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ANALISIS MODAL DE UN AUTOBUS

RESUMEN

El proyecto consiste en analizar el comportamiento de un autobus desde el
punto de vista de las vibraciones generadas por el motor de combustién interna
durante su funcionamiento.

Se estudiara el comportamiento de la seccion de la estructura que soporta el
motor mediante la colocacion de acelerometros. Se realizara una adquisicion de
datos mediante un test de impacto con martillo utilizando el equipo de adquisicién
de datos SCADAS Mobile. También se llevard a cabo un test poniendo el motor en
marcha y tomando datos de la estructura asi como de las reacciones en forma de
vibracién dentro del habitaculo de pasajeros en la zona mas proxima al motor.

Estas pruebas nos serviran para realizar un andlisis modal experimental de la
estructura utilizando el software de LMS Test.Express, que se comparara con un
analisis modal tedrico sobre un modelo virtual realizado en ANSYS.

Una vez obtenidos los resultados de los experimentos se estudiaran las
posibles deficiencias del sistema comparandolas con el estdndar de montaje
proporcionado por el fabricante del motor, Cummins, analizando las mejoras a
llevar a cabo para buscar un mayor confort de los pasajeros. También se tendra en
cuenta el efecto de las vibraciones sobre la vida de la estructura.
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PALABRAS CLAVE

e ABSORBEDOR DINAMICO DE VIBRACIONES o AMORTIGUADOR
DINAMICO: se trata de un sistema mecanico masa-resorte(-amortiguador) que
se aflade al sistema a estudio, disefiandolo de tal forma que las frecuencias
naturales del sistema resultante se encuentren alejadas de la frecuencia de
excitacion. La seleccidén de la masa m, y la rigidez k, del absorbedor se realiza
de forma que:

@ =k, /m, =k, /m,

siendo w la frecuencia de excitacién que coincide, o casi, con la frecuencia
natural del sistema original: w’= k;/m,

e AMORTIGUAMIENTO CRITICO: pardmetro intrinseco de un sistema de un
grado de libertad amortiguado. Su valor es: ¢=2mw , siendo m la masa del
sistema y w su frecuencia natural.

e AMORTIGUAMIENTO PROPORCIONAL: se denomina asi a aquella
hipétesis de modelizacion del amortiguamiento que permite desacoplar las
ecuaciones del movimiento de sistemas de N gdl. En tal caso, la matriz [C]
debe poder ser diagonalizada junto con [K] y [M]. Por ello, en la expresion que
se adopte para [C] deberan intervenir [K] y [M]. Asi, [C] sera diagonalizable
cuando pueda ser expresada como combinacion lineal de las matrices de
rigidez e inercia:

[C]zuo -[M]+0t1 K]

e AMORTIGUAMIENTO RELATIVO 0 RELACION DE
AMORTIGUAMIENTO: relacion de amortiguamiento (§) de un sistema es el
cociente entre el amortiguamiento del sistema ¢ y el valor de su
amortiguamiento critico (¢ ):

C

2mm

E=

Qll O

e ANALISIS MODAL: es el proceso de determinacién de las caracteristicas
dindmicas inherentes a un sistema mecanico y necesarias para la posterior
formulacién de un modelo matematico del comportamiento dinamico de dicho
sistema. Esta modelizacién dinamica se lleva a cabo en base a los pardmetros
modales (frecuencias naturales, modos naturales de vibracién y relaciones de
amortiguamiento) propios del sistema, y que dependen de la distribucion de sus
caracteristicas de masa, rigidez y amortiguamiento.
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ANTIRESONANCIA: fenomeno que tiene lugar cuando la amplitud de
vibracién de la maquina o sistema mecanico es cero.

COORDENADAS NATURALES: Es el sistema de coordenadas resultante de
aplicar al sistema mecanico a estudio un cambio de coordenadas basado en la
matriz de modos [X] :

)= [x]-{z}
En estas nuevas coordenadas {X} , el sistema de N ecuaciones diferenciales con

N incognitas se desacopla y transforma en N ecuaciones de una sola incognita;
es decir, en N problemas de 1 gdl.

DESALINEAMIENTO: El desalineamiento es una de las principales causas
de averia en las méaquinas. Se suele hablar de desalineamiento en los casos de
ejes de una maquina unidos entre si mediante un acoplamiento, pudiendo
presentarse cuando los ejes la maquina son paralelos entre si estando en el
mismo plano (desalineamiento paralelo) o cuando los ejes no son paralelos
entre si (desalineamiento angular).

DESEQUILIBRIO: EIl desequilibrio constituye la principal causa de averia de
tipo mecanico en maquinas rotativas. Este fendmeno es debido a la distribucién
no uniforme de masas sometidas a rotacion.

DESGASTE: El desgaste mecanico constituye otra de las causas frecuentes de
averia en elementos de maquinas debiéndose a la friccidn existente entre
diversas partes de los componentes de las maquinas, como por ejemplo entre el
eje y el metal de un casquillo antifricciéon de un cojinete, o entre una parte del
rotor y la carcasa de un motor eléctrico.

DESPLAZAMIENTO ESTATICO: es el desplazamiento que tendria lugar en
un sistema de un grado de libertad de rigidez k y sometido a la acciéon de una
carga f; aplicada estaticamente (frecuencia de excitacion w = 0). Su valor es:
fo/k.

EXCITACION SISMICA: se dice que se estd ante un caso de excitacion
sismica cuando las vibraciones de un sistema mecanico analizado no vienen
generadas por la aplicacion externa de unas cargas exteriores que sean funcion
conocida del tiempo, sino por unos movimientos conocidos (al menos hasta
cierto punto) del soporte o base sobre la que se encuentra el sistema. Los
terremotos y la transmisién de vibraciones de sistema a otro, son ejemplos
significativos de este tipo de solicitaciones.
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FACTOR DE AMPLIFICACION DINAMICA (D): es la relacion existente
entre la amplitud de las vibraciones de un sistema de un grado de libertad
sometido a una excitacién de tipo armonico y el desplazamiento estatico
(cuando la carga es aplicada estaticamente). El valor de D es:

1

J-p?f +(22py

D=

FRECUENCIA DE ADQUISICION DE DATOS: La frecuencia de
adquisicion de datos viene dada por la necesidad de establecer una base de
datos que dé lugar al conocimiento tanto de las condiciones iniciales de
funcionamiento de una maquina, como de la tendencia de las averias y tiempo
estimado para que estas se presenten. La frecuencia de adquisicion de datos
varia desde 2 hasta 10 semanas por ciclo segun el tipo de maquina.

FRECUENCIA DE EXCITACION: Es la frecuencia (Hz) asociada a una
accion exterior actuante sobre el sistema mecanico a estudio y que varia
armoOnicamente en un problema de vibraciones forzadas debidas a una
excitacion armonica. Si w es la frecuencia natural del sistema y w la de
excitacion, a la relacion entre ambas frecuencias se le llama B:

B=o/o|

FRECUENCIA NATURAL (frecuencia propia): En sistemas mecanicos de 1
gdl es la frecuencia del movimiento arménico que resulta al introducir un
desplazamiento y/o una velocidad inicial a un sistema de un grado de libertad,
que estd en posicion de equilibrio, y dejarlo vibrar libremente sin
amortiguamiento (problema de vibraciones libres no amortiguadas). Su valor

es:
w=/k/m (Hz)

En sistemas con N grados de libertad, cada modo natural de vibracién (vector
propio) tendra una frecuencia natural (valor propio) asociada que serd la del
movimiento armonico resultante al desplazar los nudos del sistema respecto de
su posicion de equilibrio estatico en la forma del modo natural correspondiente.
Cada frecuencia natural sera el cociente entre la rigidez modal y la inercia
modal correspondiente: En cualquier caso, la o las frecuencias naturales
constituyen un parametro modal intrinseco al sistema y sélo dependeran de la
rigidez (k) e inercia (m) del sistema (y de su distribucion por el sistema en el
caso del N gdl), pero no del tiempo ni de las condiciones iniciales. Sean cuales
sean estas condiciones iniciales, el sistema siempre tendrd la misma o mismas
frecuencia.
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FRECUENCIA NATURAL AMORTIGUADA: frecuencia del movimiento
armonico que resulta al introducir un desplazamiento y/o una velocidad inicial
a un sistema de un grado de libertad amortiguado, que esta en posicion de
equilibrio, y dejarlo vibrar libremente (problema de vibraciones libres

amortiguadas). Su valor es:
_ l4_z2
wp =ayi-§ (Hz)

No es la frecuencia natural, pero cabe esperar que sea muy parecida si la
relacion de amortiguamiento (§) es pequefia.

FUNCION DE TRANSFERENCIA (funciéon compleja de respuesta en
frecuencia): dado un sistema de 1 grado de libertad sometido a una excitacion
armonica:

f(t)=fe™

la Funcioén de Transferencia - H(@) - es aquella funcidn, tal que la respuesta del
sistema ante dicha solicitacion puede expresarse:

x(t)=H(o),e™
El valor de H(w) es:

H@)=— K
1— B2 + 2EBi

GRADOS DE LIBERTAD (GDL): o coordenadas generalizadas de un sistema
mecanico son los parametros independientes que definen la posicién y la
configuracién deformada de dicho sistema.

INERCIA MODAL (m,): escalar asociado al modo natural de vibracion “r” y
obtenido del triple producto
T MEX }=m,5,

MATRIZ DE AMORTIGUAMIENTO |[C]: Estd constituida por los
coeficientes de amortiguamiento cij: fuerza que hay que aplicar segun el grado
de libertad i para que aparezca una velocidad unidad segun el grado de libertad
jy cero segun todos los demas grados de libertad.

MATRIZ DE INERCIA [M]: Esta constituida por los coeficientes de inercia
mij: fuerza que hay que aplicar segun el grado de libertad 1 para producir una
aceleracion unidad segun el grado de libertad j y cero segun todos los demas
grados de libertad.
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MATRIZ DE MODOS [X] : matriz cuyos vectores columnas son los modos
naturales de vibracion. En virtud de las propiedades de ortogonalidad de los
modos, se cumple que:

e B f=m3, y T IkKX 1=k,

donde m,, y k,, son las llamadas inercia y rigidez modal. Si los modos se dicen
normalizados con respecto a la matriz de inercia, ello equivale a escalar los
modos haciendo que m,=1 para todos ellos. En tal caso, la condicién de
ortogonalidad asociada a la matriz de rigidez tomara la forma:

] klix = ofs,

MATRIZ DE RIGIDEZ [K]: Esta constituida por los coeficientes de rigidez k;;:
fuerza que hay que aplicar segin el grado de libertad 1 para producir un
desplazamiento unidad segun el grado de libertad j, y cero segun todos los
demas grados de libertad.

MATRIZ DE TRANSFERENCIA [H(w)]: Es una matriz que juega en los
sistemas con N grados de libertad el mismo papel que la funcién de
transferencia juega en los sistemas con 1 grado de libertad: la respuesta de un
sistema con N grados de libertad ante una excitacion armonica se obtiene
multiplicando el vector de amplitudes de las fuerzas excitadoras por la matriz
de transferencia:

(t)={x}-e" =[H(w)]-fi}-e**
Si las fuerzas de excitacion {f(t)} no son armoénicas, pero admiten transformada
de Fourier (TDF), el vector {f(t)} podra expresarse como suma de infinitas
componentes armonicas de frecuencias distintas, y la matriz de transferencia
[H(w)] relacionara directamente la TDF de la excitacién y de la respuesta:

X(w)t=[H(@)]- {F(w)}
La matriz de transferencia puede expresarse en funcién de los modos y

frecuencias de vibracion (en el caso en que no exista amortiguamiento) en la
forma:

Ho)= R

_n
{1

MODO NATURAL DE VIBRACION: Los modos naturales de vibracion de
un sistema mecanico no son otra cosa sino los posibles movimientos armonicos
que pueden tener lugar en el sistema en condiciones de excitacion nula. Habra
tantos modos naturales como grados de libertad tenga el sistema. Al tratarse de
un problema de vibraciones libres, vendran dados (cuando no haya
amortiguamiento) por la resolucidn del sistema de ecuaciones:
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(o Ml+[k])-fx}= o)

problema de valores y vectores propios generalizado en el que los vectores
propios son los modos naturales. Cada modo (vector propio) establece la
relacion existente entre las amplitudes de los movimientos armdnicos sincronos
(cuando no se considera la presencia de amortiguamiento) de los diferentes
grados de libertad del sistema. Si se desplaza el sistema respecto de su posicion
de equilibrio estatico en la forma de un modo natural o vector propio {X'} , el
sistema comienza a oscilar armonicamente alrededor de dicha posicion de
equilibrio, siendo la posicion adoptada por el sistema en cualquier instante de
tiempo el resultado de multiplicar el modo natural correspondiente por un
determinado valor escalar. Estas oscilaciones se producen a la frecuencia
natural (w') asociada ese modo.

MOVIMIENTO ARMONICO SINCRONO: movimiento que tiene lugar en
un sistema constituido por dos 0 mas masas y caracterizado por que todas ellas
vibran, en fase, con la misma frecuencia.

NORMALIZAR LOS MODOS: Como las amplitudes de un modo natural de
vibracién no estan determinadas mas que en la relacidn existente entre ellas, es
una practica habitual normalizarlos con respecto a la matriz de inercia
haciendo que la inercia modal sea igual a la unidad para todos ellos de forma
que se cumpla:

it ] fxi}=1 j=1, ... N

NUDOS: conjunto de puntos empleados para llevar a cabo la discretizacién de
un sistema continuo. Los grados de libertad que se consideren en esos puntos
(habitualmente los desplazamientos) seran los grados de libertad del problema.
Un sistema con N gdl es aquél que precisa de N parametros o coordenadas para
que su posicion y configuracion deformada quede definida. La hipdtesis de
discretizacidn realizada para pasar del sistema continuo a uno de N gdl implica
que el desplazamiento de un punto cualquiera puede ser calculado a partir de
los desplazamientos de dichos nudos.

REGIMEN ESTACIONARIO: un sistema dindmico se dice que esti en
régimen estacionario cuando su variacion con el tiempo reviste un caracter
periddico. Todas las variables que caracterizan el problema repiten valores cada
T segundos (T=periodo).

REGIMEN TRANSITORIO: un sistema dindmico se dice que esta en régimen
transitorio cuando la dependencia temporal de las variables del problema es
arbitraria o carece del caracter periddico.
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RESONANCIA: se dice que un sistema esta en condicion de resonancia o que
tiene lugar un fendmeno de resonancia, cuando la frecuencia de la excitacion
que actta sobre el mismo (@) coincide con alguna de sus frecuencias naturales
(w). Es decir, en el caso de sistemas con 1 gdl, en la resonancia B=1. Para
frecuencias de excitacion préximas a alguna frecuencia natural, la amplitud del
desplazamiento resultante puede ser varias veces el desplazamiento estatico que
se obtendria aplicando estaticamente una fuerza de la misma amplitud. Asi
mismo, en la resonancia, el desfase de la respuesta del sistema respecto a la
excitacion es siempre de 90° (independientemente del valor del
amortiguamiento relativo §).

RIGIDEZ MODAL (k,): escalar asociado al modo natural de vibracion “r” y
obtenido del triple producto
e TkEx }=k 8,

SISTEMA CONTINUQO: sistema mecanico que precisa de un namero infinito
de grados de libertad para determinar su posiciéon deformada.

SISTEMA DISCRETO: sistema mecanico cuya posicion deformada puede
determinarse mediante un nimero finito de grados de libertad.

TRANSMISIBILIDAD (Tr): puede definirse como el cociente entre la
amplitud de la fuerza transmitida por un sistema y la de la fuerza de excitacion
que se introduce en el mismo. Al analizar el problema de la transmision de
vibraciones de un sistema mecanico a su base o soporte, se define el concepto
de transmisibilidad como la relacién entre el modulo de la fuerza transmitida al
soporte F, y el modulo de la fuerza excitadora fy. Recordando la definicion del
Factor de Amplificacién Dindmica (D):

T, = =01+ (2ep)

0

Al analizar el problema de la transmision de vibraciones de una base o soporte
a su sistema mecanico, se define el concepto de transmisibilidad como la
relacion entre la amplitud del desplazamiento del sistema de masa m y la del
desplazamiento de la base. La expresion correspondiente en este caso para Tr
sigue siendo la misma.

VIBRACIONES ALEATORIAS: vibraciones que tienen lugar debido a la
aplicacion sobre el sistema de unos esfuerzos exteriores de los que, como
mucho, todo lo que se puede aspirar a conocer es algunos valores estadisticos
tales como su valor medio, su varianza, su composicion en frecuencia, etc.
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VIBRACIONES DETERMINISTAS: vibraciones que tienen lugar debido a la
aplicacion sobre el sistema de unos esfuerzos exteriores conocidos.

VIBRACIONES FORZADAS: vibraciones que tienen lugar debido a la
presencia de fuerzas exteriores variables con el tiempo actuando sobre el
sistema - f(t) # 0 -.

VIBRACIONES LIBRES: vibraciones que tienen lugar en ausencia de fuerzas
exteriores - f(t) = 0 - y s6lo son debidas a unas determinadas condiciones
iniciales de desplazamiento y/o velocidad - x, = x(ty), Xo = X(to) -[1].
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1. INTRODUCCION
1.1. Foton Co.

Beiqi Foton Motor Co., Ltd. (Foton) fue fundada el 28 de agosto de 1996.
Con la sede central en el distrito de Changping en Pekin, Foton ha registrado
activos cercanos a los 500 millones de délares y da empleo a aproximadamente
40.000 personas, con 19 fabricas en todo el mundo, en paises como India, Rusia,
Brasil, Kenia o Emiratos Arabes Unidos. Foton es un lider consolidado en la
industria de la automocién en China. Los centros de investigacion y desarrollo
estan situados en China, Japon y Alemania. En 2012, Foton vendié unas 621 000
unidades situando a Foton como el fabricante de vehiculos comerciales con mas
ventas en China.

Russia

Thailand
r -y O~ - { B » Turkey
e 19 L 5 4
(¢ = € 3 S
y Y &h Eove
f l"i‘a/ A
{ Under |

) | "
\ Brazil

Sl planning
b\ xico Mg
R S Mexico

Indonesia | 3‘1_
: Vietnam 2 Malaysia
; Mass = ff? z
e Production Pakistan © Brat
g lndonosla 3 - KD Ry Taiwan
: KDhcmty A ran 1 \.3?)
8 — Burma b !
......... - . 3 * ? o Columbia

Foton KD factory Foton bus office

Foton bus factory

Figura 1-1. Plantas internacionales de Foton

Foton no se limita a vehiculos comerciales, gestiona productos y servicios de
seis sectores: Automoviles y Automoéviles Basados en Nuevas Energias,
Magquinaria de Ingenieria, Servicios Telemdticos, Baterias Basadas en Nuevas
Energias, Logistica y Servicios de Almacenaje y Financieros.

Foton continua desenvolviendo sus marcas a nivel mundial poniendo especial
énfasis en la innovacién gradual y el desarrollo del talento. Para 2020, Foton
pretende ser un fabricante de automocion reconocido a nivel mundial.

Foton ha sido reconocida por el disefo y la fabricacion de vehiculos basados
en nuevas energias por el Ministerio de Ciencia y Tecnologia chino y por la Junta
Municipal de Pekin.

12


http://www.foton-global.com/es/quienes-somos/perfil-corporativo/resumen
http://www.foton-global.com/es/quienes-somos/perfil-corporativo/resumen

ANALISIS MODAL DE UN AUTOBUS

upna

O

Foton, conjuntamente con varios productores de nuevas energias,
instituciones educativas, centros de investigacidon y empresas proveedoras y
empresas clientes, ha creado la primera alianza de vehiculos basados en nuevas
energias de China — Alliance of New Energy Automotives.

El fabricante chino se ha afincado recientemente en Espafia, mas
concretamente en Tafalla, donde posee unas instalaciones de gran tamafo. El plan
de negocio inicial para esta planta era abastecer a todo el mercado europeo de sus
autobuses hibridos y eléctricos. La fabrica tiene capacidad para construir un
importante namero de vehiculos.

Capacidad Productiva: 45.000 ud/ano

B |
12m piso bajo ‘ < ‘
Diesel Eléctrico Gas Eléctrico

Paralelo Hibrido Hibrido

b Hibrid 10.5m entrada baja W ﬂ
rido

Serie 12m piso bajo [I—
EREV 12m piso bajo m—

Y Ampliagama de
AUtObus < Vehiculos
Urbano Eléctrico Eléctricos 12m piso bajo ' ——
e |
Nueva Eléctrico :
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Figura 1-2. Gama completa de autobuses de Foton
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HISTORIA
1996 Foton es fundado en Beijing
1997 En el primer aniversario, el vehiculo nimero 100.000 sale de la linea de
produccion
1998 Foton entra en la lista de Shanghai Stock Exchange
1999 Foton gana el premio "Light Truck King" de China
2000 Foton implanta su plan estratégico "3 New Steps" para 2001-2006
Foton adquiere la certificacidon de sistemas de gestion de calidad ISO 9001
2001 Foton crea una estrategia para desarrollar su negocio de vehiculos comerciales
2002 Foton lanza la segunda generacion del Auman
La empresa cambia su nombre a Beiqgi Foton Motor Co., Ltd.
El Foton View se convierte en el primero vehiculo en completar
satisfactoriamente el test de colision "China New Car Assessment Program"
(C-NCAP).
2003 Foton introduce su nueva estrategia de marca
La gama completa de Foton pasa la "China Compulsory Certification"
Foton firma un acuerdo de colaboracion estratégica con Daimler Chrysler AG
2004 Foton lanza su centro de llamadas internacional
El vehiculo numero 1.000.000, un autobus AUV, sale de la linea de
produccion
El camién pesado Auman es seleccionado para asistir al traslado de la
antorcha olimpica
2005 Debuta la cancion de la marca, "Keep Running"
Foton es nombrada Marca del afio por Industria China del Automévil
Nace el primer vehiculo de pasajeros de Foton, el MP-X (ahora View L)
2007 Foton es aceptada en el programa " Famous Brand Product"
Foton gana la medalla de oro como premio industrial al mejor servicio de
vehiculos comerciales de China
La fundacién Samaranch se convierte en el primer cliente europeo del
MP-X
2008 Se establece la empresa conjunta Foton-Cummins Engine CO., Ltd.
2009 Foton-Cummins produce el motor 400.000 hasta la fecha
2010 Se establece la compania Foton-Daimler JV
2011 El vehiculo 5.000.000 sale de la linea de produccion
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1.2. El autobus
1.2.1. Descripcion

El vehiculo sobre el que se centra el trabajo es el modelo BJ 6123 C4C7D de
Foton, autobtis con configuracion hibrida en paralelo, que se encuentra en fase de
pruebas. Su carroceria es de tipo autoportante con suelo bajo continuo de 12 metros
lo longitud. Estan fabricadas en acero tanto su estructura como sus paneles laterales
y techo, lo que le da un 30% extra de rigidez y un ahorro del 10% en peso respecto
a otros vehiculos de su segmento. Toda la estructura esta tratada por cataforesis, lo
que elimina cualquier posible foco de corrosion, teniendo en cuenta una garantia de
10 afios.

Para la construccién de este tipo de autobus se ha contado con proveedores
y empresas auxiliares de los alrededores de la planta de Tafalla, asi como la
importacién de algunas partes de la planta matriz en China. Esto se ha hecho asi
con el doble objetivo de minimizar costes y de cumplir las normativas europeas, asi
como las necesidades y gustos de Europa.

» Dimensiones y arquitectura del autobus.

1. | Longitud, Voladizo Delantero, Trasero, mm 11980/2550/3150
2. | Distancia entre ejes, mm 5900

3. | Ancho de Via Delantera, Trasera, mm 2098/1840

4, | Distancia minima a suelo, mm 184

5. | Altura Primer Escalon, mm =320

6. | Masa Vehiculo, kg 11.200

7. | Peso Maximo Autorizado, kg 19.000

Tabla 1. Dimensiones del autobus [1].

Figura 1-3. Distribucion interior

15



ANALISIS MODAL DE UN AUTOBUS

8. Chasis Autoportante Foton BI6123BLOXN

9, Motor Combustion Diesel Cummins ISB6.7EV225H, 225CVY, 850Nm

10. :::f;;:f“' Principal 24V /140A Beijing Prestolite 85C311V

11. Baterias 24V{1954h, 2 uds en serie

12. 2:;::]:':;:::;: Eaton Hybrid System 44KW - 60cv, 420Nm

13. Bateria Sistema Hibrido Eaton-Hitachi / lon-Litio / 360V-12Ah (44KW) / Peso: 270kg

14. Embrague Eatond365

15. Transmision Eaton Fuller FO-84064, Automatica de 6 velocidades

16. Eje Delantero ZF RLB5A para Piso Bajo

17. Eje Trasero ZF AV132/90

18. Direccidn ZF 8098

149, Sisterma Neumdtico Compresor WABCO 412352020

20. Sistema de Frenos WABCO Systemn con ABS y ASR

”n. Suspension Suspelnlsilfm WABCO integrada En ejes ZF con barra
estabilizadora y Control Electrénico ECAS de WABCO

22. Deposito Combustible 1 deposito de 250 litros, autonomia superior a 400km

23, Ruedas Michelin 275/70R22.5

Tabla 2. Arquitectura del autobus.

1.2.2. Sistema hibrido

El sistema hibrido esta fabricado por EATON, éste sistema gestiona cuando
usar el motor eléctrico y cuando el motor de combustion interna. En el momento
en el que el conductor suelta el acelerador y se pisa el freno se regenera energia
automaticamente hacia las baterias. El conductor observard en la zona central del
panel LCD que se genera corriente y el indicador en cuadro de relojes el valor SOC
(State Of Charge: Estado de Carga de la Bateria del Sistema Hibrido), la cual
aumenta el valor (en porcentajes del 10%). Cuando se acelera el SOC disminuira,
indicando que la bateria envia carga a motor eléctrico para el procero de arranque y
puesta en marcha del vehiculo.

Modo de operacion

El motor eléctrico se activa en el arranque y a velocidad baja. Los dos en
velocidades normales y altas.

Frenado regenerativo: se recupera la pérdida de energia durante el frenado.

No precisa enchufarse a la red para la recarga de la bateria.
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EH-8E406A-CO/UP/UPG/T/CDG/COR/P

Embrague ﬂ

[

Motor Eléctrico
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Conjunto Cambio
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T DT Tvtil Wl
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Figura 1-4. Sistema hibrido de EATON

La funcién de “Regeneracion Electricidad con retencidén al acelerador y al
Freno", estd regenerando energia desde el momento en el que no estd pisado
(activado) el acelerador. El1 modelo hibrido de Foton no cuenta con un moédulo
especifico de “Brake Resistor", la regeneracion del freno forma parte de la Unidad
Electrénica de Control y Gestidon del Sistema Hibrido del Eaton Hybrid System.
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1.2.3. Motor

El motor de combustidon interna que monta el autobus es el 6ISBe5 en
configuraciéon D313003BX03 fabricado por Cummins, empresa multinacional que
abastece a Foton de todos sus motores diesel. Cummins es uno de los mayores
fabricantes de motores del mundo con base en Columbus, Indiana (USA).

Se trata de un motor de 6 cilindros en linea longitudinal de 6.7 L con
turbocompresor y sobrealimentado. Pesa 485 kg en seco.

Figura 1-5. Motor 6ISBe5 de 6 cilindros en linea

Se adjuntan en el ANEXO 2 toda la informacién técnica del motor, asi como
curvas caracteristicas, planos y fotos.
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1.2.4. Estructura

La estructura del chasis autoportante esta fabricada con tubos de acero de
material ST52 de seccion rectangular. Existen dos tipos de secciones diferentes a lo
largo de la estructura. Una seccién de 50x40x4mm para los tramos de mayor
responsabilidad y otra seccion de 40x40x4 para el resto. Las uniones estan
soldadas.

En zonas como los arcos de las ruedas o los marcos de las puertas y ventanas
dispone de elementos de refuerzo de chapa galvanizada de 1,5 mm para rigidizar la
estructura [2].

Figura 1-6. Detalles de la estructura de acero

En el ANEXO 3 se adjuntan planos de la estructura concernientes a la zona
de soporte del motor.
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1.2.5. Montaje del motor

El montaje del motor es un aspecto critico de cara a amortiguar vibraciones.
Coémo debe hacerse y qué pruebas debe superar estd estipulado por el fabricante,
Cummins, detalladamente.

Con el fin de obtener la aprobacién de Cummins con un sistema de montaje
del motor, el sistema debe:

1. Aislar adecuadamente las estructuras de los vehiculos de las vibraciones
del motor. La frecuencia natural de giro calculada del montaje debe ser inferior al
50% de la frecuencia de encendido al ralenti. Si el proveedor de sistema aislador o
Cummins hace una prediccion del rendimiento de aislamiento entonces la
transmisibilidad indicada a la estructura de soporte debe ser inferior al 50%.

Para aplicaciones de automocion, un aislamiento adecuado debe demostrarse
utilizando usando al menos el siguiente método:

Frecuencia de giro y prueba de transmisibilidad mediante simulacién: la
simulacion del sistema de montaje debe realizarse tan pronto como sea posible
durante la fase de desarrollo para permitir un tiempo adecuado para el disefio del
sistema de montaje y seleccion. La frecuencia natural de giro del sistema de
montaje debe ser inferior al 50% de la frecuencia de disparo ociosa. La
transmisibilidad de la vibracion calculada desde el motor a la estructura de soporte
debe ser inferior al 50% en todas las posibles velocidades de ralenti.

En todo caso es necesaria una evaluacion subjetiva de vibraciones.

2. Aislar adecuadamente la cabina de vibraciones de la estructura del
vehiculo. Debe proporcionar evidencia de un test de evaluacion subjetiva.

3. Limitar el momento flector estatico en la cara posterior del bloque del
motor que dentro del valor en la hoja de datos del motor.

4. Limitar el momento estatico en el soporte delantero del motor o en el
soporte lateral del motor si una especificacién limite se muestra en la hoja de datos
del motor.

5. Siga las pautas del proveedor de aislador. El OEM debe mostrar evidencia
que los aisladores estan aprobados para la aplicacion basada en las directrices del
proveedor y la reaccidn calculada las fuerzas.

6. Mantener un angulo total de inclinacion del motor menor de 6°. Si es
mayor de 6°, se requiere la aprobacion de Cummins Application Engineering.

7. Seguir los limites de aplicacion para descentramientos del montaje de la
carcasa del volante de inercia permisibles.
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8. Las disposiciones de un soporte rigido para aplicaciones de equipos moviles
deben revisarse por Cummins Engineering. Esto incluye fijacion rigida en la parte
trasera (como en tractor agricola) y soporta frente suave o flotante.

9. Las aplicaciones que no utilizan cubiertas del volante o adaptadores
disenados y lanzados por Cummins deben ser revisados por la ingenieria de
Cummins.

NOTA: Comentarios sobre el IQA automotriz para vehiculos con una
variacion significativa en las opciones de transmision deben ser evaluadas para
peores situaciones. Variantes importantes en el peso de la transmisidon, es
compatible con cola de transmision, opcion REPTO, etc. pueden requerir nueva
evaluacion de las prestaciones del sistema de seleccidon y aislamiento de aislador

» Aislamiento de vibraciones del motor - General

Todos los motores de tipo piston generan vibraciones debido a las fuerzas de
la combustién y a los componentes de movimiento reciproco. Algunas de estas
vibraciones son internas a la estructura del motor y compensadas o equilibradas por
fuerzas opuestas dentro del motor. El resto de vibraciones causan vibraciones y
movimientos del cuerpo entero del motor que actian sobre el sistema de soportes
del motor. El sistema de soporte del motor debe aislar estas vibraciones del vehiculo
en la mayoria de los casos.

La frecuencia de los impulsos de la ignicidn viene determinada por el nimero
de cilindros, el disefio y la velocidad del motor. En un motor de 4 tiempos se
produce la combustion en cada cilindro una vez cada dos revoluciones del motor.
Por ejemplo, en un motor de seis cilindros al ralenti, 600 rpm, la frecuencia de
encendido es tres veces por revolucion, 1800 veces por minuto o 30 veces por
segundo, generando una vibracion de 30 Hz (excitacion) que se transmite a los
soportes.

Dependiendo del disefio del motor , las vibraciones causaran traslacion o
rotacion de tres ejes ortogonales como se muestra en la figura 1-7. Para el tren de
potencia tipo automotor que se muestra, el eje del rodillo esta generalmente cerca
del eje de menor inercia y se estima por una linea que pasa a través del centro de la
masa de los dos componentes mas grandes, el motor y transmision.
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Figura 1-7. Eje de vibracion para la combinacion de motor y transmision

» Transmisibilidad de los sistemas de soporte

Para el andlisis mas simple de un sistema de montaje del motor las estructuras
que soportan el motor son tratadas como un objeto rigido con masa infinita y
rigidez. Esto permite que el rendimiento del sistema de aislamiento del motor debe
ser estimada con un andlisis simple de la matriz. En cada ubicaciéon de montaje del
aislamiento entre el vehiculo y transmision, la estructura de soporte es modelada
como un resorte/amortiguador con rigidez y propiedades en tres direcciones en
espacio de amortiguacion.

En este caso simplificado, la eficacia de un sistema en el aislamiento de la
estructura del vehiculo de la vibracion del motor de montaje del motor depende de
la relacién entre la frecuencia de las vibraciones provenientes del motor y la
frecuencia natural del sistema de montaje del motor. Comunmente se mide la
eficacia del sistema de montaje como la transmisibilidad. Transmisibilidad es la
cantidad de vibracién del motor que se transmite a través del sistema de montaje de
la estructura del vehiculo como un porcentaje de la fuerza. Es un valor teérico que
es dificil de medir pero util para el disefio basico y la selecciéon de aisladores
eléctricos.
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Valores de transmisibilidad mayores de 1.0 significa que el sistema de montaje
del motor en realidad transmite vibraciones con mas fuerza en la estructura del
vehiculo de la que es desarrollada por el motor. Esto es posible si una frecuencia
natural del sistema de montaje esta cerca de la frecuencia de la fuerza de vibracion
del motor. Esto es una condicién de resonancia o cerca de resonancia y es
indeseable. Transmisibilidad los valores inferior a uno indican que el sistema de
montaje esta transmitiendo s6lo una fraccién de la entrada de la vibracion del
motor, asi que esta aislando de la vibracién del motor del vehiculo. La relacién
tedrica entre la transmisibilidad y la relacién de la frecuencia de entrada a la
frecuencia natural de un sistema simple se muestra en la figura 1-8.

La figura 1-8 ilustra una situacion simple, un solo grado de libertad. Sistemas
de montaje real son mas complejos asi tendrian multiples frecuencias naturales que
pueden responder como modos de vibraciones o movimientos independientes.
programas de analisis matricial modernos con seis grados de libertad realizan los
calculos matriciales y devuelven una transmisibilidad global del sistema para una
vibracién de entrada indicada. A medida que aumenta la velocidad del motor, las
frecuencias de entrada de vibracion para el sistema de montaje también aumentan.
Esto aumenta la proporcion de frecuencia en la figura 1-8, empujando el punto de
operacion a la derecha. Para este caso simple, las disminuciones de transmisibilidad
(mejora del aislamiento) medida que aumenta la velocidad del motor. La velocidad
de ralenti es la velocidad minima del motor comunmente utilizada, es la velocidad
mas critica para el disefio de muchos sistemas de montaje del motor.

