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ABSTRACT

En el presente documento se describe el control de vibracién
de un motor con desbalance rotatorio anclado en una viga en
voladizo con algunos métodos importantes de control. En
particular aqui se utiliza el método de aislamiento y ab-
sorbedor de vibracién. En el desarrollo se da a conocer
los fundamentos tedricos matematicos, utilizando un sistema
de masa-resorte sin amortiguamiento, también se describe
el comportamiento de una maquina rotatoria, la aplicacién
y la importancia que tiene en el drea industrial. Mediante
un prototipo se demuestra el control de vibracién con los
dos métodos mencionados y se presentan los resultados tanto
experimental como tedricamente mediante las formulas de-
scritas en este documento.

Palabras Clave.- Absorbedor, Aislador, Control de la vi-
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I. INTRODUCCION

Las vibraciones indeseables son aquellas que producen moles-
tia o riesgo a las personas, causan dano o fallas en las estruc-
turas, deterioran la ejecucién o funcionamiento de maquinaria
y Procesos.

En un entorno industrial hay muchas fuentes de vibracién;
maquinaria rotatoria o reciprocante, compresores y motores
eléctricos, vehiculos de transporte como camiones, trenes, y
aviones, el flujo de fluidos y muchas otras cosas. A veces
la presencia de vibracién provoca desgaste excesivo de ro-
damientos, formacién de grietas, aflojamiento de sujetadores,
fallas estructurales y mecanicas, mantenimiento frecuente y
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costoso, fallas electrénicas por la ruptura de juntas soldadas
y abrasién del aislamiento alrededor de conductores eléctri-
cos. En ocasiones se puede eliminar la vibracién con base
en el andlisis tedrico. Sin embargo, los costos de manufac-
tura implicados en la eliminacién de la vibracién pueden ser
demasiado elevados. Ademds la exposicién ocupacional de
humanos a la vibracién produce dolor, incomodidad e inefi-
ciencia. De aqui surge el control de vibraciones, que se refiere
a los métodos para eliminar o reducir las fuerzas dindmicas
que provocan las vibraciones.

Los métodos de control més importantes son: 1) Control
de las frecuencias naturales del sistema bajo excitaciones,
para evitar la resonancia; 2) Introduccién de un mecanismo
disipador de energia o amortiguamiento, para impedir la re-
spuesta excesiva del sistema; 3) Uso de aisladores de vi-
bracién, para reducir la transmisién de las fuerzas de ex-
citacién; y 4) Adicién de absorbedor de vibraciones, para
reducir al respuesta del sistema [2].

El absorbedor de vibracién es un dispositivo mecénico com-
puesto de otra masa y rigidez anexadas a la masa principal
que se debe proteger contra vibraciones, por lo que ambas
masas ahora constituyen un sistema de dos grados de liber-
tad. Los absorbedores de vibracién se usan comuinmente en
méquinas que operan a velocidad constante debido a que se
sintonizan a una frecuencia particular. Se manejan dos tipos
de absorbedores de vibracién: no amortiguados y amortigua-
dos. Los no amortiguados se conforman de una masa y un
resorte que se conectan a la masa principal, mientras que a los
amortiguados se les agrega un elemento disipador de energia

[2].

II. OBJETIVO

Analizar experimentalmente el diseno de un sistema vibra-
torio en donde, mediante un absorbedor de vibracién, se
mitiguen las vibraciones mecdnicas en una viga empotrada
sometida a excitaciones armonicas.



I1I. ANTECEDENTES

Las vibraciones mecénicas son movimientos que se repiten en
forma periédica después de un intervalo de tiempo [1]. Un sis-
tema vibratorio es aquel que incluye un medio para almacenar
energfa potencial (resorte o elemento eldstico), un medio para
conservar energfa cinética (masa o inercia) y un medio para
disipar energfa (amortiguador). La vibracién de un sistema
implica la transformacion de su energia potencial en cinética
y viceversa de manera alternada, sin embargo al incluir un
amortiguador parte de su energfa se pierde en cada ciclo [2].
La vibracién puede ser libre, ninguna fuerza externa actia en
el sistema y se deja que éste vibre por si mismo después de
una perturbacion inicial; o forzada, el sistema se somete a una
fuerza externa o excitacién periédica. Ademas, la vibracién
también se puede clasificar como no amortiguada, implica la
carencia de un medio disipador de energia en el sistema; y
amortiguada, relacionada con sistemas que pierden energia.

