposo, de manera que se obtenga la
posicion de equilibrio estatico. Empezando por la masa que se encuentra arriba (M,), se tiene:

F11

M:g x:(t)

Figura 2.4-2: Equilibrio fuerzas masa 1 en 2 GDL
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La ecuacion resultante de igualar fuerzas es F; + F, + F,, = M, g, donde cada término es:

Fy = —Mx3
Fo=—c (3% —%3)
Fe = —k1(x; — x3)

Por lo tanto, se tiene:
MiX%q + c1xq + kxy = ci%y + kxy — Mg

Teniendo en cuenta que en reposo tanto la velocidad como la aceleracién son nulas, y aplicando la hipoétesis k; = k,, la
ecuacion simplificada seria:

Mg
x1(0) — x2(0) = ———
k
Y esta es la primera ecuacion del sistema que es necesario para obtener las dos posiciones estaticas, una por masa.

En cuanto a la segunda, el proceso es similar, con la salvedad de que las fuerzas que aplican a la masa M, no son las mismas

que lo hacen ala M;.
TFkl T Flz TFH

J,M 2g

Tsz ‘ FCZ

Figura 2.4-3: Equilibrio fuerzas masa 2 en 2 GDL

Xz(t)

La ecuacion queda de la siguiente manera:
Fy + Feq + Fop + Fyg + Fyp = Mag

Siendo cada término:

Fy = —M,X%,
Fc1 = —c; (%, — %1)
Fi, = —kq(x; — xq)
| Fcz = _CZ(XZ)

k sz = _kZ(xZ)

Por lo que la ecuacion completa tiene el siguiente aspecto:
széz + 2C25C2 + 2k2X2 = lecl + k1x1 + Mzg

Tras simplificarla por encontrarse en estado de reposo, y una vez se aplica la hipotesis k; = k,, se tiene la
segunda ecuacion del sistema que permite calcular las posiciones estaticas:
Mg

2x,(0) — x,(0) = _T
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Por lo que, si se resuelve el siguiente sistema, se obtiene:

Mg
x1(0) = x,(0) = ——=
Mg
22,(0) = x,(0) = ===
Finalmente:
Myg M
x,(0) = 2%‘9—%‘9
Mg Mg
x,(0) = —Tl—%

Aparentemente, puede no tener sentido que x4 (0) sea mayor que x,(0), ya que la masa M, tiene que soportar
el peso propio y ademas el de la masa de arriba M;. Sin embargo, lo que hay que tener en cuenta es que la masa
M, esta apoyada sobre la masa M, y, por lo tanto, su desplazamiento sera el sufrido por el peso propio sumado
al que sufre la base sobre la que se apoya, esto es, la masa M.

Una vez que se ha obtenido la posicion inicial de cada masa, se puede realizar el equilibrio de fuerzas en cada
masa descartando la fuerza del peso como se hizo anteriormente para el caso de 1 GDL:

Myi, + ¢1%; + kxy — c1%, — kxy, = mye,w?sin(wt)
En el caso de la M5, la ecuacién es idéntica a la obtenida en el equilibrio estatico, pero sin el peso propio:

Myi, + 2¢3%5 + 2kyxy — 1% — kyxy =0

Una vez obtenido el sistema, se expresa de forma matricial para facilitar calculos futuros.

5 RN S -

Para poder resolver de una manera mas sencilla se toma en cuenta la siguiente hipotesis: El amortiguamiento es
conservativo y de caracter proporcional. Esto es, el amortiguamiento es proporcional a la masa y a la rigidez del
sistema, [C] = A[M] + B[K]. En esta situacion, el resultado de las frecuencias naturales y los modos de
vibracion seran los mismos que el sistema conservativo asociado:

Sl -y

Obtenidas las dos ecuaciones que gobiernan el movimiento del sistema en 2 grados de libertad, se van a expresar
en funcion de la amplitud [x;]’ para ello, se utiliza de nueva la solucion particular empleada en el caso de 1

G.D.L,, particularizando para i = 1,2.

Xp = Xjwcos(wt — a)

Xpi = Xisin(wt — a)
X

o = —Xjwisin(wt — a)

Por lo tanto, la expresion matricial recién obtenida quedaria de la siguiente manera expresada en términos de la
amplitud unicamente:

—w? Ml M “ sin(wt) + [ A ;]]{(] [x ]sin(wt) = [moe(’)o‘*)z] sin(wt)

[k - w?M,; 0 ] [X1] _ [moeowz]
0 2k — w?M, | 1x2 0
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Para poder obtener el valor de ambas amplitudes, se despeja el vector amplitud mediante la inversa de la matriz
Y(w):
k — w?M, 0 ]

Y =
(@) [ 0 2k — w2M,

i Y (@)
ol = ver 6] =T 5]

En vistas a simplificar los calculos futuros, se deciden igualar las masas, de manera que
M;=M,=M
Y se tiene como resultado:
2k — w?M)e,m,w?
" k2 = 303kM + 0*M?
ke,m,w?
= k2 — 303kM + w*M?

X1

X3

Llegados a este punto, se podria comenzar con el disefio del sistema, es decir, realizar una serie de pruebas con
distintos valores de los parametros de disefio, con el fin de ver cudles de estos valores aportan mejores resultados
dentro de las limitaciones del sistema.

Sin embargo, para facilitar las operaciones que tendran lugar mas adelante, se expresan las amplitudes en funcién
de los modos de vibracion. Para ello, primero hay que obtener los modos de vibracion:

Y ()| = w*M? —3w3kM + k? =0

k
2 " (a2_
oh oM (3 \/§)
w3 = = (34 5)
2M
Quedando las amplitudes:

2k — w*M)em,w?
- M (02— wf)(w? - wf

X1

2
ke,m,w

X, =
LM (e - o) (0 - o))
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2.5. Diseno del sistema de 2 GDL

Del mismo modo que para el caso de 1 grado de libertad, se va a obtener una relacion entre los parametros de la
rigidez y la masa, de manera que se obtenga un resultado dentro de las limitaciones y que aporte una solucion
de interés.

Sin embargo, hay un problema que impide realizar el proceso de la misma manera que en 1 GDL. Si se toma
w = w, 6 w = w,, se puede ver como ambas ecuaciones de amplitud se encuentran con una indeterminacion
de valor infinito.

La solucion que se va a tomar ante esta situacion es la siguiente. En apartados anteriores se contempld el valor
2

& = 0.01, que junto con el valor unidad de T = = se obtenfa ——————— = 50. Pero, si ahora se supone
an V(@-12)2+(287)?
que w = gw,, quedando, por tanto, T = win = g,y se supone ademas que { = 0, se puede obtener el valor de
o para que la ecuacion anterior siga teniendo el mismo resultado:

0.2

=50
(1-0?)

~ <098
o = 6 .

Esto implica que en lugar de tomar el valor de la frecuencia que hace que esté vibrando en uno de los dos modos,
se tomara el 90% de las frecuencias de los modos, de manera que el resultado sera aproximado y asi se evita la
indeterminacion.

Es el momento de realizar los calculos de las amplitudes para los distintos modos en funcion de los parametros
de disefo:

Siw = 0.98w;:
eOmO
X, =3124 ——
X ' M
X, = 1.846 Eolo
2 = 4 M
Siw = 0.98w,:
e,m
X, =0.294 22
<
eOmO
X, = 2452 ——
2 M

A continuacion, lo que se va a hacer es suponer un valor de frecuencia para uno de los dos modos, y ver si al
calcular el otro, este se encuentra dentro del rango de frecuencias permitido.