Una transmisibilidad calculada de 0.4 (40%) o menos al ralenti del motor se
recomienda para un sistema de montaje bueno. Refiriéndose a la figura 1-8, para el
caucho tipico se monta con factor de amortiguaciéon de 0.2; Esto indica que una
relacion de frecuencia de 2 alcanza este nivel de transmisibilidad. La forma de los
cambios de la curva de transmisibilidad ligeramente con factor de
amortiguamiento. Por ejemplo, un motor de seis cilindros que idles a 600 rpm,
tiene una frecuencia de disparo, W de 30 Hz, si el sistema de montaje tiene una
frecuencia natural, Wn de 15Hz da una relacién de frecuencia de 2. Si la velocidad
de ralenti del motor es inferior a 600 rpm, correspondientemente menor frecuencia
natural rollo se necesitaran para mantener el aislamiento de vibracidon adecuada del
motor al ralenti. Asimismo mayor velocidad de ralenti resultaria en baja
transmisibilidad calculada para el sistema.

Los calculos de prestaciones del sistema de montaje anterior asumen que el
sistema esta unido a una base de estructura rigida y de masa elevada. Esto significa
que el movimiento de la estructura de soporte de la base debido a la carga vibratoria
es despreciable. Es una consideracién necesaria para evaluar la seleccion del
aislamiento para una geometria de montaje dada. Esta presuncion serd bastante
precisa para algunos equipos industriales y aplicaciones de potencia estacionaria.
La mayoria de estructuras moéviles se mueven o flectan en respuesta a las fuerzas
vibratorias debido a que tiene una masa y una rigidez finitas. Una estructura de
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vehiculo de uso por autopista tendra relativamente poca masa y rigidez en la zona
de los soportes. Todos los métodos de calculo previos hablan de transmisibilidad de
fuerzas. Una transmisibilidad baja es deseada pero no garantiza que la estructura de
soporte no se vaya a mover de forma significativa en respuesta a entradas
reducidas. Esto es confuso ya que el ratio de movimiento por vibraciéon entre
distintas partes de la estructura también es denominado transmisibilidad cuando se
prueban las estructuras.

Por regla general, los niveles de aislamiento seran mejores (transmisibilidad
baja) con mayores rigideces y masas en la estructura de soporte y rigidez baja en los
elementos de aislamiento.

Transmissibility Ratio = F_reaction / F_excitation (force ratio)
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Figura 1-8. Transmisibilidad de un soporte con un so6lo grado de libertad

La frecuencia natural de giro calculada del sistema de montaje debe ser
inferior al 50% de la frecuencia de disparo ociosa. La transmisibilidad de la
vibracion calculada desde el motor a la estructura de soporte debe ser inferior al
50% en todas las velocidades de ralenti bajas. Para aplicaciones de automocion,
debe proporcionar evidencia de un sistema de simulacion de montaje del motor. El
analisis de sistemas de montaje debe realizarse tan pronto como sea posible durante
la fase de dinares iraquies para permitir un tiempo adecuado para el disefio del
sistema de montaje & seleccidon. Si no puede proporcionar evidencia de un sistema
de simulacion de montaje o la simulacién no cumple con el requisito, entonces
debe proporcionarse evidencia de una prueba de validacién de vibracion.
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» Vibraciones de motores de seis cilindros en linea

Motores de seis cilindros en linea se consideran equilibrados internamente por
disefio. Esto significa que las fuerzas de agitacion debido a las masas reciprocas no
necesitan ser consideradas para fines de disefio de montaje. El movimiento
dominante de un motor de seis cilindros es la vibracion del balanceo como
resultado de la reaccion de par motor causada por los impulsos de disparo del
motor. Estos pulsos de disparo se producen en el motor tres veces la velocidad
(tercera orden) y hacen que el motor a ruede sobre el eje del giro (Figura 1). Esto es
principalmente una preocupacién a bajas revoluciones. Por ejemplo, el aislamiento
de vibraciones de giro ociosa a 700 rpm (35 Hz frecuencia de disparo) requeriria un
sistema con frecuencia natural del modo de giro de 17,5 Hz o menos. El
aislamiento a este nivel no es siempre posible debido a las consideraciones de la
vida del montaje. El aumento de la velocidad de ralenti es a veces necesario para
mitigar problemas de vibracion.

Para una velocidad de funcionamiento fijo, en aplicaciones industriales puede
ser aceptable para permitir que conduzca a través de una resonancia de montaje a
una velocidad entre el motor de ralenti y la velocidad de funcionamiento, si esto
ocurre sOlo ocasionalmente y el evento de vibracion resultante es breve y no es
destructivo.

Puesto que la vibracidén en un motor de seis cilindros es predominantemente
la vibracion de giro, el uso de un sistema de montaje centrado puede ser
particularmente ventajoso para desvincular el modo de balanceo de otros modos de
vibracion y permitir altos grados de aislamiento y la comodidad en la cabina.

» Interaccion entre los soportes del motor y los soportes de la cabina.

Algunos disefios utilizan aislamiento entre la cabina y el chasis mediante
sistemas de montaje para reducir aun mas los niveles de vibracién en el operador /
area del conductor. La interaccidon entre diversas estructuras y sistemas de
aislamiento debe ser controlada para conseguir un mejor aislamiento total.

En niveles muy altos de aislamiento mucha atencion al detalle es necesaria
para la transmision de vibraciones a través de caminos secundarios. Posibles
caminos secundarios para la transmision de vibraciones incluyen mangueras,
cables, escape, tuberias de admision y los ejes de direccién. Los caminos mas
probables son los que ocurren a lo largo de conexiones directas desde la cabina del
motor ya que estos pueden eludir los sistemas de aislamiento de vibracion deseada.
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» Evaluacion de vibraciones cabina/conductor

Algunos clientes pueden tener criterios particulares de evaluacion de
vibracién para la cabina y el area del operador. Los niveles de vibracion baja en la
cabina son deseables para muchos fabricantes de equipos originales para proyectar
una imagen de calidad y obtener ventaja en el mercado. Vibraciones en la cabina
pueden llevar a las quejas del cliente y aumento de los costos de cobertura incluso
cuando el motor no tiene la culpa.

Surface Velocity [mm/s] Vibration Description

(zero-to-peak)

<05 “Smooth” ... vibration almost imperceptible

05t02.5 “OK" ... vibration perceptible, but not considered objectionable
251t04.0 “Borderling” ... vibration perceptible, and potentially objectionable
>4.0 “Rough” ... objectionably high vibration

Tabla 3. Guia de vibraciones superficiales en la localizacion del operario

Para aplicaciones de automocion, el diagrama de flujo en la figura 1-9 se
describe cuando cada elemento del proceso de evaluacion de vibracion es realizado
(simulacion de sistemas de montaje de motor, evaluacidon subjetiva y prueba de
validacion de vibracion), y la prueba de validacion de vibracion es necesaria.

Perform Mounting System
Simulation

Outputs: calculated roll frequency,
calculated transmissibility

iterate

Perform Subjective Evaluation Perform Vibration Validation Test &
Subjective Evaluation
Output: subjective rating

Outputs: seat track vibration, engine mount

transmissibility, subjective rating
X
Documentin IQA Checklist:
v 1. Calculated Roll Frequency (ifapplicable)

Documentin IQA Checklist: 2. Calculated Transmissibility (if applicable)
1. Calculated Roll Frequency 3. SubjectiveRating
2. Calculated Transmissibility 4. Maximumseattrack vibration
3. Subjective Rating 5. Measured mounttransmissibility

Figura 1-9. Diagrama de flujo del proceso de control de vibraciones
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» Reacciones en los soportes y momento de flexion en la cara posterior
del bloque

Todas las instalaciones del motor deben estar disenadas para limitar el
momento flector vertical en la cara posterior del bloque (RFOB) por debajo del
valor que aparece en la hoja de datos del motor. Este es un célculo estatico basado
en el método de diagrama de cuerpo simple, libre.

La figura 1-10 ilustra el método para calcular el momento flector en la cara
posterior del bloque una cadena cinematica tipica con transmisioén y soporte trasero
(R3). El método de calculo puede aplicarse para la parte posterior donde se monta
en la cubierta del volante o en la carcasa de transmision o un bastidor. La distancia
L4 es la distancia a los centros del aislador del soporte posterior de la cara posterior
del bloque.

Para aplicaciones que no utilizan el arreglo tipico montaje cubierto por el
calculo de la hoja de cdlculo un andlisis mas elaborado mediante el método de
matriz DOF seis permiten el analisis de las fuerzas con algun arreglo de soportes de
resorte. Algunos proveedores de aislador pueden realizar esa estimacidén. La
herramienta de hoja de calculo tiene una hoja titulada 'Redundante' para la mas
tipica de sistemas de carretera con un conjunto de soportes traseros redundantes.

Para vehiculos con una variacién significativa en la transmisién deben ser
evaluados para peores casos. Variantes importantes en el peso de la transmision,
cola de transmision apoyada, opcion REPTO, etc. afectaran a las fuerzas en el
aislador y el rendimiento del aislamiento.

Los sistemas de montaje deben mantenerse razonablemente simétricos sobre
el plano vertical de la linea central del motor. Los sistemas que son altamente
asimétricos avanzados pueden requerir seis grados de libertad o andlisis de FE para
evaluarlos adecuadamente.
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Figura 1-10. Calculos del momento flector
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» Consideraciones sobre los soportes frontales

El calculo del momento flector asume un soporte unido en una cara ubicada
como se muestra en el diagrama.

Cummins suministra soportes delanteros (opciones de EM) que estan
disenados para que pudiera aplicarse a través de un aislador directamente por
debajo de los puntos de fijacién del soporte. No se recomiendan los disefios del
OEM que modifican el punto de aplicacion de carga por soportes de extension
rigidamente unido al frente o a los lados, como se muestra en la figura 5. Los
limites de momento especificado en el bloque motor montaje caras no pueden ser
excedidos. Simetria razonable sobre el centro del motor debe mantenerse.

Los soportes delanteros del motor suministrados por el cliente (es decir,
soportes que atornillar en el bloque del motor en lugar del motor opcién EM) deben
ser revisados para asegurarse de que no se sobrepasen los momentos de flexién en
los rostros de accesorio de bloque. E1 OEM debe tener cuidado para que coincida
con el compromiso de hilo de tornillo de cabeza plana al bloque utilizados
ubicaciones de montaje.

En camiones el soporte delantero del motor puede mantenerse relativamente
rigido en la direccion vertical para reducir movimientos marco debido a entradas de
camino vertical y mejorar el paseo.

Nota: algunas familias del motor estan disefiados para soportes de motor en
el lado del bloque. Cuando soportes laterales de bloque se utilizan en aplicaciones
de automocién con un marco flexible, un montaje trasero unico punto debe
utilizarse para crear un sistema de montaje tres puntos. Esto es tipico en
aplicaciones de vehiculos ligeros.

Figura 1-11. Ejemplos de extensiones afiadidas a los soportes delanteros de Cummins
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» Aplicaciones de montaje posterior auxiliar

En mercados urbanos e industriales los disefios a veces son muy rigidos para
que los desvios debidos a cargas operacionales sean pequefios en comparacion con
el montaje rigido del sistema; Esto permite el uso de multiples ubicaciones de
montaje como sea necesario sin preocupacion por la carga debido a la torsion del
chasis. Grandes transmisiones en estos mercados suelen tienen disposiciones para el
montaje en la carcasa de transmision que pueden utilizarse para apoyo de adicidn,
como se muestra en la figura 1-12.

La herramienta de calculo con 6 grados de libertad puede utilizarse para
analizar el efecto de ubicaciones de montaje adicionales en las frecuencias naturales
del sistema de montaje y establecer los momentos de flexion en la cara posterior del
bloque. La tarifa del resorte de los aisladores y desviacidn inicial en cada ubicacion
de montaje debe ser evaluada para establecer estos momentos. Esto puede requerir
un procedimiento relleno debajo de los aisladores y medicion durante la instalacion
del sistema de transmision.
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Figura 1-13. Soportes auxiliares traseros para transmisiones grandes

> Consideraciones sobre la eleccion de aislantes

El proveedor de aislantes normalmente tienen un proceso de revision para
evaluar nuevas aplicaciones. Los OEM deben revisar nuevas aplicaciones para
asegurarse de que ellos han cumplido con las pautas de las aplicaciones y
limitaciones para el aislador seleccionado. El proveedor puede tener limites para
carga estatica, carga dinamica y uso previsto. Mayoria de los proveedores también
puede estimar el rendimiento de aislamiento para el sistema y proponer mejoras
potenciales.

Aisladores eléctricos pueden diseflarse para tener caracteristicas de rigidez
muy diferentes en tres direcciones y rigidez progresiva o no lineal y caracteristicas
de amortiguacién. Por esta razon es importante involucrar al proveedor de aislador
en cualquier evaluacion de sistema de montaje del motor. El proveedor podrd
revisar los aisladores para la capacidad para soportar las cargas estaticas y no fallar
por fatiga de bajo ciclo debido a la operaciéon de carga.

Dependiendo de la localizacion de los aisladores relativa a los modos de
vibracion a ser aislado, los requerimientos para los aislantes en diversos lugares
cambia. En un montaje tipico de tres puntos para automocién pesada, los soportes
delantero y trasero tienen unas solicitaciones muy diferentes y por tanto unos
requerimientos de trabajo distintos para soportar de manera efectiva el motor y
proveer del mejor aislamiento posible ante las vibraciones debidas al giro.

La figura 1-14 muestra la localizacion tipica de montajes posteriores en
relacidon con el eje del rodillo para el caso de automotores tipicos, resistente. Su
ubicacion en relacion con el eje del rodillo provoca el movimiento de rodillo motor
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a ser casi puro movimiento vertical en estos montajes. Los aisladores utilizados por
estos lugares deben tener menor rigidez en la direccidn vertical para proporcionar
buen aislamiento del movimiento del rodillo. El disefio del aislador para montajes
posteriores es sencillo ya que suele ser la principal fuerza de preocupacién que todo
el acto en la direccidn vertical y la ubicacion a los lados cerca de 6ptima.

En el mismo sistema de montaje, la situacion en del montaje delantero es muy
diferente y requiere un estilo diferente de aislador para baja transmisibilidad. La
figura 1-15 muestra la ubicacion de un unico montaje frontal en relacién con el eje
del rodillo. En la parte delantera del motor del eje del rodillo sera generalmente
muy por encima de la linea central del cigiiefial para que cuando llega el motor de
los movimientos en la ubicacién de montaje frontal son de lado a lado. Esto
requiere que los aisladores de montaje frontal tener baja rigidez horizontal para
buen aislamiento de los movimientos del rodillo. La figura 1-16 muestra asimismo
la ubicacion de soportes laterales apareadas en relacion con el eje del rodillo.
Soportes laterales suelen incorporan un angulo de enfoque para mejorar el balanceo
de la disociacion de modo.

En las mdquinas moviles es mas importante contar con un disefio de
caracteristicas en el sistema de montaje que conservan la cadena cinematica en el
lugar en caso de fallas de elastomero aislador o situaciones de sobrecarga bruta.
Esto podria ocurrir en un accidente de vehiculo o vuelco de la maquina por
ejemplo. Estas caracteristicas son a menudo rebote arandelas o placas de respaldo
que normalmente no hacen contacto para que no transmitan fuerzas de vibracién.

Figura 1-14. Movimientos debidos al giro del motor en los soportes traseros
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Figura 1-15. Movimientos debidos al giro del motor en soporte delantero simple.

Figura 1-16. Movimientos de los soportes delanteros dobles debido al giro del motor.
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» Soportes especificos

Cuando se separan los montajes frente a los lados del motor normalmente
aumenta la rigidez del rodillo del sistema y tienen efectos perjudiciales sobre el
rendimiento de aislamiento. Si los aisladores tienen baja rigidez lateral con respecto
a la rigidez axial, entonces estos pueden inclinarse para reducir la rigidez del rodillo
mientras que aumenta la rigidez y la estabilidad del sistema total de lado a lado.
Esto se denomina un disefio centrado.

Las consideraciones son complejas y no todos los disefios de aislador pueden
utilizarse eficazmente de esta manera. Proveedores de amortiguadores pueden
proporcionar asistencia para estos disefios tipo. Montaje enfocado a un disefio y
calculo especifico se muestra en la figura 1-17. Tenga en cuenta que aisladores con
angulo pueden tener beneficios sobre montaje plano convencional aunque no puede
lograrse el ideal punto focal (Centro elastico).
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Figura 1-17. Calculos para el disefio de amortiguadores especificos

» Caminos no deseados para la transmision de vibraciones

Todas las conexiones entre la cadena cinematica y el vehiculo o la maquina
deben ser lo suficientemente flexibles para minimizar la transferencia por caminos
para la vibracion del motor que podrian comprometer el rendimiento de
aislamiento del motor del sistema de montaje. En el caso extremo, la falta de
flexibilidad también podria causar dafios a los componentes debido a las fuerzas de
flexién. Por ejemplo la conexion de escape debe permitir los movimientos del
motor por el uso de secciones flexibles o el sistema de escape o la conexion bridas y
agotar los componentes podrian fallar debido a la fatiga.
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Ejemplos de otros componentes que pueden ser caminos no deseados son:

"1 Conductos y tuberias de refrigerante, sistema hidraulico, combustible, aire
comprimido, etc.

"1 Conexiones de entrada de aire y tuberias de enfriador de aire de carga

7] Tubos de escape

1 Cableado de tierra y arranque

1 Soportes de tubo de relleno o varilla marco montado

71 La valvula reguladora, cambio y embrague vinculos de control mecanico

71 Correas de transmision para accesorios de motor

Sistemas con correas de transmision a los componentes del motor son dificiles
de aislar con eficacia. El chasis montado compresor refrigerante o la unidad de
ventilador remoto en un transito por autobus o autocar es un ejemplo de esta
situacion; Este tipo de transmision por correa requiere una tension grande fuerza
entre el motor y el chasis montadas poleas, si esta actuando en el soporte frontal,
esto puede desviar el Monte hasta el final de su recorrido. En tltima instancia, el
rendimiento de aislamiento del sistema generalmente esta comprometido en cierta
medida por las fuerzas dinamicas de la correa.

Muchos disefios han sido utilizados en dichas unidades de control remoto
cinturdn, pero la practica aceptada es utilizar correa grande tipo resorte tensado
dispositivos y rodillos fijos para reducir las fuerzas de vibracion correa. Las fuerzas
de la parte frontal aisladores a veces estdn precargados o en angulo para
contrarrestar la tension de la correa. Otra posibilidad es utilizar las impulsiones de
correa lateral opuesta para compensar las fuerzas o enlaces de fuerza tensor que
reaccionan contra el motor. Los proveedores de impulsién de correa son mas
hébiles en la consideracion de disefio para estas unidades.

La mayoria de sistemas de montaje tienen un diseflo caracteristicas tales
como lavadoras de rebote en el sistema de montaje que conservan la cadena
cinematica en el lugar en caso de fallas de elastomero aislador o bruto sobrecarga
eventos. Esto fue discutido en la seccidn anterior y ejemplo se muestra en la figura
1-16. Estas caracteristicas de rebote no deben hacer contacto en operacion normal
para que no transmitan fuerzas de vibracion. Cuando el elemento elastomérico falla
0 esta sobrecargado en servicio las superficies duras del aislador puede hacen
contacto y crear un camino para la transmisiéon de vibraciones. Deterioro del
aislador y el contacto resultante bajo carga pueden causar problemas de vibracién
intermitente que son dificiles de diagnosticar.
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Disefios complejos, con varias piezas de aislador a veces son ensamblados
incorrectamente en la planta de montaje o después de eventos de servicio que
requieren desmontaje del motor. Disefios simples con pocos componentes sueltos y
tonto impermeabilizacién caracteristicas para evitar que un montaje incorrecto son
preferibles. Hay una tendencia en la industria es hacia cartuchos aislador reversible,
incluido que requieren montaje minimo. Otra ventaja de tales disefios reversible es
que son menos propensos a permitir la entrada de suciedad y productos quimicos
contaminantes que causan desgaste y deterioro.

Figura 1-18. Transmision por correa dentada a elementos externos al motor

» Soporte rigido e instalaciones en voladizo

En algunos casos en equipos industriales con estructuras muy masivas, se
utiliza un motor rigido en la parte trasera del bloque de montaje. Mas a menudo
este tipo de instalacion no puede utilizar las cubiertas de volante Cummins estandar
y debe utilizar una placa adaptadora especialmente disefiado. Estos tipos de
instalaciones requieren revision de ingenieria de Cummins para evaluar el impacto
sobre las estructuras del motor.

En la mayoria de los casos debe utilizarse un soporte flexible en la parte
delantera del motor para reducir los momentos de flexion en la cara posterior del
bloque. Es el deseo de reducir el momento flector pero no introducir adicional de
carga debido a las desviaciones del bastidor de la maquina; puesto que no puede
desviar el soporte trasero para acomodar la desviacién relativa entre la parte
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delantera y posterior, cualquier desviaciones del marco deben ser acomodadas por
el accesorio soporte frontal.

Tractores agricolas, carretillas elevadoras industriales y maquinas con las
impulsiones de correa grande de la parte posterior son ejemplos de maquinas que
pueden tener este tipo de sistema de montaje.

> Resumen

e La fuente primaria de perturbaciones para un motor de seis cilindros en
linea es el giro de tercer orden. La transmisibilidad de esta perturbacion se
muestra en la grafica de la imagen inferior. Con el uso del kit SSB33-1000-43
en los soportes frontales y el J-20120-4 con el J-19791-1 Snubber en el
soporte trasero los resultados han demostrado ser un buen sistema de
aislamiento desde el ralenti hasta velocidades de operacion.

e La perturbacion de giro es aislada a aproximadamente 625 rpm. Al ralenti es
aislado en torno a un 58,8%. Conforme aumenta la velocidad el aislamiento
aumenta.

e Un sistema mejorado de aislamiento se puede conseguir utilizando
aislamientos mas suaves en la parte trasera y delantera [3].
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Figura 1-19. Grafica de transmisibilidad en funcion de la velocidad de giro del motor
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2. OBJETIVOS Y JUSTIFICACION

El objetivo de este proyecto es determinar el correcto funcionamiento de los
soportes del motor de un autobus en cuanto a su funcién de amortiguadores de
vibraciones. El criterio que se aplicara serd el cumplimiento de los requisitos que
impone el fabricante del motor, Cummins, sobre su montaje.

Para poder establecer unas conclusiones con fundamento se realizara un
analisis modal de la estructura de sujecion del motor de combustion del autobus.
El autobus en cuestion sera un modelo hibrido de la empresa Foton, afincada en
Tafalla.

Para el analisis modal de la estructura se procedera a la adquisicion de datos
mediante un sistema portatii denominado SCADAS Mobile. Se wusardn
acelerometros piezoeléctricos para medir las vibraciones generadas por el motor.
Conocidos estos valores se podra estudiar la transmisibilidad de vibraciones a través
de los soportes del motor, denominados silent blocks, utilizando el software de LMS
Test. Xpress para realizar las operaciones matematicas pertinentes.

Third Order Roll Transmissdbility Curve (1I5B07-3000 MH)

L 1 L 1 L

Figura 2-1. Transmisibilidad en funcion del régimen del en rpm

Conociendo los datos de un andlisis de ruido en el autobus se ha
determinado que existe un alto nivel de vibraciones al ralenti, que disminuyen con
el aumento de las revoluciones a un régimen bajo y medio (Figura 2-1). El
fabricante también advierte de que el punto critico para las vibraciones es el ralenti,
ya que la transmisibilidad disminuye con el régimen (Figura 2-2). Es por esto que se
realizara la adquisicion de datos con el motor al ralenti.
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3. ALCANCE

El proyecto se limita a la adquisicion de datos mediante acelerometros
colocados en la estructura y motor del autobus. Con los datos recogidos se
obtendran las funciones de respuesta en frecuencia relacionando las vibraciones del
motor como entrada y las vibraciones en la estructura como salida en un ensayo de
impacto.

En un segundo ensayo se consideraran las mismas funciones anteriores asi
como la transmisibilidad a los asientos de pasajeros con el motor al ralenti, en
régimen permanente y durante el arranque.

Se realizard también un modelo virtual de parte de la estructura del voladizo
trasero del autobus donde se localiza el motor. Este modelo se usara para realizar
un andlisis modal y un analisis arménico.

Estos resultados se usaran para buscar una correlaciéon con la realidad,
teniendo en cuenta que realizar un modelo que se asemeje a la realidad sera
complicado.

Conociendo todos los datos, tanto tedricos como experimentales, se
determinara si el sistema de amortiguacion de vibraciones trabaja correctamente o
si, en cambio, tiene deficiencias. Se buscara el origen de estas deficiencias asi como
posibles cambios o mejoras para paliar o erradicar el mal funcionamiento.

Las conclusiones seran puramente tedricas ya que no se dispone de las
herramientas ni permisos necesarios para realizar cambios en el autobus.
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4. CONCEPTOS TECNICOS

4. 1. Analisis modal

Introduccion a las vibraciones mecéanicas. Medida, monitorizacién y
procesamiento de la sefial.

En este apartado se va a definir qué son las vibraciones mecanicas y sus
unidades de medida. Se estudian con detalle las diferentes escalas disponibles para
la visualizacion de las frecuencias tipicas que aparecen en los analisis de vibraciones
y sus componentes tales como armoénicos, subarmonicos, bandas laterales, etc.

Resulta de vital importancia conocer las frecuencias propias del sistema y los
fenbmenos que pueden tener lugar si dichas frecuencias coinciden con las
frecuencias correspondientes a algin modo de fallo. Finalmente, se estudian
diferentes tipos de sensores de captacién de vibraciones, asi como el proceso que
sigue la sefial hasta aportar informacion util.

4.1.1. Introduccion

En su forma mas sencilla, una vibracion se puede considerar como la
oscilacion o el movimiento repetitivo de un objeto alrededor de una posicion de
equilibrio, causado por una fuerza de excitacién. La posicién de equilibrio es a la
que llegara el objeto cuando la fuerza que actiia sobre €l sea cero. Este tipo de
vibracion se llama vibracion de cuerpo entero, lo que quiere decir que todas las
partes del cuerpo se mueven juntas en la misma direcciéon en cualquier momento.
El movimiento vibratorio de un cuerpo entero se puede describir completamente
como una combinacién de 6 movimientos individuales diferentes: traslaciones en
las tres direcciones ortogonales X, y, z, y rotaciones alrededor de los ejes x, vy, z.
Cualquier movimiento complejo que el cuerpo pueda presentar se puede
descomponer en una combinacion de esos seis movimientos [9].

Como ya se ha mencionado, la vibracién de un objeto es causada por una
fuerza de excitacion. Esta fuerza se puede aplicar externamente al objeto o puede
tener su origen en el interior del mismo. Maés adelante se vera que la frecuencia y la
magnitud de la vibracidén de un objeto dado estan completamente determinadas por
la fuerza de excitacion, su direccidon y frecuencia. Esta es la razon por la cual un
analisis de vibracion puede determinar las fuerzas de excitacidon que estan actuando
en una maquina. Esas fuerzas dependen del estado de la maquina, por lo que el
conocimiento de sus caracteristicas e interacciones permite diagnosticar un
problema en la maquina.
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4.1.2. Analisis de vibraciones

En el momento de la medida de las vibraciones hay que valorar qué tipo de
analisis se va a llevar a cabo y en qué unidades se va a medir la amplitud de las
sefales. Dependiendo del tipo de andlisis realizado y de las unidades escogidas para
la visualizacidén de los resultados se pueden diagnosticar distintos tipos de fallos.
Una incorrecta eleccion tanto del método como de las unidades dificulta el andlisis
de vibraciones y hace que pueda pasarse por alto algun defecto presente en la
maquinaria.

Las principales técnicas de andlisis de sefales vibratorias son las dos que se
describen brevemente a continuacion.

e El andlisis de la forma de onda o de la vibracion en el dominio del tiempo
consiste en extraer informacion util para el diagnostico del grafico de la
amplitud vibratoria frente al tiempo. Resulta de gran utilidad para el analisis
de diferentes fallos cuyos espectros son similares.

e El analisis frecuencial (o espectral) es la técnica mas comunmente empleada
para el diagnostico de problemas en maquinas. Utilizando esta técnica se
pueden identificar fallos tipicos tales como desequilibrio de rotores,
desalineacion, holguras mecdnicas y defectos en rodamientos. La idea
fundamental del andlisis de frecuencia es encontrar la relacion existente
entre la frecuencia de las componentes discretas presentes en el espectro y la
frecuencia de las fuerzas dindmicas que generan las vibraciones.

La frecuencia representa las veces que se repite un suceso periddico por
unidad de tiempo. Normalmente, en el caso de maquinas rotativas, se expresa en
revoluciones por minuto (rpm) o por segundo (rps). Concretamente, 60 RPM
equivalen a un hertzio (Hz). También se puede expresar como multiplos de la
frecuencia de rotacion (6rdenes). Los érdenes se denominan como 1x RPM para la
velocidad de operacion de la maquina, 2x RPM para dos veces la velocidad de
operacidn, etc. Mas adelante, cuando se estudien las diferentes escalas de los ejes,
se profundizard en la importancia de las medidas expresadas en 6rdenes.

Para valorar si la vibracion existente a una determinada frecuencia tiene
importancia o es irrelevante debe conocerse su amplitud. En el andlisis de la
amplitud de las vibraciones mecénicas hay que tener en cuenta una serie de valores,
mostrados en la figura 4-1 [44].
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Figura 4-1. Medida de la amplitud de una onda sinusoidal

La amplitud puede medirse usando varios estandares. Los maximos
positivos y negativos de una onda se conocen como valor pico (Apico), y la
distancia entre el pico negativo y positivo se conoce como valor pico a pico (Apico-
pico). Otro parametro importante relacionado con la amplitud es el valor medio
eficaz (Root Mean Square o RMS). El RMS es la raiz cuadrada del promedio de los
cuadrados de los valores de la onda. En el caso de una onda sinusoidal el valor
RMS es 1gual a 0,707 ( 2 ) del valor pico, pero esto es solo valido en el caso de una
onda sinusoidal. El valor RMS de una senal de vibracion es una medida importante
de su amplitud y es ampliamente utilizado para cuantificar la severidad de la
vibracién en madaquinas. Para calcular este valor, los valores instantaneos de
amplitud de la onda se deben elevar al cuadrado y esos cuadrados se deben
promediar durante un cierto tiempo y realizar la raiz cuadrada del resultado
obtenido. El tiempo de promediado debe ser, por lo menos, un periodo de la onda
para llegar al valor RMS [10].

Ademas de la amplitud y la frecuencia se debe tener en cuenta el concepto
de fase. La fase es una medida de la diferencia de tiempo entre dos sefales o entre
una determinada vibracidén y una referencia (figura 4-2).

an Y i\ referencia
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Figura 4-2. Medida de fase. Onda atrasada respecto a la referencia
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El analisis de fase resulta muy util para detectar fallos como desequilibrio,
falta de alineacion, excentricidades, holguras, cojinetes mal alineados, resonancia...
ya que algunos de estos fallos ocurren a frecuencias 1x RPM, por lo cual es
importante observar los desfases para identificar el problema. EI desfase de una
sefal respecto a otra se mide normalmente en grados o fracciones de periodo. Sin
embargo, la amplitud de la vibracion, tanto en analisis de forma de onda como
espectral, puede ser medida en diferentes unidades.

4.1.3. Unidades de amplitud de vibracion

Hasta ahora so6lo se ha hablado del desplazamiento de un objeto vibrando
como una medida de la amplitud de su vibracion. El desplazamiento es
sencillamente la distancia desde una posicién a la posicion de referencia o punto de
equilibrio. La unidad habitual de medida de desplazamiento es milimetros o micras
en el Sistema Internacional y milésimas de pulgada en el Sistema Inglés. Los
sensores de desplazamiento proporcionan una medida del movimiento relativo
entre la parte rotatoria de la maquina y la parte donde se encuentra el sensor. El
hecho de conocer no sélo las unidades de medida en el Sistema Internacional, sino
también las unidades del Sistema Inglés facilita el manejo de aparatos de medida
que entregan la informacidén captada en diferentes unidades, dependiendo de su
lugar de fabricacién.

Aparte de un desplazamiento variable, un objeto vibrando tendra una
velocidad y una aceleracion variables. La velocidad se define como el cambio en el
desplazamiento de una superficie por unidad de tiempo mientras la maquina vibra.
Las unidades de medida son milimetros/segundo en el sistema métrico y en el
sistema inglés se mide por lo general en pulgadas por segundo. La unidad de
medida méas comun es la raiz cuadrada de la media de los cuadrados de las
velocidades instantdneas (RMS). También se suele medir la velocidad desde cero
hasta el valor pico (velocidad pico).

La aceleracion se define como la proporcion de cambio en la velocidad en la
maquina. Esta medida nos da una indicacion de las fuerzas dindmicas que generan
la vibracion. La unidad de medida en el Sistema Internacional es mm/s*, y en el
Sistema Inglés se mide en unidades g, o sea, la aceleracion debida a la gravedad en
la superficie de la tierra (9,8 m/s* = 32,2 ft/s?). La tabla 1.1 resume todo lo
anterior, mostrando los tres parametros medibles que permiten cuantificar la
amplitud de la vibracién. También se incluyen sus respectivas unidades mas
empleadas.
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Parametros medibles

Unidades tipicas

Unidades abreviadas

Desplazamiento Milimetros mm
Velocidad Milimetros/segundo mm/s
» X veces la aceleracion o]
Aceleracion

de gravedad local

19 ~9,81 m/s?

Tabla 4. resumen de unidades de medida de vibraciones

El procedimiento de convertir una sefial de desplazamiento en velocidad o
de velocidad en aceleracion es equivalente a la operacion matematica de
diferenciacion. Por el contrario, la conversion de aceleracion a velocidad o de
velocidad a desplazamiento se realiza mediante la integracién matematica. Es
posible llevar a cabo estas operaciones mediante instrumentos que miden la
vibracién, y de esta manera convertir los datos de una unidad a cualquier otra.
Desde un punto de vista practico la diferenciacidén es un procedimiento ruidoso en
si, y muy raras veces se lleva a cabo. La integracion, por otra parte, se lleva a cabo
con mucha precisiéon, con un circuito eléctrico muy barato. Esa es una de las
razones por la que el acelerometro sea el transductor estandar para medicion de
vibraciones, ya que su sefial de salida se puede integrar facilmente una o dos veces
para mostrar velocidad o desplazamiento, respectivamente.

La integracion no es adecuada para sefiales con una frecuencia muy baja
(menor de 1Hz), ya que en esta zona el nivel de ruido se va incrementando y
disminuye la precision del procedimiento de integracién. La mayoria de los
integradores disponibles comercialmente funcionan correctamente por encima de
1Hz, lo que es suficiente para casi todas las aplicaciones de vibraciones.