El estudio de un sistema vibratorio (Fig. 1) se enfoca en
el desplazamiento del elemento de inercia o masa.
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Figura 1. Sistema
vibratorio masa-
resorte-amortiguador.

A dicho desplazamiento se lo conoce como grado de lib-
ertad del sistema. Dependiendo del nimero de masas o
inerias en el sistema serd el nimero de grados de libertad
que se tengan. El desplazamiento se puede relacionar con
el movimiento oscilatorio més comin, que es el movimiento

arménico:

z(t) = Asin(wt + ¢) (1)

donde z es el desplazamiento de la masa m (en el tiempo
t). A es la amplitud, w es la frecuiencia angular a la que
oscila la masa y ¢ es el dngulo de fase [3].

Los primeros usos reportados de absorbedores de vibracién
se remontan a 1883 y 1909, destacando sus aplicaciones en
la estabilizacién de buques y disminucién de la vibracién en
motores de combustién interna [4]. Asi mismo, desde hace
décadas, se han utilizado absorbedores para minimizar oscila-
ciones de edificios altos [5]. En la actualidad, las aplicaciones
de los absorbedores de vibracién son variadas. Se ocupan en
maquinas para operaciones de torneado en donde se coloca el
absorbedor en contacto con la herramienta de corte [6]; tam-
bién tienen presencia en mecanismos de péndulo invertido

(Fig. 2) [7], y en vigas sometidas a excitaciones arménicas
8, 9].

Figura 2. Estructura de péndulo
invertido con absorbedor de
vibracion amortiguado [7].

Cuando se coloca un absorbedor de vibracién a una estruc-
tura continua tal como una viga, la vibracién sélo puede elim-
inarse en el punto de fijacién de la viga que estd vibrando,
mientras que en otras partes de ella puede producirse una
amplificacién de la vibracién, por lo que algunos estudios se
centran en encontrar la regién donde se controla la amplitud
de la vibracién con estos absorbedores [10].

La necesidad de reducir las vibraciones en vigas surge a
raiz de construir edificios y estructuras capaces de resistir
movimientos ocasionados por sismos, viento y otras perturba-
ciones (Fig. 3). El pionero en el estudio de los absorbedores
de vibracién en vigas fue Young en 1955 [11]. Algunos autores
han estudiado absorbedores de vibracién en vigas para difer-
entes casos, como vigas doblemente empotradas [12], viga
sobre viga con empotramiento [13] y vigas en voladizo [14,
15], todos estos consideran el disefio y modelado de sistemas
tales que reduzcan vibraciones debidas al fenémeno de reso-
nancia inducida por excitaciones periddicas y exponenciales
ubicando el absorbedor justo donde se aplica la carga o a una
cierta distancia de ésta.

Resulta comin encontrar maquinas que estdn apoyadas so-
bre una base que se puede modelar como una viga en voladizo.
Algunos ejemplos son los ventiladores de hogar y los turbor-
reactores en las alas de los aviones. En estos casos cualquier
tipo de desbalance en los mecanismos rotatorios ocasiona una
excitacién del tipo armoénica que hace vibrar a toda la estruc-
tura de soporte y una manera de controlar este fenémeno es
anexando un absorbedor de vibracién.



Figura 8. Absorbedor de
vibracidn del edificio Taipei 101,

Taiwan.

IV. MARCO TEORICO

NIVELES ACEPTABLES DE VIBRACION

Para disefiar un componente en términos de su respuesta vi-
bracional, se debe establecer claramente cudl es la respuesta
deseada. Se debe definir con claridad antes del disefio, si el
criterio se establece en términos de desplazamiento, veloci-
dad, o aceleracién y exactamente como se deben medir estos.
Estas opciones dependen en su mayoria de la aplicacién es-
pecifica. Por ejemplo, en la prictica es generalmente acep-
tado que la mejor indicacién para posible dafio estructural es
la amplitud de la velocidad de la estructura, mientras que la
aceleracion es la mds perceptible por los humanos. En la sigu-
iente tabla se muestran algunos rangos usuales de frecuencias
y desplazamientos para vibraciones.