En primer lugar, se supone el valor f; = 10 Hz, esto es, la frecuencia a la que el sistema se encuentra en modo
1. Sabiendo que w; = 2mf; = 62.8327rad/s, y que el modo 1 estd definido por la ecuacion w? =

% (3 - \/g), se obtiene la siguiente igualdad:

k
(@nf)? =2 (3-V5)

2
De donde se puede hallar el valor de % = 32f)j5 = 10334.58 kg%, y sustituirlo en la expresion analoga referente

al modo 2:
@nf,)? = % (3+5)

Obteniendo un valor de frecuencia f, = 26.2 Hz > 25 Hz. Sin embargo, el valor obtenido no cumple con las
limitaciones impuestas por encontrarse fuera del rango de frecuencias admisibles.
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Como solucidn, y en vistas a que la frecuencia del modo 2 sera superior a la del modo 1, se decide suponer una
frecuencia en modo 2, y hallar la resultante en modo 1.

Al igual que antes, esta vez se supone f, = 15 Hz, dando como resultado w, = 2nf, = 94.248 rad/s, que a

N e k 2w} N
su vez implica una relacion rigidez-masa tal que i js = 3392.87 g

. . K a\?
Con estos datos, se consiguen los siguientes valores en modo 1: w? = P (3 — \/g) = 1295.961 (%) ,
w1 = 2nf; = 35.99 rad/s con una frecuencia f; = 5.73 Hz < 25 Hz, cumpliendo con las limitaciones.
Una vez se han definido las frecuencias de los modos, es el momento de sustituir los parametros y comprobar si
el limite de aceleraciones se cumple y cual es la amplitud maxima que alcanza el sistema.

Los datos que se van a emplear para estos calculos, junto con las expresiones de las amplitudes anteriores, son
los que se usaron en la primera prueba del sistema 1 GDL con el fin de certificar que la eleccion de parametros
no habia sido la adecuada:

- M=8kg
- eym,=2%0.038+0.200 m
- §=0.1
- X = —X;w?sin(wt)
Siw = wq:
|%;]=0.78g <509
|[¥,] =046 g <50g
X; =593 mm
X, =3.5mm
Siw = w,:

[¥,]=059g<50g
|%,] =421g<50g
X; =0.55mm
X, =4.65mm

Como puede comprobarse, ambos modos cumplen con el limite de aceleraciones méximas medibles. No
obstante, desde un punto de vista practico, los resultados obtenidos en 2 GDL no son buenos, tal y como se
esperaba tras el andlisis en 1 GDL.

Sabiendo que la amplitud mas baja es la del rotor en modo 2, se van a recalcular los parametros de disefio de
manera que se cumpla con la condicion X; = 10 mm.

Los datos obtenidos son los que se han usado en el resultado final del sistema de 1 GDL:
- M=8kg
- eym, =2%0.04+0.155m
- §£=0.01
- % = —X;w?sin(wt)
Siw=w;:
|%¥;]=3.71g<50g
|¥,] =2.28g <50g
X1 =279 mm
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X, =17.2mm
Siw = wsy:
|%¥1]=9.10g <50g
|%,] =16.6 g <50g
X; =10mm

X, =17.6 mm

Al imponer la condicion de desplazamiento comentada anteriormente, se ve un aumento significativo de las
magnitudes a estudiar, lo cual es muy beneficioso para poder apreciarse los distintos modos de vibracion a simple
vista, estando dentro de los limites de disefo.
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3 DESCRIPCION DE MSC ADAMS

Para realizar las simulaciones necesarias para el desarrollo del trabajo se ha optado por usar el software
MSC.Adams. Antes de explicar el proceso de simulacion, se ha considerado oportuno realizar una breve
introduccion del programa, de los distintos modulos que posee y la utilidad que tiene, en concreto, para este
proyecto.

3.1. Caracteristicas generales

Es un software de simulacion de sistemas mecanicos que cuenta con numerosos modulos diferentes
mencionados a continuacion:

- Adams Car: permite crear y probar el funcionamiento de prototipos virtuales de distintos tipos de
automovil.

- Adams Driveline: permite crear distintos trazados para la conduccion de manera que se pueda estudiar
la dinamica del vehiculo durante diferentes condiciones de operacion.

- Adams Flex: permite incluir en un modelo la flexibilidad de los componentes, permitiendo que estos
se deformen durante la simulacion.

- Adams Solver: es el motor de analisis del programa.

- Adams View: Proporciona herramientas de modelado propias y la importacion de modelos desde
distintos formatos, como CATIA, permitiendo su manipulacion, analisis y obtencion de resultados.

- Adams PostProcessor: Es el modulo encargado del postprocesado y presentacion de resultados.

A continuacion, puesto que el modulo con el que se va a trabajar es Adams View, se va a proceder a una
explicacion mas detallada del mismo.
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3.2. Adams View

Como se ha comentado antes, este modulo permite modelar sistemas, tanto importados de otros programas como
de elaboracion en Adams.

B Adams/View Adams 2014

File Edit View Settings Tools AN X AE S L, Z S o & O € ncemen300 @

Bodies  Connectors | Motions | Forces | Elements | Design Exploration | Plugins | Machinery | Simulation | Results |

$2000(0%os|- 1@ L O (DRSO

sauayg|BZaey - &R PN &6

Solids Flexible Bodies Construction Booleans Features

MODEL 1 -

Browse  Groups | Filters |

Bodies

#l- Connectors
Motions
Forces

#-i Elements

- Measures

#- | Design Variables
Simulations
Results
All Other

Search

R Select [ Im|Elmi IF EEGIO]

Figura 3.2-1: Ventana principal Adams View

En esta imagen se muestra la ventana principal de Adams View una vez se ha creado un nuevo modelo. En la
parte superior se pueden ver las distintas herramientas que permite usar el programa y que se irdn describiendo
a continuacion.

File Edit View Settings Tools @ L__‘ ™ X @ @ @ «» I]_. % l |D_‘J % E {(:;E o] ce-: &%, € Increment| 30.0 @I

Figura 3.2-2: Barra de herramientas Adams View

Aqui se observan, junto con los desplegables que puede tener cualquier otro programa como opciones 0
herramientas, una serie de comandos que permiten la manipulacion del modelo en cuanto a tipo de vista, tamafio
en pantalla o rotacion de la misma.

Bodies  Connectors ] Motions ] Forces ] Elements ] Design Exploration ] Plugins ] Machinery ] Simulation ] Results]

P»000 Gy, © L 0@ L P DT @
savad Baed N % &|& &% &0

Solids Flexible Bodies Construction Booleans Features

Figura 3.2-3: Pestaria Bodies

La pestafia Bodies permite la creacion de solidos predefinidos y cuerpos flexibles. También permite realizar
operaciones booleanas como fusion de cuerpos e intersecciones, y otras operaciones como chaflanes y taladros.
A pesar de no ser una herramienta de disefio 3D tan potente como CATIA, por ejemplo, resulta muy util a la
hora de esbozar un sistema de manera sencilla.
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Bodies  Connectors ~ Motions ] Forces ] Elements ] Design Exploration | Plugins ] Machinery | Simulation | Results

POUAS Pl B % R
VP S 2z R P GON
Joints Primitives Couplers Special
Figura 3.2-4: Pestaria Connectors

La pestafia Connectors permite establecer uniones entre los sélidos. Estas pueden ser restringir todos los
movimientos, permitir desplazamientos en una o varias direcciones, y rotaciones. También establece
condiciones de contacto entre solidos, paralelismo entre caras o perpendicularidad entre otras.