Una sefial de vibracion grabada como desplazamiento frente a frecuencia se
puede convertir en una grafica de velocidad frente a frecuencia por el
procedimiento de diferenciacion, como se defini6 con anterioridad. La
diferenciacion supone una multiplicacién por la frecuencia, y eso quiere decir que
la velocidad de la vibracidbn a cualquier frecuencia es proporcional al
desplazamiento multiplicado por la frecuencia. Para obtener aceleracién a partir de
velocidad, se requiere otra diferenciacion, y eso implica otra multiplicaciéon por la
frecuencia. Con estas consideraciones se puede entender que con los mismos datos
de vibracion representados, las graficas de desplazamiento, velocidad y aceleracion
tendran apariencias diferentes. La curva de desplazamiento se centrard en
frecuencias mas bajas, y la curva de aceleracion pondra el acento en las frecuencias
mas altas, sacrificando las mas bajas [58].
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La gréfica de la figura 1.3 muestra la relacion entre las medidas de vibracién
en desplazamiento, velocidad y aceleracion. En ella se ve como la velocidad es
considerada un parametro tutil para la representacion de las vibraciones en un
amplio rango de frecuencias [36]. También se aprecia como para el analisis de
frecuencias de fallo inferiores a 100 Hz conviene medir la amplitud en unidades de
desplazamiento, mientras que para el estudio de defectos a frecuencias por encima
de 100 Hz es preferible emplear unidades de aceleracion.

S~

\Desplazamiento
N

T~

AMPLITUD

‘\
]
velocidad / ]

-~

Aeleracién
/’

N 1 10 100 1,000 Hz
FRECUEHNCIA

Figura 4-3. Rangos de frecuencia de aplicacion de unidades

Aparte de decidir en qué unidad se van a tomar las medidas hay que escoger
una escala adecuada que permita visualizar la amplitud de las vibraciones en el
rango de frecuencias que interese sin perder informacién.

4.1.3.1. Escalas lineales y logaritmicas de amplitud

La eleccion de la escala en que va a ser visualizada la amplitud de las
vibraciones es un aspecto importante del andlisis vibratorio. En funcién de los
componentes del espectro que se quiera ver sera conveniente el empleo de una
escale u otra. Puede parecer mejor estudiar los espectros de vibracion con una
escala lineal de amplitud, ya que eso es una verdadera representacion de la
amplitud de vibracién medida en la realidad. Una escala lineal hace que se vean y
se evalien muy facilmente los componentes de mayor amplitud en un espectro,
mientras que los componentes de poca amplitud pueden pasar desapercibidos, o en
el mejor de los casos, es dificil asignarles una magnitud.

La escala lineal puede ser adecuada en casos donde los componentes tienen
todos un tamafio similar, pero en el caso de vibracidbn en maquinaria, los fallos
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incipientes en partes como rodamientos producen sefiales con amplitudes muy
pequeias. Si se quiere hacer un buen trabajo en establecer una tendencia en los
niveles de estos componentes del espectro es mejor trazar el logaritmo de la
amplitud en lugar de la misma amplitud. De esta manera se puede mostrar e
interpretar visualmente un rango dindmico més de 100 veces mejor que lo que
permite una escala lineal.

Para ilustrar tipos diferentes de presentacion de amplitud, se muestra la
misma firma de vibraciones en una escala lineal y dos tipos diferentes de escala
logaritmica de amplitud.

010 fereemnnn S S — H— H——
i i E E i

0,05 Formmmmmmfhmmmmm e e e
' | | | i
0 S S

0 10 20 30 40 50 60

RPM 3 1000
Figura 4-4. Espectro vibratorio en escala lineal de amplitud

Se observa que el espectro con escala de amplitud lineal (figura 3-4) muestra
muy bien los picos largos, pero la informacion acerca de los niveles mas bajos no
esta disponible. En el caso del andlisis de la vibracidon en maquinaria, muchas veces
interesa visualizar los componentes mas pequefios del espectro, como es el caso del
diagnostico de rodamientos.

El espectro que aparece en la figura 4-5 corresponde a la misma vibracién
mostrada en la figura 4-4, pero en este caso se traza el logaritmo de la amplitud de
vibracion en lugar de la amplitud misma. Ya que este espectro esta en una escala
logaritmica de amplitud, una multiplicacién con un valor constante solamente
transfiere el espectro hacia arriba en la pantalla, sin cambiar su forma o la relaciéon
entre sus componentes. En una escala logaritmica la multiplicacion de la amplitud
de la sefial se traduce en una adicion. Esto quiere decir que si se cambia la cantidad
de amplificacion de una sefal de vibracion esto no afectard a la forma del espectro

[9].

46



ANALISIS MODAL DE UN AUTOBUS

0.1 N -SSR T R
0.01 {H :
IHL"" Il J f
"j L L
0,001 i %\ M}m
0.0001
0 10 20 30 40 50 60

RPM x 1000

Figura 4-5. Espectro vibratorio en escala logaritmica

El espectro de la figura 4-6, correspondiente también a la misma vibracién
que en los casos anteriores, esta en decibelios, un tipo especial de escala
logaritmica, muy importante en analisis de vibraciones.
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Figura 4-6. Espectro vibratorio en decibelios

Observando las dos figuras anteriores se puede ver que la escala en
decibelios o escala dB es un tipo de escala logaritmica de gran utilidad. La escala
dB es una escala de proporcion que relaciona el nivel medido de amplitud con un
nivel de referencia.

Se define el decibelio (dB) por la expresion siguiente:

- I
‘LdB = ZUIOQIO g
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donde LdB es el nivel de la sefial en dB, L1 es el nivel de vibracion (en aceleracion,
velocidad o desplazamiento), Lref es el nivel de referencia, equivalente a 0 dB.

La velocidad es la unidad de medida de amplitud de las vibraciones mas
habitual cuando se emplea escala en decibelios. El nivel de velocidad de vibracion
en dB (abreviadamente VdB) esta definido como:

I =2010g - VdB=20log
a5 & Vref 107" m/sec
La referencia o el nivel "0 dB" de 10-9 m/s es lo suficientemente pequefia

como para que todas las mediciones en maquinaria resulten en numeros positivos
de dB [10].

Una vez explicados los diferentes tipos de analisis, las unidades de medida
de amplitud y las diferentes escalas a empelar, se va a profundizar en el andlisis de
frecuencia, ya que es el mas generalizado y presenta ventajas frente al resto en la
mayoria de casos.

4.1.4. Analisis frecuencial

El analisis del espectro consiste en transformar la informacién del analisis de
la forma de onda (sefial en el dominio del tiempo) a informacién en el dominio de
la frecuencia. En la figura 4-7b) se ve que los diferentes componentes de la
vibracion estan separados y presentan distintas amplitudes en el espectro
frecuencial con lo que sus niveles pueden ser facilmente identificados. Seria dificil
de extraer esta informacién de la forma de onda en el dominio de tiempo (figura 4-
7a).

T - T

Tiempo Frecuencia

Figura 4-7. Dominio de tiempo vs dominio de frecuencia

En la figura 4-8 se observa que, en el caso de maquinas rotativas y sus
elementos (motor, bomba, cojinetes, etc.) algunas sefiales vibratorias que se solapan
y son confusas en el dominio del tiempo estdn separadas en sus componentes
individuales en el dominio de la frecuencia. La forma de la onda de vibracién
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contiene una gran cantidad de informacion dificil de interpretar que puede ser
importante si es una indicacién de un problema que esta creciendo, como un fallo
en un rodamiento [9].

Frecuencia

Figura 4-8. Comparacion analisis dominio del tiempo y dominio de frecuencia

Los efectos individuales se identifican mas facilmente en el dominio de la
frecuencia, pero no hay que olvidar que hay circunstancias donde la forma de onda
proporciona mas informacion que el espectro, como puede ser el caso de maquinas
rotatorias de baja velocidad (entre 6 y 300 RPM), cuyos analisis del espectro de
frecuencias son menos claros y ofrecen menos informacién que el analisis de forma
de onda (figura 4-9) [47].

También se argumenta que la razoén para el uso generalizado del analisis de
frecuencia actualmente es la gran disponibilidad del analizador FFT (Transformada
Rapida de Fourier) a bajo coste econémico [9].
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Figura 4-10. Analisis espectral de un rodamiento defectuoso
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Para profundizar en el analisis espectral es conveniente conocer los distintos
componentes que se pueden encontrar y el proceso a seguir hasta llegar al
diagnostico del fallo en la maquina.

4.1.4.1. Componentes y proceso de andlisis

En el espectro de vibracion de una maquina rotativa (figura 4-11),
normalmente habrd un componente a la velocidad de rotacién, junto con varios
armonicos de dicha velocidad. Los armoénicos son sefales a frecuencias que son
multiplos o submultiplos de la frecuencia fundamental de la vibracién, y
constituyen un “paquete” de sefiales que proporcionan informacién sobre estado
de la maquina analizada. Por ejemplo, si hay suficiente holgura en la maquina, el
espectro generalmente tendra subarmonicos, es decir, apareceran en el analisis
frecuencial sefiales a frecuencias submultiplos de la frecuencia 1XRPM. Se
denomina componentes sincronos a aquellos cuya frecuencia es multiplo de la
velocidad de giro del eje. Se pueden identificar muchos problemas por un pico
sincrono, como desequilibrio, desalineacidn, holguras, flexion del eje, desgaste, etc.
Los picos asincronos son aquellos que no aparecen exactamente a una frecuencia
multiplo de maquina. Estos picos indican frecuencias de rodamientos, frecuencias
de resonancia, cavitacion, etc. [7].

016
0141 t
012,
" |
.5': 01 e
€008 e
0.08 /’/
0,04 .
0,02 | l
0 .ﬂt"‘f- 'M'M l'L.. —— o Ao e - i

a \ 2 3 -
|Suh$incranas | Asincronos

wh
o
-4
3
L.
=]
YL
-
(=]

Figura 4-11. Componentes de la vibracion

El andlisis de espectro se basa habitualmente en las Series de Fourier y de
forma mas concreta en la Transformada de Fourier, que con la llegada del analisis
de las sefiales digitales llevo a la llamada Transformada Rapida de Fourier (FFT).

La FFT es un algoritmo para calcular la Transformada de Fourier de manera
rapida y eficaz. El algoritmo pone algunas limitaciones en la sefal y en el espectro
resultante. Por ejemplo: la sefal de la que se toman muestras y que se va a
transformar debe consistir en un nimero de muestras igual a una potencia de dos.
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La mayoria de los analizadores FFT permiten la transformacién de 512, 1024, 2048
0 4096 muestras. Esta limitacidn tiene interés ya que si se dispone de un analizador
que permite la transformacion de, por ejemplo, 512 muestras, es posible que no se
puedan analizar vibraciones en una maquina a lo largo de un amplio rango de
frecuencias, por lo que es posible que queden grupos de fallos sin analizar. El rango
de frecuencias cubierto por el andlisis FFT depende de la cantidad de muestras
recogidas, de la proporcién de muestreo y de la escala empleada, como se explica
en el siguiente subapartado.

La figura 4-12 muestra el interés del analisis FFT, ya que, partiendo de una
vibracién compuesta proporciona informacion clara y facil de interpretar (espectro
de vibracion).

Vibracién compuesta —

= \ o e v \ 2

“\_Espectro de vibracion

Tiempo
Frecuencia

Figura 4-12. Procesado FFT de una onda vibratoria compleja

4.1.4.2. Unidades del eje de frecuencias

Cuando se representan los espectros de vibracion de maquinaria rotativa hay
varias opciones para las unidades del eje de frecuencias. Probablemente la unidad
mas natural es el ciclo por segundo o hertzio (Hz). Otra unidad que se usa
frecuentemente son las revoluciones por minuto (RPM). Un hertzio se convierte a
RPM multiplicando por 60. Mucha gente opina que RPM es una escala
conveniente ya que muchas maquinas se describen en términos de RPM. Esta
practica resulta en grandes numeros en el eje de frecuencias y por eso mucha gente
prefiere usar Hz ya que resulta mas sencillo trabajar con nimeros mas pequefios

[9].

En lugar de expresar los espectros de vibracidén en unidades de frecuencia
(Hz) muchas veces es deseable usar 6rdenes o multiplos de las RPM de la maquina.
Como ya se citd al comienzo del capitulo, el primer orden se denomina 1X RPM,
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el segundo 2X RPM, etc. En un espectro normalizado de 6rdenes cada uno de los
armoénicos de la velocidad estd en la misma ubicacion en la grafica
independientemente de la velocidad. Esto es especialmente importante si se quieren
comparar varias mediciones de la misma maquina, tomadas en momentos
diferentes, en los que la velocidad ha variado entre las mediciones.

A continuacion se muestra un espectro no normalizado por orden con una
escala de cero hasta 30000 RPM (figura 4-13). Muchos picos parecen ubicados a la
misma distancia, pero puede resultar dificil distinguir cual es un armoénico cerca de
20000 RPM. La figura 4-14 muestra un espectro normalizado con una escala de 0 a
10 6rdenes. Ahora se nota que los armonicos de velocidad de funcionamiento son
enteros en la escala de frecuencias y el pico més ancho junto a 7X RPM se reconoce
inmediatamente como un componente no sincrono.

VdB

140
130
1207
110
100 1
o0 4
20 -
70 4

0 I5 IIEI 15I EI;I 2‘5 30
0-30,000 RPM

Figura 4-13. Espectro con eje de frecuencias en rpm
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Figura 4-14. Espectro con eje de frecuencias en 6rdenes

La normalizacion de espectros por orden tiene las siguientes ventajas:
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e La velocidad de rotacion fundamental se puede reconocer al instante en el
orden 1.

e Armonicos de la velocidad de rotacidn seran ntumeros (0rdenes) enteros.

e Un segundo eje en una maquina, activado, por ejemplo, por engranajes
tendra un orden igual a la proporcién de los engranajes.

e Frecuencias de excitacion tales como engranajes y paso de alabes se pueden
reconocer facilmente porque su orden es igual al nimero de elementos.

e Los tonos o frecuencias de fallo de rodamientos seran nimeros no enteros,
muchas veces seran los componentes principales no enteros.

e Las bandas laterales alrededor de los tonos de rodamiento u otras
frecuencias de fallo se podran reconocer facilmente porque estaran en el
orden de tono *+ 1, + 2 etc.

e Debido a que la velocidad de la maquina casi nunca se mantiene
exactamente igual de prueba a prueba, los picos no estaran en las mismas
frecuencias y no se puede hacer los promedios de los espectros. Los
espectros normalizados tienen los picos en los mismos 6rdenes prueba tras
prueba y se pueden hacer los promedios sin que haya dispersion.

Una vez que se han estudiado las diferentes unidades de medida y escalas
empleadas en el analisis de vibraciones es conveniente profundizar en frecuencias y
fendmenos que tienen lugar en una maquina debido a su configuracion, elementos
o modo de operacidn, independientemente de st hay algun defecto o no.

4.1.5. Frecuencias del sistema en condiciones normales de operacion

Aparte de las ya citadas frecuencia de giro y frecuencias de excitacién de
engranajes y paso de alabes existen otras frecuencias que pueden aparecer siempre
en el espectro, por estar asociadas a la construccién y funcionamiento de la
maquina. Hay que prestar atencidén a sus amplitudes, cuyos niveles pueden indicar
que existe algun problema.

4.1.5.1. Frecuencias naturales

Se puede hacer un modelo en forma de un nimero de resortes, masas y
amortiguadores de cualquier estructura fisica. Los amortiguadores absorben la
energia, los resortes y las masas no lo hacen. Si se le aplica energia a un sistema
resorte-masa el sistema vibrara a su frecuencia natural y el nivel de las vibraciones
dependerd de la fuerza de la fuente de energia y de la absorcién inherente al
sistema. La frecuencia natural de un sistema resorte-masa no amortiguado viene
dada por la siguiente ecuacion:
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donde Fn es la frecuencia natural, k es la constante del resorte, o rigidez, y m es la
masa.

Se puede ver que si la rigidez aumenta, la frecuencia natural también
aumentara, y si la masa aumenta, la frecuencia natural disminuye. La energia de
vibracidn se traslada frecuentemente largas distancias por ejes o tuberias y puede ser
destructiva cuando encuentra una estructura remota con una frecuencia natural
cerca de la de su fuente [11].

4.1.5.2. Frecuencias forzadas

El valor del andlisis de las vibraciones de maquinaria estd basado en el
hecho de que elementos especificos en las partes rotativas de cualquier maquina
producen fuerzas en la maquina que causan vibraciones a frecuencias especificas,
denominadas frecuencias forzadas. Una de las frecuencias forzadas mas
importantes son las RPM del eje, y eso proviene del hecho de que cualquier rotor
siempre presenta una cierta cantidad de desequilibrio residual. Esto imparte una
fuerza centrifuga en los rodamientos o casquillos y causa la vibracién de la
estructura a la frecuencia fundamental 6 1X RPM.

Aparte de la velocidad de giro (1X RPM) existen otras frecuencias forzadas
que van a aparecer en los analisis de vibraciones, dependiendo tnicamente de los
elementos que tenga la maquina, independientemente de si existe un defecto o no:

e Los llamados tonos o frecuencias de rodamientos, que son caracteristicos de
cada geometria de rodamiento, son fuerzas generadas por defectos en los
anillos del rodamiento y en los elementos rodantes.

e La frecuencia de engranaje proviene de los impactos individuales de los
dientes de un engranaje unos contra otros y es igual al numero de dientes en
el engranaje multiplicado por las RPM.

e Las frecuencias de paso de aspas o de alabes son similares a la de engranaje
y son igual al numero de alabes en el rodete o al numero de aspas en un
ventilador, multiplicado por las RPM.

Cada frecuencia forzada va a crear una senal en el espectro de vibracién. La
amplitud depende de la gravedad de la condicién que lo causa. De esa manera, si
en el andlisis vibratorio aparece un pico de excesiva amplitud, la frecuencia de
dicho pico indica el tipo de problema, y su amplitud indica la gravedad [26].
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En la figura 4-15 se muestran las frecuencias forzadas de un tren de
magquinaria con motor, cojinetes, engranajes y un compresor centrifugo.
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Figura 4-15. Espectro vibratorio con picos a las frecuencias forzadas del sistema

Si la maquina fuera completamente lineal en su respuesta, en condiciones
normales de operacion, las frecuencias forzadas existirian por si mismas, pero a
medida que la maquina va desarrollando holgura, desgastes o juego excesivo, su
estructura se hace no lineal. La sefial de vibracion que se genera en las frecuencias
forzadas, especialmente en 1X RPM, distorsiona la velocidad de funcionamiento y
provoca la aparicidon de armonicos en el espectro. Esto causa la aparicion de bandas
laterales. Por esta razon, los armonicos de velocidad de funcionamiento y las
bandas laterales casi siempre son una indicaciéon de problemas en la maquinaria, y
su numero y nivel son una indicacién de la gravedad del problema [9].

4.1.5.3. Resonancia

La resonancia es un estado de operacion en el que una frecuencia de
excitacion se encuentra cerca de una frecuencia natural de la estructura de la
maquina. Una estructura tipica tendra muchas frecuencias naturales. Cuando
ocurre el fendbmeno de la resonancia los niveles de vibracién que resultan pueden
ser muy altos y pueden causar dafios muy rapidamente.

En una maquina que produce un espectro ancho de energia de vibracioén, la
resonancia se podra ver en el espectro como un pico constante aunque varie la
velocidad de la maquina [9].

A la hora de realizar una clasificacion de la resonancia distinguiremos dos
tipos [85]:
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- Resonancia estructural: Estd asociada a las partes no rotativas de la
maquina (bancadas, estructuras, tuberias, etc.). Esta resonancia
puede ser excitada por frecuencias asociadas a elementos rotativos de
la maquinaria o a elementos externos. Las frecuencias de excitacién
externas se pueden transmitir a través de tuberias, estructuras de
construccion, cimentacion, etc.

- Resonancia de equilibrio: Esta asociada a la frecuencia natural de los
rotores de una maquina. A estas frecuencias naturales o de
resonancia de un rotor se denominan velocidades criticas. Cuando la
velocidad de un elemento rotativo se aproxima a la velocidad critica
se produce un aumento importante de la amplitud de vibracidn,
mientras que si la maquina se aleja de la velocidad critica se produce
un descenso de la amplitud de vibracién. Este fendmeno es muy
normal que se produzca en turbomaquinas durante arranques y
paradas, ya que en su aceleracion o deceleracion pasan una o varias
veces por frecuencias de resonancia. A veces puede ocurrir que una
velocidad critica esté muy proxima o coincida con la velocidad de
operacion, originando una amplificacion considerable de vibracidn.
A este fendmeno se le denomina resonancia armoénica.

Para determinar si una maquina tiene resonancias prominentes se puede
llevar a cabo una o varias pruebas con el fin de encontrarlas [85]:

La prueba de impacto: Para realizar un test de impacto se requiere el uso de
un martillo y un analizador FFT. Con el martillo se golpea el sistema excitando las
frecuencias de resonancia y simultaneamente con el analizador se toma y almacena
el espectro. Los picos del espectro nos indican las posibles frecuencias de
resonancia del sistema. El resultado serd la obtencion de un diagrama de Bode,
como el de la figura 4-16, que consiste en una grafica de amplitud frente a
frecuencia y otra de fase frente a frecuencia. La existencia de alguna frecuencia de
elevada amplitud donde se produzca un cambio de fase de 180° nos indicard la
existencia de una frecuencia de resonancia.
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Martilio de impacto Acelerdmetro

Analizador FFT a0
multicanal

Frecuenca
Figura 4-16. Prueba de impacto, analisis de frecuencia y de fase

El arranque y rodamiento libre: Se enciende y se apaga la maquina mientras
se graban datos de vibracion. La forma de onda de tiempo indicard un maximo
cuando las RPM igualan las frecuencias naturales.

La prueba de la velocidad variable: En una maquina cuya velocidad se
puede variar en un rango ancho, se varia la velocidad y se tendra un pico constante
independiente de la velocidad a la frecuencia natural.

Las caracteristicas de la vibracidén debida a resonancia son:

- Se presenta a la velocidad de giro del eje.

- Es predominantemente horizontal.

- Los valores de vibracion en ambos apoyos de la maquina son
similares.

- La vibracion en los demés componentes del equipo es muy baja.

Como se ha explicado, las velocidades criticas provocan altas amplitudes de
vibracidén que pueden ser catastroficas, por eso, se debe evitar a toda costa trabajar a
estas velocidades. El objetivo es separar la frecuencia de operacion de la frecuencia
natural en un *20% como minimo. Las frecuencias naturales no pueden ser
eliminadas, pero pueden minimizarse sus efectos o pueden desplazarse a otras
frecuencias mediante diversos métodos:

- Reducir o eliminar la fuerza de excitacion: mediante equilibrado de
precision, alineacién de precision de ejes y correas, cambio de
aisladores gastados o rotos, etc..

- Modificar la masa o rigidez de la estructura.

- Cambio de régimen de giro en el equipo.

- Afiadir amortiguamiento al sistema: el amortiguamiento es la
capacidad interna de todo sistema para disipar la energia vibratoria.
Se puede, por ejemplo, montar la mdaquina sobre calzos
antivibratorios.
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En ocasiones, es necesario aislar o amortiguar un equipo para evitar los
dafios que provocarian las vibraciones transmitidas a través del suelo, estructuras o
tuberias a otros equipos mas sensibles. Cuando varias sefiales tienen la misma
frecuencia puede darse el fendmeno de resonancia, pero también puede aparecer
una nueva sefial modulada, a una frecuencia diferente de la de dichas sefiales por
separado.

4.1.6. Modulacion y demodulacion

La modulacién es un efecto no lineal en el cual varias sefiales interactdan
unas con otras para producir nuevas sefales con frecuencias que no estaban
presentes en las sefnales originales. Hay muchas formas de modulaciéon incluyendo
la modulacién de frecuencia y de amplitud.

La modulacion de frecuencia es la variacion en frecuencia de una sefal
debido a la influencia de otra sefial, generalmente de frecuencia mas baja. Muchas
maquinas producen espectros de vibracidon que contienen modulacion de amplitud
y ésta causa la aparicion de bandas laterales. Se puede diagnosticar varios tipos de
problemas de maquinas examinando en detalle esas bandas laterales. Algunos
ejemplos de maquinas que producen modulacion de amplitud son las cajas de
engranajes, donde la frecuencia del engranaje esta modulada por la velocidad de
revolucion de cada engrane; y los rodamientos con elementos rodantes, donde los
tonos de rodamientos se pueden modular por la velocidad de revolucion.

La demodulacién es el proceso de recuperacion de la sefial moduladora de
una sefial modulada. En el campo del andlisis de vibracidon a veces ocurre que
algunos componentes de la sefial, como 1X RPM Ila velocidad de rotacidn,
modulan otros componentes como las frecuencias de engranaje o tonos de
rodamiento [45] [63].

Se puede usar un demodulador para detectar y recuperar esas sefales
moduladoras. A la hora de implementar la demodulacion tradicionalmente se han
empleado técnicas como la rectificacion, la Transformada de Hilbert o el
PeakVue®. Estos métodos se basan en la busqueda de impulsos de alta frecuencia,
lo cual se complica por el hecho de que dicha periodicidad puede llegar a
desaparecer debido a pequefias variaciones en la velocidad de giro del rodamiento.
Ademas, los métodos clasicos basados en la Transformada de Fourier tienden a
promediar la vibracidon transitoria (como la que provocan los defectos en
rodamientos), lo cual los hace mas propensos a enterrarla en el ruido de fondo.

La forma mas natural de superar estas dificultades es el empleo de métodos
que tengan en cuenta la forma en que el contenido frecuencial de la sefial varia en
funcion del tiempo, como es el caso de la Transformada de Wavelet (WT). Este
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tipo de métodos se conocen como de andlisis de tiempo-frecuencia. Desde su
aparicion a mediados de los 80 la teoria en relacion a la WT se ha expandido muy
rapidamente en casi todos los campos relacionados con el procesamiento de sefial y
en los ultimos afios su uso se ha extendido al terreno del andlisis de vibraciones
mecanicas. La WT es una técnica muy eficaz para separar los impulsos de corta
duracion y alta frecuencia, tipicos, por ejemplo, de los defectos en rodamientos, de
las componentes de larga duracion y baja frecuencia que componen la vibracion.

Una vez definido el fendmeno vibratorio, sus unidades y escalas es necesario
conocer los instrumentos de medida que se van a emplear para captar las
vibraciones y transformarlas en sefales susceptibles de ser medidas. Una vez
definido el fendmeno vibratorio, sus unidades y escalas es necesario conocer los
instrumentos de medida que se van a emplear para captar las vibraciones y
transformarlas en sefiales susceptibles de ser medidas.

4.1.6.1. Errores en la transformada de Fourier

Podemos calcular la transformada de Fourier de cualquier tipo de funcidn,
ya sea mediante una Transformada de Fourier Répida o Discreta, incluso las que
no estan definidas analiticamente. Sin embargo, como la TDFD y la TDFR no son
mas que una aproximacion de la TDF, al utilizarlas se cometen errores de los que
es necesario conocer el alcance y significado. Ademads, estos errores pueden en
ocasiones eliminarse o, al menos, reducir sus efectos.

En el calculo de la TDF pueden distinguirse tres fuenes principales de error:
el error propio del cardcter digital de las funciones del tiempo y de la frecuencia,
que recibe el nombre de aliasing; el error originado por la necesidad de conseguir
intervalos finitos de la funcidn temporal. A este error se le da el nobre de leakage.
Finalmente, puede citarse también el error inherente del proceso de digitalizacion,
pues el valor de la funcion debe ser redondeado o truncado para poder expresar con
el numero de cifras limitado si el computador considera un numero de cifras
adecuado, y por ello no ahondaremos mads en este caso.

4.1.6.2. Aliasing

El aliasing se introduce como consecuencia de la discretizacién de la funcién
temporal, y fundamentalmente consiste en dotar a la TDF de un caracter peridédico
que en realidad no tiene. Si ty es el intervalo de digitalizacion en el tiempo, 1/ tyserd
el periodo introducido en el dominio de la frecuencia. La TDF periddica se obtiene
sumando infinitas funciones F(f) desplazadas cada una respecto a la anterior una
distancia 1/ t,.
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Asi pues, el efecto del aliasing es doble. Por una parte elimina absolutamente
el sentido de las frecuencias mayores que 1/(2 ty) y menores que (-1)/(2 to), ya que
los valores de la TDF exteriores a dicho intervalo no son mas que meras
repeticiones de los valores interiores. A esta propiedad se le conoce con el nombre
del Teorema de Shannon. Este teorema establece que con un intervalo de
discretizacién de t, no es posible obtener informacion acerca del contenido de la
sefal original a frecuencias superiores a 1/(2 ty). A esta frecuencia se le suele llamar
Frecuencia de Nyquist. Ademas de esta frecuencia limite, el aliasing tiene otro
importante efecto que afecta negativamente a la precisién de los valores calculados.
Hay valores de F(f) por encima de la frecuencia de Nyquist que, cuando F(f) se
desplaza, caen en el intervalo [(-1)/(2 ty), 1/(2 to)], perturbando los valores de la
TDF dentro de este intervalo.

Para corregir este error hay que tener en cuenta que si la funciéon no tiene
componentes a frecuencias superiores a la de Nyquist, este error no se produce, Lo
que se debe hacer entonces es filtrar la funcién a analizar con un filtro que elimine
todas las frecuencias altas.

4.1.6.3. Leakage

La TDFR equivale a la convolucién de la verdadera TDF de la fucnién
original, con la TDF de un pulso rectangular unitario de longitud T. En la figura
siguiente aparece este pulso rectangular y su TDF. Esta TDF presenta la forma de
la funcién armonica cuya amplitud tiende hiperbolicamente a cero. El semiperiodo
de esta funcién armonica es 1/2T.

Figura 4-17. Transformada de Fourier de un pulso rectangular

Los errores producidos por el leakage se deben también a un doble
mecanismo de actuacidén. Por una parte, la convolucion con el 16bulo central de la
TDF R(f) del pulso rectangular, tiende a promediar las componentes a frecuencias
contiguas en la TDF F(f). Quiere esto decir que se disminuye la resolucién de la
TDF, en proporcion a la anchura 1/2T de dicho 16bulo. Si no se desea perder
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resolucion, y se quiere evitar este efecto hay que aumentar el periodo T en la
TDFF.

El segundo tipo de error producido por el leakage se debe a los l6bulos
laterales de amplitud decreciente que aparecen en la TDF R(f) del pulso rectangular
r(f). Estos 16bulos tienden a distorsionar la composicién en frecuencia. Ademas este
error no se corrige como el de la falta de resolucion, aumentando simplemente el
intervalo T. Para disminuir este error es necesario reducir en lo posible las
oscilaciones de la TDF del pulso rectangular. Para ello lo que se suele hacer es
cambiar la forma de este pulso al que se le suele denominar también ventana. Hay
que buscar ventanas distintas a la rectangular, cuya TDF presente menos
oscilaciones que la de ésta, como por ejemplo la ventana Hanning, exponencial u
otras.

En resumen, empleamos la ventana para reducir el leakage, ya que la sefial
no es periddica. El efecto del leakage es subestimar la amplitud del espectro y
sobreestimar el factor de amortiguamiento. La ventana fuerza artificialmente a que
la sefial sea nula tanto al principio como al final del tiempo de muestreo de forma
que aparentemente es periodica. las funciones de ventana no eliminan el leakage
por completo y pueden distorsionar los resultados eliminando ciertos datos. El uso
de la ventana exponencial no altera la posicion de las frecuencias naturales ni el
valor de los modos (si se aplica de la misma forma a todas las medidas), pero
introduce un aumento artificial de los valores del amortiguamiento que hay que
corregir una vez determinados los parametros modales.

4.1.7. Sensores de medida de vibraciones

El transductor de vibraciones es un dispositivo que produce una sefal
eléctrica en funcién del movimiento vibratorio al cual estd sujeto. Un buen
transductor no debe agregar falsos componentes a la sefial y debe producir senales
uniformes en todo el rango de frecuencias de interés.

4.1.7.1. Tipos de sensores

Los diferentes tipos de transductores responden a diferentes parametros de la
fuente de vibracion. Un sensor de proximidad es sensible a los desplazamientos un
sensor de velocidad a las velocidades de oscilacion y un acelerometro a las
aceleraciones.

A continuacion se examinan las caracteristicas de esos transductores.
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4.1.7.2. Sensor de proximidad

El sensor de proximidad, también llamado transductor de desplazamiento,
es una unidad de montaje permanente, y necesita un amplificador que acondicione
la sefial para generar un voltaje de salida proporcional a la distancia entre el
transductor y el extremo del eje (figura 4-18). Su operacion esta basada en un
principio magnético y por eso es sensible a las anomalias magnéticas en la
maquina.

Base roscada

Sonda Punta del sensor.

B

/8 t

elemento objeto de analisis

Figura 4-18. Montaje tipico de un sensor de proximidad

La frecuencia de respuesta media del transductor de desplazamiento llega
hasta alrededor de 1000 Hz. Algunos de los sensores de proximidad mas utilizados
son:

e Sensores resistivos de desplazamiento, los cuales tienen una resistencia
variable que hace que la amplitud de la sefal vibratoria sea funcién del
desplazamiento del elemento sobre el que se encuentra fijado el sensor.

e LVDT (Linear Votage Displacement Transducer), que transforma el
movimiento de su nucleo en una tensién alterna. Este tipo de sensores
requiere un filtro Paso Bajo (figura 4-19) que deje pasar la baja frecuencia
asociada a la sefial de entrada y rechace la alta frecuencia asociada a la
modulacion.
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Figura 4-19. Montaje de un sensor LVDT con filtro paso bajo

e Sensores Eddy: Este tipo de sensor necesita una fuente de alimentacién
auxiliar. La corriente eléctrica crea un campo magnético que crea corrientes
inducidas para medir distancias. Este tipo de sensores no necesita contacto
fisico y por ello son muy utilizados en la medicion de vibraciones en ejes

[44].

Su resolucidn es elevada y trabaja en altas frecuencias (mayor de 10 kHz). El
montaje tipico de este sensor (figura 4-20) necesita una fuente de excitacién
variable, demodulacioén y filtrado, por lo que su uso no estd muy extendido.

ot+—o

Demodulador y
Filtro Paso Bajq

) o1+—o

Figura 4-20. Montaje de sensor Eddy
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4.1.7.3. Sensor de velocidad

El principio de operacion es similar al de los sensores de proximidad. El
transductor de velocidad, o vibrometro, es uno de los tipos mas antiguos de
transductor de vibracién pero todavia se usa bastante. Es un transductor sismico
que contiene una bobina de alambre movil, en un campo magnético, o un iman
movil dentro de una bobina de alambre (figura 4-21). El movimiento relativo entre
el campo magnético y la bobina induce una corriente proporcional a la velocidad
del movimiento. De esta manera, la unidad produce una sefial directamente
proporcional a la velocidad de la vibracion. Es autogenerador y no necesita
acondicionadores electronicos para funcionar.

Tiene una impedancia de salida eléctrica relativamente baja que lo hace
relativamente insensible a la presencia de ruido [66].