Frecuencia Amplitud
(Hz) (mm)
Vibracién atémica 10" 1077
Limite de percepcién humana 1-8 1072
Vibracién de maquinaria 10-100 1072 a1
Vaivén de edificios altos 1-5 10 a 100

Se han propuesto diferentes métodos para medir y describir
niveles aceptables de vibracién. La ISO (International Orga-
nization for Standarization) entrega un estdndar de niveles
de vibraciones aceptables. Estos estdndar estdn dados en

términos del valor rms (root mean square) de la senal.

Una forma conveniente de describir los niveles de vibracién
aceptable es a través de graficos como el de la figura siguiente.

Velocidad mm/s
1000

7 ®
Destructive ‘\?(.9
¥, ¥
5 100 3 %%,
o 3 | Dafio exterior ~ V¥ l/ ki »69
2§ - ~ 2
a g Aparicién de Gri -~ “Fa
g paricion de rlelasm N - ay g E
o impermisible i=]
Sin dafio -
— ! b I~ insatisfactorio _g
Bajo confort pdh‘l/\ ~ % satisfactorio -us?
3 exposiciones largas 1 /‘,’"\ 7 -— e'-* %
== ~ =
. £ ] Limite de la "] N bueno <
2 g percepcion g1 IS aly ‘§
&= S 3
o«
Q{'\\o
L o .
0.01 . AS‘Q}
NNV T
&
%

0.001

-

10 1000
Frecuencia lsz]

Figura 4. Nivel de vibracion permisible (RMS).

Los niveles aceptables de vibracién se suelen especificar
en funcién de la respuesta de un sistema no amortiguado
de un solo grado de libertad sujeto a vibracién arménica.
Los limites se muestran en la gréfica, llamada nomdégrafo de
vibracién, la cual muestra las vibraciones de las amplitudes
de desplazamiento, velocidad y aceleracién con respecto a la
frecuencia de vibracién.

DESBALANCE ROTATORIO

Una fuente usual de vibraciones son los equipos rotatorios.
Pequenas irregularidades en la distribucién de la masa de un
Esto
se conoce como desbalance rotatorio. En la figura se ilustra

componente rotatorio puede causar altas vibraciones.

un esquema de sistema con un desbalance rotatorio de masa
mo y distancia desde el centro de rotacién e (excentricidad).

Las fuerzas de entrada que excitan el movimiento vibrato-
rio se originan a menudo por el desbalanceo en la rotacién.
Tal desbalanceo en la rotacién existe si el centro de masa
del cuerpo rigido rotatorio y el centro de rotacién no coin-
ciden. Supdngase que el rotor estd girando a una velocidad
constante w y que la masa desbalanceada m estd localizada
a una distancia r del centro de rotacién. La masa desbal-
anceada producird una fuerza centrifuga de magnitud mew?.

El desbalance o desequilibrio es la no coincidencia del cen-
tro de gravedad con el centro de giro, que al girar induce
una fuerza centrifuga no compensada que rota a la velocidad
de giro. Cuando el sistema rotativo es esbelto el desbalance
puede ser de los siguientes tipos:

e Desbalance estédtico: los ejes son paralelos, de manera
que el centro de gravedad no estd en el eje de giro.

e Desbalance de par: el eje central principal intercepta

en maquinaria



con el eje de giro en el centro de gravedad del rotor, se
produce un efecto de par.

e Desbalance cuasi-estdtico: el eje central principal inter-
cepta al eje de rotacién pero no en el centro de gravedad
del rotor.

e Desbalance dindmico: es el caso mds comun, combi-
naciéon de los anteriores en que los ejes no se cruzan y
estdn en cualquier posicién en el espacio.

DESBALANCE ROTATORIO

Se muestra el modelo de una méaquina rotatoria de un grado
de libertad, soportada por una base con elasticidad k y amor-
tiguamiento c.
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Figura 5. Mdquina rotatoria.