Bodies ] Connectors ~ Motions  Forces ] Elements ] Design Exploration ] Flugins ] Machinery ] Simulation ] Results
55 b
Joint Motions General Motions
Figura 3.2-5: Pestaiia Motions

Motions impone condiciones de movimiento, es decir, una vez se establecen las condiciones de contorno entre
solidos, se pueden imponer movimientos de traslacion y rotacion que cumplan con las limitaciones
anteriormente impuestas.

Bodies ] Connectors ] Motions  Forces  Elements ] Design Exploration | Plugins | Machinery | Simulation | Results

3 - F 2 ' £l >
o @D e e

o §
c & & & ® o
Applied Forces Flexible Connections Special Forces

Figura 3.2-6: Pestaria Forces

El apartado Forces permite la aplicacion de fuerzas. Estas pueden ser puntuales, distribuciones de cargas, fuerzas
recuperadoras como las de un resorte, etc.

La diferencia entre este bloque y el anterior reside en que aqui se impone una fuerza que provoca un
desplazamiento que se puede medir, y la anterior se impone un desplazamiento que viene derivado de una fuerza

que se puede calcular.

Bodies ] Connectors ] Maotions ] Forces  Elements  Design Exploration ] Plugins ] Machinery | Simulation | Results

S g, 05 P x gy e f a
e P, D) AR )

Data Elements System Elements Function Controls Toolkit
Figura 3.2-7: Pestania Elements

La pestafia Elements permite crear funciones como polinomios interpoladores, arrays o matrices para la
obtencion de datos.
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Bodies | Connectors ] Mations ] Forces ] Elements  Design Exploration ~ Plugins ] Machinery ] Simulation ] Results

HaXfo & H | © & 3

& & { I - -
A® ok o @ & @ 3
Design Variable Measures Instrumentation Design Evaluation Insight

Figura 3.2-8: Pestaiia Design Exploration

Design Exploration permite crear sensores virtuales o mediciones en distintos puntos a la hora de la toma de
datos.

Bodies ] Connectors | Motions ] Forces ] Elements ] Design Exploration  Plugins  Machinery | Simulation | Results

& ] 0 g

Controls Vibration Durability Mechatronics

Figura 3.2-9: Pestaria Plugins

En plugins se pueden lanzar plugins especificos para la resolucion de tipos de problema concretos, como el
modulo Vibration que permite realizar analisis en el dominio de la frecuencia.

Bodies ] Connectors ] Mations I Forces } Elements I Design Exploration I Plugins  Machinery  Simulation ] Results

% @& & € | & @ & oo fu O
& @® @ @ C . &
Gear Belt Chain Bearing Cable Motor Cam

Figura 3.2-10: Pestaria Machinery

La pestafia Machinery permite crear distintos elementos mecanicos como engranajes, cadenas o motores.

Bodies | Connectors | Motions | Forces | Elements | Design Exploration | Plugins | Machinery — Simulation  Results |
- H

Setup Simulate

Figura 3.2-11: Pestaiia Simulation

Esta pestafia permite configurar los parametros de la simulacion como pueden ser el tiempo, el ntimero de pasos,
y mas opciones que se veran mas adelante con mas detalle.

Bodies ] Connectors ] Mations ] Forces ] Elements ] Design Exploration | Plugins | Machinery | Simulation  Results

Review Postprocessor

Figura 3.2-12: Pestaria Results

Por tltimo, la pestafia Results es la que lanza el modulo de postprocesado, permitiendo analizar los resultados
obtenidos en la simulacion y visualizar las graficas resultantes con mayor detalle.
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4 MODELADO DEL SISTEMA

El paso previo a la simulacion es el modelado del sistema. Para obtener resultados que se aproximen a la realidad,
es necesario que el modelo sea también lo mas fiel a la realidad que se pueda. Para ello no se va a realizar el
modelado 3D con las herramientas que habia en la pestafia Bodies de Adams, sino que va a optarse por un
modelado en CATIA, que permite un mayor detalle.

4.1. Rotor desequilibrado

Para el rotor desequilibrado se ha optado por un disefio basado en la forma y en las medidas del rotor del
laboratorio. Adicionalmente en el disefio se han incluido dos abrazaderas que formaran parte de la guia que
permita el desplazamiento vertical, a la vez que impide el resto de movimientos.

Se ha tenido en cuenta que el eje del rotor donde se encuentra el desequilibrio es doble por la simetria.

Figura 4.1-1: Modelo CATIA del rotor

La segunda masa que se usara en el sistema de 2 grados de libertad posee las mismas dimensiones que el rotor,
salvo que no posee desequilibrio.
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4.2. Guia

Para la eleccion de la guia, se ha decidido usar un modelo similar a lo que cominmente se conoce como apoyo
de bolas:

Figura 4.2-1: Modelo 3D Guia

Para que sea mas facil de implementar en CATIA, se ha simulado una guia de ranuras que tenga las mismas
restricciones de movimiento que necesita el sistema.

Figura 4.2-2: Modelo CATIA de la Guia
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4.3. Mesa de ensayo

Para la mesa, simplemente se ha creado un tablero al que se le han hecho una serie de taladros en los que puedan
fijarse otros elementos como las guias o el utillaje.

Figura 4.3-1: Modelo CATIA de la Mesa

4.4. Utillaje

El utillaje es el elemento vertical al que se fijaran las guias. La base cuenta con una serie de taladros que permitan
su fijacion a la mesa de ensayo.

S

Figura 4.4-1: Modelo CATIA del Utillaje
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4.5. Ensamblaje

Una vez que todas las partes del sistema han sido creadas en CATIA, es necesario importarlas desde Adams
View para poder realizar su ensamblaje. Adams permite importar archivos en multitud de formatos, entre ellos
CATIA V5.

L IEAIUIE UUuES wunsuuLLun UuuiEans

o B select File *
&« v A <« Documentos » Apuntes » TFG » v | B Buscar en TFG »
File Type CATIAVS (*.Q
Organizar + Nueva carpeta B~ TH o
File To Read | =
o Nombre Fecha de medifica...  Tipo
Part Name j‘ v gk Acceso répido
) ADAMS 10/12/2018 18:48 Carpeta de archivos
Tolerance 0.01 [ Escritorio ) R .
Imagenes Carpeta de archivos
Leval & Descarga: Matlab Carpeta de archivos
Scale 10 =l Documentos Piezas CATIA Carpeta de archivos

Imagenes CATIA
Create Polygons = 9 i Mese CATIA Part

22M
W Blanked Entities [ Consoli .