_Bobina de alambre

Iman con resortes
ligeros

Figura 4-21. Transductor de velocidad

Aun con todas estas ventajas, el transductor de velocidad tiene muchas
desventajas que hacen que haya quedado obsoleto para instalaciones nuevas. Es
relativamente pesado y complejo, y por eso es caro. Ademds, su rango de
frecuencias es reducido (de 10 Hz a 1000 Hz). El resorte y el iman forman un
sistema resonante de baja frecuencia, con una frecuencia natural de 10 Hz. La
resonancia tiene que ser altamente amortiguada, para evitar un pico importante en
la respuesta a esta frecuencia. El problema es que la amortiguacion en cualquier
diseno practico es sensible a la temperatura, y eso provoca que la respuesta de
frecuencia y la respuesta de fase dependan de la temperatura. Un tipo mds reciente
de transductor de velocidad consiste en un acelerémetro piezoeléctrico con un
integrador electronico incluido que forma parte del sistema para convertir la sefial
en velocidad. Esta unidad es, en todos los aspectos, superior al sensor de velocidad
sismico clésico.
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4.1.7.4. Acelerometro

Se trata de un transductor cuya salida eléctrica es directamente proporcional
a la aceleracion experimentada por el elemento al que se encuentra unido en un
rango ancho de frecuencias. Se puede considerar al acelerémetro piezoeléctrico
como el transductor estandar para medicién de vibracibn en maquinas y su
configuracion y funcionamiento se estudian a continuacion.

» Acelerometro piezoeléctrico

El acelerobmetro es uno de los transductores mas versatiles, siendo el mas
comun el piezoeléctrico por compresion. Este se basa en que cuando se comprime
un reticulo cristalino piezoeléctrico se produce una carga eléctrica proporcional a la
fuerza aplicada.

Los elementos piezoeléctricos se encuentran comprimidos por una masa,
sujeta al otro lado por un muelle y todo el conjunto dentro de una caja metélica
(figuras 4-22 y 4-23). Cuando el conjunto esta sometido a vibracién el disco
piezoeléctrico se ve sometido a una fuerza variable proporcional a la aceleracién de
la masa. Debido al efecto piezoeléctrico se desarrolla una tensién variable
proporcional a la aceleracion.

Este dispositivo, junto con los circuitos eléctricos asociados, se puede usar
para medir velocidad y desplazamiento ademas de la determinacién de formas de
onda y frecuencia. Una de las ventajas principales de este tipo de transductor es que
puede ser tan pequefio que su influencia sea despreciable sobre el elemento que
vibra. El intervalo de frecuencia tipica es de 2 Hz a 10 kHz, rango que ningun otro
transductor puede igualar [9].

Amplificador =
S~
i-

| Masa

| Resorte

J

|_Elemento
piezoeléctrico

__Base

Figura 4-22. Esquema de un acelerometro Figura 4-23. Acelerometro piezoeléctrico

Como ya se ha se dicho, el rango de frecuencias del acelerometro es muy
amplio. La respuesta de alta frecuencia estd limitada por la resonancia de la masa
sismica, junto con la elasticidad del elemento que genera el efecto piezoeléctrico.
Esa resonancia produce un pico importante a la frecuencia natural del transductor,
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alrededor de 30 kHz para los acelerometros que se usan normalmente. Una regla
general es que un acelerdmetro se puede usar alrededor de 1/3 de su frecuencia
natural (figura 4-24).

\ids

Rango Util

1Hz Fnf2 Fn Log Frecuencia

Figura 4-24. Rango de frecuencias recomendado para un acelerometro

El uso de este tipo de transductores es comun en mantenimiento predictivo,
donde se emplea para detectar defectos en maquinas rotativas y alternativas,
detectando por ejemplo, el mal estado de rodamientos o casquillos en una etapa
temprana antes de que se produzca la averia. Otro ejemplo es la deteccion en
bombas impulsoras de liquidos del fendmeno de cavitacion debido a las frecuencias
caracteristicas de éstos. Este tipo de sensor es el mas empleado para la adquisicion
de datos de vibraciones en la maquinaria objeto de este proyecto.

Partiendo del acelerbmetro piezoeléctrico estudiado se han desarrollado
implementaciones de éste que incluyen elementos electrénicos para mejorar la
calidad de las medidas.

» Acelerometro piezoeléctrico CIP

CIP es la abreviatura de Circuito Integrado Piezoeléctrico. Un acelerometro
CIP contiene un pequefio circuito integrado que aisla de manera efectiva el
elemento piezoeléctrico del exterior. Se necesita una fuente en el aparato
acondicionador de la sefial para suministrar una corriente constante de unos
miliamperios al circuito integrado. Esta corriente llega a través del mismo
conductor que la sefial que proporciona el acelerémetro, por lo que debe haber un
condensador en serie para aislar la fuente de corriente continua de la corriente de la
sefal. Cuando se conecta un acelerémetro CIP a la fuente de energia el
amplificador necesita unos segundos para estabilizarse. Durante este tiempo
cualquier dato que la unidad recoja estard contaminado por las lentas variaciones
del voltaje. Por esa razon, los recopiladores de datos deben de tener un retraso
integrado para asegurar que la unidad se encuentra en condicion estable.
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4.1.7.5. Seleccion de sensores

Para la seleccion adecuada del sensor a utilizar se debe considerar la
amplitud a medir, la temperatura de la superficie a medir y, fundamentalmente, el
rango de frecuencias a medir.

La tabla 5 indica los rangos de frecuencias de los sensores de vibraciones
tipicos [30].

Tipo de transductor de ?rae'::ﬁc;rtziac?Hz)
Desplazamiento sin contacto 0 -10000
Desplazamiento con contacto 0-150
Velocimetro sismico 10 — 1000
Acelerémetro de uso general 2 -10000
Acelerémetro de baja frecuencia | 0,2 — 2000

Tabla 5. Rango de frecuencia de transductores

Otro factor que debe tenerse en cuenta en la seleccion del sensor es el ruido
eléctrico inherente a él. Por ejemplo, un acelerémetro de uso industrial tiene un
ruido eléctrico tipico de 500 0 g pico, mientras que un acelerometro de baja
frecuencia solo tiene un ruido eléctrico tipico de 100 g pico [30]

Una vez estudiados los distintos tipos de transductores es necesario conocer
el proceso que sigue la sefial captada hasta que es posible observarla de forma clara
para poder analizarla.

4.1.8. Adquisicion, procesamiento y analisis de las seriales

El proceso simplificado que sigue la sefal es el mostrado mediante diagrama
de bloques de la figura 4-25. Como se trata de medir las vibraciones que tienen
lugar en las maquinas no es necesario ningun excitador que haga vibrar el equipo.

El esquema correspondiente para sistemas pasivos (aquellos que no
necesitan excitador para vibrar) es el siguiente:
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Acondicionamiento

Sistema |—| Transductor |—»| Procesamiento

Presentacion

Control

Figura 4-25. Proceso de medida y analisis de sefiales vibratorias

El andlisis de vibraciones consta de dos etapas bien diferenciadas. La
primera es la adquisicion de datos y la segunda es la interpretacion de los mismos
para hacer el diagnoéstico de fallos. El proposito de la medida puede ser o medidas
de rutina, para vigilancia del estado y creacion de una base de datos historica para
conocer el valor habitual en condiciones normales, o bien medidas antes y después
de una reparacion, para analisis y 50diagnostico de problemas. Para obtener datos
validos y tutiles es necesario tener en cuenta las recomendaciones en la adquisicion
de datos, entre las que destacan:

e Determinar las caracteristicas de disefio y funcionamiento de la maquina
que estan directamente relacionadas con la magnitud de las vibraciones
como son la velocidad de rotacion, tipo de cojinetes y posicion, datos de
engranajes (numero de dientes, velocidad), etc.

e Seleccionar los parametros de medida (desplazamiento, velocidad o
aceleracion) dependiendo de la frecuencia del elemento rotativo. Ello
determina el transductor que es preciso utilizar.

e Determinar la posicién y direccion de las medidas. Estas se tomaran
generalmente en cojinetes o puntos donde sea mas probable que se
transmitan las fuerzas vibratorias. En la figura 4-26 se indican las tres
direcciones en que se deben tomar medidas en un rodamiento.

Yibracion radial Yibracidn axial

Figura 4-26. Sentidos de toma de datos en un soporte

e Seleccionar los transductores y el equipo de acondicionamiento de la sefial.
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e Toma de datos: Es importante asegurar la calidad en la toma de datos pues
de ello van a depender, en gran medida, los resultados del andlisis efectuado.
Para ello deben establecerse sin ambigiiedades y de forma metodica los
lugares de la toma de datos, que seran siempre los mismos, y la secuencia y
sentido de las medidas, para que las mismas puedan ser comparadas con
medidas anteriores y maquinas similares.

4.1.8.1. Acondicionamiento y Procesamiento de la sefial

Un acondicionador de sefnal es todo dispositivo presente en la cadena
instrumental disefiado para modificar una sefal, es decir, es el elemento del sistema
de medida que ofrece, a partir de la sefial de salida del sensor, una sefial apta para
ser presentada o registrada o que simplemente permita un procesamiento posterior
mediante un equipo estandar. Normalmente, son circuitos electronicos que ofrecen,
entre otras funciones de amplificacion, filtrado, adaptacion de impedancias,
modulacion y demodulacion.

Actualmente, cuando se realiza un analisis de vibraciones en una maquina
se emplean los denominados analizadores de espectro, que incluyen las etapas de
amplificaciéon, procesamiento digital de sefial (conversion analdgico-digital),
filtrado y analisis frecuencial [44] [4].

Figura 4-27. Analizador de sefiales SACADAS Mobile de LMS
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5. Percepcion humana de las vibraciones

Hay que considerar el comportamiento mecanico del cuerpo humano. Se
puede definir un nivel vibracional o confort de marcha del pasajero. Esta medida es
subjetiva y no se puede aislar el fendmeno de vibraciones del de ruido. No existe un
estandar absoluto de confort. La disminuciéon del confort producido por las
vibraciones se denomina Incomodidad Cinética Vibratoria (ICV).

Es muy dificil de definir en funcidon de los parametros de la vibracidén
(frecuencia, amplitud, aceleraciodn, etc.), pero existen algunas propuestas.

Criterios de Janeway para vibracion vertical.

Rango de frecuencias (Hz) Amplitud a frecuencia constante (in)
1-6 af? = 2 (pico cte sobreaceleracion)
6—-20 af2 = 1/3 (pico cte aceleracion)
20 -60 af = 1/60 (pico cte velocidad)

Tabla 6. Amplitudes de la forma de onda en funcion del rango de frecuencias

Todos los valores se refieren a vibraciones verticales sinusoidales con una
unica frecuencia. No hay bases para vibraciones multifrecuenciales. Se asume que
el ruido es bajo y solo la vibracion afecta al confort. Los datos se han obtenido con
personas de pié o sentadas en asientos duros.

Para vibraciones transversales los ensayos en ferrocarriles muestran que los
resultados tolerables son un 30% inferiores a los de las vibraciones verticales entre 1
y 2 Hz.

Existe una norma, la ISO 2631 que evalda la pérdida de rendimiento en
funcién de la exposicion a vibraciones teniendo en cuenta: nivel de la oscilacién,
frecuencia, direccion de la exposicidn, tiempo de la exposicion y postura del
individuo. En ella se definen tres limites para el cuerpo humano en el intervalo de 1
a 80 Hz:

e Limite de exposicion. Valores por encima de los cuales existe riesgo para la
salud.

e Limite de capacidad reducida por fatiga. Frontera a partir de la que
disminuyen las capacidades para la realizacion eficaz de un trabajo.

e Limite de confort reducido. Para vehiculos de transporte se relaciona con la
posibilidad de realizar actividades como leer, escribir, comer,...

A continuacién se presentan los limites de capacidad reducida por fatiga. El
tiempo limite de exposicidén se obtiene del anterior multiplicdndolo por dos. El
limite de confort reducido se obtiene como 1/3 del limite de capacidad reducida
por fatiga.
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Figura 5-1. Tiempos de fatiga en funcion de la aceleracion vertical y la frecuencia
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Figura 5-2. Tiempos de fatiga en funcion de la aceleracion horizontal y la frecuencia

Las figuras anteriores se expresan en funcion de la amplitud de la
aceleracién cuadratica media

Existen sistemas mas detallados (propiedad de las marcas), en las que se
evaluan las vibraciones en distintas zonas del cuerpo con distintos niveles de
aceptacion.
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El cuerpo humano tiene zonas mas débiles no contempladas por la norma
ISO. Por ejemplo, el cuello. Existen frecuencias que afectan de manera diferente a
distintos 6rganos del cuerpo humano.

liAucnm delantero Asicnto laternl Asiento vertical
¥ irascro
e \_\j
Balanceo asiento Cabeceo asiento Guifada asiento
P \
Respaldo Respaldo lateral Respaildo vertical

1.0 delantero y trasero

TN

Apayapics Apoyapies latcral Apoyapies vertical
1.0 delantero y trasero

TN T ST s

i |
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I
| 10 100 1 10100

Frecuencia [Hz]

Figura 5-3. Modelo de 12 ejes desarrollado por Ford para vibraciones en el cuerpo humano

Modelo de 12 ejes desarrollado por Ford para evaluar las vibraciones en el
cuerpo humano.
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Figura 5-4. Vibracion de los componentes del cuerpo humano
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La vibracion ponderada se expresa en m/s”> de una banda de frecuencias de
1/3 de octava, o en decibelios (dB). En dB, se calcula como 20 veces el logaritmo
decimal del ratio entre la aceleracién ponderada y la de referencia (mm/s?).

Por debajo de 1 Hz, los efectos no se deben solo a las vibraciones
(movimiento, intensidad, duracion y frecuencia), ya que afectan parametros como
la edad, el género, la vision, la actividad que se desarrolla o, incluso, los olores.

Mation Sickness
—#{ Reduced Comforti—

gt

Waighting Filter Amplification

Figura 5-5. Amplificacion de seiiales en funcion de la frecuencia

El cabeceo produce ndauseas, vértigo y mareo entre 0,5 y 0,75 Hz. Puede
llegar hasta 1 Hz Frecuencias de 5 a 6 Hz causan fatiga general por resonancia de
los musculos La zona visceral se ve afectada por frecuencias entre 5 y 7 Hz. La
frecuencia depende del individuo y de la amplitud. Amplitudes mayores aumentan
la frecuencia de sensibilidad La entrada en resonancia del diafragma (6 a 8 Hz), o la
parte frontal del torax (10 a 50 Hz) hace aparecer dificultades respiratorias La
cabeza y el cuello son muy sensibles a frecuencias entre 18 y 20 Hz.

Por ensayos se conocen algunas frecuencias de resonancia de partes del
cuerpo humano:

e Pierna flexionada (sentado): 2 Hz.

e Pierna rigida: 20 Hz.

e Torso superior (hombros): 4 a 5 Hz.
e Antebrazo: 5a 10 Hz.

e Columna vertical (axial): 10 a 12 Hz.
e Brazo: 16 a 30 Hz.

e Mano: 30 a 50 Hz.

e Globo ocular: 20 a 90 Hz.
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El globo ocular es critico. Una oscilacion de la cabeza de 0,1 mm a 60 Hz
hace perder 20 minutos de arco. Esto son 60 cm a 100 metros.

El objetivo debe ser eliminar las vibraciones, aunque una pequefia parte es
necesaria para mantener las sensaciones [5].
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6. Control de vibraciones

6. 1. Introduccion y metodologias

En la practica, existen un gran namero de situaciones en las que es posible
reducir, pero no eliminar las fuerzas de caracter dindmico (variables en el tiempo)
que excitan nuestro sistema mecanico, Figura 6-1, dando lugar a la aparicién de un
problema de vibraciones. En este sentido, existen diferentes métodos o formas de
plantear el control de las vibraciones; entre todos ellos cabe destacar:

El conocimiento y control de las frecuencias naturales del sistema de cara a
evitar la presencia de resonancias bajo la accién de excitaciones externas.

La introduccion de amortiguamiento o de cualquier tipo de mecanismo
disipador de energia de cara a prevenir una respuesta del sistema
excesiva(vibraciones de gran amplitud), incluso en el caso de que se produzca una
resonancia.

El uso de elementos aislantes de vibraciones que reduzcan la transmision de
las fuerzas de excitacidén o de las propias vibraciones entre las diferentes partes que
constituyen nuestro sistema.

Connecting rod —

‘Shock mounts

T~ Chassis

Figura 6-1. Esquema de motor de cuatro cilindros

La incorporacién de absorbedores dindmicos de vibraciones o masas
auxiliares neutralizadoras de vibraciones, llamados también amortiguadores
dinamicos, con el objetivo de reducir la respuesta del sistema.
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6.2. Control de las frecuencias naturales

Sabemos que cuando la frecuencia de excitaciéon coincide con una de las
frecuencias naturales del sistema, tiene lugar un fenomeno de resonancia. La
caracteristica mas importante de la resonancia es que da lugar a grandes
desplazamientos, al amplificar de manera importante las vibraciones del sistema.
En la mayor parte de los sistemas mecanicos, la presencia de grandes
desplazamientos es un fenémeno indeseable ya que provoca la aparicion de
tensiones y deformaciones igualmente grandes que pueden ocasionar el fallo del
sistema.

En consecuencia, las condiciones de resonancia deben de tratar de ser
evitadas en el disefio y construccion de cualquier sistema mecanico. No obstante,
en la mayor parte de los casos, las frecuencias de excitacién no pueden controlarse
al venir impuestas por los requerimientos de caracter funcional del sistema (por
ejemplo, velocidades de giro). En tal caso, el objetivo serd el control de las
frecuencias naturales del sistema para evitar la presencia de resonancias.

Tal y como se deduce de la definicion vista para un sistema de un grado de
libertad (1 gdl), la frecuencia natural de un sistema o= (k/m)"? puede cambiarse
variando tanto la masa (m) como la rigidez (k) del mismo. Aunque la definicion se
haya establecido para un sistema de 1 gdl, la conclusion obtenida es, en general,
igualmente aplicable a sistemas de N grados de libertad. En muchas situaciones en
la practica, sin embargo, la masa no resulta facil de cambiar, ya que su valor suele
venir determinado por los requerimientos funcionales del sistema (por ejemplo, la
masa del volante de inercia de un eje viene determinada por el valor de la energia
que se quiere almacenar en un ciclo). Por ello, la rigidez del sistema es el parametro
que se modifica de forma mas habitual a la hora de alterar las frecuencias naturales
de un sistema mecanico. Asi, por ejemplo, la rigidez de un rotor puede modificarse
cambiando el numero y colocacién de los puntos de apoyo (cojinetes).

6.3. Introduccion de amortiguamiento

Aunque el amortiguamiento es a menudo despreciado de cara a simplificar
el analisis de un sistema, especialmente en la busqueda de sus frecuencias naturales,
todos los sistemas mecanicos reales poseen amortiguamiento en mayor 0 menor
medida. Su presencia resulta de gran ayuda en la mayor parte de los casos, e
incluso en sistemas como los parachoques de los automoéviles y en muchos
instrumentos de medida de vibraciones, el amortiguamiento debe ser introducido
para satisfacer los requerimientos funcionales.

Si el sistema se encuentra en un caso de vibraciones forzadas, su respuesta
(la amplitud de la vibracidn resultante) tiende a amplificarse en las cercanias de la
resonancias, tanto mas cuanto menor sea el amortiguamiento. La presencia de
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amortiguamiento siempre limita la amplitud de la vibracién. Si la fuerza o fuerzas
de excitacidon son de frecuencias conocidas, sera posible evitar las resonancias
cambiando la frecuencia natural del sistema y alejandola de aquella o aquellas. Sin
embargo, en el caso de que el sistema tenga que operar en una determinada banda
de velocidades (como es el caso de un motor eléctrico de velocidad variable o de un
motor de combustion), puede que no resulte posible evitar la resonancia en todo el
rango de condiciones de operacion. En tales casos, podremos tratar de aportar
amortiguamiento al sistema con el objetivo de controlar su respuesta dinamica,
mediante la introduccién de fluidos (agua, aceites, ...) que envuelvan al sistema
aportando amortiguamiento externo, o el uso de materiales estructurales con un
alto amortiguamiento interno: hierro fundido, laminado, materiales tipo sandwich,

En ciertas aplicaciones de cardcter estructural, también es posible introducir
amortiguamiento a través de las uniones. Por ejemplo, las uniones atornilladas o
remachadas, al permitir un cierto deslizamiento entre superficies, disipan mas
energia en comparacion con las uniones soldadas. Por lo tanto, de cara a aumentar
el amortiguamiento de una estructura (su capacidad de disipacién de energia)
resultan mas recomendables las uniones atornilladas o remachadas. Sin embargo,
este tipo de uniones reducen la rigidez del sistema y generan mayores problemas de
corrosion como consecuencia de las particulas que se desprenden debido
precisamente a ese deslizamiento en la unidn. Pese a todo, si se precisa disefiar una
estructura con un valor alto del amortiguamiento, estas uniones deben ser una
posibilidad a tener en cuenta.

6.4. Aislamiento de vibraciones. Transmisibilidad

Se conoce como aislamiento de vibraciones a todo aquél procedimiento que
permite reducir los efectos indeseables asociados a toda vibracion. Basicamente,
ello suele suponer la introduccién de un elemento elastico (aislante) entre la masa
vibrante y la fuente de vibracion, de forma que se consigue reducir la magnitud de
la respuesta dindmica del sistema, bajo unas determinadas condiciones de la
excitacion en vibracion.

Un sistema de aislamiento de vibraciones puede ser activo o pasivo,
dependiendo de si se precisa una fuente externa de potencia o no para que lleve a
cabo su funcidn.

Un control pasivo esta formado por un elemento eldstico (que incorpora una
rigidez) y un elemento disipador de energia (que aporta un amortiguamiento).
Ejemplos de aislantes pasivos (Fig. 6-2) son: un muelle metdlico, un corcho, un
fieltro, un resorte neumatico, un elastobmero, ...
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Figura 6-2. Aislantes pasivos

Un control activo de vibracion estd formado por un servomecanismo que
incluye un sensor, un procesador de sefial y un actuador. El control mantiene
constante una distancia entre la masa vibrante y un plano de referencia. Cuando la
fuerza aplicada al sistema varia

esa distancia, el sensor lo detecta y genera una sefal proporcional a la
magnitud de la excitacion (o de la respuesta) del sistema. Esta sefial llega al
procesador que envia una orden al actuador para que desarrolle un movimiento o
fuerza proporcional a dicha sefal.

La efectividad de un aislante de vibraciones se establece en términos de su
transmisibilidad. La TRANSMISIBILIDAD (Tr) puede definirse como el cociente
entre la amplitud de la fuerza transmitida y la de la fuerza de excitacion.

Los problemas principales que el aislamiento de vibraciones plantea pueden
encuadrarse dentro de una de estas dos situaciones:

Aislar un sistema que vibra de la base que lo soporta para que ésta no sufra
y/0 no transmita la vibracion a su entorno. En este caso, las fuerzas que excitan al
sistema dando lugar a la vibracidon pueden tener su origen en desequilibrios,
desalineamientos, ... cuando se trata de sistemas mecanicos con elementos
alternativos (Fig. 6-3) o rotativos; o pueden tratarse de fuerzas de cardcter
impulsivo, es el caso de sistemas de prensa, estampacion, explosiones, ...
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Figura 6-3. Piston-biela-manivela

Auislar el sistema mecanico a estudio de la base que lo soporta y que esta
vibrando (excitaciones sismicas, Fig. 6-4). Este puede ser el caso de la proteccion de
un instrumento o equipo delicado del movimiento de su contenedor o su base
soporte. En la practica, el problema por ejemplo puede ser disefiar correctamente
un embalaje para evitar la transmisiéon de fuerzas de magnitud importante al
instrumento delicado o equipo que se quiere transportar.

Figura 6-4. Mesa vibrante

» Reduccion de la fuerza transmitida a la base

Si el sistema se modeliza como un sistema de un grado de libertad, la fuerza
de excitacion se transmite a la fundaciébn o base a través del muelle y el
amortiguador y su valor (Ft(t)) viene dado por la suma de ambas componentes:

F.(t) = kx(t)+cx(t)

Si la fuerza transmitida a la base Ft(t) varia de forma armonica (como es el
caso de sistemas con elementos rotativos, Fig. 6-5), las tensiones y deformaciones
que tendrdn lugar sobre los elementos de unién a la fundacién también variaran
armonicamente, lo que podria llegar a provocar un fallo por fatiga. Incluso en el
caso de que la fuerza transmitida no sea armonica, su magnitud deberd limitarse
por debajo de unos valores de seguridad.

79



ANALISIS MODAL DE UN AUTOBUS

Figura 6-5. Maquina rotativa

Cuando una méquina rotativa se sujeta directamente sobre una fundacion
rigida, ésta se vera sometida a la accion de una fuerza armonica debida al
desequilibrio de la méquina rotativa que se superpondrd a la carga estdtica asociada
a su peso. Por ello, se colocara un elemento elastico entre la maquina y la
fundacién que trate de reducir las fuerzas transmitidas a esta tltima.

Figura 6-6. Ventilador en voladizo

El sistema puede ser idealizado como un sistema de un grado de libertad
(Fig. 6-7). El elemento elastico incorpora tanto una rigidez (muelle k) como un
amortiguamiento (amortiguador c).

Suponiendo que el funcionamiento de la maquina da lugar a una fuerza de
excitacion que actua sobre el sistema y varia de forma armoénica (el algebra
compleja permite considerar de forma simultdnea tanto el caso senoidal como el
cosenoidal):

f(t)=1f,e" =1, (cos wt +isen wt)
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Figura 6-7. Sistema de 1 grado de libertad

La respuesta estacionaria del sistema ante dicha excitacién armodnica sera el
producto de la excitacidén por la funcion de transferencia H(w). Es decir, recordando
lo visto al definir la funcion de transferencia en sistemas de 1 gdl:

x(t)=H(®)f,e' = pil@t-0)_ yqi(ot-0)

" Jb- ) (22

La fuerza transmitida a la fundacién serd la resultante de las fuerzas de
resorte y amortiguador:

F(t)=kx(t)+cx(t) -

La magnitud de esa fuerza sera igual a la composicion de los modulos de las
dos fuerzas anteriores:

F =kX, F =coX=25oMoX =2EkBX.

= R +F2 =kX/1+ (28BY

Se define asi el concepto de TRANSMISIBILIDAD como la relacion entre
el médulo de la fuerza transmitida al soporte Ft y el mddulo de la fuerza excitadora
0. Recordando la definicion del Factor de Amplificacion Dindmica (D):

1
kf 2 — 1+ (2B)’
(o F i) o

Reduccidn de la fuerza transmitida a la fundacion debida al desequilibrio del
rotor

Resulta un caso particular del presente problema muy habitual. En esta
situacion, la fuerza que excita el sistema en esta situacion (Figura 34) es la
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componente vertical de la fuerza centrifuga de la masa m que gira con velocidad
angular o:

f(’l) = m62r -senmt = m(—02r . |m(eiat)

f’g
|

Figura 6-8. Transmision de desequilibrio

De forma analoga a lo descrito anteriormente, la respuesta del sistema ante
dicha excitacion serd la parte imaginaria del producto de la fuerza compleja por la
funcion de transferencia H(w). La transmisibilidad entendida como la relacion entre
el modulo F de la fuerza transmitida al soporte y el modulo de la fuerza excitadora
sera idéntica a la vista:

» Reduccion de la fuerza transmitida por la base al sistema

Si el sistema se modeliza como un de un grado de libertad, la fuerza
transmitida Ft(t) vendra dada por la resultante de las componentes debidas al
muelle y al amortiguador:

Fy(t) = Klx(t) = (O)]+ e[x(t) %, (V)]

Considérese el sistema de la Figura 35, en el que la base estd sometida a un
movimiento armonico:

x,(t)= X" =X (cos ot +isenwt)

Se trata de un caso de excitacion sismica (excitacion por la base), luego la
ecuacion diferencial del sistema discreto basico se cumple aplicada al movimiento
relativo entre la masa m y la base, introduciendo como fuerzas exteriores las
fuerzas de inercia de arrastre:

82



ANALISIS MODAL DE UN AUTOBUS

f(t)= -mX, = mo?Xe™

g |

=
m
AR DA A A A *
- _—— @
—

Figura 6-9. Vibraciones sismicas

El movimiento relativo resultante sera:

x(t)=H(®)- mo’Xe'™
y el absoluto serd la suma del movimiento de arrastre xi(t) y relativo x( )t :

x(t) = Xe® +H(®) - Xmo2e® =X 1+ maH®)e™

*

De donde, el modulo del desplazamiento resultante X sera:
X =X {1+ ma’H(@) = X1+ :

B T
ey H+aeh)

Se define en este caso la TRANSMISIBILIDAD como la relacién entre la
amplitud del desplazamiento del sistema de masa m y la del desplazamiento de la

base.
T = % D1+ (2B

Que resulta ser la misma expresion que en el caso anterior.

» Consideraciones practicas sobre la transmisibilidad

El que tanto en un caso como en otro la transmisibilidad tenga la misma
expresion anima a representarla graficamente (Fig. 36), de modo analogo a como se
hizo con el factor de amplificacidén dinamica D en sistemas de 1 grado de libertad:

83



ANALISIS MODAL DE UN AUTOBUS

Para poder decir que se ha conseguido el aislamiento es preciso que la
Transmisibilidad sea < 1. Puede observarse que ello obliga a que la frecuencia de

excitacion @ sea, por lo menos, (2)"/* veces la frecuencia natural del sistema .

Para valores de f=w/m proximos a la unidad, el sistema actiia no como un
aislante, sino como un amplificador, transmitiendo esfuerzos o desplazamientos
muy superiores a los originales.

Para una frecuencia de excitacion dada @, puede reducirse el valor de
transmisibilidad disminuyendo la frecuencia natural o del sistema (lo que equivale
a aumentar la f3).

V2

Figura 6-10. Transmisibilidad

Por lo que al amortiguamiento se refiere, la transmisibilidad también puede
reducirse disminuyendo la relacién de amortiguamiento (£) ya que si B es > (2)"?,
la Tr disminuye al hacerlo &. Sin embargo, este planteamiento resulta perjudicial si
el sistema se ve obligado a pasar por la resonancia, por ejemplo durante situaciones
de arranque y parada. Por ello, en cualquier caso, siempre sera necesario un cierto
amortiguamiento que evite amplitudes de vibracion infinitamente grandes en el

paso por la resonancia.

6.5. Aislamiento de impactos

Los impactos son cargas aplicadas durante un intervalo de tiempo muy
corto, normalmente inferior a una vez el periodo natural del sistema: martillos de
fragua, prensa, estampacion, explosiones, ... son ejemplos de fuerzas de impacto.
El aislamiento de impactos puede definirse como todo aquél procedimiento
mediante el cual se pretende reducir los efectos indeseables de un impacto. Los
principios presentes en este tipo de problemas son similares a los vistos en el
aislamiento de vibraciones, aunque las ecuaciones son diferentes debido a la
naturaleza transitoria del la excitacion por impacto.
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Un carga por impacto de corta duracién F(t), aplicada a lo largo de un
intervalo de tiempo T, puede ser considerada como un impulso:

F= Eﬁht

que al actuar sobre una masa m, le comunicard una velocidad

v=F/m

Es decir, que la aplicacion de una carga de impacto de corta duracion puede
ser considerada equivalente al establecimiento de una velocidad inicial en el
sistema. En tal caso, la respuesta del sistema bajo la carga de impacto puede
determinarse a partir de la resolucion de un problema de vibraciones libres con
velocidad inicial.

Asumiendo como condiciones iniciales:
x(0)=x,=0, x(0)=x,=v

el problema de vibraciones libres de un sistema de un grado de libertad con
amortiguamiento viscoso tiene una respuesta x(t) que puede expresarse:

_a—Got
x(t)=Y"% " sen oyt
Wp

La fuerza transmitida a la fundacion Ft(t) serda, una vez mas, la resultante de
la composicion de las fuerzas de resorte y amortiguador:

F. (t) = kx(t) + ox(t)

La aplicacion en esta ecuacion de la expresion obtenida para la respuesta del
sistema permitira determinar el valor maximo de la fuerza transmitida a la
fundacion, asi como la dependencia de los parametros que influyen en su valor.

6.6. Absorbedores dinamicos de vibraciones

Una maquina o sistema mecanico puede experimentar unos niveles
excesivos de vibracion si opera bajo la accion de una frecuencia de excitacién
cercana a alguna de las frecuencias naturales del sistema. En estos casos, el nivel de
vibracion puede reducirse también haciendo uso de un absorbedor dindmico de
vibraciones, que no es otra cosa sino otro sistema masa-resorte que se afiade al
sistema. En este sentido, el absorbedor dinamico de vibraciones se disefia de tal
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forma que las frecuencias naturales del sistema resultante se encuentren alejadas de
la frecuencia de excitacion. El andlisis de este tipo de sistemas para el control de
vibraciones se llevara a cabo idealizando la maquina o sistema mecanico mediante
un sistema de un grado de libertad.

» Absorbedores dinamicos de vibraciones sin amortiguamiento

Sea un sistema (Fig. 5-11) de masa m; sujeto a la acciéon de una fuerza
excitadora de caracter armonico

F=Fe™

en el caso mas general (senoidal en el ejemplo de la figura 5-12). Si
afladimos una masa auxiliar m2, el resultado es un sistema de dos grados de
libertad.

Planteando las ecuaciones del movimiento, suponiendo una solucion
armonica:

v iwt v iot
Xi(t)=X; €, x,(t)=X, -e
y resolviendo el sistema de forma similar a lo desarrollado en el apartado de

sistemas de 2 gdl, obtendremos las amplitudes de las vibraciones estacionarias de
ambas masas:

X, = Fo'(k2_m262)
L mm, (o’ - of ) {0 - o}

Fysin wt

Machine (m,) T

x;(r}
Isolator Isolator
(k,/2) (kyf2)

Rigid base

Dynamic vibration
absorber

Figura 6-11. Absorbedor dinamico no amortiguado
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El objetivo es reducir X1, amplitud de la vibracidon correspondiente al
sistema inicial de masa m1, por lo que interesara que el numerador correspondiente
sea nulo. Si, ademads, inicialmente el sistema estaba operando cerca de la
resonancia, es decir

o° =k,/m, =,

, se deduce que el absorbedor debera disenarse de forma que su masa y
rigidez cumplan:

Asi, la amplitud de vibracion de la maquina o sistema original operando en
su frecuencia de resonancia original serd cero (antiresonancia). Es decir, no es que
se haya reducido la amplitud de la vibracion desde un valor infinito a un valor
finito, como ocurriria si lo que hiciésemos fuera introducir amortiguamiento, sino
que la hemos reducido a cero (Fig. 6-12).

Without absorber
With absorber / / With absorber
¥

my_ 1
m 20
12 ;

wy =ty ,‘." \
! \ ]

-
— — )

T

|
|
¢
\

0
06 07 0.8 0.9 1.0 1.1 1.2 1.3

Figura 6-12. X, frente a p

En cualquier caso, existen consideraciones que han de tenerse en cuenta,
algunas de las cuales pueden observarse en la figura:

La introducciéon de absorbedor dinamico de vibraciones elimina la vibracién
a la frecuencia de excitacion ®, pero introduce dos nuevas frecuencias de

resonancia Q1 y Q2 en las que las amplitudes de vibracion de ambas masas se
vuelve infinita.

Puede comprobarse que dichas frecuencias de resonancia Q1 y Q2 se

encuentran por encima y por debajo respectivamente de la frecuencia de resonancia
original .
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Por lo tanto, si el sistema se va a ver sometido a situaciones de arranque o
parada hasta la frecuencia de operacidon ®, pasard por la nueva resonancia Q1
dando lugar a amplitudes de vibracién importantes que habran de ser tomadas en
consideracion.

