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INTRODUCCION

xisten situaciones de disefio comunes en la industria, que traerian consecuencias catastro-

ficas en caso de que el sistema entrara en resonancia, por ejemplo, la ruptura de pernos

en una unién de una pasarela sobre una autopista. Otro efecto indeseado es que un sistema

presente oscilaciones mayores a las amplitudes deseadas frente a algin tipo de excitacion

externa como por ejemplo, el soporte de un motor, el brazo de un ventilador de pared que
esté sometido a grandes vibraciones o bien el poste de una Steady-cam, utilizada para la filmaciéon de
escenas de accion. Las vibraciones, al tratarse de oscilaciones alternantes, pueden ademas afectar con-
siderablemente la vida ttil de los equipos, provocando fallas tempranas causadas por el agrietamiento
provocado por el fenémeno de fatiga.

Hoy en dia son muy conocidos los dispositivos antisismicos implementados en edificios, como los
aisladores elastoméricos implementados en el Edificio San Agustin (P. Universidad Catélica de Chile)
o bien, los aisladores tipo FPS (Friction Pendulum System) del Aeropuerto Internacional de San Francisco,
entre otros. Sin embargo, poco se sabe de aplicaciones sencillas que podrian traer grandes ventajas en
caso de implementar algin tipo de absorbedor de vibraciones y que finalmente podrian traducirse en
una reduccion de costos de mantenimiento, extension de tiempo de vida del aparato y aumentar la
confiabilidad en los equipos.

Es por eso que en este estudio se busco verificar la efectividad de un absorbedor de vibraciones y pre-
sentar los resultados obtenidos al realizar un analisis de vibraciones en una viga empotrada, sometida
a excitaciones armonicas provocadas por desbalance, contrastando el comportamiento del sistema y la
confiabilidad de este tras la instalaciéon de un absorbedor de vibraciones dinamico sencillo. Ademas de
presentar de manera breve las principales consideraciones de disefio que este debiera tener.
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METODOLOGIA

Para el desarrollo de esta investigacion, se realizaron simulaciones computacionales del comporta-
miento dinamico del sistema, con ayuda de los software Matlab y Simulink, mediante distintos métodos,
partiendo de lo general a través de modelos sencillos utilizando aproximaciones razonables, para final-
mente afinar resultados con modelos de elementos finitos, resolviendo la siguiente ecuacién diferencial:

M3+ Ci+Kx=f

la que puede ser reescrita convenientemente en términos de la matriz de rigidez dinamica, transfor-
mando nuestro problema real a uno complejo equivalente, mediante fasores segn:

Ix=f
Z=-wM+jwC+K

f=myr,0?

donde M, C'y K son las matrices de masa, amortiguamiento y rigidez del sistema compuesto por los
distintos elementos.

Los datos ingresados a la simulacion fueron datos empiricos, medidos a lo largo del proceso de fabri-
cacion de un prototipo, que sirvi6 finalmente para corroborar experimentalmente el comportamiento
efectivo del absorbedor.

El prototipo consistié en una viga empotrada de 1m de longitud, construida con un perfil cuadrado
de Al6061 de 2525 - 1,3 (medidas en mm), con un motor eléctrico en su extremo, el que presentaba un
desbalance de 490 g cm y giro perpendicular a su eje axial (Figura 1).

Los parametros necesarios para la simulacién fueron las masas del sistema, como también la amor-
tiguacion a la cual estaria sometida la viga. Para el calculo de esta, el estudio se basé en el método del
decremento logaritmico, mediante el cual era posible estimar el factor de amortiguamiento del sistema.

Empotramiento

Motor Disco
eléctrico desbalanceado

Viga de aluminio
Al6061

Varillade acero
Masa

Figura 1. Diagrama del sistema tras la instalacién de un absorbedor.

Figura 2. Seccién transversal de la viga de aluminio.
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RESULTADOS Y DISCUSION

Tabla 1. Parametros del modelo.