Imagenes

Piezas CATIA
Translation Options

TFG

/@ OneDrive
v [ Este equipo wla S
Mombre: v| CATIAVS Files (*.CATPart;".CATI ~

Figura 4.5-1: Importacion a Adams View

Una vez que se ha importado la pieza deseada sera necesario modificar propiedades como posicion y orientacion
(Name and position) a fin de situarla correctamente con respecto a las demas; asi mismo habra que asignarle
propiedades mecanicas. Estas pueden ser calculadas automaticamente por el programa al seleccionar un material
de entre los disponibles en la libreria de Adams (Geometry and material type), o manualmente a través de la
masa, centro de gravedad e inercias.

hirmimE|

B tiodify Body
Body | Mesa

1

Category | Name and Position

Name and Position
Mass Properties

New Mame
Position Initial Conditions
Solver 1D Velocity Initial Conditions
Ground Part
Location 10.0,0.0,00 4
Orientation  ~||0.0,0.0, 0.0
Relative To | MODEL_1 e
[~ Planar

oK | Apply | Cancel

Figura 4.5-2: Modificacion propiedades

Para el rotor y la segunda masa, se han introducido las magnitudes manualmente, de manera que la masa que
ambos elementos poseen es de 8 kg. El resto de elementos del sistema se han elegido de acero inoxidable.
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Figura 4.5-3: Ensamblaje modelo 1 GDL Adams View

Figura 4.5-4: Ensamblaje modelo 2 GDL Adams View
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4.6. Conectores y fuerzas

Una vez que se han ensamblado todas las partes del sistema, es el momento de establecer las restricciones de
movimiento entre las distintas partes del sistema.

En primer lugar, se tienen que fijar las partes que no van a desplazarse, es decir, la mesa de ensayo, utillajes y
guias. Con la opcion fixed joint se simula que los elementos mencionados anteriormente se encuentran
atornillados a la mesa, la cual no debe moverse, impidiendo cualquier movimiento.

Figura 4.6-1: Fixed joint

Para terminar con las restricciones de tipo cinematico, se afiaden las uniones de deslizantes entre el rotor y las
guias que permitan el desplazamiento de la masa.

Figura 4.6-2: Cinematic joint
45



Es el momento de aplicar las condiciones dindmicas debidas a la presencia de muelles. Para ello se elige la
opcion del resorte, spring-damper, que, como el propio nombre indica, posee una componente de
amortiguamiento ademas de la rigidez.

Figura 4.6-3: Spring-Dumper

Recordando los resultados obtenidos apartados anteriores, la constante de rigidez tiene un valorde k = 2.7143 -
10* N/m para uno y dos grados de libertad, de modo que se puedan usar los mismos muelles para ensayar
ambos casos.

En cuanto al amortiguamiento, tras los distintos ajustes que se hicieron de la relacion de amortiguamiento &, se
obtuvo un valor ¢ = 9.3197 N - s/m paraun £ = 0.01.

n Medify a Spring-Damper Force X

Name| rotor_masa2

Action Bndy| Rotor_desequilibrado

Reaction Bndy| masa_2

Stiffness and Damping:

| Stifiness Coefficient = | | (27.143(newton/mm))

| Damping Coefficient j | (9.3197E-003(newton-sec/mmy))
Length and Preload:

Preload |U-U
|Defau|t Length j (Derived From Design Position)

Spring Graphic | On, If Stiffness Specified j
Damper Graphic | On, If Damping Specified j
Force Display | On Action Body j

OK ‘ Apply | Cancel |

Figura 4.6-4: Modlificacion parametros resorte

Con esto queda caracterizado el entorno de la simulacién por completo, a expensas de anadir la fuerza que
represente la vibracion provocada por el desequilibrio del rotor.
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5 SIMULACION Y RESULTADOS

En este apartado se va a tratar la simulacion como tal, es decir, como se va a modelar la excitacion que viene
derivada del desequilibrio, qué datos son necesario tomar y como se van a obtener. Adicionalmente, se describira
el proceso de las simulaciones para terminar representando los resultados obtenidos e interpretarlos en el
contexto de este proyecto y los objetivos inicialmente marcados.

5.1. Diseiio de la simulacion

En primer lugar, se va a definir la fuerza propia del desequilibrio. Como se vio en las distintas pestanas de Adams
View, se puede elegir entre varios tipos de fuerzas. Si bien, la carga distribuida podria ser una buena opcion, se
opta por una carga puntual aplicada en el centro de gravedad del rotor. Dicha fuerza serd armonica y dependiente
de la frecuencia, tal y como se dedujo en el estudio analitico.

Recordando que la expresion de la fuerza era del tipo F = Aw?sin(wt), se tiene:
E. = mye,w? sin(wt) = 0.0062w? sin(wt)

Para poder introducir esta fuerza como una carga puntual aplicada en un punto, es necesario elegir dicho punto
de aplicacion. Para ello, y como se mencioné con anterioridad, se ha elegido el centro de masas, por la propia
definicion de fuerza puntual. Si bien Adams View calcula el centro de gravedad de un sélido generado en la
pestafla Bodies, no es capaz de sefialarlo automaticamente con elementos exportados desde otro software de
disefio 3D. Sin embargo, si permite la creacion de puntos destacados, es decir, puntos fisicos del solido que
permitan ser seleccionados a la hora de aplicar una restriccion o una fuerza en este caso.

Para situar el centro de masas del rotor, se hace la suposicion de que es un prisma de masa uniformemente
distribuida, de manera que el punto de interés se encuentra en la interseccion de los planos medios.

B Modify Body x
Body |Rutur_desequilibradn
Catsgory -
Define Mass By | User Input j
I"u"Iass|B.U
I}oc|2.59589E+UUB [~ Off-Diagonal Terms

lyy | 2.500675E+009

lzz | 2.054458E+009

Center of Mass Marker |MARKER_23

Inertia Reference Marker |MARKER_23 _ Pick

T » Browse_ ..

Guesses *

Parameterize 4
Create

.CATIA_2GDL Rotor_desequilibrado. MARKER_23 »

————————— I i

Figura 5.1-1: Creacion CG

Una vez el centro de gravedad del rotor ha sido creado, se procede a aplicar la fuerza F, en la direccion vertical,
para permitir el desplazamiento de las masas.
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Figura 5.1-2: Fuerza puntual aplicada

Una vez creada la fuerza, es el momento de modificarla para que tenga la expresion calculada anteriormente.
Para ello, Adams proporciona un editor de funciones que permite afiadir tanto senoidales predefinidas, como
establecer una variable tiempo, en este caso fime.

n Function Builder X

Define a runtime function ¢ Fullnames & Short names  Adams ids
0.04*0.155*100%*2+*SIN{ 100%ime )
Math Functions v| Assist... i
zBs -
acos
AINT
ENINT
2sIN
ATAN
ATANZ
Chebyshev Polynomial
cos
COSH Getting Object Data
DELAY
DIM |Marl-cers j|
=xp
ert Obje me
Fourier Cosine Series ISz WiEes e
Fourier Sine Series = ;
Haversine Step j Plot Plot Limits... Verify
oK | Apply ‘ Cancel ‘

Figura 5.1-3: Definicion fuerza puntual

La expresion de la fuerza depende no solo del tiempo, sino también de la frecuencia, por lo tanto, habra que

proporcionar valores de w para que la funcion restante dependa unicamente del tiempo y sea interpretable por
Adams.