La separacion entre estas dos nuevas frecuencias de resonancia Q1 y Q2 se
denomina banda de absorcion (anchura de banda de amplitudes minimas de
vibracién alrededor de la resonancia original) y serd tanto mayor cuanto mayores
sean los valores seleccionados para m2 y k2. Si los valores de masa y rigidez del
absorbedor son grandes, la banda de absorcion serda mas ancha y el desplazamiento
X2 de la masa m2 afadida serd pequefio, pero nuestro sistema habra de ser capaz
de admitir la introduccion de una masa importante. Si, por el contrario, los valores
seleccionados son pequefios, no habra problemas en introducir una pequeia masa
m2 al sistema; pero la banda de absorcidon sera mucho mas estrecha y al ser k2
igualmente pequena, la amplitud de la vibracion X2 de esta nueva masa sera
importante por lo que el disefio de nuestro sistema habra de ser capaz de permitirla.

Como el absorbedor dindmico esta sintonizado a una frecuencia de
excitacion determinada (o), la amplitud de vibracidon del régimen estacionario del
sistema sera cero solo a esa frecuencia. Si el sistema funciona a otras frecuencias o
la fuerza de excitacidbn que actda sobre el sistema tiene contenido en varias
frecuencias, la amplitud global de la vibracidén de la maquina o sistema puede llegar
a ser mayor.

La soluciéon adoptada mediante un absorbedor de estas caracteristicas
permite controlar la respuesta en vibracion del sistema sin afiadir mas
amortiguamiento ni disipar mas energia, simplemente redistribuyendo la energia de
vibracion con una nueva masa. Una aplicacidn tipica de este tipo de sistemas es la
reduccion del nivel de vibracion en lineas de corriente de alta tension. El
amortiguador dinamico empleado en estos casos tiene la forma que se puede
observar en la Figura 6-13. Recibe este nombre aunque no aporte propiamente
amortiguamiento, lo unico que ocurre es que la energia que antes “estaba haciendo
vibrar” el cable, ahora “hara vibrar” el amortiguador.

Figura 6-13. Esquema de un amortiguador dinamico para cables de alta tension
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» Absorbedor dindmico de vibraciones con amortiguamiento

El absorbedor dindamico de vibraciones descrito en el apartado anterior
elimina el pico de resonancia original en la curva de respuesta del sistema, pero
introduce dos nuevos picos de resonancia (Fig. 6-14) provocando amplitudes de
vibracién importantes durante los procesos de arranque y parada del sistema.

No obstante, este problema puede reducirse considerando la introduccion de
un absorbedor dinamico de vibraciones que incluya, asimismo (Fig. 40), un
determinado amortiguamiento (c2). En tal caso, hay que constatar:

Si el amortiguamiento introducido es nulo (c2=£2=0) estariamos en la
situacion anterior con dos frecuencias de resonancia no amortiguadas Q1 y Q2.

Fy 5in we

}

Machine (m;) —1—

x(r)

[solator

(ky/2)

I
]
:
: Isolator
i
1
1
]

1_ (k,/2)

i 1’2[!]5

_______________

i g .-r - - - ey Rlsld base

Dynamic vibration absorber

Figura 6-14. Absorbedor dinamico amortiguado

Si el amortiguamiento tiende a infinito (§,—), las dos masas m; y m,
resultan rigidamente unidas y el sistema se comporta como si se tratara de un
sistema de 1 grado de libertad de masa (m;+m,) y rigidez k; que presenta una
resonancia en la que X; — o para un valor de

B= E)/ = /
® /. M14+m,/m,
Por lo tanto, la amplitud de vibracidon del sistema X; se puede hacer infinita
(resonancia) tanto para &=0 como para &=w; sin embargo, entre ambos limites

existe un punto en el que X; se hace minimo (Fig. 6-15). En tal caso, se dice que el
absorbedor de vibraciones estd sintonizado de forma 6ptima [1].
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Figura 6-15. X, frente a p

Puede comprobarse que un absorbedor de vibraciones estad Optimamente
sintonizado cuando el disefio de su masa (m;,) y rigidez (k,) es tal que cumple la

condicién:

Jka/my 1

®  1+m,/m,

a la vez que un valor 6ptimo para la relacién de amortiguamiento utilizada

en el disefio de este tipo de absorbedores es:

E.>§ptimo = m \3
8[1 +M
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7. ANALISIS TEORICO

7. 1. Introduccion ANSYS

El software ANSYS es un programa informatico de resolucion mediante el
método de los elementos finitos de problemas de diversos campos de la ingenieria.
Existen tanto versiones especificas que resuelven problemas en un solo campo (por
ejemplo en dindmica de fluidos) como versiones que permiten resolver problemas
de diferentes tipos (transmision de calor, mecanica de solidos o
electromagnetismo), ya se trate de problemas acoplados o desacoplados. Es por eso
que se denomina un programa de uso general, que esta bastante extendido en la
industria.

Aunque este cddigo incorpora tanto modulos de preproceso como de
postproceso, ninguno de éstos esta especialmente refinado, a diferencia de lo que
ocurre con el modulo de proceso. Asi, es habitual emplear ANSYS junto con otros
codigos para las etapas de preproceso y postproceso.

Por el contrario, el moédulo de ANSYS es de gran potencia (contiene mas de
un centenar de tipos de elementos finitos distintos) y va incorporando ademas otros
codigos especificos (como los programas DYNA para calculos dinamicos en sélidos
con grandes desplazamientos 0 FLOTRAN para la resolucién de problemas en
dindmica de fluidos).

Existen diferentes versiones de ANSYS:

e ANSYS/Mechanical (m6dulo de mecéanica de so6lidos)

e ANSYS/Structural (médulo de célculo de estructuras)

e ANSYS/Emag (mo6dulo de electromagnetismo)

e ANSYS/FLOTRAN (moédulo de dinamica de fluidos)

e ANSYS/LS-DYNA (moédulo de dindmica de solidos de grandes
desplazamientos)

Ademas existe una version denominada ANSYS/Multiphysics que
incorpora todos los médulos anteriores.

Este proyecto se realizard con la version ANSYS/Mechanical 14.0.
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7.2. Metodologia

Sirva el desarrollo que se muestra a continuacion como ejemplo sencillo de
la metodologia que se seguira para realizar el analisis modal de la estructura del
autobuis. A modo de estructura se modelizard una barra con las dimensiones
indicadas en la figura que se muestra a continuacion.

625 e b

]

Figura 7-1. Dimensiones de la barra

7.2.1. Calculo teorico de las frecuencias naturales

Antes de realizar el anélisis modal vamos a calcular tedricamente los valores
de las frecuencias naturales de una barra empotrada. Considerando un impacto
sobre el extremo de la cara mas ancha (b=0.04 m, h=0.004 m).

E: médulo de Young (Pa)

E.] I: momento de inercia se la seccion de
la barra (I=b-h*/12) (m?)

L: longitud de la barra (m)
w: masa por unidad de longitud(kg/m)

A coeficiente de modo de vibracion

= Made |
= Made 2
— Made 3

— Made 4

Figura 7-2. Modos de vibracion de una barra empotrada

92



ANALISIS MODAL DE UN AUTOBUS

Modo Constante A
1 3,52
2 22
3 61,7
4 121
5 200

Tabla 7. Constantes A segiin el modo de vibracion

Las frecuencias naturales resultantes son:

wp, =854 Hz
Wy, = 5344 Hz
wn, = 150.2 Hz
Wn, = 2944 Hz

wn = 486.67 Hz

Mas adelante comprobaremos que coinciden con las frecuencias calculadas
sobre el modelo de Ansys para los modos de vibracion correspondientes a esta
direccion.
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7.2.2. Creacion del modelo en ANSYS

En primera lugar entramos en la seccidon de preproceso y modelizamos la
barra. Existen multiples posibilidades para realizar la geometria. Una de ellas es
dibujar una cara y realizar una extrusion con el espesor deseado.

Sreferences. L ANSYS
2reprocessor :...:m S
@ Element Type T M

= Real Constants
= Matarial Props
= Sections
= Medeling
& Create
B Keypoints
@ Lines
B Areas
® Arbitrary
B Rectangle
A By 2 Corners
A By Centr & Corni
=& 0
@ Circle
& Polygon
# Area Fillet
& Volumes
= Nodes
@ Elements
@ Contact Pair
2 Circuit
B Racetrack Coil

Figura 7-3. Geometria de la barra

Le asignamos un tipo de elemento a la geometria que hemos obtenido.

I\ Element Types

Defined Element Types:

ype 1 SOLID186

Add... | Options.. | Delete |
Close Help

Figura 7-4. Tipo de elemento

Posteriormente, en las propiedades del material, damos un valor a la
densidad, el limite elastico y el coeficiente de Poisson a nuestro modelo.
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2 Preferences
B Preprocessor
& Element Type
@ Real Constants
B Material Props
@ Material Library
B Temperature Units
B Electromag Units

g Convert ALPx Density for Material Number 1

& Change Mat Num

@ Failure Criteria e

B Write to File

B Read from File Temperatures |0
@ Sections
& Modsiing DENS
&= Meshing

& Checking Ctris

@ Numbering Cirls

& Archive Model

@ Goupling | Ceqn

® FLOTRAN SetUp
& Multi-field Set Up ox, |
2 Loads

Add Temperature | Delete Temperature |

Density for Material Number 1

IEl A Linearlsotropic Properties for Material Number 1

Linear Isotropic Material Properties for Material Mumber 1

T
Temperatures |0
EX
PRXY 0.3
Gra Phl Add Temperalure| Delete Tempefalure| Graph
Help I oK ] Canced | Help |

Figura 7-5. Introduccion de las propiedades del material

Para realizar el andlisis mediante elementos finitos necesitamos mallar el
modelo. Nos dirigimos a la pestafia de mallado y seleccionamos nuestra geometria
segun el tipo de elemento que tengamos, linea, area, volumen o punto. Los
parametros de mallado los dejaremos por defecto.

MeshTool i
i A s ELEMENTS
[Gicdal =] se
I St Sce
X 21
Fre 6 Comme
Size Corsols
Ghobol Set | Oes
Ares St e
Lines Set | Cew
| 1o |
lyw: 84 O]
Keysis set | Cew
Mot [Nk ]
Shage & Tet © Hex
@ Fiee © c
T
Mesh | Oew |
Pefire ot |Elemerts AJ
Retne

ANSYS

Figura 7-6. Mallado del modelo

Una vez que tenemos el modelo dibujado y mallado ya podemos proceder a
realizar el analisis modal en el médulo de proceso. En la pestana de solucion

seleccionamos nuevo analisis.
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» Analisis modal

& Solution i
S Anahysis Type N New Analysis
u .
B ExpansionPass [ERUNEET I VEe ol i
B Analysis Options ol
@ Define Loads ’
@ Load Step Opts i+ Modal
= SE Management (CM3)

B Results Tracking " Harmenic
= Solve
E Manual Rezoning ~ Transient
= Multi-field Set Up
= ADAMS Connection (" Spectrum
= Diagnostics
8 Unabridged Menu (" Eigen Buckling
= General Postproc
@ TimeHist Postpro " Substructuring/CMS

B ROM Tool
@ DesignXplorer

@ Prob Design
= Radiation Opt 0K | Cancel Help
& Session Editor ]

& Finish

Figura 7-7. Nuevo analisis

Tenemos la opcion de realizar diversos tipos de analisis, en nuestro caso sera
modal.

En las opciones de este tipo de andlisis nos encontramos con la siguiente
ventana, donde indicaremos la cantidad de valores de frecuencias que queremos
que nos calcule el programa.

A Modal Analysis
[MODOPT] Mode extraction method
 Block Lanczos
 PCG Lanczos
" Reduced
€ Unsymmetric
€ Damped
€ QR Damped
i A Block Lanczos Method
No. of modes to extract [15 [MODOPT] Options for Block Lanczos Modal Analysis
(must be specified for all methods except the Reduced method)
[MXPAND)] FREQB Start Freq (initial shift) [p ]
Expand mode shapes ¥ Yes =
NMODE No. of modes to expand [o FREQE End Frequency 1000
Elcalc Calculate dhem results? I No Nrmkey Normalize mode shapes To mass matrix -
[LUMPM)] Use lumped mass approx? ™ No .
[PSTRES] Incl prestress effects? )

Figura 7-8. Opciones del analisis

Y también el rango de frecuencias dentro del cual calculard las frecuencias
naturales. En caso de superar esta frecuencia y no haber llegado al numero de
valores el programa ya no devolvera mas soluciones.
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:references N Apply U,ROT on Areas
reprocessor

jolution [DA] Apply Displacements (U,ROT) on Areas
7 Analysis Type -
3 Define Loads Lab2 DOFs to be constrained DOF
= Settings Uy
= Apply uz
2 Structural
E]0isplacement
# 0n Lines
A 0On Areas
2 On Keypoints
A On Nodes
#10n Node Compor All DOF
B Symmetry B.C.
& Antisymm B.C. Apply as Constant value j

& Force/Moment If Constant value then:
B Pressure

® Temperature VALUE Displacement value

& Inertia
& Pretnsn Sectn
& Gen Plane Strain oK Apply Cancel | Help |
& Other
@ Field Surface Intr

Figura 7-9. Restriccion de movimiento

Aplicamos una restriccion de movimiento para modelizar el empotramiento
de la barra. Aplicamos una restriccion en todos los grados de libertad sobre el area
pequefia del extremo.

Ya podemos lanzar el analisis. Dependiendo de la cantidad de operaciones
que tenga que realizar el ordenador tardara mas o menos tiempo. Una vez
finalizado, vamos al médulo de postproceso y seleccionamos la opcidén de resumen
de resultados, que nos devolverd en una ventana todos los valores que haya
calculado el programa.

SET  TIRE/FREQ  LOAD STEP  SUBSTER  CURULATINE
8.3904
52.5M
83,339
147,23
247,99
208,64
497,46
512,65
713,84
5.1
997,93

[ R e B e R R OO L )
b b S i h ek b i ek i
= O D OO == T O Lo O Pl
[ R e B e R R OO L )

[
[y,
[

Figura 7-10. Modos y frecuencias naturales

También tenemos la opcién de visualizar los modos de vibracion
correspondientes a las frecuencias d la solucion.

Seleccionamos el vector suma del desplazamiento y pulsando sobre el icono
de mostrar resultados, veremos los desplazamientos en escala de colores. Para verlo
mas claro existe la posibilidad de ver una animacion del modo de vibracion.
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File Edit View Help

Results Viewer - viga.rst

&1/ [Displacement vector sum <] [Contour

] ca| 9] 5 8| ) 2] o5

Ex
& =

[

83000452 [ 1 [ 1

1
NODAL SOLUTION
STEP=1
SUB =1
FREG=8.33035
USUM (avg
RSYS=0
DMX =2.26003|
SMX =2.260

.502
.251114

229 1.00446 1.506

.153343 1.25557

69 2.00891

ANSYS

1.7578 2.26003

e Modo 2:

Figura 7-11. Modo 1

A

File Edit View Help

Results Viewer - viga.rst

El”D\Sp\acementvectorsum j |Contour

&l Z

| I

] | 5] = ) ] ]

52574381 [ 1 [ 2

NODAL SOLUTION

STEP=1

SUB =2
FREQ=52.5744
uUsuM (avg)
RSYS=0

DMX =2.26

SMX =2.26

0
.251111

222

666 2.00889

1.00444

1
.753332 1.25555

ANSYS

1.75778 2.26

Figura 7-12. Modo 2
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A Results Viewer - vigarst ﬂ

File Edit View Help
ﬂ”lDispIacementvec’torsum ~||Contour -] ﬂﬂlﬁl|@“ﬁ|ﬁl&l_l | & E|
8333812z [ 1 [ 3

| 1
: NODAT, SOLUTION ANSYS

| |
JUN 15 2014
17:18:02

STEP=1
suB =3
FREQ=83.3381
UsUM (&VG)
rsys=0 M
DMy =2.25592
SMX =2.25%

2

0 -501315 1.002e3 1.50394 2.0052¢
-250657 .751972 1.25329 1.7546 2.25592

Figura 7-13. Modo 3

e Modo 4:

A Results Viewer - viga.rst

File Edit View Help
iI||[Displacement vector sum -] [Contour  ~| ==| =8| =8| B|| Y| &7 = 2| 2] 5| S| Z

I 1
147.2315¢ I 1 4

) NODAL SOLUTION ANSYS

STEP=1

SUB =4

FREG=147.232

uUsuM (AV%

RS¥3=0

DMX =2.26067|
8MX :2.25057

0 .502371 1.00474 1.50711 2.00949
.2511s8¢6 .753557 1.25583 1.7583 2.26087

Figura 7-14. Modo 4
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A Results Viewer - viga.rst B

File Edit View Help
Lil||[Displacement vector sum ~|[Contour -] ==| 6| =8| B|| || &7 =] || 2l &

I I
| | | | | | | |
247.99277 1 I 5
1
NCDAL SOLUTION ANSYS
STEP=1
8UB =5
FREG=247.593
USuM (aveE)
RSYS=0 M

DMx =2.78834[Fxy
sMx =2.78834)
-

0 .619631 1.23926 1.85889 2.47853
.309816 .929447 1.54908 2.16871 2.78834
Figura 7-15. Modo 5
e Modo 6:
A Results Viewer - viga.rst

File Edit View Help

ﬂ”Dmplacementvedorsum ~l|contour -] ﬂﬂﬂ|@\@%ﬂ
I i}

&l &

28864146 [ 1 [ 6
INODAL SOLUTION ANSYS

STEP=1

SUB =6
FREQ=288.641
USUM (avg)
RSYS=0

DMX =2.2622
SMx =2.262%

o] .502712 1.00542 1.50813 2.01085
.251356 .754067 1.25678 1.75949 2.2622

Figura 7-16. Modo 6

100



ANALISIS MODAL DE UN AUTOBUS

S£Z%

e Modo 7:

A Results Viewer - viga.rst “
File Edit View Help
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[
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ANSYS
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STEP=1
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UsuM (avg)
R3YS=0

DMX =2.26465|
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.251627 .754882 1.25814 1.76139 2.26465

Figura 7-17. Modo 7

e Modo 8:

N Results Viewer - viga.rst
File Edit View Help

ﬂl”D\splacement vector sum | ICUntour - :lﬂlﬁl|@” ﬁlﬁl L
| I

| =
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! ANSYS

NCDAT, SOLUTICN
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SUB =8
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Figura 7-18. Modod 8
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S£Z%

e Modo 9:

A Results Viewer - viga.rst

File Edit View Help
[&1||[Displacement vector sum =] [Contour -] ==| <&| =8| B|| B[ &¥| | = &l Z
]

[f1383692 [ 1 [ 9

NODAL SOLUTION ANSYS
STEP=1

SUB =9

FREQ=713.837

UsuM (BVG,

R8Y3=0 }Al

DMX =2.26821|
8MX =2.26821]
7

[
0 .504046 1.00809 1.51214 2.01618
.252023 . 756069 1.26011 1.76416 2.26821
Figura 7-19. Modo 9
e Modo 10:
A Results Viewer - viga.rst

File Edit View Help

EIHDisplacement vector sum -|[Contour -] :Iﬂlﬁl\@”glﬁl&l
[

| &l =

I}
745.7081C 1110
B NODAL SOLUTION ANSYS
STEP=1
8UB =10
FREQ=745.708
UsuM (AVE)
RSYS=0 M

DMX =2.80239
8MX =2.80239
7

0 .622753 1.24551 1.86826 2.4910
.311377 .93413 1.55688 2.17964

1
2.80239

Figura 7-20. Modo 10
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e Modo 11:

A Results Viewer - viga.rst B

File Edit View Help
ﬂ”D\Splacementvedor sum j |Cont0ur j ﬂﬂl@|@”@lﬁlﬁl @H £
1l

|
[o97 9327 [ 1 [11
1NGDAI| SOLUTICN ANSYS

STEP=1

sUB =11
FREQ=997.533
USUM (avgy
RSYS=0

DMX =2.27281
SMX =2.27281

o] .505068 1.01014 1.51521 2.02028
.252535 .757604 1.26267 1.76774 2.27281

Figura 7-21. Modo 11
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7.3. Modelizacion de la estructura. Parametros y consideraciones

Basandonos en los planos de la estructura del voladizo trasero del autobus
vamos a realizar un modelo en 3 dimensiones lo mas semejante posible a la
construccion real.

Lo construiremos a base de elementos barra modelizados por lineas.
Posteriormente asignaremos una seccion a estas barras idéntica a la del autobus.

En primer lugar comenzaremos por la estructura principal que soporta el
motor, sobre la cual se atornillan los soportes amortiguadores. Localizando en los
planos de autocad los puntos medios de las secciones de las barras creamos con
puntos todas las intersecciones. Después las uniremos con lineas.

’ POINTS mf’ I s.;
POIN BIM
i i3 4 a8 i€ i3

24

B3

n
g X am0 :

Figura 7-22. Nube de puntos que indican la interseccion de las barras

ANSYS

TYPE NUM

Figura 7-23. Modelo de barras de la estructura principal
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Creamos areas limitadas por las lineas alli donde la estructura dispone de
chapas soldadas o atornilladas.

Figura 7-24. Areas afiadidas a modo de chapas

Tras comprobar que el modelo anterior era algo limitado se decidi6 afiadir
un mayor numero de barras existentes en la estructura del voladizo trasero del
autobus. Estas barras aportaran mayor rigidez a la estructura y limitaran los grados
de libertad de la estructura principal que habiamos modelado en el inicio.

Lnes - ANSYS

LINE WM

Figura 7-25. Modelo de barras completo del voladizo trasero
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Figura 7-26. Vistas de la estructura completa

También anadimos otras chapas de mayor tamafio, pero que posteriormente
veremos que son de menor espesor que las ubicadas en la estructura principal. Estas
chapas separan el compartimento del motor del compartimento de las baterias y de
otros elementos alojados en la parte posterior del vehiculo.

1

=1 ANSYS

Figura 7-27. Modelo completo de la estructura
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Una vez tenemos la estructura completa procedemos a asignar los diferentes
tipos de elementos a las diferentes partes de la estructura. Definiremos tres tipos de
elementos diferentes.

e Beaml88: elemento barra para todas las lineas que actian de tuberias
rectangulares.

e Shell281: elemento plano con espesor para las chapas

e Mass21: elemento masa puntual, para simular las masas de los componentes
que soporta la estructura.

A Element Types

Defined Element Types
Type 1 BEAM188
Type 2 SHELL281

ype 3 MASS21

Add_. ‘ Options ‘ Delete |

Close Help

Figura 7-28. Tipos de elementos

Definimos tres constantes diferentes para las masas puntuales.

Las dos primeras corresponden a la masa del motor aplicada en dos zonas
distintas de la estructura, soportes de la parte trasera y soportes de la parte
delantera. La tercera es una masa genérica que aplicaremos en distintos puntos de
la estructura para simular el peso de otros componentes, como el compresor, las
baterias, etc.

Para estimar el peso que sustenta cada soporte de motor nos basamos en la
masa total del motor con liquidos incluidos (600 kg), y en la posicion del centro de
gravedad del motor con respecto a los soportes. Estos datos estan recogidos en las
hojas de caracteristicas del motor incluidas en el Anexo 2.

Considerando que el reparto es equitativo a ambos lados del motor, la
diferencia estard entre la parte delantera y la trasera. Tras realizar los pertinentes
calculos de reacciones se concluy6 que el peso que cae sobre los soportes traseros es
de 2x120 kg, y en los soportes delanteros 2x180kg. Al definir las constantes
introduciremos los valores de fuerza en unidades del Sistema Internacional,
Newtons.

107



ANALISIS MODAL DE UN AUTOBUS

A Real Constants B A Real Constant Set Number 1, for MASS21 =S A Real Constant Set Number 2, for MASS21
|| Defined Real Constant Sets Element Type Reference No. 3 Element Type Reference No. 3
T — Real Constant Set No. 1 Resl Constant Set No.
S 2 I Z
[ Real Constants for 3-D Mass with Rotary inetia (KEVOPT()=0) Real Constants for 3-D Mass with Rotary Inertia (KEYOPT(3)=0)
1 Mass in X direction  MASSK 0 Massin Xdirection  MASSX 0
| Massin ¥ direction  MASSY 1220 Massin ¥ direction  MASSY 1280
| Mass inZ dicection  MASSZ 0 MassinZ deection  MASSZ 0
i Rotary inertia sbout X DX Rotary inertia sbout X 00X 0
|
| Rotary inestia about Y 1YY [o Rotary inertia sbout Y 1YY 0
: Rotary inertia sbotZ (22 Rotary inertia sboutZ 122 0
| Acd Edit Delete
| I 1)
| |
1 oK Apply Cancel Help o | Apply Cancel Help
| Close Help
=

Figura 7-29. Definicion de constantes para las masas puntuales del motor

Como valor genérico para las masas de los componentes restantes tomamos
100 kg que aplicaremos en multiples puntos.

A Real Constant Set Number 3, for MASS21

Element Type Reference No. 3
Real Constant Set No.

|

Real Constants for 3-D Mass with Rotary Inertia (KEYOPT(3)=0)

Mass in X direction MASSX

Mass in ¥ direction
Mass in Z direction

Rotary inertia about X

MASSY

MASSZ

1

1000

Rotary inertia about Y VY
Rotary inertia aboutZ  1ZZ

Sl

oK Apply ‘ Help

Figura 7-30. Constante para masa puntual genérica

Definimos la densidad, el limite elastico y el coeficiente de Poisson. El
material del que estan fabricados los tubos de la estructura es acero, tal y como
pone en las hojas de caracteristicas.

Bl A

A Density for Material Number 1 Linear Isotropic Properties for Material Number 1

Density for Material Number 1 Linear Isotropic Material Properties for Material Number 1

LA
IU

PRXY 3

T

’,17 Temperatures
= EX

7850

Temperatures
DENS

Add Temperature | Delete Temperature | Graph | Add Temperature | Delete Temperature | Graph
0K | cawe | Hep || ok | cocd | v |

Figura 7-31. Definicion de las propiedades del material

No todos los tramos de la estructura tienen la misma secciéon. Hemos
considerado tres tipos de secciones distintas. Una seccion rectangular de
50x40x4mm, otra de 40x40x4mm y otra de 40x40x6mm, basandonos en los planos
de la estructura.
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] Beam Tool 0 Beam Tool ] Beam Tool
I h 1o [2 1 I
Name : || Mame r 1 MName f
Sub-Type E—L| Sub-Type =] 3 Sub-Type [ = T]
Ofteet To m ©| Offset T [Centroid J Offset To 'm
0.025 [0.02 0.02
:(I.[I? 10 :[|.(|2 1 lli.ll?
B o@m @
by d o bond Lm_JJ
Wi .l].l]5 Tlw |n.04 | 1w 0.04
i o4 | /7| wz .04 || we 004
tl [0.004 10l T.ona il 0.006
@ [0.004 1| A o4 1 0.006
[ 0.004 Wl = [0.004 113 0.008
fA fn.00a 111 ] 1 0.008
- 2 W n
K1 [ 41 B -

Coarse Fine Coarse Fine

Coarse Fine

OK Apply : oK Apply I
Close Preview . Close [ Preview Close | Preview |

Help Meshview | r Help Meshview | Help | Meshvicw |

Figura 7-32. Definicion de secciones para los elementos barra

Esta otra seccién se ha definido como barra auxiliar para rigidizar la
estructura en algunos puntos y aproximarla mas a la realidad.

(1 Beam Tool

0o b
Sub-Type m
Ofiset To ’m

Iz

B+

Nb
Nh

Apply
Close Preview

Help

Ltﬂﬂﬁﬁ

Meshview

Figura 7-33. Seccion de barras auxiliares

Los elementos planos tipo Shell se definen por su espesor, que se establece
segin sus capas. En nuestro caso definimos dos espesores distintos, uno para las
chapas de la estructura principal del motor y otro para las chapas que separan los
distintos compartimentos, de menor espesor.
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A Create and Modify Shell Sections
Section Edit Tools
Layup WSem\on Contro\s} Summary
Layup
Create and Modify Shell Sections \D‘ 6 j
Thickness Material ID Qrientation Integration Pts Pictorial View
o oo = 3 &
Add Layer Delete Layer
Section Offset Mid-Plane | User Defined Value
Section Function|None - IKCN or Node |Global Cartesian |
oK Cancel Help

Figura 7-34. Definicion del espesor de elemento Shell estructura principal

N Create and Modify Shell Sections
Section Edit Tools
Layup Section Comro\s] Summary 1
Layup
Create and Modify Shell Sections \D‘ 7 j
Thickness Material ID Integration Pts Pictorial View
1 0.0015/] B[S 3 E
Add Layer Delete Layer
Section Offset Mid-Plane | User Defined Value
Section Function|None - KCN or Node | Global Cartesian -

oK Cancel Help

Figura 7-35. Definicion del espesor de elemento Shell chapas adicionales

Una vez hemos definido todos los parametros anteriores procedemos a
mallar la estructura. Por un lado mallaremos las barras, aplicando las diferentes
secciones en los tramos indicados. Por otro lado mallaremos las dreas diferenciando
los dos espesores definidos, y por ultimo mallaremos los puntos donde colocaremos

las masas.

A Area Attributes
[AATT] Assign Attributes to Picked Areas
MAT Material number ’1—;|
REAL Real constant set number "—ﬂ
TYPE Element type number -
ESYS Element coordinate sys |
SECT Element section [ =
oK Apply Cancel Help

Figura 7-36. Definicion de atributos de areas
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N Line Attributes
[LATT] Assign Attributes to Picked Lines
MAT Material number 1 -
REAL Real constant set number 1 =
TYPE Element type number . BEAM1ES =
SECT Element section 1 -
Pick Orientation Keypoint(s) I~ No
oK Apply Cancel Help

Figura 7-37. Definicion de atributos para lineas

A Keypoint Attributes
[KATT] Assign Attributes to Picked Keypoints
MAT Material number ,‘—LI
REAL Real constant set number ,1—L|
TYPE Element type number -
ESVS Element coordinate sys ,o—;l

oK Apply Cancel Help

Figura 7-38. Definicion de atributos para puntos

En la imagen se pueden apreciar los puntos donde se han aplicado masas
puntuales. Los puntos sobre la estructura principal son aproximadamente los
puntos de anclaje de los soportes del motor.

Figura 7-39. Localizacion de las masas puntuales
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El resultado final del mallado es que se observa en la figura.

: ANSYS
ELEMENTS

somry

20,
57

4
)
-~

Figura 7-40. Mallado de la estructura completa

Asi hemos acabado de realizar el modelo de nuestra estructura y ya
podemos proceder a realizar el analisis modal. Los resultados se adjuntan el
ANEXO 1.
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8. ANALISIS EXPERIMENTAL
8. 1. Instrumentacion.

8.1.1. SCADAS Mobile

El equipo utilizado para la adquisicién de datos era una base portatil de la
marca LMS llamada SCADAS Mobile, modelo SCMO05.

Figura 8-1. SACADAS Mobile

Estas son algunas de sus caracteristicas:

+ Alojamiento para 8 canales en un solo equipo
» Tamafo compacto y bajo peso para una movilidad 6ptima

 Disefio robusto cualificado para soportar condiciones duras y altas
temperaturas

* MIL-STD 810F cualificado para impactos y vibraciones

» Configuraciones maestro-esclavo para sistemas distribuidos y expansion de
canales

* Operacion muy silenciosa, si ventilador para refrigeracion, ideal para
medicion acustica.

* Admite recibidor GPS, IRIG-B y CAN-bus
Hasta 204.8 kHz de rango de muestreo por canal
» Tecnologia ADC de 24 bits

* Rango dindmico de 150 dB

* Generador de sefial y tacometro dual incorporados

* Interfaz de huésped Ethernet de alta velocidad
* Maximo poder de medida movil

* Autonomia nominal de una 1 hora
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Frame code

Uzage discipline

MNumber of free slots

Max number of channels per frame
Channel expansion via slave frame
Transfer rate (Msamples/sec)
Embedded tacha inputs
Embedded signal generator
Embedded CAN-bus

Embedded GFS

Embedded incremental encoder
Embedded IRIG-B

Wireless remote control

Internal data storage

Ethernet interface

Power consumption

External power mode

Internal battery maode

Internal battery operation time
(fully equipped)

Cooling system
Dimensions (WxHxD) mm
Weight (full configuration)
Operating temperature
Relative humidity
Wibration protection
Shock protection

Ingress protection

[ scuon | sonor | scmoa | somoz | scwoss | scuos | _soms | scuoss |
LM LM.A LM LMA - LM LMA -

1 1 z 2 3 5 5 ]

B8 - 16 16 24 40 40 48

- - yes yes yes yes yes yes
38 aa 14 14 = 14 14 =
2 2 z 2 - 2z 2 -
2 2 z 2 - 2z 2 -
option 1 option 1 - option 1 -
option 1 option 1 - option 1 -
option - option - - option - -
aption aption option option - option option -
- yes - yes - - yes -
- yes - yes - - yes -
100Mb 100Mb 1Ghb 1Gb - 1Gb 1Gh -

15Watts 25Watts 40Watts

Auto ranging AC using external mains adapter, Auto ranging DC input from 9VDC to 42VDC
Rechargeable Li-ion battery; rating 21.6V-1.6Ah

150min D0min &0min
Heat conduction via card guides, Cooling via heat pipes to heat sink
203x62280 2ExTExIT 345x92:300
2.5kg 5.3kg 6.2kg

Operating: -20°C to +55°C, Storage: -20°C ta +70°C
Up to 95% non-condensing
MIL-STD-B10F [20-2000Hz (randem): 7.7grms]
MIL-STD-B10F [60gpk applying an 11ms sawtooth shock pulse; 3 shocks per direction]
P32
L = Labaratory = M = Mobile = A = Autonomaous
SCM = LMS SCADAS Mobile » SCR = LMS SCADAS Recorder = SCD = LMS SCADAS Durability Recorder
SCL = LMS SCADAS Lab

5TR = Structures * SIG = Rotating Machinery = ENV = Environmental/ Vibration Control

Figura 8-2. Hoja de caracteristicas de los modelos de equipos

Figura 8-3. Detalles de las conexiones del SCADAS Mobile
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8.1.2. LMS Test. Xpress

El software que se utiliza conjuntamente con el SCADAS Mobile es el LMS
Test. Xpress. E1 SCADAS Mobile dispone de puerto LAN para conectarlo a un
ordenador. De esta manera el programa recoge todos los datos de los experimentos,
que se controlan con los diferentes comandos del programa Test.Express.

» Interfaz de usuario LMS Test. Xpress

Pulsando sobre el icono del escritorio abrimos el programa. La interfaz de
usuario sera como aparece en la imagen:

o~ d

La pantalla estd subdividida en un area de display (1), drea de control y
panel de seleccion a la i1zquierda (2), un area de propiedades a la derecha (3) y un
area de rejilla en la parte inferior.

Cualquier muestra parte de la interfaz de usuario puede ser 'fijjado' o
'desfijado'. Las pantallas ancladas son siempre visibles. Pantallas liberadas sélo son
visibles cuando se mueve el raton sobre ellos. Fijar y liberar se realiza pulsando el
1cono o en la parte superior derecha de la ventana.
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8.1.2.1. Area de control y seleccion

Este area permite al usuario acceder y seleccionar diferentes funciones. Las
propiedades son siempre seleccionables en el panel de propiedades de la derecha.
Los contenidos del panel de propiedades dependen de lo que esté seleccionado en
ese instante en el area de control y seleccidon o en el area de display.