Pardmetro Magnitud Unidad

Médulo elastico viga 70 GPa
Longitud viga 1,05 m
Ancho viga 0,025 m
Espesor perfil de viga 0,0013 m
Inercia perfil de viga 1,1572 x 1078 m*
Masa viga 0,3135 kg

Rigidez flexural viga 2,0992 x 10° N/m
Masa desbalance 0,07 kg
Distancia desbalance 0,07 m
Masa motor 0,3740 kg
Longitud varilla absorbedor 0,38 m
Diametro varilla absorbedor 0,006 m
Inercia varilla absorbedor 6,3617 x 10 n mt

Rigidez varilla absorbedor 512,8845 N/m
Masa absorbedor 0,1176 kg

Diseifio del absorbedor de vibraciones

Para el correcto diseiio de un absorbedor de vibraciones, es necesario crear un dispositivo cuya
frecuencia natural coincida con la frecuencia de excitacion externa del sistema que se desee aislar.
Luego, resulta primordial determinar la masa que se deberd instalar en el extremo del dispositivo con
el fin de mitigar efectivamente las vibraciones del sistema a la velocidad de funcionamiento del motor
generador de excitaciones.

El disefio del absorbedor dinamico dependera esencialmente de la velocidad de operacion del siste-
ma, como también de la rigidez del elemento que se utilice para su acople con el sistema que se desea
aislar, segun:

w = /k/m

En caso de que el material que se utilice esté ya determinado (varilla de acero en nuestro caso), la
masa que se deberd instalar en el absorbedor serd mayor mientras mas baja sea la velocidad de ope-
raci6on del motor y menor en caso contrario. De esta manera, se obteniene un valor de 86 g para una
velocidad de operacion de 744 rpm.

En este estudio fue posible estimar las frecuencias naturales del sistema antes y después de la imple-
mentacion del absorbedor de vibraciones, mediante el método de modos y valores propios de las matri-
ces del sistema. La instalacion del absorbedor en la viga empotrada, produce cambios en las frecuencias
naturales del sistema, como se observa en el grafico a continuacion.
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Figura 3. Comparacion de frecuencias naturales, tras la instalacion del absorbedor de vibraciones.

En la Figura 3, f; corresponde a la frecuencia natural del sistema inicial; f; y f, son las nuevas fre-
cuencias naturales; (2 representa la velocidad nominal de operacién del motor, mientras que la linea
segmentada indica la excitacion de las distintas frecuencias naturales que provoca el aparato a medida
que aumenta su velocidad de operacion.

Se observa que inicialmente, la frecuencia natural era excitada a velocidades de operacion cercanas a
708 rpm (interseccion entre f; y la linea segmentada) y que tras la instalacién del absorbedor dinamico,
el sistema resonaré a velocidades cercanas a 445 rpm y a 976 rpm, puntos donde se intersecta f, y f,
con la linea segmentada.

Como consecuencia de variar las propiedades del sistema, —para velocidades de operacion cercanas
alos 744 rpm—, este se hallarda muy alejado de excitar las frecuencias naturales.
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Comportamiento del sistema segin modelaciéon

En la Figura 3 se observan los resultados arrojados por el modelo computacional, antes y después de
la instalacion del dispositivo absorbedor.

Es posible observar que al cabo de 13 minutos, el sistema original se encontrd practicamente en esta-
do estacionario, alcanzando reducciones de su amplitud de un 35% aproximadamente, segtn indica la
linea azul. Esta demora se debe principalmente al bajo amortiguamiento del sistema.

Si agregamos un absorbedor dinamico, cuyo comportamiento se muestra en color rojo, se observa
que las amplitudes del sistema seran mucho mas constantes en el tiempo que en el caso anterior, ademas
de presentar amplitudes de respuesta mucho menores tanto en la transciente como en estado estacio-
nario.
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Figura 4. Amplitud de respuesta transitoria del sistema sin y con absorbedor.

Se observa que el sistema tendra las mayores amplitudes de respuesta en los primeros instantes de
operacion, por lo que sera en ellos donde se obtendré el comportamiento mas desfavorable para la viga,
en especial para el sistema sin el absorbedor de vibraciones.