A pesar de que Adams permite realizar analisis en el dominio de la frecuencia, se deciden hacer barridos en
frecuencia, realizando varias simulaciones para distintos valores de w, puesto que no hay que olvidar que el
objetivo de este trabajo es su implementacion practica, y las herramientas de las que disponen los alumnos en el
laboratorio permiten el estudio con incrementos en frecuencia dentro de un rango preestablecido, para asi obtener
las amplitudes maximas asociadas a cada frecuencia.

Los valores de frecuencia escogidos para medir las amplitudes estan espaciados en intervalos no regulares, sino
que seran mayores lejos de las frecuencias naturales, y menos en frecuencias proximas a las naturales, de modo
que se obtengan mas puntos de interés en las zonas donde se prevé que las amplitudes serdn mayores, para poder
identificar donde se encuentran los puntos singulares de las mismas.
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En el sistema de 1 grado de libertad, se calculd analiticamente una frecuencia natural en torno a w, =
58.25 rad/s, por lo tanto, sera en torno a ese valor donde habra que calcular mas puntos.

10 20 30 40 45 50 52 54 55 56 57 58 59

60 61 62 64 66 70 75 80 90 100 | 120 | 140 | 170

Tabla 5.1-1: Barrido frecuencia 1 GDL

Para el sistema de 2 grados de libertad, las frecuencias naturales de los dos modos obtenidas analiticamente son
wnp1 = 35.99rad/sy wy, = 94.248 rad/s para los modos 1 y 2 respectivamente. El barrido en frecuencia
sera similar, pero teniendo en cuenta que hay dos puntos de interés esta vez.

10 | 20 | 25 | 30 | 32 | 34 | 35 | 36 | 37 | 38|40 | 45 | 50 | 60 | 70 | 80

85 190 | 92 | 93 | 94 | 95 | 96 | 98 | 100 | 120 | 130 | 140 | 150 | 170 | 185 | 200

Tabla 5.1-2: Barrido frecuencia 2 GDL

Finalmente, el altimo paso antes de iniciar la simulacion es definir las magnitudes que se van a medir. Para ello
hay que seleccionar measure entre las opciones del cuerpo cuyas magnitudes se desean medir, y elegir la deseada
en la pestafia characteristic.

n Part Measure X

Measure Name: | {CATIA_2GDL.Rotor_desequilibrado_MEA_T

Part: |RUtUr_desequiIibradU

Characteristic: |CM acceleration j

Component: |© X &Y O Z " mag Cartesian -

Orientation...

Represent coordinates in: |

Do time dervatives in: |

¥ Create Strip Chart
}\ oK ‘ Apply | Cancel |

Figura 5.1-4: Obtencion de medidas

Para este proyecto, la magnitud de interés es la amplitud del cuerpo, es decir, que se deberia medir el
desplazamiento o la posicion. Sin embargo, puesto que la posicion inicial no es nula, es mas util la gréafica de la
aceleracion, y se obtendra la amplitud a través de la expresion que relaciona ambas magnitudes |X| = w?X.
Ademas, hay que tener en cuenta la posible implementacion de esta practica en los laboratorios, por lo que se
tendran que usar acelerometros.

La simulacion que realiza Adams toma las medidas del centro de gravedad. Si bien en la practica esto no es
posible porque el acelerometro no puede colocarse en ese punto, se va a considerar como una buena
aproximacion.

En ambos sistemas, 1y 2 grados de libertad, se mediran las aceleraciones en el eje Z.
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5.2. Simulacion

Una vez hecho lo mencionado anteriormente, se puede proceder a realizar las simulaciones, usando para ello la
opcion Run an Interactive Simulation de la pestafia Simulation.

n Simulation Control

W= slv

| End Time M
I Steps j I 50
Sim. Type: I Default 'I

[~ Start at equilibrium

™ Reset before running
I No Debug J

o £ ) =] | B
[t

¥ Update graphics display

Simulation Settings. ..

Figura 5.2-1: Simulation Control

Los principales parametros a tener en cuenta son el tiempo de simulacion y el nimero de pasos. Respecto al
tiempo de simulacion, debe ser lo suficiente grande para que se alcance el régimen permanente de modo que los
resultados mostrados sean representativos, por otro lado no puede serlo en exceso para no ralentizar
innecesariamente el ritmo de trabajo, puesto que una vez que se alcance el régimen permanente los resultados
no van a variar. Un niimero apropiado seria entre 10 y 15 segundos.

Respecto al numero de pasos, cuanto mayor sea mas recursos consume, ralentizando significativamente la
simulacion con lo cual no es posible trabajar con cantidades de pasos excesivamente grandes. En la practica,
para que los resultados obtenidos sean buenos, el programa debe de muestrear al menos 50 veces por ciclo, es
decir el nimero de pasos por cada segundo de simulacion ha de ser al menos 50 veces la frecuencia en Herzios,
de no ser asi aparecen patrones de interferencia indeseables en las medidas:

“l | | i ””

Al

¥ i

' T

Figura 5.2-2: Aliasing
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En esta imagen pueden verse pequefias marcas que pueden recordar a la forma de una grafica senoidal.

La aparicion de este tipo de patrones obedece al fenomeno conocido como aliasing, el cual se debe a que el
numero de pasos es insuficiente.

En una simulacion cuyos parametros End Time y Steps estén adecuadamente seleccionados la respuesta en
aceleraciones debe aproximarse a una senoide perfecta de frecuencia la de la excitacion, aun asi, en el caso de
que aparecieran problemas como el anterior, bastaria simplemente con tomar el valor mayor de todos puesto que
el aliasing no “inventa” datos, simplemente oculta parte de ellos, graficamente:

\

ﬁ\

\/\//\/

Figura 5.2-3: Ejemplo de grdfica sin aliasing

En efecto, lo que se veria es la curva azul, pero los valores maximos y minimos de ambas graficas coinciden, asi
que por lo que el resultado es perfectamente bueno.

Un ejemplo de aspecto que debe tener la grafica obtenida cuando los parametros de la simulacion son adecuados

es el siguiente:

380.0

CATIA_1GDL
ROTOR_DESEQUILIBRADO_MEA_3: VARIABLE_CLASS/7

375.01

370.0 1

Length (mm)

365.0 1

360.0 1

i

355.0
0.0

Analysis: Last_Run

20 30

Time (sec)

40

Figura 5.2-3: Grafica 1 GDL sin aliasing

50 6.0

2018-12-2511:40:14

Cuando se completa una simulacion para uno de los valores de w fijados, seleccionando en una ventana de
medida la opcion Transfer to Full Plot, Adams lanza directamente el médulo de postprocesado:

[ Adams/PostProcessor
File Edit View Plot Tools Help

Adams 2014

- [m} X

lwﬁ@hn K> XAHY2 GO ARt T E48
l;g:{@_ﬂ:;;a‘ym 50000.0 CATIA_2GDL :E;ZZ: geyEEA -
Sﬁ:‘; - J ‘ ek |, . AP . L . \ quilibrado_MEA_S
e 1 3 ' ":: :":.::- T AN il ',,55,*,'1'j A - it
lemla{IMI\J;ﬂz;n;n!ml,l.:hmhm R e
B
b z::‘jz:o EﬂSLR“” o Twmgg(iec) o 2019-01 ;Ewe 3141
Data | Math |
. 5 o
il L | i

Figura 5.2-4: Postprocessor
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Este modulo ofrece una manera sencilla de representar los resultados, por un lado, se pueden representar
graficamente, pudiendo navegar entre los datos de todas las simulaciones realizadas en una sesion de trabajo, y
a su vez se pueden obtener datos rdpidamente usando su Plot Tracking para identificar los valores maximos y
minimos, la maxima pendiente y los valores del punto deseado.