» Panel de proyectos

El panel de proyectos estructura diferentes tipos de medidas en proyectos
especificos. Un proyecto consiste en:

» Configuracion del Frontend

» Configuracion de medida

4
» Datos medidos en 'Analysis Datasets'
» Diferentes tipos de displays.
» Operaciones de procesamiento 2

4 roject [ i Settings [ 55 Toks | ] analyzer

Un proyecto existente es activado haciendo doble clic en el arbol de
proyectos. Los proyectos son mantenidos y organizados por el software
Test. Xpress. Las carpetas necesarias y los archivos son automdaticamente creados y
controlados por el software.

Los proyectos modelo (2) son proyectos vacios que se pueden utilizar para
crear nuevos proyectos basandose en las distribuciones ya establecidas.

» Panel de configuracion con arbol de comandos

El panel 'Settings' contiene un arbol completo perteneciente a un proyecto de
medidas. Seleccionando partes del arbol Settings se pueden configurar en el panel
de propiedades de la derecha.

The text below gives an overview of which parameters can be set when
selecting specific parts of the browse tree :
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A continuacién se muestran los diferentes parametros que se pueden
configurar seleccionando las partes especificas dle arbol:

¥x

iration

Settings 3 x

3 Deleted
© Project My Demes
- L Frontend ‘Scadas Mobile
S5 e Frame
troder %S

L 3
s

HEEEEEEES §

» Analisis:

* Frontend
0 Marco : seleccionar el rango demuestreo
0 Modulos
Canales de RPM
Canales de salida
Canales analogicos
» Medidas
o Setup : nombre de dataset eincrementos.

o Trigger : configuracién de comenzary
parar a tomar muestras.

o Operaciones : seleccion de diferentes
operaciones.

o Referencias : Clic derecho sobre un
dataset para guardar el set de operaciones
como fichero de referencia.

o Datasets : contienen datos medidos que se podrdn postprocesar

posteriormente.

o Operaciones : un set de operaciones mas extenso para postprocesar

esta disponible.

» Workbook

o Contiene una vision general de todos los displays y sus trazas.

o Es posible crear hasta 3 hojas de trabajo haciendo doble clic sobre el
icono correspondiente.
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» Panel de herramientas
Este panel contiene funciones especificas :
* Calibracién
* Sistema :
- Muestra las licencias disponibles.

- Permite cambiar a modo de administrador

> Panel de analisis

El panel de analisis permite ejecutar una medida con un simple set de
botones.

A SN AL
"-’wv,»—’"‘/"w R

l Botones  especificos
Y I Yl estan disponibles para iniciar

L la medida, grabando datos,
R — postprocesando y reportando
== T, los resultados.

8.1.2.2. Area de display

La parte inferior de la interfaz de usuario contiene displays adicionales que
dan una vision general de:

* Displays

* Graficas de display.
* Canales analdgicos
* Canales RPM

» Canales matematicos
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» Realizando la primera medida

El ejemplo siguiente muestra coémo configurar el sistema para la medicion de
un solo canal de (en este caso) un micréfono ICP. En caso de licencias especiales
son necesarias para funciones especificas, esto también sera mencionado en el
ejemplo.

Prerrequisitos:

e SCMO1 or SCMO5 interfaz movil con modulo de entrada de al menos 4

canales.
e TX-DPR.xx.1 Explorador de datos y motor de procesamiento (min. 4
canales) o
e TX-DTR.xx.1 Explorador de datos y motor de procesamiento (min. 4
channels)
o TX-FCT.01.2 FFT Analyzer o
o TX-FCT.02.2 Octave Analyzer
8.1.2.3. Configurar la medicion
Settings
. e | Properties X
2l Deleted =
B & Project 'y project’ EI"I '.-.?.l.'--.'.i
=~ @ Frontend 'Scadas Mobile®
= g Frame hans
& G Cantroller ST e
F‘ u I"'.a B Hardwmare “
18 Cl Charnel ONJOFF
B
7B c3 Offset [¥] 0.00000

En el 4rea de seleccion y control, asegurarse de
que el panel de 'Settings' esta activado. En el arbol

Coalilss i Wb [WU 100000

Externial Guin (48] 0.00
Ik Sttty [W] 42 Ola0dl
[t Sarptieiy [

Coupdrg
que se abre de Settings, expandir la pestafia Frontend 1P
hasta que se puedan ver los canales individuales por |oi e
modulo. Seleccionar el primer canal 'C1' haciendo clic arann N
en este canal en el arbol de Settings. El panel de | i @)
propiedades en la parte derecha de la interfaz de | immcwesceecin
usuario cambiard ahora para mostrar las propiedades |
de este primer canal. En el panel de propiedades, Informutien 2

[rformation ¢

configurar las siguientes opciones:
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a. Channel : on Settings 3 x
b. Save: on (requiere TX-TDA.10.2 adquisicion de | /i woper
datos de tiempo) S 8 Frontend Scadas Moble

= & Measurement
c. Coupling : AC P

( =} 2] Dataset )

gl c

d. ICP : on

e. Unit : Pa (or ‘g’ en caso de acelerometros). En el arbol de Settings, una pestafia
llamada 'Measurement Data' sera ahora visible con un canal 'C1' presente como se
indica en la figura.

8.1.2.4. Display de los datos

Se pueden afiadir displays seleccionando View — Toolbars — Windows del
menu. Un icono aparecera en el escritorio que permite seleccionar los diferentes
displays. Para afiadir un display 2D pulsar dos veces en el icono correspondiente de
la barra de herramientas. Mantener y arrastrar el canal C1 hasta el display superior
y el canal M1 FFT(C1) al display inferior.

Pulsando el botén de play se mostrard la sefial en tiempo real que estad
recogiendo el acelerémetro a través del canal C1.

No presionar el boton de grabar hara que se comience a grabar
automaticamente de acuerdo con la configuracion del 'Trigger' que se haya
establecido previamente. Después de las medidas, los datos se recogen en C1 y M1
que estaran disponibles en el apartado 'Analysis Dataset' abriendo el menu
correspondiente. A partir de este momento ya se pueden procesar y analizar las
sefales.

Al “"{‘\ bl A I o arth
1 Bt A wl.“ll‘-.‘?« A A A
| ‘ | (Y (] | |

L | ‘H | ‘l‘ it i
")l\lili][ (.(‘\ \‘1!i‘|‘ I

| |
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Drag and drop
to display area

48] efaak

Mover los displays y colocarlos se puede hacer de manera facil e intuitiva.
Pulsando sobre ellos y manteniéndolos la barra del titulo (1) con el ratén y
moviéndolos a través de (2). La zona en la que se puede depositar vendra indicada
por flechas con el area sombreada (3), indicando donde sera colocado el display en
caso de que soltemos el raton.

» Display 2D

EL display en 2D visualiza datos frente a un sélo eje x. Algunas
configuraciones tipicas son:

» Sefiales de tiempo: datos de medida originales (datos puramente
temporales), niveles, revoluciones, sefiales filtradas a lo largo del tiempo, ordenes,
sefiales suavizadas, etc.

i i [y

En este caso las senales son tipicamente mostrados con el tiempo en el eje de
abscisas. De todas formas, también es posible mostrar una sefial frente a
temperatura, rpm, presion u otras cantidades.
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* Senales el dominio de la frecuencia, octava u orden.

En este caso el eje de abscisas no muestra el tiempo, sino que se convierte al
dominio de la frecuencia u orden. Los datos mostrados son entonces un unico

espectro de frecuencias, espectro de octavas o espectro de orden.

El display en 2D también se puede utilizar para comparar datos offline de
medidas previas con datos en tiempo real de una medida online. Para visualizar los
datos se pulsa y arrasta el canal del arbol de displays. Es posible visualizar mas de
un canal a la vez. Borrar una sefial del display se hace seleccionando el canal y

haciendo clic derecho para seleccionar la opcion 'Remove'.

La primera grafica determina el modo de display, i.e. si el eje de abscisas

esta en el dominio del tiempo, frecuencia u orden.

T Celeted
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- J& Operations
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o
(G
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alE) PrintPreview
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La grafica para la cual se muestran las propiedades se
muestran en lo mas alto (1). Lo siguiente son algunos datos
generales como el titulo o el modo de display (2). El modo
de display se selecciona automdticamente cuando se suelta
la grafica sobre la zona de display. Las propiedades de la
grafica (3) permiten seleccionar la grafica a mostrar, y la
apariencia (4) permite cambiar las propiedades.

Los dos apartados siguientes determinan las
propiedades de los ejes X (5) e Y (6). Finalmente
propiedades adicionales como el fondo o la leyenda se
pueden seleccionar en (7).

Las propiedades del display se pueden configurar
seleccionandolo en el area de display o en el arbol
abierto. Una vez seleccionado, las propiedades se
mostraran en el area de propiedades de la derecha.
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(Trace 1) C1:
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B Trace

Show Trace

Dataset
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B Appearance
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Line ‘width
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& oy orHC
1= Toobar
q > i Haciendo clic derecho sobre un display abre un menu que

i maeange 1 permite mas configuraciones sobre el propio display como zoom,
Autceange 1 .. , . . g
Scsing 1 movimiento a través de los canales, copia de del display, afiadir

cursor, etc.

Scabng ¥

- =

Show Complets Traos

Sekect Section Y

i [E

Incraase Seclion ¥

=
E

Decrasce Sschion X

Le

Increase Section ¥
Decrease Sechon ¥
Mo Left Chelel
Mo Right OrkR
M Lip

M D

Frevous Dataset

Mt Dataset

Frevigus Channel

Mt Channed

Prénvious Racord

€ 0 e e o EEFE R AR

Met Record

Cuando se anade un cursor, valores X-
Y aparecen en un panel separado (1). Cuando | '
se afladen cursores a diferentes displays, es M‘l"
posible acoplar estos cursores en el panel de "“W’WW"\WW(WM
cursor. En el panel de cursor, escoger un WW\& ﬂ
display especifico y seleccionar 'Couple' (2). ——

8.1.2.5. Analisis y proceso de datos: FF'T

El siguiente paso es convertir una seflal a una Transformada Rapida de
Fourier (Fast Fourier Transformation)

a. Convertir una sefnal al dominio de la frecuencia (requiere TX-FCT.01.2
FFT Analyzer)

En el arbol de configuracion 'Settings', abrimos ‘Measurement’- ‘Operations’
— ‘Spectra’ y doble click en ‘FFT".

En la linea de comandos, en la parte superior de la pantalla, se hard visible la
FFT como operacidn, se puede introducir en qué canal se desea que se realice la
operacién . En este caso serd el canal Cl. También hay que comprobar que el
conjunto de datos (dataset) en el que estamos trabajando sea el correspondiente al
canal sobre el que queremos realizar la operacién. Comprobar también que el canal
afectado sera 'New Channel', queremos crear un canal adicional que serd la FFT de
Cl:

Antes de llevar a cabo la operacidn, se pueden configurar los parametro de la
FFT en el panel 'Properties' de la derecha:
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a. Nombre : FFT(C1) por defecto; se puede
cambiar si se necesita.

b. Save : ON. Cuando activamos el modo
Save los datos de la FFT seran grabados en la
memoria dentro del proyecto en el que estemos
trabajando.

c. Export : ON. Cuando activamos esta
opcion los datos de la FFT seran incluidos en
cualquier fichero que se exporte del set de datos
actual.

d. Block Size : 4096. Este valor se
selecciona para cambiar la resolucion de la
frecuencia (i.e. Delta-F es el rango de muestreo
dividido por el tamano del bloque (Block size).

e. Block Time : 2
f. Delta-F : 0.5

g. Zerofill : False

: Properties 4 x
Cl -
i1}
- General
Save N .a
- Hardware _
Channel OMJOFF  On b
Offsat [¥] 0.00000 C
Calibr ation Yabue [y 1.00000 d
External Gain [dB] 0.00 &
Input Sensitiviey [%] 3.16000 f
Input Sensitivity [dE 12 g
Coupling AC h
ICP Off [
Highpass [Hz] 0.50 i
-/ Description .
Dirnensian Aceler ation k
Unit q |
Paink ID 1 m
Paoink Direction +Z n
- Information
Information 1 PCE Model UT333B30 o
Information 2 SN19414
Information 3
Information 4

h. Window : Hanning. Esta ventana es aplicada generalmente con el
proposito de analizar sefales aleatorias con componentes discretas de frecuencia.
Tiene el efecto de aplicar un filtro de tope redondeado.

1. Class.Mode : Overlap Overlap : 80 From : 0 To : 0

j. Description : Completado automaticamente basandose en la informacién

del canal sobre el cual se aplica la operacion.

k. Information : Informacién definible por el usuario acerca del canal.

7 M e Si todos los parametros son correctos, la operacion
Alecad puede ser aceptada haciendo clic en el boton de aceptar en
&1 e . (e
£ Comatrs la linea de comandos o pulsando 'enter'. A continuacion

#- [ Bamic ,
= aparecera el nuevo canal con la FFT dentro de nuestro
Tt conjunto de datos:
¥ i Prioperises ax
. l:":- FFT -
: iu.- i 'g'l'
| {isener
i 5 Function
W LOH
H- I Oxtew :
#- [ Cvder Bl Parameters
W Helerare s umkl'.-:e 1o2s
‘Window Haming
Clags, Mioda HIHE
Avg. Tvpe NONE
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8. 1.3. Martillo

Para realizar en test de impacto es necesario utilizar un martillo especifico
para este tipo de excitacion. El martillo empleado es el modelo 5850A de la marca
Dytran Instruments, Inc. El martillo se conecta directamente al sistema de
adquisicion SCADAS, que es el encargado de recoger la informacion de todos los
sensores y de enviarla al ordenador.

—

Figura 8-4. Martillo Dytran 5850A conectado y en la caja con masas adicionales y puntas.

En el esquema del martillo de impacto podemos ver que dispone de un
selector de sensibilidad en el mango. Este selector posee tres posiciones,
permitiendo asi poder elegir entre tres sensibilidades para la mas adecuada
realizacion de los ensayos.

Dytran 5850A
Posicion del selector 100 10 1
Rango (N) 2225 2,225 22,25
Sensibilidad (mV/N) 22,5 2,25 0,225
Fuerza maxima (N) 4,448 8,9 35,585
Frecuencia de resonancia (kHz) 75

Tabla 8. Hoja de caracteristicas del martillo

Ademas de disponer de tres sensibilidades distintas, el martillo también
dispone de dos masas adicionales de 58 y 110 . Atendiendo a la masa con la que se
golpea se debe verificar la siguiente relacion.
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Figura 8-5. Martillo Dytran 5850A

i < Mmartillo 1
10 Mestructura 1000

> Eleccidn de la cabeza del martillo

Las frecuencias contenidas en la energia suministrada a la estructura son
funcion de la rigidez de las areas de contacto y la masa del martillo. Este contenido
de frecuencias se controla , en general, variando la rigidez de la cabeza del martillo.
Cuanto mas dura sea la cabeza del martillo mas corta sera la duracién del impulso
resultante con un rango de frecuencias de excitacién mayor.
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8. 1.4. Acelerometros

El tipo de sensores que hemos utilizado son acelerémetros piezoeléctricos de
la marca ISOTRON. El modelo empleado responde al codigo
7254A-100.

Este modelo es pequeio pero robusto, con la electrénica
integrada. Disefiado especificamente para la medicion de
vibraciones en estructuras y otros objetos. La unidad estd
herméticamente sellada contra la contaminacién externa. Tiene

una alta sensibilidad y un ratio sefial/ruido alto, asi como un amplio ancho de
banda.

Incorpora un elemento de cristal del tipo P-8 del fabricante PIEZITE®, que
opera en modo de torsion anular, que exhibe una baja sensibilidad a las tensiones
sobre la base y una estabilidad buena con el tiempo. Este acelerdmetro incorpora un
acondicionador hibrido de senal mediante un sistema de doble cable, que transmite
su voltaje de salida de baja impedancia a través del mismo cable que suministra la
potencia de corriente constante. La seflal de tierra esta conectada a la carcasa
exterior. Cuando se utiliza con un soporte aislante, se puede aislar eléctricamente
de la tierra. el sufijo 100 indica la sensibilidad de la unidad, en este caso 100 mV/g.

TYPICAL AMPLITUDE RESPONSE TYPICAL TEMPERATURE RESPONSE
20 ]
,,l 15
.'. 10 10
E 10l 100 " % F500
= — | B
.?7" P
% 500 ] [:} g e s - o
o e E '____,..-"‘ — ] — ]
7 5 - 10, -100 ]
10 10
-18
20 - - 20
1 o 100 1000 10000 103000 450 20 100 180 aci]
51} [Ty (38) ) (127)
FREQUENCY IN HERTZ TEMPERATURE *F {°C)

A continuacion se adjuntan las especificaciones del modelo.

Figura 8-6. Acelerometro real del laboratorio
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ISOTRON® Accelerometer

SPECIFICATIONS

The following performance specifications conform to ISA-RP-37.2 (1964) and are typical values, referenced at +75°F (+24°C). 4 mA, and
100 Hz, unless otherwise noted. Calibration data, traceable to National Institute of Standards and Technology (NIST), is supplied.

DYNAMIC CHARACTERISTICS Units -10 -100 =500
RANGE g +500 +50 +10
VOLTAGE SENSITIVITY, Typical [1] m\/ig 10 100 500
FREQUENCY RESPONSE
Resonance Frequency kHz 45
Amplitude Response, [2]

+5% Hz 1 to 10 000

+1dB Hz .51o0 15 000
TRANSVERSE SENSITIVITY % <5
TEMPERATURE RESPONSE See Typical Curve
AMPLITUDE NONLINEARITY, to F.S. [3] % 1 1 2
OUTPUT CHARACTERISTICS
QUTPUT POLARITY Acceleration directed into base produces positive output
DC OUTPUT BIAS VOLTAGE Vdc +11.3to +12.7
QUTPUT IMPEDANCE Q <100
FULL SCALE OUTPUT VOLTAGE v +5
RESOLUTION .5 to 15kHz equiv. g rms 0.002 0.0005 0.0003
OVERLOAD RECOVERY s <10
GROUNDING Signal ground connected fo case
POWER REQUIREMENT
COMPLIANCE VOLTAGE Vdc +20 to +24
SUPPLY CURRENT mA +2 to +10
WARM-UP TIME Sec <5
ENVIRONMENTAL CHARACTERISTICS
TEMPERATURE RANGE -67°F to +257°F (-55°C to +125°C)
HUMIDITY Hermetically sealed
SINUSOIDAL VIBRATION LIMIT g pk 500 200 50
SHOCK LIMIT g pk 5000 5000 1000
BASE STRAIN SENSITIVITY equiv. g pkfp strain 0.005
THERMAL TRANSIENT SENSITIVITY equiv. g pk/*F ("C) 0.02 (0.036)
ELECTROMAGNETIC SENSITIVITY equiv. g rms/gauss 0.00004

PHYSICAL CHARACTERISTICS

DIMENSIONS See Outline Drawing
WEIGHT gm (oz) 20 (0.7)
CASE MATERIAL Stainless Steel
CONNECTOR 10-32 receptacle, side mounted, mates with Endevco 3000 Series Cable
MOUNTING TORQUE Ibf-in {Nm) 18 (2)
CALIBRATION
SUPPLIED:
VOLTAGE SENSITIVITY m\/ig
MAXIMUM TRANSVERSE SENSITIVITY %
FREQUENCY RESPONSE % 20 Hz to 10 kHz
ACCESSORIES
Model 2981-12 MOUNTING STUD, 10-32 TO 10-32
Model 3061-120 (10 ft)  CABLE ASSEMBLY ISOTRON Constant + Voltage Supply
EHM 484 WRENCH, HEX KEY (each channel)  Current
4| Source

OPTIONAL ACCESSORIES | )
Model 2950 TRIAXIAL MOUNTING BLOCK e 1
Model 2980M9 u%%%ngggOUNTING STUD, (B}lased Dcil:::gillnr? Unbiased
NOTES utput Cutput
1. 5% sensitivity on special order. ~ o
2. 5% to 1 Hz available with special orders. S
3. Short duration shock pulses, such as those generated by

metakto-metal impacts, may excite transducer resonance and

cause linearity emors. Send for TP290 for more details.
4. Maintain high levels of precision and accuracy using Endevco's

factory calibration services. Call Endevco's inside sales force

at B00-982-6732 for recommended intervals, pricing and turn-

around time for these services as well as for quotations on our hlodal 133 .

standard products. 3-Channel Signal

Conditionar

128



ANALISIS MODAL DE UN AUTOBUS

8.2. Test de impacto
8.2.1. Metodologia

Para la metodologia del test de impacto con martillo se muestra a
continuacién un caso simplificado sobre una barra, tal y como se ha hecho en
Ansys, para mostrar los aspectos basicos del ensayo y los resultados de forma
abreviada y con mayor claridad.

El sistema que se ensaya es una barra en posicion vertical con las
dimensiones en milimetros que se muestran en la figura.

625 et

4L

Figura 8-7. Geometria de la barra objeto del experimento

» Colocacion de los sensores

En primer lugar se coloca un unico sensor en la barra en la parte inferior.
Los criterios de colocacion del sensor en la barra son dos: evitar que la propia masa
del acelerometro influya en la amplitud y modo de vibracion de la barra al estar
colocado en la parte de mayor desplazamiento; evitar cualquier nodo de los
principales modos de vibracidn ya que esto provocaria que dicho modo no se viera
excitado.

Habra un segundo canal conectado al martillo que utilizaremos para excitar
la barra. En disposicion 100 de sensibilidad, no necesitaremos aplicar una gran
fuerza.

Figura 8-8. Selector de sensibilidades

Conectamos el sensor mediante un cable al SCADAS Mobile, y éste al
ordenador. Arrancamos el programa y creamos un nuevo proyecto que llamaremos
'test_Barra'.
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i Project 7%
D5 cal P58 o8l X 1
2 Deleted (1)
=] % Projects

g] Analyzer Sample

gl Default

g] test_pabd

Q] Grupo2

gl TFG_andres

e st arr

g practical

g TFG_madal

g] FRF measurement

Sy e Al
= % Templates
Order sections

ﬂ@] 8 Channel Time record
& 2 Channel FFT OCTAVE
EEJ Vaice recorder =
ﬁw 4-ch FFT Analyzer
EQJ 4-th Octave Analyzer
EEJ Sound Level Meter v

] Ea Proje:tl‘ |y Settings | & Tools | L‘i:!L Control |

>

Figura 8-9. Nuevo proyecto

» Configuracion de los canales

Configuramos ambos canales, dandoles nombre, unidades (g y N), etc.

i AD Channels

Moduie -4 >

| Analyzer diefauit (3)

Meme
Save

|on on
Expart |Or\ on

(@ Overload State
Overload [ 2 m

Calibration value [v/unit]
ADC Resolution [Bits]
External Gain [d8]

Input Sensitivity [V]
Input Sensitivity [dB]
Coupling

1cP

Highpass [Hz]

Point ID
Paint Direction
Ref.Point ID A

[Beventiog| [ oisvlys (32 G =sews nfo | [Eeochannels [@] 0

Figura 8-10. Configuracion de canales

» Configuracion de los parametros de muestreo

Establecemos el tiempo de muestreo, teniendo en cuenta que debera ser lo
suficientemente largo para que los modos de menor frecuencia se desarrollen
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completamente y permitiendo que la vibracion primaria se apacigiie casi por
completo.

i Properties 1 x
Measurement Setup
o= 4
)
= General
Point Increment 1
= File
Filename Analyzer Default
File Increment Off
Auto Save on
Auto Overyrite Off
= Mode
Auto Measurement | OFF
= Storage
Time Format [rh:mm:ss]

Measurement Time [hh:| 00:00: 20

Figura 8-11. Tiempo de muestreo

Damos un valor 1ogico al "Trigger' después de realizar varias pruebas para
comprobar la fuerza necesaria.

: Properties 2 x
Trigger
& 8
- General
Tracking Type Single Tracking
Trigger Source Single Channel
= Start
Start Trigger on
Start Level 25.0000
Start Level [45] 2.9
Start Mode Greater than value
Stert Delay [5] 0
Pre Trigger [<] 0.1
= Stop
Stop Trigger off
Post Trigger [] 0

Figura 8-12. Parametro del Trigger o disparador

» Canal en dominio de tiempo

Creamos un display 2D donde podamos ver en tiempo real los valores que
toma el acelerémetro.

Figura 8-13. Respuesta temporal de la barra

Se procede a realizar el impacto sobre la barra con el martillo. El programa
detectard si la fuerza aplicada ha sido superior al valor del Trigger y en caso
afirmativo comenzara a grabar los datos.
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Una vez se han guardado todos los datos podremos llevar a cabo las
operaciones matematicas pertinentes.

Para el caso de la barra se han llevado a cabo dos ensayos de impacto sobre
los ejes X e Y. A continuacién se muestran los resultados de las operaciones
matematicas para ambos casos.

» Transformada rapida de Fourier

]
13
0
0

RRKOO

Figura 8-14. Transformada Réapida de Fourier (FFT) en escala lineal

KRIOO

a
e
=
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—
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=
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—

N

[ 200 200 €00 200 1000

Figura 8-15. Transformada Rapida de Fourier (FFT) en escala logaritmica
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» Funcién de Respuesta en Frecuencia

[kl

Figura 8-16. Funcion de respuesta en frecuencia (FRF) en escala lineal

] -
[ = D2

K’
e

€
T

Figura 8-17. Funcion de respuesta en frecuencia (FRF) en escala logaritmica

» Display en 3D

Podemos ver la evolucion a lo largo del tiempo de la funcidn de respuesta en

frecuencia.

[E o Anstyzer asteutt @) M- Aceis

4B mg)
Tme ]

Figura 8-18. Funcion de respuesta en frecuencia (FRF) en 3 dimensiones
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8.2.2. Adquisicion de datos

Posicion del selector del martillo en 1, fuerza maxima mas alta. Se necesita
un impacto de relativamente gran fuerza para poder excitar toda la estructura. El
conjunto de estructura mas componentes ronda los 2000 kg. La estructura se puede
estimar que entra dentro del rango de 1000 veces la masa del martillo, que se utilizd
con la masa adicional de 110 g.

Sensibilidad
Canal 1D Eje Posicion (mv/g)
1 12 Z estructura 0,01
2 13 Z estructura 0,1
3 15 Z motor 0,01
4 19 Y estructura 0,1

Tabla 9. Identificacion de canales

i AD Channels

(=] Owverload State
Overload = = m = [

(=] Hardware
Samplerate [Hz]
Offset [V]
Calibration Value [V/Unit]
ADC Resolution [Bits]
External Gain [dB]
Input Sensitivity [V]
Input Sensitivity [dE]
Coupling
IcP
Highpass [Hz]

(=] Description
Dimension
Unit
Point ID

Figura 8-19. Configuracion de los canales
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» Parametro muestreo tiempo

» Trigger

Properties

Measurement Setup

i

=l General
Paint Increment 1

I=! File
Filername Analyzer Default
File Increment Off
Auto Save an
Auto Overwrite Off

=l Mode
Auto Measurement | Off

-l Storage
Time Format [hh:mm:ss]

Measurement Time [I| 00:00; 10

Figura 8-20. Tiempo de muestreo

Properties

Trigger

= General
Tracking Type
Trigger Source
|- Start
Start Trigger

Start Level

Start Level [dE]

Start Mode

Start Delay [s]

Pre Trigger [s]
- Stop

Stop Trigger

Post Trigger [s]

Single Tracking
Single Channel

an

125.0000

41.94

Greater than value
1]

0.1

Off

Figura 8-21. Configuracion del Trigger
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> Dos casos:

e Caso 1: D3: impacto en el eje Z.
e (Caso 2: D6: impacto en el eje X.

Los resultados se adjuntan en el ANEXO 1.
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8.3. Fuente motor

8.3.1. Metodologia y adquisicion de datos
» Colocacién de los sensores

Para recoger los datos de este proyecto nos desplazamos hasta Tafalla, a las
instalaciones de Foton. En una nave de gran tamafio es donde tienen el autobus
hibrido, asi como otro puramente eléctrico.

Figura 8-22. Autobus hibrido BJ6123C4C7D

Lo primero fue realizar un reconocimiento del autobus, conocer sus aspectos
constructivos asi como la disposicion del motor y todo el sistema de transmision,
baterias, etc. Llevamos a cabo el proceso de encendido del motor segin los pasos
indicados por el fabricante. El autobus llevaba varios dias sin haber sido arrancado
y por ello el sistema hidraulico necesitaba un tiempo para calibrarse y llenar todos
los sistemas de suspension del autobus que equilibran el autobus y lo mantienen
plano.

Este aspecto es importante ya que es preciso que el autobus se encuentre en
su posicion de equilibrio, totalmente horizontal, para que no afecte la inclinacién
del motor a las vibraciones. El motor de por si ya esta colocado con una inclinaciéon
respecto a la estructura, con un dngulo de cabeceo no mayor de 6°.

El motor se encuentra en la parte posterior del autobus, como ultimo
elemento del voladizo trasero. Como ya se ha descrito en el apartado 1.2 el autobus
va unido mediante el embrague al motor eléctrico y éste a la caja de cambios. Todo
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este conjunto va anclado a la estructura a través de un sistema de amortiguamiento
mediante silent blocks. Nosotros nos centraremos en la parte del motor inicamente.

Figura 8-23. Vista trasera del autobus con porton abierto

Una vez situados, el primer paso para tomar datos es la colocacion de los
acelerometros. Como el equipo SCADAS Mobile dispone de 8 canales de entrada,
podiamos colocar hasta 8 sensores en el autobus. Dos colocados en el motor como
inputs, 4 sobre la estructura y dos dentro del habitaculo, en los asientos lo mas
cerca posible del motor. La distribucion que seguimos fue la siguiente.

Sensibilidad
Canal ID Eje Posicion (mv/g)

1 27 X estructura 0,009

2 11 Y (X*) motor 0,01

3 9 Z motor 0,01

4 19 Y asientos 0,1

5 15 Z estructura 0,01

6 12 Z estructura 0,01

7 16 X estructura 0,01

8 13 Z asientos 0,1

Tabla 10. Identificacion de los sensores segin el canal

*En el tercer caso se cambid la posicion del acelerometro al eje X.

138



ANALISIS MODAL DE UN AUTOBUS

La colocacién de los acelerometros se realizd teniendo en cuenta los
principales ejes sobre los que se producird vibracidon sabiendo que el motor tiene
una disposicion totalmente vertical de los cilindros. Por ello hay mayor nimero en
el eje Z y menos en el eje X. Los sensores se unian al autobus con imanes
asegurando asi la perfecta transmision de las vibraciones. Era necesario, por tanto
colocarlos en materiales metalicos.

Figura 8-24. Acelerémetros colocados sobre la estructura y el motor
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Figura 8-26. Vista general de la zona de trabajo

Una vez colocados todos los sensores, éstos se conectaban al equipo
mediante cables de larga longitud, teniendo cuidado de que no tocardn ninguna
parte movil ni caliente del motor durante su funcionamiento. Eran necesarios unos
cables de adaptacion ya que la salida de los cables de larga longitud no coincidian
con el formato de entrada al equipo.

El siguiente paso es conectar el equipo al ordenador, encender todo y
arrancar el programa de adquisicion de datos Test. Xpress.
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» Creacion de un nuevo proyecto

Dentro del programa creamos un nuevo proyecto, llamado TFG_Andres en
este caso, donde iremos guardando toda la informacioén grabada que recojan los
sensores.

i Project 1 x

BT A
= j} Deleted (1)
= U4 Projects
gal Analyzer sample
gl Default
il test_patx
B] Grupo2
il TFG_Andres
-
gl practical
gl TFG_modal
BJ FRF measurement

BRI
= 4 Templates -~
&3] Order sections
3@] 8 Channel Time recard
@] 2 Channel FFT OCTAVE
&3] voice recorder
3@] 4-ch FFT Analyzer
3@] 4-ch Octave Analyzer
3@] Sound Level Meter v

]....é Proje:t| 3 Settings | S Todls | |5 Control |

Figura 8-27. Nuevo proyecto

» Configuracion de canales

Configuramos los 8 canales, indicando un nombre a cada uno para
1dentificar de qué sensor provienen y en qué eje actuan. También introducimos las
unidades en las que queremos que muestre los resultados (g para aceleracion).
Como he comentado antes vienen diferenciados por su sensibilidad, y aqui es
donde debemos introducirla para que el software lo tenga en cuenta en sus célculos.

En la imagen se muestran los canales configurados, donde también se indica
el ancho de banda de trabajo y el rango de muestreo que se han elegido para tomar
los datos. El rango de muestreo debe ser al menos el doble del ancho de banda para
asegurarnos que la sefal digital se corresponde en la mayor medida posible a la
sefial analdgica.
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i AD Channels +
e -l4 >

| Measurement ‘Cl |c2 |ca c4 cs cs c7 s -
) General

Name [y 11y sz 19 152 122 16X 13z

Save [on on on on on on on on
) Hardware

Channel On/joff ‘Dn on on on on on on on

Bandwidth [Hz] |[02400 102400 102400 02400 102400 102400 102400 102400

Samplerate [Ha) |20s800 w400 204800 24800 0400 204800 204800  2048.00

Offset [V] o 0 0 0 0 0 ] 0

Calibration Value [vfunit] ‘D 00a 0.01 0.01 0.1 0.01 0.01 0.01 0.1

ADC Resolution [Eits] |22 24 24 24 24 24 24 24 @

[ Beventiog| [A] @ [Mammeces | [ Fsewsnf
Acquisiton: Scope
- : ,

75 Inicio. & [Rrestxpress-TrG_A.. | T Docmentol-Miaos... B &L 5 125

| [Eeochenes (@ E@E
9 5

Figura 8-28. Configuracion de los canales.