La frecuencia de rotacién del equipo se denomina por w.
Por suma de fuerzas omitiendo el amortiguador se tiene la
siguiente ecuacién de movimiento;

M3+ kx = —modr (2)

Donde z, es la coordenada en x del desbalance con respecto
al centro de rotacién y se calcula como z, = esin (wt). Reem-
plazando en la ecuaciéon de movimiento;

M + kx = moew” sin (wt) (3)

La solucién particular es de la forma;

Xp = C'sin (wt) (4)
Donde
FO 5est
C= = 5
k— Mw? 1_ (i)2 (5)
con Iy = moew2, YV Oest = % indica la desviacién de la

masa bajo la fuerza Fy y en ocasiones se conoce como deflex-
i6n estdtica porque es una fuerza constante (estdtica).

La amplitud maxima C' representa la relacién de la ampli-
tud de movimiento dindmico con la amplitud de movimiento
estdtica y se conoce como factor de amplificacién o relacién

de amplitud. La variacién de la amplitud con la relacién de
frecuencia r se muestra en la Fig. 6.
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Figura 6. Factor de amplificacion de un
sistema no amortiguado.

El problema de desbalance rotatorio se puede ver también
en el caso de un automovil con una rueda desbalanceada.
En donde, viene dado por la velocidad del auto y e por el
didmetro de la rueda. La deflexién X, se transmite por la
direccién y se siente como una vibracién del volante. Esto
ocurre usualmente a una cierta velocidad (cercana a r = 1).
Si el conductor aumenta o reduce la velocidad, la vibracién
del volante se reduce.

TRANSMISIBILIDAD O FUERZA TRANSMITIDA
DE UN DESBALANCE ROTATORIO

La transmisibilidad es una medida de la reduccién de la fuerza
transmitida o del movimiento producido por un aislador. Si
la fuente de vibracién es una fuerza vibratoria debida al des-
balanceo de la maquina (excitacién por fuerza), la transmisi-
bilidad es la relacién de la amplitud de la fuerza transmitida
a la cimentacién con respecto a la amplitud de la fuerza de
excitacién. Si la fuente de vibracién es un movimiento vibra-
torio de la cimentacién (excitacién por movimiento), la trans-
misibilidad es la relacién entre la amplitud de la vibracién de
la maquina y la amplitud de la vibracién de la cimentacién.



TRANSMISIBILIDAD POR LA FUERZA DE EX-
CITACION

En el sistema rotatorio mostrado anteriormente, la fuente de
vibracién es una fuerza vibratoria resultante del desbalanceo
de la mdquina. La transmisibilidad en este caso es la relacién
de amplitudes de las fuerzas y estd dado por

Transmisibilidad=TR = ﬂ: a[[lp}ltlld de la fuerza tra[lsrflltlfl}i
Foy amplitud de la fuerza de excitacién

La fuerza de excitacién (en la direccién vertical) se origina
por la masa desbalanceada de la méquina y es:

P(t) = mw®rsin (wt) = Fy sin (wt) (7)

La ecuacién de movimiento del sistema:

M3 + kz = P (%) (8)

La fuerza transmitida a la cimentacién es la suma de las
fuerzas del amortiguador y el resorte;

f(t) = c& + kx = Fy sin (wt) (9)

Aplicando la trasformada de Laplace de las ecuaciones para
valores pequenos de la relacién de amortiguamiento ¢ y la
relacién de frecuencia r > 1, la transmisibilidad de fuerza,
para un sistema de vibracién forzada no amortiguada se
puede aproximar como:

Fy 1

TR="t=_~_
Fo  1-12|

(10)

Como Fy = mw?r, la amplitud de la fuerza transmitida a
la cimentacién es:

mw2r

FL=—— 11
T = (11)

En la Fig. 7 se grafica la razén de transmisibilidad para
distintos valores de la razén de amortiguamiento y razén de
frecuencias r. Mientras mayor es el valor de TR mayor es
el desplazamiento de la masa. Estas curvas son ttiles en el
disenio de aisladores de vibracién. Se puede ver en la figura
que el aislamiento ocurre solo cuando r es mayor a v/2. En la
zona de aislamiento, mientras menor sea el factor de amor-
tiguacién menor es TR y mejor es el aislamiento. Se debe
notar también que en la zona de aislamiento, mientras mayor
es r menor es T R, es equivalente a aumentar la masa o reducir
la rigidez del aislamiento.
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Figura 7. Indicadores de aislamiento.