5.3. Resultados

Tras haber obtenido los resultados de las simulaciones, es el momento de analizarlos.

5.3.1 Sistema 1 grado de libertad

En la siguiente tabla se muestran los resultados obtenidos en cuanto a aceleraciones y amplitudes maximas.

W (rad/s) | Xpsy(mm/s?) | Xms(mm)
10 - -
20 - -
30 250 0.27
40 1195 0.74
45 2500 1.23
50 5535 2.21
52 8300 3.07
54 13650 4.68
55 18787 6.21
56 27750 8.85
57 48837 15.03
58 115060 342
59 85500 24.56
60 44250 12.3
61 31150 8.37
62 24300 6.32
64 18650 4.55
66 15650 3.6
70 12625 2.57
75 11225 1.99
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80 11000 1.71
90 11095 1.37
100 11525 1.15
120 15050 1.04
140 18425 0.94
170 25300 0.87

Tabla 5.3.1-1: Tabla resultados 1 GDL

Cabe destacar que para las frecuencias w = 10 rad/s y w = 20 rad/s,no se llegaba a un régimen permanente
como tal, por lo que no se han tenido en cuenta.

Mediante Matlab, se pueden representar en una grafica estos valores mediante interpolacion de datos, esto es,
con el comando spline:

%% Representacion grafica amplitmd y aceleracion frente frecmencia

%hhora 1 a crear 3 vectores, un los incrementos de frecuencia
%gue se ADAMS (VE) , 5 otros dos los resultados
%fobtenidos en amplity (vamp) ¥y acelera 1 {vac), de manera gue se

$representen dos graficas.

clear all, close all, clc

vf = [l0, 20, 30, 40, 45, 50, 52, 54, 55, 56, 57, 58, 58.2484, 59, €0, €1, &

vamp = [0, O, 0.27, 0.74, 1.23, 2.21, 3.07, 4.68, €.21, S.

w

5, 15.03, 34.2, 3
vac = [0, O, 250, 1185, 2500, 5535, 8300, 13650, 18787, 27750, 48837, 115060
figure

hold on

plot (vE, wvamp, 'bo', 'markersize', 4, 'markerfacecolor','b')

z=@ (xx) interpl (vf,vamp,xx,'=spline');

fplot({z, [vE(l), vEi(end)])

hold off

xlabel ("\omega [rad/=s]"')

yvlabel ("Amplitud [mm]")

grid on

title({'Amplitud frente \omega')

Figura 5.3.1-1: Comando spline Matlab

La grafica presenta un aspecto de este tipo:

40 Amplitud frente ()

35 .
30
25 .
20
15 .

Amplitud (mm)

10

20 40 60 380 100 120 140 160
) (rad/s)

Figura 5.3.1-2: Amplitud vs frecuencia 1 GDL
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Sobre esta grafica se van a realizar una serie de medidas y comprobar su validez. En primer lugar, se va a hallar
la frecuencia natural del sistema, para ello no hay méas que encontrar la amplitud maxima mostrada en la grafica
y ver la frecuencia a la que estd asociada ese valor. La frecuencia para que la que se obtiene la méxima amplitud
es w, = 58.32rad/s. Si se compara este valor con el calculado analiticamente, w, = 58.24 rad/s, se
observa una variacion del 0.14%, por lo que se puede considerar una aproximacién mas que apropiada.

Si ahora se comparan los valores de amplitud obtenidos por ambos métodos, se tiene en la grafica una amplitud
X = 38.02 mm, frente a la calculada analiticamente X = 38.8 mm. Si se calcula el error relativo, se tiene un
2.05%, lo cual corrobora que es una medida bastante aceptable.

Como comentario, se puede ver una clara tendenciaa X = 1 mm cuando las frecuencias son muy elevadas. Este
hecho que se aprecia en la amplitud, se ve reflejado en un aumento de la aceleracion con la frecuencia, como
puede verse en la siguiente grafica:

x10 Aceleracion frente (0
14

12 1

[
[2)] o O

Aceleracion (mm/s’)
i =y

2 5 40 60 80 100 120 140 160
() (rad/s)

Figura 5.3.1-3: Aceleracion vs frecuencia 1 GDL

Por ultimo, se va a comparar la relacion de amortiguamiento & que se estimo6 analiticamente, con la que puede
calcular de la grafica a través del método del ancho de banda. Para aplicarlo, es necesario identificar la amplitud
méxima y dividirla entre V2, de manera que se obtengan dos valores de frecuencia para los que esta amplitud
recién calculada se puede conseguir.

Amplitud frente (J
40

] w w
wm Q wm
—~ .

Amplitud (mm)
[ =]
o

15 .
10 !
5 F N
" 20 40 60 80 100 120 140 160
() (rad/s)
Figura 5.3.1-4: Método ancho banda
Xmax

El resultado es = 26.88 mm, que se puede obtener para w, = 57.652 rad/sy w, = 58.907 rad/s.

Larelacion de amortiguamiento que se obtiene de la grafica es:
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w; — w; _ 58.907 — 57.652

= 0.0107
20, 2-58.32

f =
Recordando el valor estimado en el analisis inicial, § = 0.01, el error relativo entre ambos es de un 6.5%.

5.3.2 Sistema 2 grados de libertad

Del mismo modo, se va a realizar el estudio de los resultados del sistema de 2 grados de libertad. Para ello, se
va a resumir en la siguiente tabla las aceleraciones y amplitudes méximas obtenidas para cada frecuencia:

w(rad/s) | X, . (mm/s?) | X1, (mm) | X, . (mm/s?) | Xp,,,, (mm)
10 0 0 0 0
20 1250 3.12 750 1.85
25 2000 32 1250 2
30 2650 2.94 1600 1.7
32 3687 3.6 2220 2.16
34 7500 6.48 4500 39
35 13625 11.12 8375 6.83
36 48000 37.03 30000 23.15
37 12650 9.24 8000 5.84
38 8300 5.74 5300 3.67
40 5200 3.25 3400 2.125
45 3600 1.77 2500 1.23
50 3150 1.26 2350 0.94
60 3150 0.875 3150 0.875
70 2875 0.58 4625 0.94
80 1460 0.22 8750 1.36
85 2250 0.31 13900 1.92
90 12100 1.49 29900 3.69
92 25000 2.95 50000 59
93 39565 4.57 72000 8.32
94 57906 6.55 96100 10.87
95 60320 6.68 91250 10.11
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96 48250 5.23 67500 7.32
98 32143 3.35 39025 4.06
100 25550 2.55 27000 2.7

105 19225 1.74 15445 1.4

110 17750 1.47 11225 0.92
120 17440 1.21 7910 0.54
130 18312 1.08 6366 0.37
140 19450 0.99 5525 0.28
150 21780 0.968 4945 0.22
170 26325 091 4218 0.15
185 30237 0.88 4040 0.11
200 34686 0.86 3922 0.1

Tabla 5.3.2-1: Tabla resultados 2 GDL

Y al igual que en el apartado anterior, se van a representar graficamente estas medidas a través de Matlab
mediante otro comando spline.