» Configuracion de parametros de muestreo

A continuacion establecemos otros datos de muestreo como el tiempo de
grabacion (1 min),el ancho de banda y el rango de muestreo.

i Properties q = ! Properties 3 x
Measurement Setup - Scadas Mobile Root -
= A = Aj
i g 5 £
=l General = General
Paint Increment |1
= File
Filename Analyzer Default
File Increment | Off = Hardware
Auto Save on Max., ADC Bandw 25600.00
Auto Overwrite | Off Multiple Samplera Off
= Mode - Freq. Group Settings
Auto Measuremel| Off Bandwidth [Hz 1024.00

Samplerate [HEiEERi] w
= RPM/Pulse Settings
Max. RPM Ban 25600,00

-| Storage
Time Format [hhimm:ss]
Measurement Tirr| 00:01:00 = DAC Settings
Bandwidth [Hz 25600.00
Figura 8-29. Tiempo de muestreo Figura 8-30. Parametro de resolucion

» Canales en tiempo real

Abrimos una nueva hoja de trabajo (‘Worksheet') donde colocamos 8
displays 2D. En estos displays colocamos los 8 canales para poder ver en tiempo
real qué esta sucediendo en cada uno. Por defecto el programa nos muestra unas
graficas donde vemos las fuerzas g de aceleracién frente al tiempo.
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D Test. Xpress - TFG_Andres - [Worksheet] A&
I Fle Edt View Measurement Toos Window Help
[=a s [ sl =8 c|A-Eip e @] F9 . HagcRe) Bio--A: )
{ Dataset: D1: Runt - S -
i Settings 2 x Worksheet [ Worksheet (2) [Warkshest (3) | 4P x : properties 1 x
IR EREY i 20 (5) O+ x ia20(8) O~ X B | (rrace 1) D1: Runl, M1: FRF(C3,C6) ~
WlC) 8132 A= 2= 8]
Al M2 2/0 7 = General a
©  f Operations i e n
5k References =
S i Analysis Display Type  Default
S (B Datasets Automatically ace| OFf
& @) b1 Runt SRR
% Markers ShowTrace | On
Show last datase Off
Dataset D1:Runl
Channel Y M1: FRF(C3,C6),
Record 0l
Notatien Amplitude
Related Y-Axis | Left 1-Axis
Show Marker on
Wl c8: 132 - Appearance
-+ M1 FRF(C3 Trace Color oo
E! [ M2: FRF(C3 Line Width
@ & bz run2 Line Style JE—
® - fe Operations = rerris
5 References 3 K .
4l Fanctants o) | == K-Axis Mode Frequency
< > Data Scaling X |Lin
| Autoscale X On
= 4 Templates ~
= & Displays Defta x 0
@ [ 2 Grid X on
CR ‘ = LeftV-Axis
g o DetaScaing ¥ ¢
igita -
= AutoscaleY | On
B @] Polr
[ 1nfo ~ 1552/ Div.
QP | Ehs.. [S0T... [(5¢C... | gy Time Traces Time  Traces: 1/1 g T Traces 11 Doy o re

8 o
[ BeventLlo | [ [MaTeces | [@B][Fstuwsinfo | [EEA0 channels  [[R1|a| 01

Figura 8-31. Aspecto general del programa con la respuesta temporal de los ocho canales

Ya podemos comprobar las diferencias entre todos los sensores. Veremos
que con el motor apagado apenas hay aceleracion, ya que las Unicas vibraciones
que se pueden transmitir vienen directamente del suelo debido a los sistemas de
ventilacion, u otros equipos que estén en funcionamiento cerca.

Cuando encendemos el motor (en la voladizo trasero el autobus dispone de
dos botones de encendido que nos permitian arrancar sin estar en la cabina del
conductor) vemos que los sensores colocados en el motor muestran obviamente
mayores aceleraciones, con oscilaciones mas amplias. En el anexo de resultados se
comentaran todos estos aspectos.

» QGrabar datos

Para grabar los datos no tenemos mas que pulsar el botén de grabar en la
barra de herramientas de la parte superior, no usamos Trigger ya que la excitacion
es continua. Se produce la grabacidén durante el tiempo estipulado anteriormente (1
min), tras el cual se guarda automaticamente un fichero dentro de nuestro proyecto
que se llamara 'D1: Analyzer default (1), al que podremos cambiar el nombre.

Los distintos ensayos responden a tres casos:

e Caso 1: motor al ralenti
e Caso 2: arranque del motor
e (Caso 3: motor al ralenti (cambio de sensor)

Los parametros de muestreo son los mismos para los tres casos.
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» Operaciones con datos guardados

Con todos los datos deseados ya guardados podremos realizar operaciones
matematicas sin necesidad de tener conectado el equipo al ordenador. Estas
operaciones seran la transformada rapida de Fourier ('FFT(CJi;])") y la funcion de

respuesta en frecuencia ('FRF(Cx,CJi;j])").

! Properties 1 x
FFT <
= A
Bz £
General
= Function

= Parameters
Weighting
Window
Window Correctic) Amplitude

Mo Weighting
Hanning

Block Size 2192

Cutput Complex Data
Amplitude Scaling RMS

Ferofil False
Clazs.Mode MOME

Avg Type MOME

Figura 8-32. Informacion de la operacion FFT

! Properties 1 x
FRF -
g2 &

General
= Function

- Parameters

Weighting Mo Weighting
Resp, Window  |Hanning
Ref. Window Hanning

Window Correctic| Amplitude

Elock Size 3192

Cutput Complex Data
Amplitude Scaling| RMS

Mode H1

Zerofill Falze
Clzss.Mode MOME

&g Type MOME

Figura 8-33. Informacion de la operacion FRF

Todas las operaciones se recogen en el ANEXO 1.
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» Resultados

Algunos ejemplos de los resultados son los siguientes:

o = 07 Avahyaar detauli ®) G382 15

Figura 8-34. Respuesta temporal del canal 3, sensor 9.
z |

Fequney T 22

= L £ £ £ e e
i 2D O~ X iap(2) O~x 2
5o FRF[C2,C1) [% T : Analyzer default (11} M19: FFT(C2) [g] 0[]
e FRF| L : Analyzer default (1 0[5
— FRF{ 1 = : Anslyzer default (1 e
- 8: FRFICZ.CT) [3] = : Anslyzer default (1 0s
all all : Analyzer default (1 0 5]
dE dI : Analyzer default {11) M 0 s]
| el | -
HE 4
| 1 IR
e ; I i 0.1----
= T t B 0.0 ; .
) 00 1000 1800 2000 2800 o g0 100 180 200 28D
Fragquengy Traces: 4/4 Fraguency [Hz] Frequency Traces: 6/8 Fraguency [Hz]
b R [z T
i 2D(3) O-x i3D O-x
= : Anslyzar defeult (11) C2 11_¥ [g] | D3: Analyzer default (11) M7: FRFC2.CE) [36]
- : Anslyzer default (11 3
= : Analyzer default (11
'a : Analyzer default (11 i)
al == 03 Analyzer default (11) C7: 16_X[g
= E =
0.5 = =
| i z g
&) = .
= 0.0
=) B T L B | o PP PR e PP PP
=
258 ) 00 1000 1500 2000
Tims Traoss 55 Time [z] Freguengy Traces: 11 Fraguengy [Hz]
| SauEne

Figura 8-36. Multiples displays de las diferentes sefiales
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9. CONCLUSIONES

Ha existido una notable dificultad de modelizar correctamente la estructura
del autobus debido a la cantidad de elementos alojados en el voladizo trasero. Eso
implica que los resultados del analisis modal experimental y el computacional
discrepan en ciertas frecuencias.

Se ha comprobado que los valores de transmisibilidad entre motor y
estructura cumplen los requisitos del fabricante, siendo menores del 40%. En los
resultados se ha dado una excepcion al calcular la funcién de respuesta en
frecuencia a lo largo del eje longitudinal del autobus, y es que los silent blocks estan
disefiados para trabajar principalmente en un plano perpendicular a esta direccion.
Cabria estudiar la gravedad de la transmision de vibraciones en esta direccion.

La frecuencia natural del sistema no cumple el requisito de ser menor del
50% de la frecuencia de disparo, 31,25 Hz. Se ha recomendado a Foton
incrementar la velocidad del ralenti a 800 rpm para cumplir este requisito. Este
incremento de revoluciones al ralenti implica un aumento en el consumo que el
fabricante esta evaluando.

Los silent blocks amortiguan suficientemente la frecuencia de disparo del
motor que se transmite a la estructura.

Los niveles de vibraciones que sufre el pasajero no son de amplitud
considerable como para influir de forma negativa en el cuerpo humano.

En el proceso de arranque se generan valores de aceleracion muy elevados
en un intervalo de tiempo muy corto que pueden afectar al confort de los pasajeros.
El fabricante se plantea la implantacion del sistema start-stop y habria que mitigar
esas aceleraciones en el compartimento de pasajeros.

Por medio del andlisis tedrico se ha comprobado que las placas introducen
modos de vibracion a frecuencias muy bajas. Lo cual distorsiona los resultados
experimentales obtenidos dando lugar a modos de vibracion locales que no
corresponden a modos de vibracion de la estructura.

Al tratarse de un sistema tan complejo con las chapas, elementos auxiliares
que arrastra el motor, sistema de aire acondicionado, bomba de vacio, bomba de
combustible, alternadores, introducen modos de vibracion adicionales que tampoco
corresponden con los modos de vibracion de la estructura.

Aunque se haya modelizado la estructura de manera muy completa no se ha
incluido la caja de cambios, que puede haber tenido una influencia considerable en
el resultado.
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Se han determinado los valores de las constante de amortiguacion.

El uso de la modelizacién en ANSYS y el analisis experimental con modelos
pequefos resulta muy apropiada. Sin embargo, en modelos complejos requiere de
grandes simplificaciones para visualizar resultados coherentes y relacionarlos con
los modelos virtuales.
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1. ANALISIS TEORICO EN ANSYS
1. 1. Analisis modal en ANSYS.

En primer lugar realizamos el anélisis modal de la estructura.

3 Preferances )
1 Praprocesss A New Analysis
o Solution
& Analysis Type [ANTYPE] Type of analysis
[ sl e
B ExpansionPass i [Static ]
B Analysis Options
@ Define Loads * Modal
2 Load Step Opts
= SE Management [CMS)
B Results Tracking
@ Solve
@ Manual Rezoning
= Multi-field Set Up " Spectrum
= ADAMS Connection
= Diagnostics
8 Unabridged Menu
@ General Postproc " Substructuring/CMS
& TimeHist Postpro
= ROM Teol

= DesignXplorer

9 Prob Design QK Cancel Help
& Radiation Opt

2 Session Editor

Harmanic

Transient

Eigen Buckling

Figura 1-1. Tipo de analisis

Pediremos al programa que nos devuelva un numero alto de frecuencias
naturales. En un principio se indic6 que fueran 35, posteriormente se subi6 a 50 por
razones que se comentaran después. Y le decimos al programa que las frecuencias
estén en el rango de 0 a 1000, pero no llegara a frecuencias tan altas.

A Modal Analysis

[MODOPT] Mode extraction method

" PCG Lanczos
" Reduced

" Unsymmetric

" Damped
" QR Damped
" Supernode
Mo. of modes to extract
(must be specified for all methods except the Reduced method)
[MXPAND]
Expand mode shapes v Yes
NMODE MNo. of modes to expand l:l
Elcale Calculate elem results? [T Mo
[LUMPM] Use lumped mass approx? [~ Mo
[PSTRES] Incl prestress effects? [~ No

OK Cancel Help

Figura 1-2. Numero de modos a extraer
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N Block Lanczos Method B
[MODOPT] Options for Block Lanczos Modal Analysis

FREOQB Start Freq (initial shift) l:l

FREQE End Frequency

Nrmkey MNormalize mode shapes To mass matrix vl

oK | Cancel | Help |

Figura 1-3. Rango de frecuencias para el analisis

Abplicaremos restricciones de movimiento sobre los seis grados de libertad de
todas las barras localizadas en el plano trasero de la estructura. Al estar en voladizo
esta partes podemos realizar esta consideracién. También restringiremos el
movimiento de algunas barras de la parte superior.

o Preferances N Apply UROT on Lines Ex

@ Preprocessor
2 Solutien [OL] Apply Displacements (U,ROT) on Lines

= Analysis Type Lab2 DOFsto be constrained
= Define Loads '

& Settings
= Apply
B Structural
2 Displacement

Al T
A 0On Areas
A On Keypoints
A 0On Nodes

# 0On Node Comp
All DOF
@ Symmetry B.C.

@ Antisymm B.C.
® ForceMoment Apply as |Cﬂnrmnt value j

& Pressure VALUE Displacernent value i
B Temperature -

& Imertia

B Pretngn Sectn
[ Gen Plane Strain oK Apply Concel | Help |

@ Other
& Field Surface Intr

Figura 1-4. Restricciones de movimiento

oy

Figura 1-5. Representacion de las restricciones
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Resolvemos el analisis y el programa nos devuelve las frecuencias naturales.
A continuacion debemos comprobar a qué modos pertenecen estas frecuencias.

swictetck THOEW OF OATH SETS OM RESULTS FILE  sebobokek
SET  TIHE/FREQ  LOAD STEF  SUBSTEP CUHULATIME

1 8.8538 1
2 11,939 1 2 g
3 12,481 1 3 3
4 1.207 1 q q
5 24.503 1 5 5
o 25,121 1 b f
730,20 1 ? ?
8 30747 1 ] ]
9 3134 1 ] 4
10 31,756 1 i1} il
11 37,630 1 1 1
12 39.534 1 12 12
13 30,648 1 13 13
14 42754 1 14 14
15 43730 1 15 15
16 43.934 1 16 16
17 46.602 1 17 17
13 48,224 1 1a 18
19 45,945 1 14 14
20 49,743 1 a a
21 49,778 1 21 21
22 57200 1 & &2
231 L0t 1 L] L]
24 65707 1 L L
25 66,462 1 b 5
26 68,141 1 2h 2
21 .666 1 2 2
2d 71,701 1 ] ]
20 73,045 1 2 2
.08 1 a a
31 74,900 1 Eil Eil
2 1 a2 a2
EERE R 1 ] ]
380,365 1 M A
35 80.685 1 35 35

Figura 1-6. Frecuencias naturales de la solucion

Vamos al apartado de visualizar resultados y nos encontramos con que gran
cantidad de las frecuencias naturales corresponden a la vibracion de las chapas
delgadas que hay en la estructura. Todas estas vibraciones no son relevantes, ya que
la estructura principal no se mueve durante estos modos. Nos centraremos en
aquellos modos en los que la estructura que sujeta el motor es la que estd vibrando.
Es por esto que en vez de 35 se pasd a 100 frecuencias, ya que gran cantidad
correspondian a vibraciones de las chapas.
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A modo de ejemplo podemos ver en la siguiente figura uno de los modos en
los que la vibracion se produce en una de las chapas delgadas.

A Results Viewer - mallaock8.rst
File Edit Wiew Help

‘@HDisplacementvedorsum l[contour -] = =8| =8| B B| & ] 22 5| &l| E
il

s 16

i ~ ANSYS

4 4

Figura 1-7. Modo de vibracion de una chapa delgada

Los modos 'reales’ de las estructura principal se listan en la tabla 1.

Frecuencia
natural, Hz
8,85
11,94
37,63
74,21
87,34
91,84
96,1
117,54
176,75
212,4
231,1

Modo

O |00 [ |O\ | | |W N |—

—t |
— o

Tabla 1. Modos y frecuencias naturales
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Los principales modos de vibracion que se producen en nuestra estructura se
muestran a continuacion.

> Modo 1.

N Results Viewer - mallack8.rst
File Edit View Help

I&[||[Displacement vector sum -] [Contour -] =a| #%| =8| B| ||| &| =] | 2 58

|8.853801¢ | 1 | 1
: ANSYS

NODAL SOLUTICN

sTEP=1

SUB =1
FREQ=8.8538
USUM (BVE)
RSYS=0

DMX =.022352
sMx =.022352

0 .004567 .009934 .014502 .019869%9
.002484 .007451 .012418 .017385 .022352

Figura 1-8. Modo 1

Este modo responde a un giro de torsion alrededor del eje X alrededor de un
eje imaginario centrado en la estructura (coincidente con el eje X que se ve en la
figura 1-8.
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S£Z%

» Modo 2.

A Results Viewer - mallack8.rst

File Edit View Help
El”[]lisplacement vector sum | IContour M| ﬂﬂlﬁl|@|@ | e |@|| gl
[11.93931€ | 1 [ 2

[ [ [ I [ [ [ I [ [ I [ I [
1
ANSYS
NODAT, SOLUTION

sTEP=1

SUB =2
FREQ=11.5393
USUM (BVGE)
RSYS=0

DMX =.016823
SMX =.016823

1] .003738 .007477 .011215 .0140853
.001868 .005608 .00934¢ .013084 .016822

Figura 1-9. Modo 2

En este modo se produce una flexiéon en el eje Y, donde el mayor
desplazamiento se produce en el extremo derecho de la estructura principal del
motor, haciendo que el extremo contrario se desplace en sentido contrario.
Podriamos decir que la estructural principal sufre una torsién alrededor del eje X.
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» Modo 3.

N Results Viewer - mallaok8.rst

File Edit View Help
&l =

@ | |Displacemenl vector sum j |Cc-nt0ur

[37.62069C [ 1 | 14

NODAL MOLOTION

avteEr~3

s ~31

et L 5 L
U {Ava)
RETO~D

x = 048640
e *. 048840

0 010813 031622 032432 L043240
LO0%40% L163216¢ 027027 L0378 L4064

Figura 1-10. Modo 3

En este modo vibra la chapa central, tal y como se aprecia en la figura 1-10,
y arrastra al resto de la estructura.
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» Modo 4.

N Results Viewer - mallaok8.rst

File Edit View Help
@HDisplacement vector sum ~| IContour M ﬂﬂlﬁl|@”@lﬁl Ei |§H gl

| Jl|

|74207884 | 1 | 30

§ NODAL SOLUTION ANSYS

STEP=1

SUB =30
FREQ=T74.2079
USuM (AVE)
RSYS=0

DMX =.024099
SMX =.024099

0 .005355 .010711 .01e066 .021421
.002678 .008033 .013388 .018743 .024099

Figura 1-11. Modo 4

Este modo produce una vibracién de la estructura lateral izquierda (segun la
figura 1-11) con un desplazamiento vertical.
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» Modo 5.

N

Results Viewer - mallaok8.rst

File Edit View Help
@ | |Displacement vector sum j |Contour

-] =| 6| =8| 8| | &| =

T

| & Z

|87.342394 |

1| 38

1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 I I I I I I I I I I I
1

NODAL SOLUTION

sSTEP=1

SUB =38

FREQ=87.3424

USUM (AVE)

RS¥S=0

DM =.373072
sM¥ =.373072

.082505
.041452

.124357 .207262

ANSYS

.248714 .331e61
.250167

9
.373072

Figura 1-12. Modo 5

Este modo es similar al modo 1.
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» Modo 6.

A

Results Viewer - mallaock8.rst

File Edit View Help

El | |Displacement vector sum j |Contour

] =) )5 8 B ]

il &l =

|91

83911€ |

1

| 39

NODAT, SOLUTION

STEP=1

SUE =39
FREQ=91.8391
USUM (BVG)
RSYS=0

DMX =.048132
SMX =.048132

.005348

.010€96

.021392
.016044 .02674

.032088

.03743¢

ANSYS

.042784

.048132

Figura 1-13. Modo 6

Este modo es similar al modo 2, pero las mayores vibraciones se dan en las

chapas delgadas.
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» Modo 7.

A Results Viewer - mallaok8.rst

File Edit View Help
@HDisplacementvector sum j|Contour M ﬂﬂﬁ|@|@@ |@| E

|96.10454z | 1 | 4

. NODAT, SOLUTION ANSYS

STEP=1

SUB =41
FREQ=96.1045
UsuUM (BVE)
RSYS=0

DMX =.023631
SMxX =.023631

0 .005251 .010503 .015754 .0210053
.002626 .007877 .013128 .01838 .023631

Figura 1-14. Modo 7

Este modo es la vibracion de la parte lateral izquierda de la estructura con
un movimiento de torsidn respecto al eje Z. La masa puntual que se aprecia en esta
zona responderia a una carga genérica debida a la bomba de combustible o la
bomba de vacio, colocados sobre esa parte de la estructura. Al modelizar de este
modo las masas, este modo puede ser bastante diferente de la realidad.
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&l =

Results Viewer - mallaok8.rst

EEEE L IEEE

File Edit View Help
El | |Displacement vector sum ~| |Contour

1

117 53857 |

| 52

NODAL SOLUTION

STEP=1

SUB =52
FREQ=117.33%
UsuM (BAVG)
REYS=0

DMX =.301514
SMX =.501514

.111448

.055724 .167171

.2228%5
.278615

.334343
.390067

ANSYS

.4457%

.501514

Figura 1-15. Modo 8

Modo similar al 6.
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» Modo 9.

N Results Viewer - mallack8.rst

File Edit View Help
&I||[Displacement vector sum +|[Contour -] =| =B| =a| B|| M| &| | 75| 3| Z|
1l

[176.7548C | 1 | 77
1NOD2-L'L. SOLUTION ANSYS

STEP=1
SUB =77
FREQ=176.755
USUM (BVG)
RSYS=0
DM¥ =.239799
SMX =.239%75%

0 .053289%9 .106578 .159866 .213155
.026644 .079933 .133222 .186511 .239759%

Figura 1-16. Modo 9

En este modo se deforma la parte lateral derecha de la estructura principal.
Esta gira respecto al eje X. Se ve una vibracion importante en las chapas delgadas.
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» Modo 10

A Results Viewer - mallaock8.rst
File Edit View Help

El”Displacementvector sum ~| |Cc-ntour - ﬂﬂlﬁl|@|ﬁlﬁl | |§H §|
| 1
1 | | 1 | 1 | | 1 | 1 | | 1 | 1 | | 1 | 1 | 1 1 | 1 | 1 1 | 1 | 1 |
|212.4029€ | 1 | 8
1
NODATL SOLUTION ANSYS
STEP=1
SUB =89
FREQ=212.403
UsSuM (AVG)
RS¥Y3=0
DM =.435462 r
SM¥ =.435462
| |
v |
?&[' N
L -
LTS
‘ o #
—
0 096769 .193539 .290308 .387078
.048385 .145154 .241924 .338693 .435462

Figura 1-17. Modo 10

En este modo la parte que mas sufre es la chapa delantera de la estructura,
que se bombea hacia delante.
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» Modo 11.

A Results Viewer - mallack8.rst

File Edit View Help
&l &
Al

x| |[Displacement vector sum ~[[Contour  ~| ==| =6| =8| B|| B|| & =] ==

|231.10087 | 1 | 9

1
NODAL SOLUTION ANSYS
STEP=1
SUB =85
FREQ=231.101
USUM (BAVE)
R3YS=0

DM¥ =.252068
SMX =.252068

0 .056015 .11203 .168045 .224086
.028008 .084023 .140038 .196053 .2520868

Figura 1-18. Modo 11

En este caso también es la chapa delantera la que mas sufre, con un bombeo
hacia dentro de la estructura.
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1.2. Andalisis armonico

Ademas del analisis modal realizamos un analisis armonico. En un rango de
125 Hz se realiza el analisis cada 0,5 Hz para obtener una resolucion fiable.

Para este analisis se eliminan las masas puntuales del motor y se sustituyen
por unas fuerzas del mismo valor en cada punto. Estas fuerzas son las que
realizaran una oscilacién en todas las frecuencias indicadas anteriormente.

: ANSYS
ELEMENTS

JUN 18 2014
22:49:19

Figura 1-19. Fuerzas sobre nodos correspondientes a los soportes del motor (azul celeste)

Se mostrardn en pantalla graficas de desplazamiento en el eje vertical, que
en este caso es el eje Y. En el autobus hemos llamado a este eje, Z.

A Time History Variables - mallack8.rst
File Help
H x| 18 Bl e | G [None o sl 8 Ampiitude |
Variable List @&
|Elemenl |N0de |Resu|l ltem Minimum Maximum | =
Frequency 05 125
997 Y-Component of displacement -0.0121719 0.00013524 -
il | |
Calculator ®
| uy_3 =[nsoi(997 ,u,Y)

( ) | =l 5]

MIN CONJ e"x

MAX a+b | LN | 7 | 8 | 9 | I | CLEAR |
RCL
STO | | LOG | 4 | 5 | 6 | * | - |
INS MEM SQRT
ABS | ATAN | x"2 | 1 | 2 | 3 | - | E
INT1 IMAG T
INV | DERN| REAL | 0 | E | + | E

Figura 1-20. Operacion de desplazamiento en el eje Y para el nodo 997
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Para sacar por pantalla la relacion entre la frecuencia y el desplazamiento
debemos indicar un nodo en el cual queremos localizar estos desplazamientos. En
este caso elegimos el punto 997 que se encuentra en la zona central de la chapa
delantera. Aproximadamente donde esta asentado el sensor numero 12 del andlisis
experimental.

eneTs —_— ANSYS

A/

SN 7]

(Y
TR

1]
17

A
1
.

Figura 1-21. Seleccion del nodo 997 para realizar la operacion

El resultado es que se produce resonancia principalmente a unos 47 Hz, donde el
desplazamiento esta proximo a los 0,0125 mm. El segundo punto critico estaria a
110 Hz, pero el desplazamiento es 10 veces menor.

(ml0=*=3}
1.25

1.135

1

-B75

.78

VALD &35

-278

25

-138

=} 25 20 75 100 128
13.5 7.5 €32.5 27.5 112.5

FREQ

Figura 1-22. Respuesta en frecuencia de los desplazamientos del nodo 997
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Si mostramos el logaritmo de la funcién anterior el resultado es el que se
observa a continuacion.

6.4
VALD . .|

s8] H““\. "\NL‘-—_' o, F

o 25 S0 75 100 125
12.5 3T.5 €2.5 a7.5 112.5

FREQ

Figura 1-23. Respuesta en escala logaritmica de los desplazamientos del nodo 997

Como el software LMS Test.Xpress no mide desplazamientos sino
aceleraciones, y por tanto no podremos comparar estos resultados directamente.
Por otro lado, podemos realizar una operacidon que relaciones la entrada con la
salida para obtener algo parecido a la transmisibilidad. Los puntos que
relacionamos son el anterior con uno de los puntos de aplicacion de la carga, en
este caso uno de los soportes delanteros.

* o . ANSY@

AT

5L
00,

o
3
S
)

- h
S

Figura 1-24. Seleccion del nodo 38
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La mayor transmisibilidad vemos que se produce a los 19 y 51 Hz
aproximadamente. En estos puntos los valores que nos devuelve el programa de
transmisibilidad son 160 y 475 respectivamente. Lo cual implica que se ha
producido resonancia a estas frecuencias.

S00

450

400

=0

a00

VALU g,

00

184

100

=0

Q 25 50 75 100 125
12.5 27.5 €2.5 B7.5 112.5

FREQ

Figura 1-25. Ratio de desplazamiento entre los nodos 38 y 997

Si realizamos el cociente de los valores logaritmicos obtenemos la siguiente grafica.

(N
T l ’ AT N
!

f )

AL I
!

L a5 =0 75 oo 135
12.8 37.5 E2.5 B87.5 11z.8

FREQ

Figura 1-26. Respuesta logaritmica
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2. Test de impacto
2.1. Impacto 1: D3

En este test se realizd el impacto sobre la parte superior de la chapa
transversal que se encuentra enfrente del motor, en la direccion Z, vertical. El
nombre del ensayo responde al nimero de intentos de impacto en un lugar
apropiado para excitar el mayor numero de modos. Finalmente se consider6d que el
mejor lugar para realizar el impacto era a una distancia de 1/4 de la longitud de la
chapa desde el extremo derecho.

Una vez realizado el impacto con la fuerza suficiente para que saltara el
Trigger se obtuvieron los siguientes resultados.

[ == o6 rune co wemiie

Figura 2-1. Evolucién temporal de C5, Martillo.

2.1.1. Dominio temporal

En el canal C1 se muestra la sefial del sensor numero 12 colocado en el
centro de la chapa en la direccion Z. Al encontrarse en la misma direcciéon que en la
que se realiza el impacto y estando a una distancia corta serd el sensor que mayores
amplitudes alcance.

[al

Time Traces 4/4 Time [}

Figura 2-2. Evolucion temporal de C1
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Como vemos es la sefial predominante, y las demas son de amplitud
despreciable. En el instante del impacto se alcanzan los 10 g y posteriormente se
produce el amortiguamiento. El amortiguamiento es practicamente total a los 0,2
segundos y el valor calculado es de aproximadamente 0,008.

Vemos que se produce un incremento de la amplitud cuando la sefial ya
estaba cerca de ser amortiguada, alrededor de los 0,14 s. Este hecho se puede deber
a que la frecuencia de vibracion este cerca de la frecuencia de resonancia de alguno
de los elementos de la estructura.

[] wm p1: Runt C Is]
[w] == D1: Runt C2: 13 [g]
[w] == D1 Runt

[v] mm D1: Run1 Cé4

[9]

= | U J U o

' ' ' ' '
DA0g - e e bbbl b oo00000000000000000 00000000000 000a0ace 000k

Time Traces: 2/4 Time [s]

Figura 2-3. Evolucion temporal de C2, C3 y C4

Los demads sensores, ya sea por lejania de la zona de impacto (C2 y C3) o
por actuar en un eje distinto (C4) apenas pasan de los 0,05 g. El sensor 13 del canal
C2 se encuentra en la estructura, pero mas alejado y alcanza un pico mayor que los
otros dos. El sensor del motor, C3, responde con la misma forma de 12 pero
amortiguado, es un punto del motor cercano a la zona de impacto, pero los
soportes del motor amortiguan la sefal.

También hay que tener en cuenta que estamos realizando un impacto con un
martillo ligero en relaciéon con la estructura, la rigidez de los tubos de acero y las
soldaduras amortiguan gran cantidad de las vibraciones con impactos del orden que
realizamos.
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Podemos aproximar el valor del amortiguamientos de las sefiales mediante
una funcién logaritmica.

£ = 1 -ln( x(t) >

2mn x(t +nty)

Donde 7, es el periodo de la sefial y n es el numero de ciclos en el intervalo
de tiempo seleccionado. Las x representan el valor pico de la sefal en el momento
el impacto, que serd el maximo valor; y el valor de otro pico una vez la sefial ha
sido amortiguada.

Los valores obtenidos para ambos casos realizados se representan en la tabla

2.

Ensayo Canal Amortiguacion, &

C1
D3 0,008
c3 0,009

C1
D6 0,00315
c3 0,00148

Tabla 2. Amortiguaciones de las sefiales temporales
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2.1.2. Transformada Rdpida de Fourier (FFT)

Si realizamos la transformada de Fourier para los distintos canales

obtenemos los siguientes valores:

i e p ,
"ifn‘\,&l-UMM.,w‘.” AR W ‘f‘ﬂ \J
4 { W
v
Figura 2-4. FFT(C1)

El sensor 12 es el que mas claramente vibra con una frecuencia principal.
Mostrando los resultados en un rango de 0 a 250 Hz vemos que esta frecuencia se

da a 200,625 Hz.

[0] (xE)

iy
g lhilllmlmha_&_l o AT B Y A_..Fa R B P L e Y

0 50 100 150
Frequency Traces: 3/5 Frequency [Hz]

200

Figura 2-5. FFT(C2), FFT(C3) , FFT(C4)

250

El resto de sefales tienen valores despreciables, y inicamente se aprecia un
pico a frecuencias practicamente nulas, debidas al impacto.
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2.2. Impacto 2: D6

En este test se produjo el impacto en el mismo punto que en el caso anterior,
pero en la direccion X, eje longitudinal del vehiculo.

2.2.1. Dominio temporal

De nuevo la mayor respuesta nos la da el sensor 12 por cercania, pero con
una amplitud pico menor, 6 g, ya que no mide las aceleraciones en la misma
direccidén del impacto. Esta amplitud pico sigue siendo considerable debido a la
transmision del golpe a través de toda la estructura y también considerando que el
golpe nunca es perfecto, es decir, parte de la fuerza de impacto cae sobre el eje X,
pero una fraccién también caerd sobre el eje Zyel Y.

C1:12 [g]

1
C2i13g]
1
1

L9l

Figura 2-6. Evolucion temporal de C1

El valor del amortiguamiento en este caso es de 0,00315. Y el tiempo que
tarda en amortiguarse por completo la sefial es de 0,3 s aproximadamente.
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2.2.1. Transformada Rdpida de Fourier (FFT)

La transformada de Fourier nos muestra como el sensor 12 recoge
vibraciones de picos mas grandes a frecuencias altas.

R e e e e S SRR LR R -
i i i i
i
i i i i
L bbb b bttt Sttt etk It et -
i i
i i i
i i i i
T e EE R EE -

[a]

11113 — e L booaossanes L

0.02 OO | PR e R N o

2.01-] SRR N XN N R

0.00

T
a 2000 2500

Freguency Traces: 1/5

Figura 2-7. FFT(C1)

En el rango de percepcion humana, hasta 250 Hz aproximadamente, vemos
que las frecuencias principales de vibracioén son a 135 y 200 Hz.

[a] = E-4)

T T T
o 50 100 150 200 250

Figura 2-8. FFT(C1) en rango reducido de 0 a 250 Hz
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Figura 2-9. FFT(C2), FFT(C3) , FFT(C4)

El resto de sefiales son despreciables, al igual que en el caso anterior.
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2.2.1. Funcion de Respuesta en Frecuencia (FRF)

Finalmente, la funcién de respuesta en frecuencia nos muestra la relacién
entre entrada y salida. Como hemos comprobado, el sensor que mas resultados
muestra es el del canal C1, por tanto realizamos la operacion relacionando este
sensor con la entrada del martillo, canal C5. Ambos estan colocados en la misma
direccion.

q
o, W 0 Roed MY FARC2CY[15g LJW i X
V) w02 Rusd M3 FRFCECY [143] Cooing
v = == M3:FRF(CS.C1)
| O Xlwl &
| oY
W ¢
Q¥
020+ L v
v
v
! v
| = -
v
018~ r l - v
| " v
s " 4
:_'. | H v
- .‘ ‘ v
010 i J = v.»
| Y
LB
| ,,“
gt b ¥
0994 T t
Frequency Traces 22 Eregeensy G,

Figura 2-10. FRF(C5,C1) para los ensayos D3 y D6 en escala lineal

Se muestran los resultados para frecuencias en el rango de 0 a 250 Hz en una
escala lineal del eje Y, la funcién de transferencia. Podemos ver la FRF para ambos
casos ensayados, D3 para impacto en el eje Z (negro) y D6 para el impacto en el eje
X (naranja).

== D3 Run3 M2: FRF(CS C1) [10g B @ I
m= D8: Run M2: FRF(CE,C1) [1g > Coupling
- == M3: FRF(C5,C1)

¥ X1 =135313[
@ Y1 =-13.1d811
@ X2 =200.462 [
@ Y2 =-16.4dB/1
@ dx =65.1563 [
@ RMs = 2.8dB/1
@ Min = -34.3d8/1
@ Max = -13,1¢Bf
- == M3:; FRE(C5,C1)
@ X1 =135313[
@ 71 =-3L1d8/1
@ X2 =200.462 [
@ Y2 =-23.00B11
@ dx =65.1563 [
@ RMS = -5.4dBf1
@ Min = -33.9 dB/1
¥ Max = -22.6dBf

£ dRt (k]

Fraquency Traces: 22 Fraquency [Hz Fe s

Figura 2-11. FRF(C5,C1) para los ensayos D3 y D6 con transmisibilidad en dB
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En el caso 1 se observan modos de vibracion de amplitudes similares y de
forma casi perioddica con los siguientes valores de frecuencias:

Pico Frecuencia, Hz
1 22,97
2 39,375
3 54,22
4 69,375
5 86,56
6 102,66
7 118,75
8 134,84
9 165,31

10 181,875
11 200

Tabla 3. Frecuencias de los picos FRF(C5,C1) del caso D3

Al realizar el impacto en la direccion Z las transmisibilidades son bajas, pero
se producen muchos picos. Si nos fijamos en los modos que hemos obtenido del
analisis de ANSYS, en ningin modo en el rango de frecuencias estudiado, se
producia una vibracidén de la chapa delantera en sentido vertical. Podemos decir
que el hecho de obtener baja transmisibilidad se debe a que no se ha excitado
ningin modo de vibracion de la estructura con este tipo de impacto. La chapa, en la
direccion vertical es muy rigida.