METODOS DE CONTROL DE VIBRACION
AISLAMIENTOS DE VIBRACIONES

El aislamiento de la vibracién es un proceso mediante el cual
los efectos de la vibracién se hacen minimos o se eliminan.
La funcién de un aislador de vibracién consiste en reducir
la magnitud de la fuerza transmitida de la maquina a su ci-
mentacién o reducir la magnitud del movimiento transmitido
de una cimentacién vibratoria a la méquina.
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Figura 8. Aislador de vibracidn.

La forma més efectiva de reducir vibraciones no deseadas
es detener o modificar la causa de las vibraciones. Si esto no
se puede realizar, es a veces posible disenar un sistema ais-
lador de vibraciones para aislar la causa de las vibraciones del
sistema o componente de interés. Esto se puede realizar me-
diante el uso de materiales con alto amortiguamiento, como la
goma, para cambiar la rigidez y amortiguacién entre la causa
de las vibraciones y el componente que necesita ser protegido
de las vibraciones.

La herramienta utilizada para disefiar aislador de vibracién
es el concepto de transmisibilidad de desplazamiento y fuerza.



El modelo de la base mévil de la izquierda se utiliza en
el diseno de aislamiento para proteger al dispositivo del
movimiento de la base. El modelo de la derecha se utiliza
para proteger el punto de fijacién (base) de la vibracién de
la masa.

Transmisibilidad de desplazamientos Transmisibilidad de fuerzas
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Figura 9. Causa de las vibraciones.

Para lograr el aislamiento, la fuerza transmitida al cimiento
tiene que ser menor que la fuerza de excitacién. En la figura
que se muestra se ve que la frecuencia forzada tiene que ser
mayor que v/2 veces la frecuencia natural del sistema para
lograr el aislamiento de vibracion.
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Figura 10. Variacion de la relacion
de transmision.

ABSORBEDOR DE VIBRACIONES

Otra opcién para proteger a un componente de vibraciones
armoénicas a una frecuencia constante es un absorbedor
dindmico de vibraciones. A diferencia del aislador de la sec-
cién anterior, un absorbedor dindmico consiste en un segundo
sistema masa-resorte que se anade al componente principal
para evitar que vibre. El efecto mayor de anadir un segundo
sistema masa-resorte es cambiar el sistema de un grado de
libertad a un sistema de dos grados de libertad. El nuevo
sistema tiene dos frecuencias naturales. El sistema masa-
resorte anadido se denomina absorbedor. Los pardmetros
del absorbedor (masa y rigidez) se eligen de manera que el

movimiento del componente original este en un minimo. Esto

se acompana con un movimiento sustancial del sistema ab-
sorbedor.

Los absorbedores son usualmente utilizados en méquinas
que funcionan a una velocidad constante, porque el ab-
sorbedor de vibracién se sintoniza a una frecuencia particular
y es efectivo sélo dentro de una banda angosta de frecuencias
algunos ejemplos son lijadoras, compresores, cortadoras eléc-
tricas, sierras, compactadoras, asi como grandes motores de
combustién interna reciprocantes los cuales funcionan a ve-
locidad constante (para un consumo minimo de combustible).

Sin un absorbedor de vibracién, las fuerzas reciprocantes
desbalanceadas podrian hacer que el dispositivo fuera imposi-
ble de mantener o controlar. Los absorbedores de vibracién
también se utilizan en lineas de transmisién de alto voltaje.
El absorbedor de vibracién dindmico se diseia de modo que
las frecuencias naturales del sistema resultantes se alejen de
la frecuencia de excitacion.