Al enfocarnos en los primeros instantes, como se muestra en la Figura 4, se observan amplitudes de
20 cm para el sistema inicial y de 18 mm en el caso del absorbedor, las cuales seran las mayores am-
plitudes alcanzadas por el sistema a la velocidad de operacion del motor de 744 rpm, en los instantes
iniciales de la transciente.
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Figura 5. Amplitud de respuesta transitoria para intervalo de tiempodeOa5s.
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Para el estado estacionario, es decir, después de que el sistema ha alcanzado un equilibrio, es posible
hacer un analisis de las distintas amplitudes del sistema en funcién de la velocidad de operacién del mo-
tor, como se indica en la Figura 5. Se observa que los valores maximos son alcanzados cuando se excitan
sus frecuencias naturales, obteniéndose amplitudes del extremo libre de la viga cercanas a 8 cm para
el caso inicial y de aproximadamente 5 mm tras la instalacion del absorbedor dinamico. Por ello, se
esperaria una efectividad de un 94% para el estado estacionario y de un 91% para el estado transitorio.
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Figura 6. Amplitud de respuesta estacionaria en funcién de la velocidad de operacion.

Anailisis de tensiones

Las tensiones a las que se sometera el sistema se relacionan linealmente con las amplitudes de
vibracion. Luego, para velocidades de operacion de 744 rpm se estimo lo siguiente, segtin criterio de
fluencia plastica:

Tabla 2. Andlisis de tensiones maximas en estado estacionario.

Antes del absorbedor Con absorbedor
o 13 MPa
F.S. 0,63 9,16

Tabla 3. Andlisis de tensiones maximas en estado transitorio

Antes del absorbedor Con absorbedor
o 476 MPa 42,8 MPa
F.S. 0,25 2,80

En consecuencia, gracias a las grandes mitigaciones en la amplitud causadas por el absorbedor las
tensiones en la viga se redujeron considerablemente.

Es interesante notar que, segiin las modelaciones realizadas y para las dimensiones de la viga, se
observara fluencia plastica para velocidades de operacion cercanas a las 744 rpm. Pero si se instalase
oportunamente un absorbedor dindmico como el disenado para este estudio, se aseguraria que el siste-
ma no sufra de deformacién plastica.

Comportamiento empirico observado en el prototipo

Si bien durante el desarrollo de esta indagacion no fue posible realizar pruebas a velocidades de ope-
racion del motor que generaran resonancia, si fue posible observar los efectos que trae la instalacion de
un absorbedor de vibraciones en una viga empotrada sometida a excitaciones armonicas, incluso para
velocidades lejanas a la resonancia.

Se observaron amplitudes maximas en la viga de 6 cm para el sistema inicial y de solo 6 mm luego
de la implementacion del dispositivo, lo que se traduce en una mitigacion de vibraciones en un 90%.

Los resultados observados en el prototipo experimental se documentaron a través de un video, el que
se encuentra en la siguiente direccion: youtu.be/WDzLtd3e-r0
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Figura 7. Prototipo experimental antes del absorbedor dindmico.

Figura 8. Prototipo experimental tras la instalacion del absorbedor dindmico.

CONCLUSIONES

En la practica existen diversos disefos, estructuras y mecanismos que se comportaran de maneras
distintas frente al fenémeno de la resonancia. Es por esto que se hace indispensable una modelacién
previa del disefo para analizar las consecuencias que este podria sufrir al estar sometido a excitaciones
armonicas o asincronicas. De esta forma se podria predecir el comportamiento, permitiéndonos actuar
de manera oportuna para prevenir los diversos tipos de fallas, ya sea por fluencia plastica, fractura o
fatiga.

Las tensiones a las que estara sometida la viga seran proporcionales a las amplitudes de respuesta
del sistema, por lo que la instalacién de un dispositivo absorbedor traera grandes ventajas, reduciendo
tensiones maximas y, por ende, alargando su vida util frente a la fatiga.

La instalaciéon de un absorbedor de vibraciones en dispositivos expuestos a excitaciones externas
puede traer grandes ventajas, teniendo un comportamiento muy efectivo en términos de mitigacion de
vibraciones. Dicho efecto cobra mas protagonismo cuando el sistema es alterado a frecuencias cercanas
a la natural.

Mediante el trabajo realizado, se obtuvo una efectividad de mitigaciéon del 94% segtin modelacién
computacional. Sumado a lo anterior se comprobd experimentalmente que incluso cuando el motor
opere a velocidades que no producen resonancia, se podria lograr una efectividad de 90%.