En el caso 2, se producen mayores transmisibilidades a dos frecuencias en
particular, 135 y 200 Hz. Si observamos los modos de vibracion del modelo de
ANSYS, los modos mas cercanos a estas frecuencias son los que en la chapa
delantera sufria una deformacién en el eje X. Las frecuencias eran de 177 y 212 Hz.
Aunque nuestros sensores estén colocados en el eje Z, el impacto ha podido
producir desplazamientos también en este eje, y como la vibracidén en el sentido del
eje X es mayor que en el caso anterior, también lo sera en sentido vertical.
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3. Motor

>

Consideraciones previas:

e Masas ajenas al motor y sujetas a la estructura afectan a los
desplazamientos y frecuencias de vibracién.

e Maquinas en movimiento distintas del motor, como el compresor,
bomba de combustible o bomba de vacio, transmiten vibraciones
adicionales a la estructura.

e Los resultados estan centrados en el rango de 0 a 100 Hz, rango de
percepciéon del ser humano entre los cuales se encuentran las
principales frecuencias de resonancia de las diferentes partes del
cuerpo.

e Las FRF validas seran aquellas que comparen las aceleraciones
medidas por dos sensores colocados en la misma direccidn.

e FEl eje X corresponde al eje longitudinal del autobus, el eje Y la
direccion transversal y el eje Z en sentido vertical.

3.1.Caso 1: DI

El primer caso se realizé con el motor al ralenti, recogiendo datos durante 60

segundos. El inicio de la grabacion se hacia de forma manual, sin Trigger.

3.1.1. Dominio temporal

Al tener el motor a un régimen estable las sefiales temporales son periddicas

con unos armonicos facilmente apreciables.

[al

Figura 3-1. Evolucion temporal C1
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El sensor C1 recogia aceleraciones en la direccion transversal del vehiculo.
Su amplitud es baja, con maximos alrededor de 0,25 g. En esta direccion las
vibraciones a priori podemos deducir que no seran altas porque la fuente, que es el
movimiento de los pistones en sentido vertical, realiza un movimiento contenido en

un plano perpendicular a este eje. Ahora bien, el giro

del cigiienial si que puede

generar vibraciones a lo largo de este eje. La cantidad de piezas moéviles dentro del
motor es un aspecto fundamental de generacion de vibraciones.

La frecuencia del primer armdnico, asi como los armoénicos secundarios, las
podremos conocer con exactitud cuando realicemos la transformada de Fourier de

la senal pasando al dominio de la frecuencia.

\! D1 Anslyzer default (2) G2 11_ [g]

_______________________________

[al

___________________________________________________________________________________________

_________________________________________________________________________________________________________

__________________________________________________

___________________________________________________

Figura 3-2. Evolucion temporal C2

El sensor C2 estd colocado en el bloque motor sobre una cara lateral.
También mide las aceleraciones en el eje Y, transversal. La comparacion de ambos
sensores sera un dato importante que veremos mas adelante. Al estar sobre la
fuente la amplitud es mayor, maximas de 1 g, y se percibe mas ruido en la sefal.
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&l

|!- D1: Anslyzar default (3) C3: 5.2 [g]

la]

Figura 3-3. Evolucion temporal C3

El sensor C3 es el otro acelerometro colocado sobre el motor, en la direccion
vertical. Esta colocado en la misma direccién de los cilindros, y se obtienen los
valores pico mas altos, con 3 y hasta 4 g. También recibe gran cantidad de ruido.

2875 28.80 2885
Time Traces: 111 Time [5]

Figura 3-4. Evolucion temporal C4
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El otro sensor en el interior del habitaculo del autobus esta colocado para
medir en el eje transversal. Sus amplitudes son menores, 0,15 g. Se aprecia mucho
ruido simplemente por la escala en la que estamos representando la sefial, el ruido
es del mismo orden que en el resto de las sefiales.

[ == 01 Anslyzer dstauit (5) c5: 152191

LR e e T e R RGCOEEE R TN -
=
i i i T i
H H 54 5 85
Time  Traces: 11 Time s

Figura 3-5. Evolucion temporal C5

El sensor del canal C5 colocado sobre la estructura en el eje Z también ve
amortiguado el ruido de la fuente, y principalmente vibra con una frecuencia
alrededor de los 30 Hz que posteriormente veremos su valor exacto.

‘ == D1: Analyzer default {8) CE&: 12_Z [g]
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J S I O I AU 110 8 U W SO g R
=

L | A SRS SO AU || AU SE—— | | T 0 R §

| T e e 18 T RTITOE:

T e L T R

T I I T
_____ 24 bei 22.20

Time Traces: 1/1 Time [z

Figura 3-6. Evolucion temporal C6
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‘ - 01 Anzlyzer gefeult () C8: 12 2 g

[o]

Figura 3-7. Evolucion temporal C8

Este sensor esta colocado dentro del autobus, en la direccién vertical.
Podriamos decir que el ruido que llega a los pasajeros es mucho menor que el de la
fuente. La sefial es mucho mas limpia. La amplitud maxima ronda los 0,2 g.
Posteriormente veremos si estos valores son admisibles.
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2 kd®
+ Coupling
(= == M45: FFT(C2)
@ X1=3125[Hz]
@ Y1=0.0966703 [g]
- == M4s: FRT(C3)
@ X1=3125[Hg]
@ ¥1=0.335006 [g]

[al

0 50 100 150 200

Figura 3-8. FFT de C2y C3

M44: FFT(C1) g 5] = >
H » Coupling
B == 144: FFT(C1)
@ %1=3125[Hz]
@ *1=0.0232166 [g]
(= M43 FFT(CS)
@ X1=3125[Hg]
@ ¥1=0.198499 [g]
B - M43 FFT(CE)
@ ¥l
@
(- -0 TS
@ X1=3125[Hg]
@ ¥1=0.0195381[g]

5 [Hz]
27842 [g]

[a]

. Ak A RM 3 A PR o

T
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Frequancy Traces: 4/4 Fraquancy [Hz]

Figura 3-9. FFT de C1, C5, C6y C7
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[ wm D4: D1 M20: FFTIC3)[g] O[]
[w] mm D4: D1 M18: FFTIC1)[g] O [3]
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Figura 3-10. FFT de C1

v w01 A
¥ == D1: 4
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la1
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Figura 3-11. FFT de C4y C8

=2 EH»o

» Coupling

(- == M18: FFT(C1)

@ %1 =3125[Hd]

@ Y1 =0.0232166 [g]

@ Min = 4,9737e-005 [g]
@ Max = 0.043558% [g]

= o
> Coupling
- w-447: FFT(C4)
@ X1=3125[Hg]
@ v1=0,0271588 [g]

@ X1=3125[H]
@ ¥1=0.126006 [g]

Se observa claramente que todas las sefiales tienen un pico a 31,25 Hz. Este
pico corresponde al régimen de giro del motor al ralenti. El motor gira a 625 rpm
aproximadamente, lo que equivale a 10,417 rps. El motor es de 6 cilindros en linea,
lo que supone que en un motor de cuatro tiempos los pistones estan desfasados 120
grados entre si. La posicion de los pistones es la misma para los cilindros 1 y 6, 2 y
5; y 3y 4. Por lo tanto se producen tres explosiones por cada ciclo. La frecuencia

sera 10,417x3=31,25 Hz.
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1-5-3.6-2-4

Figura 3-12. Representacion de los ciclos de 4 tiempos en un motor de 6 cilindros en linea

El valor pico para los sensores en el motor es de 0,4. En los sensores de la
estructura el mayor pico esta en 0,2 para el sensor C5. El sensor C8 es el mas
sensible en la zona de los asientos con un valor pico de 0,12.
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3.1.3. Funcion d Respuesta en Frecuencia (FRF)

» (C3 vs Estructura

= == M10: FRF(C3,C1)
@ u1=40[H]
155 [%]

@ ¥z =475
@ 2 =119312[%]

KIKIKIK]

¢ Min = 0.0
@ Max = 42,7156 [%]

S == W14 FRF(C3,CS)
@ X1 =40 [H]
@ Y1 =313314[%]

£

Frequency Traces: 4/4 Fraquangy [Hz] @ RMS = 46,7444 [%]

Figura 3-13. FRF de C1, C5, C6 y C7 respecto a C3

Si sobreponemos todas las FRF correspondientes a los sensores de la
estructura en relacion al sensor colocado en el motor en el eje Z podemos ver como
las principales frecuencias de vibracion son iguales para todos los casos. E1 mayor
pico de transmisibilidad esta en un 42,71 % a 40 Hz para la relacién entre C3 y C1.
Cl1 es el canal del sensor colocado en el eje transversal Y, por tanto esta relacion no
es cohernte. Otros picos importantes se localizan en 48,75 Hz con valor maximo
para la FRF en relaciéon con C7, sensor en el eje X, por tanto también es
despreciable.

= k>
> Coupling
= == F10: FRF(C3,C1)

@ X1 =40H]

@ 71 =42.7156 [%]
@ X2 =70[H]

@ 12 = 171483 (%)
@ dx =30[He]

@ RMS =54.2462 [%]
@ Min =0.0824539 [%]
@ Max = 427156 [%]

1%

Figura 3-14. Detalle de 1a FRF(C3,C1)
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[ = D201 112 TS = dZDC .

[] == p4: 01 m1s: 8)[%] / O s » Coupling

[[] mm D4: D1 M18: FRF(CI.CTI[%] / O] = == M14: FRF(C3,C5)
— @ %1 =[]

@ Min=
r @ Max=313314[%]

£l

Figura 3-15. Detalle de 1a FRF(C3,C5)

El sensor C5 estd colocado en la direccién Z, alejado del motor. Aun asi la
transmisibilidad es del 31,33%, a una frecuencia de 40 Hz. Este dato si es
importante de cara a conocer la transmisibilidad de los silent blocks. El valor es
menor del 40% estipulado por Cummins para un montaje del motor aceptable.

2 @D
. > Coupling
o == M15: FRF(C3,C6)

@ X1 =40[H7]

: : @ t1=105798 [%]
t : : @ 2 = 48,75 [l
----------------- T R S TR @ Y2 =6.33147 [%]
H @ dx =8 iz]
@ RS = 13,3604 [%]
@ Min = 0.193524 [%]
@ Max = 10.5738 [%]

1%

Figura 3-16. Detalle de la FRF(C3,C6)

El C6 estd colocado en la estructura muy cercano a uno de los soportes de la
parte delantera del motor. El pico se produce a 40 Hz con un valor del 10.5%. Por
tanto podemos decir que el soporte esta realizando un buen trabajo amortiguando
las vibraciones del motor.
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[] mm D2: D1 M14: FRFY 0[s] ]
[] mm D& D1 M15: FRFY 0 [s] » Coupling
[] mm D2: D1 M1E: FRF 0[s) = == M16: FRF(C3,C7)
@ ¥1 =40H]
@ Y1 = 2485565 [%]
L.
@
L4
@
@ M
@ Max = 37.47 [%]

20

1%

o
Frequency Traces: 1/

Fraquengy [Hz

Figura 3-17. Detalle de 1a FRF(C3,C7)
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» (C3 vs Asientos

0] = k>

o > Cougling

- w17 FRE(C3,CE)
@ %1 =4[]

[v] == D4 D1 MA13

|-:a D1 W17 FR

@ Y1 =24.1491[%]

@ %2 =43.75[Ha]

@ Y2 =14.2507[%]

@ d =875 Ha

@ RMS = 23,5373 [%]

@ Min =0.288145 [%]

@ Max = 24,1481 [%]
= == M13: FRF(C3,C4)

@ %1 =40[Hd]

@ Y1 =9.72378 [%]

@ x2 =475

@ Y2 =6.88448 [%]

1%

@ Min=t [%]
@ Max =9.72375 [%]

YN

100
Frequency Traces: 272 E—

1 o
o [Hz]

Figura 3-18. FRF de C4 y C8 respecto a C3

=2 o
> Coupling
= = M17:FRF(C3,C8)
@ M1 =40[H]
@ 1 =241991[%]
@ ¥z =58.375[Hz]
@ 2 =15.0899 [%]
375 [Hz]

@ Max = 24,1481 [%]

)

Figura 3-19. Detalle de la FRF(C3,C8)

En el interior del autobds tenemos una transmisibilidad del 24,14 % en el eje Z a
una frecuencia de 40 Hz, pero con dos picos a 48,75 y 59,37 Hz de
aproximadamente el 15 %. Los valores no son elevados, aunque estas frecuencias si
seran perceptibles por los pasajeros.
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O

[ mm D4: D1 M17: FRF(C.C8) [%] / O [s] N |
[] == D4: D1 M13: FRF(C3.C4)[%] / Os] 2 Coupling
[ == M13: FRF(C3,C4)
1 é B S T e e e LR EEE e e L LR e L r @ ¥1 =90

@ Y1 =9.72376 [%)]
@ %2 =53.375 [Ha]

@ Y2 =3.34582[%]
@ dx =19.375 [Ha)

@ RMS = 13,5493 [%]
@ Min = 0.0773704 [%]
@ Max =5.72375 [%]

el

Frequency Traces 172

Figura 3-20. Detalle de 1a FRF(C3,C4)

Este sensor esta colocado en un eje distinto al de C3.

43



ANALISIS MODAL DE UN AUTOBUS
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Frequency Traces: 22 R

Figura 3-21. FRF de C1 y C7 respecto a C2

% el

> Coupling

=) == M8: FRF(C2,C7)

@ X1 =525

@ Y1 =150.236 [%]
@ X2 =68.375 Ha]
@ ¥2 =10.3513[%]
@ dx =16.875 Hz]
@ RMS =
@ Min = 0.

@ Max = 150,

= wm M2 FRF(C2,CD)

@ X1 =525[Hg]

@ Y1 =69.3302[%]
@ X2 =52.375 [Ha]
@ Y2 =64.4164[%]
@ dx = 16,375 Ha]

Si comparamos la entrada en el eje Y transversal con el sensor en Y de la
estructura obtenemos dos picos de similar amplitud, 69 y 64%, valores demasiado

altos.

Si relacionamos dos sefiales que no estan en el mismo eje, nos da que el pico
esta en el 150%, en el caso 3 compararemos la senal del sensor C7 con una entrada
en el mismo eje. El valor de la transmisibilidad es altisimo. Se ha producido una
resonancia que ha amplificado la vibraciéon en la zona donde tenemos colocado el

sensor Cl1.

» C2 vs Asientos

1%

Figura 3-22. FRF de C4 y C8 respecto a C2

= m frin)
> Coupling
= == M5: FRF(C2,C4)
@ X1 =525[H7]

@z =
@ vz =
@ dx =16.875[H]

@ RMS = 510593 [%]
@ Min=0.160218 [%]
@ Max = 4.5585 [%]
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La amplitud d la senal es del 31% para el sensor C4, colocado en la misma
direccidén que el sensor de entrada, C2, a lo largo del eje transversal. La frecuencia
es de 52,5 Hz. Esta frecuencia si es perceptible por las personas, estaria cerca de la
frecuencia de resonancia de algunas partes del cuerpo como las manos. Es decir,
aunque el amortiguamiento entra dentro de los limites admisibles, ya que esta por
debajo del 40%, podria llegar a ser molesto para las personas sentadas en la parte
trasera del autobus.

Hay que tener en cuenta que aunque se satisfagan los requisitos de
fabricacion que establece el fabricante, son los clientes y los usuarios los que tienen
la ultima palabra. Si la amortiguacion esta por debajo del 40% podriamos decir que
el sistema es correcto, pero si el cliente lo nota y se queja el sistema no estd bien
construido y requerird de modificaciones.

3.2.Caso 2: D2

Este analisis del arranque del motor tiene el objetivo de comprobar que
durante el arranque no se alcancen valores demasiado altos de vibraciones. Y
comprobar que se amortiguan rapidamente y se supera el periodo transitorio en el
menor tiempo posible.

3.2.1. Dominio temporal

| = D2 Analyzer default (10) CZ: 11_Y [g

[l

Tims  Traces: 1/1 Time 5]

Figura 3-23. Evolucion temporal de C2
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La sefial temporal del sensor del motor en el eje Y nos muestra un pico de
3,5 g. Siendo el pico en permanente de 1 g. Al ser un instante de tiempo pequefio
no se apreciara mas que como un golpe ligero en esta direccién. La sefial se
estabiliza en unos 0,3 segundos.

L]

Time Traces: 1/2 Time [

Figura 3-24. Evolucion temporal de C3

El sensor en disposicion vertical, sin embargo, capta un pico de 13 g en el
arranque. Un valor bastante alto que el pasajero podra sentir como un golpe en
sentido vertical.

| il |
| A |

Figura 3-25. Evolucion temporal de C8
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Time  Traces: 1/1 Time 5]

Figura 3-26. Detalle de la evolucion temporal de C8

3.2.2. Transformada Rapida de Fourier (FF'T)

[ mm D2: Anslyzer default (10) M28: FFTIC2)[g] O [2]
[v] mm D2: Anslyzer default (10) M20: FFT(C2) [g

1
2| [ERSRIRES ISR, SIS SIS, SRS TR RS S (N SN -
] T -
o Y SN L
=z
w

Figura 3-27. FFT de C2 y C3.

R

5 Couping

= w= M29: FFT(C2)

@ ¥1=165[Hz)
@ ¥1=0.000115389 [g]

= = M3 FET(CS)

@ ¥1=165[Hz)
@ 71=0.00124478 [g]

Si nos fijamos en la escala de todas estas sefiales vemos que el valor del eje

esta multiplicado por 10, son valores muy bajos.

Todas estas sefiales tienen su pico a frecuencias cercanas al 0 debido a que
sufren un pico en el arranque que después desaparece, andlogamente al test de

impacto.
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>

3.2.3. Funcion de Respuesta en Frecuencia (FRF)

C3 vs Estructura

1%

Figura 3-28. FRF de C1, C5, C6 y C7 respecto a C3

- == M14: FRF{C3,C5)
@ ¥1=81875[Hd]
@ V1= 149768 [%]
@ %2 =112.5 Mz
@ Y2 =2.50372[%]
@ dx = 30,625 [He]
@ RMS = 19,7108 [%]
@ Min = 0.046 7 [%]
@ Max = 14,5783 [%]
- == M15: FRF(C3,CE)
@ X1 =8 s Hz]
@ V1 =435377 [%]
@ ¥2 =112.5Hz]
@ Y2 =22.2013[%]
@ dx = 30,525 [He]
@ RMS =27.2722[%]
@ Min = 0.00441473 [%]
@ Max = 22.2013 [%]

@ X1 =81875 [Hi]
@ Y1 =852718 [%]
@ X2 =112.5MH7]

@ V2 = 16,5757 [%]

@ dx = 30,625 [He]

@ RMS = 23.7822 [%]

@ Min =0.10815 [%]

@ Max = 15,6757 [%]
- = M10: FRE(C3,C1)

@ ¥1 =81875[Hd]

@ V1 =9.61278 [%]
@ X2 =112.5 [Ha]
19 [%]

@ 2

Si mostramos la superposicion de las FRF relativas a la estructura vemos
que hay 3 principales frecuencias que coinciden en las sefiales: 81,875 Hz, 112,5 Hz
y 146,75 Hz. Dependiendo donde esté colocado el sensor cada uno tendra mayor
amortiguacion en una u otra frecuencia.

e}

motor, el pico se produce a 81,8 Hz con una transmisibilidad del 15%.

T
100

Figura 3-29. Detalle de FRF(C3,C5)

= d 2D
» Cauplrg
- == M14: FRF(C3,C5)
@ X1 =81875 [
@ ¥1=14.9783 [%]

En el caso del acelerémetro colocado en una zona algo mas alejada del
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= o
> Coupling
E- == H15: FRF(C3,C6)
@ X1 =81575 [Hg]
@ 11 =435877 [3%]

@ X2 = 113,125 [Hg]
@ V2 =256416 [%]

@ RMS = 37.4335 [%]
@ Min =0,0044147 [%]
@ Max = 25,6416 [%]

£

Figura 3-30. Detalle de FRF(C3,C6)

Para el sensor colocado mas cerca de los soportes el pico es a 113,25 Hz y
con un valor del 25,6%. Al encontrarse mas cerca la vibracién esta menos
amortiguada, que en el caso del sensor C5, colocado fuera de la estructura sobre la
cual se atornillan los soportes del motor.

[ w05 02 W14 FAF 0 = ko |

[] == D5: D2 M15: FRFG 0 5] > Coupling

[w| mm 05 D2 M1E FRFG 0[s] (= == M16: FRF(C3,C7)

[] wm DE: D2 M10: FRFE 0 [2] @ X1 =81875[Hz]
@ ¥1=8.92718 [%]
@ %2 =146.875 [Hz]
@ v2 =23.118[%)]

' H M5
T S @ Min =0.0944219 [%]
@ Max = 23,113 [%]
T
100 L

Figura 3-31. Detalle de FRF(C3,C7)
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= o
» Cauping
B == M10: FRF(C3,C1)

X1 =81.875 [Hz]

Y1 =9.61278 [%]

X2 =112.5 [H7]
5719 [%]
dx = 30.625 [Hg]
RMS = 40,4062 [%]
Min = 0,369342 [%]
Max = 37,6719 [%]
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CLCTLLLOO
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0 50
Frequency Traces: 1/4 Fraguency [Hz]
Figura 3-32. Detalle de FRF(C3,C1)
» (C3vs Asientos
= o
> Couping
o == M13: FRF(C3,C4)
@ Xt =4[]
@ Y1 =9.72376 [%]
@ X2 =48.75 [Hz]
@ V2 =63343 %]
75 [He]
20 @ RV = 12,7723 [%]
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o == 17 FRF(CE,CE)
@ X1 =40+
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@ 2 = 14,2507 [%]
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10—
o
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Figura 3-33. FRF de C4 y C8 respecto a C3
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[ = D4: D1 M13: FRF(C2.C4) (%] / O[3] Eom .
[] wm Da: D1 M17: FRF(C2,C8) (%] / O [s] + Coupiing
[ wm M13: FRF(C3,C4)
L s EE e e e e L L L e L L L L L L L L L L L LR ASLELEEEEEEERL SECEEEEEEEEEEEE e ek S e e L EEEEEEEEE F @ x1 =40 Mg
& : : @ Y1 =09.72376 [%]
: : @ X2 =48.75 [Hg)
@ Y2 =6.88498 [%]
@ dx =8.75[HZ]
Ot I O S S L :
@ Max = 8.72375 [%]

]

Fraquency Traces: 112

Figura 3-34. FRF(C3,C4)

La transmisibilidad maxima que llega a los asientos es del 9,7% a una
frecuencia de 40 Hz.

[ == D4: D1 13 FRR(C2.C4)[%] 7 O] 2 P>
== D4: D1 M17: FRF(C3.C8)[%] / 0] 3 Coupling

B == M17: FRF(C3,C8)
@ X1 =40[Hg]
o @ ¥1=241401[%]
@ X2 =39, [Hzl
@ Y2 =134
@ dx =18

|
|
PO U W, ULV Y .

Figura 3-35. FRF(C3,C8)

» C2 vs Estructura
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[/ mm D2: D1 M2 FRF 015 =] dZDC I
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@ RMS = 152.1
@ Min = 0.0157: Yl
@ Max = 150.235 [%)]

Figura 3-36. FRF de C1 y C7 respecto a C2

> C2 vs Asientos

e 2 H>o
o » Cauping
- (= == M5: FRF(C2,C4)
@ N1 =525[Hg]
! 519 [%]

[/l = D4: D1 W5 FRFIC2,C4)
[w] == D2: 01 M2 FRF

[ == M5 FRE(C2,C)
@ N1 =52.5[H]
@ V1 =46.5565 %]

f[%]
<
g

[H
@ RMS = 51,0598 [%]
@ Min =0,160215 [%]
@ Max = 46,5565 [%]

Figura 3-37. FRF de C4 y C8 respecto a C2

Este caso nos sirve para comprobar los valores de aceleracion méaxima que
se alcanzan en el arranque. Los datos de la respuesta en frecuencia no son utiles.
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3.3.Caso 3: D3

En este caso el unico cambio respecto al caso 1 (D1), lo tinico que cambia es
la posicion del sensor correspondiente al canal C2, que pasa de estar colocado en el
eje Y a medir en el eje X. Por tanto, los resultados se centran en las operaciones
relativas a este sensor, ya que los demas datos seran muy similares al caso 1.

3.3.1. Dominio temporal

Vemos una aceleracién pico de 0,8 g aproximadamente. Dato que cabia
esperar, ya que como hemos deducido antes, sobre esta direccion habrda menos
vibraciones debido al movimiento de las piezas moviles internas del motor.

| mm D3: Analyzer default (11) G2: 11_Y [g]

[2]
1

Time Traces: 1/1 Time [s]

Figura 3-38. Evolucion temporal de C2
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3.3.2. Transformada Rdpida de Fourier (FFT)

/] = D2 2 er default (11) M28: FFT(C2)[g]  O[s] 2 >
|| mm D3 Anslyzer defeult (1) M27 FFTCI gl 0] > Coupling
o w128 FFT(C3)
[T]l i g @ x1=3125[H]
! @ v1=0.379538[q]
o wm M27:FFTC2)
@ X1=3125[Hg]
: @ ¥1=0.0360973 [g]
1.3 L
= 12— T ‘ ....................................................................................................................... L
F T R EEEEEE] || PEPPEEEEPEPEEP: o o onooosesaassooooes =
. Al i A AJALA Noanha, oa A An
[ 50 100 150 200
F noy  Trace: Frequency

Figura 3-39. FFT de C2y C3

Al igual que en el caso 1, el pico se produce a 31,25 Hz, correspondiente al
régimen del ralenti (625 rpm).

3.3.3. Funcion de Respuesta en Frecuencia (FRF)

» C3 vs Estructura

£ [%]

Figura 3-40. FRF de C1, C5, C6 y C7 respecto a C3
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En este caso la estructura no se ha excitado en la misma medida en todas las
frecuencias con respecto al caso 1, pero esencialmente es lo mismo, como es 16gico.

> C3 vs Asientos

E7
» Coupling
= wm M14: FRF(C3,C4)
@ ¥1 =50[H]
@ Y1l =54 %]

[ == De: D2 W14 FRF(C2.C4) [%)
[w] == D2: D2 M18 FRF(C2,08) [38)

B == M18: FRF(C3,C8)
@ %1 =50[H]
@ vl =13.1348 [%]
@ X2 = 75 Hz)

[H2]
@ RMS = 18,2543 [%]
@ Min =0.0922519 [%]
@ Max = 13,1849 [%]

[t

Fragusncy Traces 22

Figura 3-41. FRF de C4 y C8 respecto a C3
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Figura 3-42. FRF de C1, C5, C6 y C7 respecto a C2

Se aprecia una transmisibilidad muy alta, del 86,19%, a una frecuencia de
6,875 Hz en el sensor C7, colocado en la direccidon longitudinal, X, al igual que el
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sensor. Esto quiere decir que los soportes no estan trabajando correctamente en esta
direccidn. Los silent blocks estan disefiados para trabajar principalmente en los ejes

YyZ.

é1
2| S SO S S SO S |
Bl = m o m e - o L =
g
S | S S L
20— -
Q

Frequency Traoss: 1/1

Figura 3-43. FRF(C2,C5)
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Figura 3-44. FRF de C4 y C8 respecto de C2

)k @ RMS = 35,1571 [%]
@ Min =0.0126256 [%]
@ Max = 30,0323 [%]
100
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Cummins Ltd. Model Name: ISB6.7EV
Base Engine Data Sheet Configuration: D313003BX03
Status: Preliminary
Automotive Market Revision: 14-May-2009
Number of Cylinders: 6 Bore: 107 mm
Displacement: 6.7L Stroke: 124 mm
Aspiration: Turbocharged and Charge Air Cooled
General Engine Data
Approximate Engine Weight - Dry 485 kg
Approximate Engine Weight - Wet 512 kg
Center of Gravity:
From front face of block 402 mm
above crankshaft centreline 144 mm
Moment of Inertia of complete engine:
X moment of inertia (Roll) 19.2 kg-m**2
Y moment of inertia (Pitch) 49.6 kg-m**2
Z moment of inertia Yaw) 42.9 kg-m**2
Maximum static mounting surface bending moment:
Rear face of block 1,360 Nm
Bolt pad for front support 141 Nm
Maximum crankshaft thrust bearing load limit:
intermittent load 6,670 N
Maximum torque available from front of crankshaft (no side load)
Mass moment of inertia - rotating components (excluding flywheel) 0.48 kgm**2
Altitude capability see rating
Cooling System
Minimum operating block coolant temperature 70 deg C
Coolant Capacity 94 L
Engine cooling circuit thermostat opening temperature 83 deg C
Engine cooling circuit thermostat fully open temperature 95 deg C
Minimum fill rate (low level alarm required for most engines) 19 L/min
Minimum coolant expansion space (% total system capacity) 6 %
Minimum drawdown (% total cooling system capacity) 1%
Maximum dearation time 25 minutes
Minimum pressure cap setting at sea level for 107degC top tank temp 100 kPa
Coolant temp for full on Fan 99 deg C
CAC outlet temperature for full on Fan 75 deg C
Lubrication System
Oil pressure at idle N/A kPa
Total system capacity (standard pan) 195 L
Maximum lube oil flow to all accessories 7 L/min
Maximum oil pressure spike on cold engine 1034 kPa
Typical oil pressure at rated speed 310 kPa
Fuel System
Maximum fuel supply restriction at OEM connection point at Rated Speed and
Full Load with clean fuel filter element(s) at maximum fuel flow 30 kPa
Maximum fuel drain restriction (total head) before (or without) check valve 20 kPa
Minimum fuel tank venting requirement 0.1 L/s
Maximum fuel inlet temperature 70 deg C
Maximum design fuel flow 194 kg/hr

Engine fuel compatibility (consult Service Bulletin #3379001 for appropriate use
of other fuels)
Cummins Confidential




Cummins Ltd. Model Name: ISB6.7EV
Base Engine Data Sheet Configuration: D313003BX03
Status: Preliminary
Automotive Market Revision: 14-May-2009
Electrical System
System Voltage 24 volts
Minimum battery capacity cold-soak at -18 degC or above:
Engine only (de-clutched Load) cold cranking amperes 550 CCA
Engine only (de-clutched Load) reserve capacity 130 min
Minimum starting circuit resistance (see table 2 in AEB 21.35) 0.004 ohms
Minimum ambient temperature for unaided cold start -15deg C
Typical cranking speed 120 rpm
Intake Air System
Maximum intake air restriction with dry type air cleaner, with clean filter
Medium duty 2.9 kPa
Heavy duty 3.7 kPa
Maximum intake air restriction with dirty filter 6 kPa
Charge Air Cooling
Maxumum temperature rise between ambient air and intake manifold 30 deg C
Exhaust System
Maximum allowable static bending moment at exhaust outlet flange 15 Nm
When using exhaust brakes: Exhaust pressure at maximum rpm at turbo
charger must not exceed 430 kPa

Cummins Confidential




Engine Performance Curve ISB6.7EV225B 225PS@2300rpm Automotive

Cummins Ltd 850Nm@1100-1800rpm
Yarm Road, Darlington Curve Number FR92922 Page 1
www.cummins.com CPL code 3066
Date 10-May-2009
Compression Ratio  17.3:1 Engine Configuration D313003BX03
Fuel System Bosch Electronic Emission Certification EEV
Cylinders 6 Aspiration Turbocharged and Charge Air Cooled
Bore 107 mm Displacement 6.7L
Stroke 124 mm Status Preliminary
Torgue Output
Torque RPM Nm
900 2650 0
4—0—0—0—0—\ 2325 677
800 / \ 2300 687
2200 718
700 Fe—— 2100 752
T 600 - 2000 785
= 1900 817
< 500 \ 1800 850
3 400 1700 850
o 1600 850
= 300 1500 850
1400 850
200 1300 850
100 - 1200 850
0 1100 850
s g 8 8 8 8 g8 8 50 ew
~ =t a © =~ Q & Q 800 680
Engine Speed (RPM) 700 680
Power Output
Power RPM kW
180 2650 0
*~——0——o 2325 165
160 1 -\ 2300 165
140 2200 165
/ \ 2100 165
120 2000 164
) 1900 163
=100 - 1800 160
] 1700 151
g 80 1600 142
60 - / 1500 134
4 1400 125
40 1300 116
1200 107
20 1100 98
\ 1000 71
0 ‘ ‘ ‘ ‘ * 9200 64
— — — — Y N a 700 50
Engine Speed (RPM)

Performance data shown is nominal and is to 80/1269/EEC (as amended) conditions of 990 mbar barometric pressure and 25 deg C air intake
temperature. All data is based on the engine operating with fuel system, water pump, lubricating oil pump with inlet and exhaust restriction at or|
below Datasheet limits. Not included are air compressor, fan and alternator.

Customer Engineering Certified within 5%
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Engine Performance Curve ISB6.7EV225B 225PS@2300rpm Automotive
Cummins Ltd 850Nm@1100-1800rpm
Yarm Road, Darlington Curve Number FR92922 Page 2
www.cummins.com CPL code 3066
® Date 10-May-09
Compression Ratio  17.3:1 Engine Configuration D313003BX03
Fuel System Bosch Electronic Emission Certification EEV
Cylinders 6 Aspiration Turbocharged and Charge Air Cooled
Bore 107 mm Displacement 6.7L
Stroke 124 mm Status Preliminary
General Performance Data
Maximum low idle speed 800 rpm
Minimum low idle speed 600 rpm
Nominal no load governed speed 2650 rpm
Maximum overspeed capability (15 sec) 4200 rpm
Clutch engagement torque at 800rpm 650 Nm
Maximum altitude for continuous operation without derate 3000 m
Air Induction System
Maximum temperature rise between ambient air and engine air inlet 15 deltadeg C
Exhaust System
Maximum back pressure imposed by complete exhaust system 20 kPa
Cooling System
Maximum coolant temperature (engine out) with 100kPa pressure cap 107 deg C
Maximum coolant pressure (exclusive of pressure cap; closed
thermostat at maximum no load speed) 200 kPa
Maximum allowable pressure drop across charge air cooler and OEM
CAC piping (CACDP) 13.5 kPa
Maximum coolant temperature for engine protection controls 113 deg C
Maximum coolant flow to accessories 38 L/min
Refer to AEB 21.52 for territory related cooling standard
Maximum Rating Performance Data
Parameter Maximum Power Peak Torque
Engine speed 2300 rpm 1500 rpm
Output power 165 kW 133 kW
Torque 687 Nm 850 Nm
Inlet air flow 259 L/sec 148 L/sec
Charge air flow 18 kg/min 10 kg/min
Exhaust Gas Flow 506 L/sec 346 L/sec
Exhaust gas temperature 410 deg C 461 deg C
Heat Rejection to coolant 83.04 kW 66.15 kW
Radiator coolant flow* 215 L/min 125 L/min
Heat Rejection to charge air cooler** 32 kW 15 kW
Turbo Comp. Outlet Pressure 157 kPa 104 kPa
Turbo Comp. Outlet Temperature 151 deg C 120 deg C
Fuel Consumption 36 kg/hr 26 kg/hr
Brake Mean Effective Pressure 1306 kPa 1564 kPa

*Radiator coolant flow is approximately 5% less with a continuously dearating system.

Coolant: 50/50 Ethylene Glycol/Water by volume.
Values are within +/-5%
**Heat rejection to charge air cooler is at standard engine test conditions of 25degC turbo air inlet temperature

Cummins Confidential
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