clear all, elese all, clc

vf = [lo0, 20, 25, 30, 32, 34, 35, 36, 37, 38, 40, 45, 50, &0, 70, 80, 85, 8
vamp 1 = [0, 3.12, 3.2, 2.94, 3.6, €.48, 11.12, 37.03, 9.24, 5.74, 3.25, 1.7
vamp 2 = [0, 1.85, 2, 1.7, 2.16, 3.9, 6£.38, 23.15, 5.84, 3.67, 2.125, 1.23,
vac 1 = [0, 1250, 2000, 2650, 3687, 7500, 13650, 48000, 12650, 8300, 5200, =
vac 2 = [0, 750, 1250, 1600, 2220, 4500, 8375, 30000, 8000, 5300, 3400, 250C
figure(l)

hold on

plot (vE, vamp 1, 'bo', 'markersize', 4, 'markerfacecolor','b')

z 1=@ (xx) interpl(vEf,vamp 1l,xx,'spline'};
fplot(z_1, [vf(l), vIiend)])

hold off

xlabel ('‘\omega [rad/s]"')

yvlabel ("Amplitud [mm] ')

grid on

title('Amplitud frente ‘\omega')

legend ("Amplitud rotor', "Amplitud rotcor')

Figura 5.3.2-1: Comando Spline Matlab 2 GDL
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Dando como resultado las siguientes graficas:

Amplitud frente (J

40_
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Figura 5.3.2-2: Amplitud rotor vs frecuencia 2 GDL
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Figura 5.3.2-3: Amplitud masa 2 vs frecuencia 2 GDL
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Figura 5.3.2-4: Comparacion de ambas amplitudes vs frecuencia 2 GDL
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En esta tltima grafica comparativa de ambas amplitudes, se puede apreciar mejor como ambas tienen un
comportamiento muy similar, con la salvedad de los valores maximos de cada masa.

Con estas graficas se podrian calcular las frecuencias para las que se obtienen las maximas amplitudes al igual
que se hizo con el modo de 1 grado de libertad. Las frecuencias naturales que se obtienen son w,, = 36 rad/s

Y Wn, =94 rad/s, para los modos Iy II respectivamente. Los errores respecto a las frecuencias halladas
analiticamente, w,, = 35.99rad/s y wy, = 94.248 rad/s, estos son del 0.001% para el modo I y del
0.26% para el modo II, lo cual muestra una gran similitud entre ambos métodos.

Los resultados que se obtienen en amplitud, sin embargo, son:

X1lw=w, = 37.03 mm con un error del 24.6% respecto a 27.9 mm calculado analiticamente.
X2lw=w, = 23.15 mm con un error del 25.7% respecto a 17.2 mm.

Xilw=w, = 6.6 mm con un error del 51% respecto a 10 mm.

X2lw=w, = 10.9 mm con un error del 57.14% respecto a 61.46 mm.

Estos errores son demasiado grandes para considerarse como validos. Esto se debe a que en el calculo analitico
para el sistema de 2 grados de libertad no se ha tenido en cuenta que el amortiguamiento es proporcional, esto
es, que es linealmente dependiente de la masa y la rigidez del sistema: [C] = a[M] + B[K].

Si se desarrolla este sistema de ecuaciones:
(5 20)=2(g w8 20

c=aM + Bk a=
{ c =Pk 9{32

=

ol Ex el

. . . . 1
Sabiendo que la relacion de amortiguamiento es de la forma §; = JZZ‘;O a,w??, donde a, es el vector
i

formado por los coeficientes que multiplican a las matrices de masa y rigidez, es decir, a; = [a, 8, ... ], que
seguiria hasta infinito dependiendo de los grados de libertad que tenga el sistema.

Dandole valores al subindice i se obtienen dos relaciones de amortiguamiento, uno por cada masa que compone
el sistema:

o a P cwyp
51—2w1+ >~ == = 0006
Y L T
f2_2(1)2 2 2k

Valores que no son muy dispares del escogido inicialmente para el analisis, §; = 0.01, pero que marca una
diferencia muy grande en cuanto a los resultados como se va a ver a continuacion.

Xil'y=w, = 46.8 mm con un error del 26.4% respecto a 37.03 mm obtenido en la simulacion.
X' 4=, = 23.8 mm con un error del 2.8% respecto a 23.15 mm obtenido en la simulacion.
X11'w=w, = 6 mm con un error del 9% respecto a 6.6 mm obtenido en la simulacién.

X2|' =, = 11.2 mm con un error del 2.75% respecto a 10.9 mm obtenido en la simulacién.

Se puede ver una clara mejoria de los errores, sin embargo, los resultados siguen siendo muy dispares entre ellos.
Para solucionarlo, se va a disefiar un codigo con Matlab que trate de reproducir los algoritmos de calculo de
Adams, con el fin de que ambos valores se asemejen lo mas posible.

Para ello, lo primero es calcular los autovalores y autovectores del siguiente sistema [M~1 - K — A1 -I] = 0. Los

. 0. -0.52
vectores obtenidos son: v, = (_g ﬁgg;) yU, = ( 008550577).

A continuacion, se realiza el cambio de variable X = V - XV, siendo esa matriz la formada por los autovectores,
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V= (—0.8507 —0.5257

—0.5257 0.8507
inversa, e igual a la original.

) = V™1 = VT, que cuenta con la particularidad de que su traspuesta es igual a su

Si se premultiplica toda la ecuacién matricial del sistema por V7, se tiene lo siguiente:
vl-M-XV+VT.C-XV+VT-K-XV=VT-F(t)

Este nuevo sistema consta de 2 ecuaciones diferenciales de segundo orden independientes entre si, y cuya
solucion, tras deshacer el cambio de variable, debe ser practicamente idéntica a la proporcionada por Adams.

La resolucién de estas ecuaciones puede ser bastante compleja, por lo que se resolveran con Matlab como se
adelanto anteriormente. El c6digo que se empleara tendra como hilo conductor el comando ode45, que resuelve
sistemas de primer orden, por lo que habra que transformar el sistema actual en uno que ode45 sea capaz de
resolver. Para lo cual, se hardn diversos cambios de variable, definidos por el vector u = [uy, Uy, Us, Uy] =
[x1, %5, X1, %, ]. Para terminar de transformar el sistema en uno de primer orden, se hace otro cambio f =
[f1, far f3, fa] = [%1, X2, %1, X5 ], se definiran como funciones de u como se ve en el siguiente codigo de Matlab.

function f=pruit,u)

m = 8;
mo = 0.155;
ec = 0.04;

2%M) ) rigidez en H/m

= gue

%5e define el u con las componentes amplitud relocidad
ul = ui(l);

u2 = uil2);

ud = a(3):

ud = u(4);

w = wWl;

f1

f2 = u4:3%¥velocidad 2

£f3 = (mo*eo*wWw"2%*3in(w*t)-c*ud+c*ud-k*ul+k*u2) /m:3aceleracidn 1
f4 = (c*u3d-2*c*ud+k*ul-2*k*u2) /m;taceleracion 2

f = [f1; £2; £3; f£4]; %vector columna

end

Figura 5.3.2-5: Funcion sistema primer orden Matlab

Primero se ha definido esta funcion de Matlab que aplica el cambio de variable, y a continuacion se aplica el
comando ode45 en este codigo que llama a la funcion anterior.
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= @pru;
tiempos = 0:0.005:20;
v0 = [0; 0O; 0O; Q]:
opciones = odeset ("Rbstol', le-1&, 'EelTcol', le-16):

[T,Y] = oded5 (£, tiempos, y0, opcliones):;

x = T:

rotor = Y(:,1);

masa2 = ¥Y(:,2):

hold on

zl = @(xx) interplix,rotor,=x, 'splins');
fploti(zl, [x(1), x({end)])

hold on

22 = @(xx) interpl(x,masa2,xx, "splins’);
fploti(z2, [x(1), x({end)])

hold off

Xlabel ('Tiempo [=]1")

vlabel ("Amplitud [m] ')

grid on

title('AZmplitud V5 Tiempo')
legend('Amplitud rotox', "Amplitud masa 2')

Figura 5.3.2-6: Comando ode45 Matlab

Representando los resultados obtenidos, se pueden tomar las medidas maximas de amplitud en ambos modos
de vibracion directamente de las graficas.