Las ecuaciones de movimiento de las masas m1 y ms son:

mi1&1 + kiz1 + k2(z1 — x2) = Fosin (wt) (12)

moZo + k2(l‘2 — 1‘1) =0 (13)
En forma matricial
ki + ke —ko 1

0 ma :'L"z + 7k2 kz ) - 0

ma 0 Z'C'1

F(t) = Fosin (wt) es la excitacién arménica aplicada sobre
la masa principal. Se desea disefiar el absorbedor de man-
era que el desplazamiento de la masa principal sea el menor
posible para el caso estacionario.

A diferencia de la técnica de andlisis modal utilizada anteri-
ormente, aqui se requiere determinar la solucién en términos
de los pardmetros del sistema (m1, k1, ma y k2).Para esto la
solucién estacionaria de la forma:

z1(t) = X1 sin (wt) (15)

22(t) = X2 sin (wt) (16)

Sustituyendo estas soluciones estacionarias en la ecuacién
de movimientos

k1 4+ ko — mw2 —ko 1 .
7](72 kz — m2w2 T2 s (Wt) - 0
(i7)
Obtenemos las amplitudes de estado estable de las masas
mi y ma COMO;

(kz — m2w2) F[)
X1 = 1
! (k'1 + ko — m1w2) (k‘z — 7TL2w2) — k’% ( 8)

Fo sin (wt)

sin (wt)



ko Fo
(k1 + k2 — miw?) (k2 — maw?) — k2
Nos interesa sobre todo reducir la amplitud de la maquina
X1. Para reducir a cero la amplitud de m1, el numerador de
la ecuacién 18 debe hacerse igual a cero. Esto entrega;

Xo =

(19)

2 ko
w = —
ma

(20)

F(t}=<F, sinfest)

Figura 11. Absorbedor dindmico no amortiguado.

Si la maquina, antes de la adicién del absorbedor dindamico,
. k
opera cerca de su resonancia, w? ~ w? = m—ll Por lo tanto,
el absorbedor se disefia de modo que

wQZEZE (21)

ma2 mi

La amplitud de vibracién de la mdquina, mientras opera a
su frecuencia resonante original serd cero. Definiendo;

Fo kl

0 =
k1’

Como la frecuencia natural de la maquina o sistema prin-

cipal, y
[ k2
wo = —
ma2

Ya que la frecuencia natural del absorbedor o sistema aux-
iliar, las ecuaciones de X1 y X2 se pueden reescribir como;

- (2)

5cst =

— (22)

mi

(23)

X1

X _ (24)
Oest |:1+ % _ (wil)2:| [1 ~ (:2)2] B 2?

e ™ : @

2 2
oG] -G
La figura 12 muestra la variacién de la amplitud de vi-
bracién de la maquina, (é—:t) con su velocidad “‘f—l) Los
dos picos corresponden a las dos frecuencias naturales del sis-
tema compuesto. Como se vio antes, X1 =0 en w = w1, la
ecuacion 25 resulta;

k1 Fo
X2 = _76€St - - (26)
ko ko
Sin absorbedor
Con absorbedor ,’f /,’ Cion absorbedor
|f| & - i
s 1
w0

\

Figura 12. Efecto de un absorbedor de
vibracion.

Esto demuestra que la fuerza ejercida por el resorte auxiliar
es opuesta a la fuerza impartida (k2 X2 = —Fp) y la neutral-
iza, y por consiguiente X; se reduce a cero. El tamano del
absorbedor de vibracién dindmico se determina con las ecua-
ciones;

ok i ke R
X2 = EéeSt = kz Yy w2 = ma = m (27)
k2X2 = m2w2X2 = *FO (28)

Por lo tanto, los valores de k2 y mao dependen del valor
permisible de Xs.

En la Fig. 12 se ve que el absorbedor de vibracién
dindmico, al mismo tiempo que elimina la vibracién a la fre-
cuencia conocida w, introduce dos frecuencias resonantes 21
v Qa, a las cuales la amplitud de la mdquina es infinita. En
la préctica, la frecuencia de operacién w debe mantenerse por
consiguiente alejada de las frecuencias 1 y Qa.

V. PRUEBAS Y RESULTADOS

SIN CONTROL DE VIBRACION

Considerando el sistema de la Fig. 13.
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Figura 13. Sistema vibratorio a
analizar.