La principal razon que explica la gran efectividad de estos dispositivos es que la frecuencia natural
del sistema absorbedor (facilmente disefiable) debe coincidir con la frecuencia de excitacién provocada
por la fuerza externa. De esta forma se logra, tras su instalacién, que las oscilaciones naturales del siste-
ma original sean modificadas. Lo anterior se traduce en que las estimulaciones que generaban grandes
amplitudes en el sistema original excitaran al sistema modificado a frecuencias lejanas a sus frecuencias
criticas, siendo finalmente el absorbedor el mayormente perturbado a la velocidad de operacion del
motor para la cual fue disefiado.

Los sistemas que presentan muy baja amortiguaciéon pueden llegar a tardar varios minutos en alcan-
zar el estado estacionario, siendo los instantes iniciales los mas criticos, ya que ahi es cuando se alcanzan
mayores amplitudes de vibracién. Sin embargo, independiente de la amortiguacién del sistema, se pue-
den observar mitigaciones en la amplitud de respuesta en un porcentaje considerable tras la instalacién
de un disipador dinamico.
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PRINCIPIO CIENTIFICO UTILIZADO

Vibraciones mecanicas:

No existe una definicion bien exacta de vibracion; sin embargo, se pueden considerar como vibraciones
las variaciones periddicas temporales de diferentes magnitudes. Especificamente, una vibracién mecanica
es el movimiento de un cuerpo que oscila alrededor de una posicion de equilibrio. Al intervalo de tiempo
necesario para que el sistema efectle un ciclo completo de movimiento se le llama periodo de la vibracion. El
numero de ciclos por unidad de tiempo define la frecuencia del movimiento. El desplazamiento maximo del
sistema desde su posicion de equilibrio se llama amplitud de la vibracion.

Son muchas las causas de las vibraciones mecanicas, pero basicamente se encuentran estrechamente
relacionadas con tolerancias de mecanizacion, desajustes, movimientos relativos entre superficies en
contacto, desbalances de piezas en rotaciéon u oscilacion, etc.

La mayor parte de vibraciones en maquinas y estructuras son indeseables porque aumentan los esfuerzos,
las tensiones y las pérdidas de energfa. Ademas, son fuente de desgaste de materiales, de dafios por fatiga y
de movimientos y ruidos indeseados [10].

F(t)

X(t)

Figura 9. Sistema con un grado de libertad.

Todo sistema mecanico tiene caracteristicas elasticas (k), de amortiguamiento () y una fuente de excitacion
externa (F) o de oposicién al movimiento, tal como se muestra en la Figura 9, unas de mayor o menor grado
que otras. Debido a que los sistemas tienen esas caracteristicas, el sistema vibra cuando es sometido a una
perturbacion.

Sila perturbacion tiene una frecuencia igual a la frecuencia natural del sistema, la amplitud de la respuesta
puede exceder la capacidad ffsica del mismo, ocasionando su destruccién [10].

Aplicando la segunda ley de Newton al sistema masa-resorte-amortiguador de la figura anterior, se deduce
la siguiente ecuacion diferencial que describe el comportamiento del sistema.

mx + cx + kx = F(t)

GLOSARIO

Frecuencia natural: Todo cuerpo posee masa y rigidez. En vibraciones, es bien conocido que la
frecuencia natural de un sistema es la raiz del cociente de la rigidez equivalente y la masa equivalente.
Cuando un objeto recibe ondas de choque, éste de forma natural produce resonancia. La frecuencia
natural es el proceso que de manera natural es producido por las ondas de chogue con los objetos.[8]

Resonancia: Cuando la frecuencia de la fuente emisora de ondas coincide con la frecuencia natural
del resonador (objeto que oscila) se llega a una condicién conocida como resonancia. La resonancia se
define como la tendencia de un sistema fisico a oscilar con una amplitud mayor en algunas frecuencias.
La amplitud del sistema oscilante depende de la magnitud de la fuerza que se le aplique periédicamente
al emisor de ondas y también esta relacionada con las frecuencias de ondas del emisor y la frecuencia
natural del sistema oscilante. En condicién de resonancia, una fuerza de magnitud pequefia aplicada
por el emisor puede lograr grandes amplitudes de oscilacién en el sistema resonador, creando con ello
perturbaciones marcadas en el sistema resonador.[9]
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