Amplitud VS Tiempo

e T
e uiii! i llti\'tiiun]nm i cilmu i

Figura 5.3.2-7: Comparacion amplitudes vs tiempo en modo 1
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Amplitud VS Tiempo

0.015;
Amplitud rotor
. . Amplitud M2
0.01;
0.005; Mu

12 13 16 18 20

Tiempo (s)

Figura 5.3.2-8: Comparacion amplitudes vs tiempo en modo 2

Se observan variaciones elevadas en el permanente del modo I, por lo que las medidas obtenidas se han
conseguido haciendo la media de varios valores.

X1!'w=w, = 36.52 mm con un error del 1.37% respecto a 37.03 mm obtenido en la simulacion.
X' =, = 23.34 mm con un error del 0.82% respecto a 23.15 mm obtenido en la simulacion.
X11'w=w, = 6.38 mm con un error del 3.33% respecto a 6.6 mm obtenido en la simulacion.

X' w=w, = 10.71 mm con un error del 1.74% respecto a 10.9 mm obtenido en la simulacion.

Estos resultados son mucho mas aceptables que los anteriores, manteniendo un margen de error debido a
redondeos y a las limitaciones que pueda tener Matlab frente al algoritmo de Adams.

Para terminar, se van a calcular las relaciones de amortiguamiento mediante el método del ancho de banda, como
se hizo en el sistema de 1 grado de libertad.

Amplitud frente J

40‘
. e Amplitud rotor
351 Amplitud rotor
e Amplitud M2
o~ st Amplitud M2
E 251 I
o
220
Q
g 15
10: 0
J 3 o
g P/ AN
AT VA e S
20 40 60 80 100 120 140 160 180 200
@) (rad/s)

Figura 5.3.2-9: Método ancho banda 2 GDL

Para la variable 1 se ha encontrado &; (w,) = 0.0038 y &; (w,) = 0.0079, haciendo lo mismo con la variable
2 se obtiene &, (w1) = 0.0137 y &, (w,) = 0.01748. Calculando los valores medios se tiene {; = 0.00585 y
&, = 0.01559. Comparados con los obtenidos analiticamente presentan una gran similitud, con un porcentaje
de variacion del 2.5% para &; y del 2.56% en el caso de &,.

Con esto certificamos que los resultados son correctos gracias a que hay una gran proximidad entre los calculos
realizados analiticamente y los obtenidos tras la simulacion en Adams.
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6 CONCLUSIONES Y FUTURO

En este ultimo apartado, se van a comentar las conclusiones a las que se ha llegado tras la realizacion de este
trabajo. Adicionalmente se afiadiran unos comentarios sobre las futuras lineas de accion, a fin de poder llevar a
buen puerto la realizacion practica de este proyecto en el laboratorio. Finalmente, se hablara brevemente del
presupuesto estimado para la construccion de ambos sistemas.

6.1. Conclusion

La conclusion inmediata a la que se llega después de este profundo estudio es que el disefio propuesto, tanto
para uno como para dos grados de libertad, cumple con las limitaciones impuestas por los equipos disponibles
en el laboratorio. Recordando que el objetivo de este trabajo era el disefio de una practica de laboratorio que
permita el estudio de un sistema de uno y dos grados de libertad sometido a la fuerza provocada por un rotor
desequilibrado, el disefio propuesto seria valido para su implementacion en el laboratorio. Puesto que los
alumnos van a ser los encargados de analizar los resultados obtenidos en dicha practica, otro requisito que se
cumple es que estos sean sencillos de analizar, como se puede ver en las graficas facilmente interpretables.

Si bien los alumnos no podran predecir las aceleraciones medidas en el laboratorio con los datos iniciales, puesto
que ha sido necesario un analisis modal mediante Matlab para poder obtener resultados proximos a la
simulacion, si tienen a su alcance el calculo de otros parametros como las relaciones de amortiguamiento o la
rigidez del sistema partiendo de los datos cogidos de los acelerometros.

Al margen de los célculos analiticos, la simulacion a través de Adams ha resultado de 1o mas eficaz a la hora de
comprobar que estos eran cercanos a la realidad. Seria de gran utilidad su empleo en las practicas de asignaturas
como Mecanica de Maquinas y Vibraciones.

6.2. Lineas de accion futuras

La linea mas directa seria el montaje fisico del disefio que se ha desarrollado a lo largo de este proyecto, de
manera que se pueda demostrar realmente si su comportamiento es similar al que se ha estudiado o no, y, en
caso de que lo sea, se pueda emplear como otra forma de estudiar los sistemas de dos grados de libertad
sometidos a vibraciones.

En caso afirmativo, habria que preparar también el guion de la practica que indique los pasos que debe seguir el
alumno para lograr completarla.

6.3. Presupuesto estimado

Para poder realizar una estimacion veraz del presupuesto necesario, primero hay que tener en cuenta los
materiales que no se tienen en el laboratorio y que seria necesario adquirir.

Ademas del equipo descrito con anterioridad en la seccion de modelado como el utillaje y las guias, es necesario
tener en cuenta también el sistema de anclajes.

Para fijar el utillaje a la mesa de ensayos, se recomienda usar abarcones, debido a su utilidad y a que su uso no
es posible en las guias, por ejemplo, por poder limitar el movimiento del rotor en las mismas.

Para el anclaje de las guias al utillaje se sugieren dos opciones. La primera serian tornillos de rosca y tuerca,
conocidos por su utilidad y sencillo disefio. La segunda opcion seria la misma que se va a utilizar para fijar los
soportes que circularan por las guias al rotor, esto es, resinas epoxidicas. La resina epoxi es conocida por sus
propiedades adhesivas y uso en la construccion de aviones, automoviles, etc., por lo que su eficacia para fijar los
componentes de este disefio estd garantizada.
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Haciendo balance de lo mencionado, se pueden estimar los siguientes precios:

- Resina epoxi: 25€

- Tornilleria y abarcones: 15€

- Quias y soportes: 70€

- Material y mecanizado para anclaje: 50€
- Material para segunda masa: 20€

TOTAL: 180€ aproximadamente.

Se debe tener en cuenta que los precios descritos son meramente orientativos, conseguidos tras solicitar varios
presupuestos a distintos proveedores y promediandolos.
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