Los datos del sistema "motor con desbalance rotatorio en
viga en voladizo" son:

Masa del motor = 45g = 0.045 kg
Masa de desbalance = 15g = 0.015 kg
kviga = 196.2 N/m
w =200 rad/s
M = 0.06 kg; mo = 0.015 kg

Fuiga _ \/—196'2 =57.18 rad/s

M 0.06

r=33cm=0.033m

Wn =

Para obtener la amplitud de vibracién forzada, Ec. 5 con
Fo = morw?

Fo = 0.015 % 0.033 * (200)> = 19.8 N

_ Fo _ 19.8 N _ _
Crmaz = kyiga—Mw? ~ 196.2—0.06%200%2 0.009 m =9 mm

Como la solucién transitoria desaparece después de un
cierto tiempo, sélo la solucién de estado estable permanecer4.
Con la Ec. 4 se tiene:

X(t), = 0.009sin (200¢)

Con la Ec. 10 se puede obtener la transmisibilidad de
fuerza:
_F _ _ 1 _ _ 198N  _
TR = Fo = i T s(2%) 1.76 N

CON AISLADOR DE VIBRACION
Los datos son similares, se agrega otro elemento de rigidez,
un resorte como aislador de vibracién.

kviga = 196.2 N/m
Eresorte = 200.2 N/m
w =200 rad/s
M = 0.06 kg; mo = 0.015 kg
w, = \/k/uiga+:;'6507'te _ \/931829 = 40.64 rad/s
r=33cm=0.033m

Para obtener la amplitud de vibracién forzada Ec. 5 con
Fo = morw2

Fy = 0.015 % 0.033 % (200)2 = 19.8 N

Fo 19.8 N

Fvigatresorte—Mw? — 99.089—0.06%2002 8.6 mm

Cmax =

Como la solucién transitoria desaparece después de un
cierto tiempo, sélo la solucién de estado estable permanecera.
Con la Ec. 4 se tiene:

X (t), = 0.0086 sin (200¢)

Con la Ec. 10 se puede obtener la transmisibilidad de
fuerza:
_F _ 1 _ 198N _ _
TR= 5 = o = amy? ~ 0N

La fuerza transmitida con la Ec. 11 es;

_ Fo _ 19.8 N _
Be= ooy = ey O8N

CON ABSORBEDOR DE VIBRACION

Los datos son:

ki =196.2 N/m
ks = 78.48 N/m

w = 200rad/s
m1 = 0.06 kg; m2 = 0.008 kg
wy = r% = /%82 = 57.18 rad/s
Wy — \/TIZZ; = /1848 — 99.04 rad/s
o (k277n2w2)F0 —
M= o) () R 0
X ko Fo 5 = 3.06 mm

2= (k1+k27m1w2)(k27m2w2)7k:2

La respuesta de la masa principal es;

x1(t) = X1 sin (wt)
2, (t) = 0.008 sin (200t)

La tabla siguiente resume los resultados.

Amplitud [mm]

Teérico  Experimental
Sin control 9 10
Con aislador 8.6 8
Con absorbedor 8 7

Para ver un video demostrativo, el lector debe referirse a
la siguiente liga: https://youtu.be/-heA8BdXZmM



CONCLUSIONES

El control de las vibraciones en la industria y en casi todos
los sistemas mecdnicos es de gran importancia ya que influye
directamente en los costos de operacién y mantenimiento de
equipos, ademds como ya se ha mencionado, también oca-
siona danos a los recursos humanos y materiales que se en-
cuentran expuestos por largos periodos de tiempo a condi-
ciones de vibracién. Es por esta razon que el control de las vi-
braciones debe tener un tratamiento especial y riguroso den-
tro de la industria. El proyecto realizado explica dos métodos
de control, aunque no son los tnicos permiten en condiciones
adecuadas mitigar gran parte de las vibraciones indeseables.
El desarrollo de este proyecto nos da una visién méas amplia
del drea de aplicacion de las vibraciones mecédnicas y podemos
ver claramente la importancia de controlarlas.
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