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Resumen

En este trabajo se presenta el diseno de un banco de pruebas didactico para ejes rotativos,
orientado a suplir una necesidad formativa identificada en la Escuela de Ingenieria Mecanica de
la Universidad del Valle, en el contexto de la asignatura Diseno de Maquinas 1. El diseno del
banco se desarrolld a partir de los fundamentos de la teoria de sélidos y del diseno de elementos
de méquinas, permitiendo la seleccion y el dimensionamiento de los componentes mecanicos del
sistema bajo restricciones técnicas y presupuestarias reales.

El comportamiento dinamico del eje fue analizado mediante un enfoque analitico complementado
con simulaciones numeéricas en ANSYS, empleadas como un acercamiento inicial para comprender
la respuesta del sistema y evaluar la influencia de distintas condiciones de frontera. Adicional-
mente, se selecciond un sistema de adquisicion de datos y sensores adecuados para la medicion
de las variables dindmicas de interés, priorizando su compatibilidad con un computador de uso
estandar y su aplicacion en un entorno académico.

El banco de pruebas se concibié con un enfoque didactico y flexible, que permite la modificacion
de parametros para el desarrollo de futuras practicas experimentales. El presupuesto final del
proyecto se mantuvo por debajo del limite establecido por la institucion, lo que posibilita la
implementaciéon de mejoras y ampliaciones del sistema. En conjunto, el trabajo presenta una
solucion técnica coherente, didacticamente 1til y econdémicamente viable para la formacion de
ingenieros mecanicos.
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1. Introduccién

La ingenierfa, como campo de accién multidisciplinar, se encuentra comprometida con distintos
ambitos del saber, cada uno de estos con su propio enfoque y habilidades; comparte un objetivo
comin: resolver problemas y desarrollar soluciones innovadoras para mejorar la calidad de vida de
las personas. En [I] se argumenta que el avance de la tecnologia y sus implicaciones en el crecimien-
to de la sociedad han generado, en el entorno cientifico y académico, la necesidad de replantear
significativamente la forma en que se desarrolla y se transfiere conocimiento. Esto ha llevado a
que las facultades y los programas de ingenieria en las universidades emprendan actividades en
funcién de mejorar sus procesos administrativos, académicos y de infraestructura, esto ultimo
incluyendo equipamiento que aporte también a la formacion experimental. En este contexto, el
estudiante de ingenieria debe recibir una formacién interdisciplinar, conceptual, metodolégica y
procedimental que lo habilite para enfrentar desafios reales en su ejercicio profesional.

Este proyecto propone el diseno de un banco de pruebas didactico para ejes que satisfaga las
necesidades y restricciones de la EIME (Escuela de Ingenieria Mecénica) de la Universidad del
Valle. Se comienza con una descripciéon del problema, proporcionando el contexto del proyecto
y los desafios involucrados. Se presentan los antecedentes més relevantes para evaluar el estado
actual del conocimiento y los vacios que este proyecto busca abordar. La relevancia del proyecto
se fundamenta en la justificacion. Se cubren los conceptos clave del proyecto en el marco tedrico.
Los objetivos son claramente definidos y la metodologia describe, de forma detallada, como se
llevaron a cabo las actividades siguiendo un cronograma. Se trabaja en funcién del presupuesto
asignado para asegurar que el proyecto sea viable. Finalmente, se analizan los resultados y sus
impactos.

1.1. Planteamiento del problema

La formacién en la EIME se basa en un enfoque integral en varias areas de conocimiento, mismas
que inquieren de un fuerte componente de pruebas experimentales para su implementacion. Segin
[2], el laboratorio se convierte en un espacio de construcciéon de conocimientos y metodologias
cientificas donde se discute la relevancia de los trabajos a desarrollar, la formulacién de hipotesis
y modelos, el anélisis e interpretacion de datos y resultados, y la elaboraciéon critica de sintesis
y conclusiones. En este sentido, la EIME ha realizado una reciente modificaciéon de la malla
curricular, que se traduce como un paso significativo hacia la actualizaciéon de los contenidos y la
mejora de la formacion practica de los futuros ingenieros. Esta reforma incluy6 la asignatura de
Diserio de Mdquinas 1 (780007C), en cuyo micro-curriculo estd comprometida la realizacion de
un laboratorio de pruebas dinamicas en ejes.

A pesar de lo anterior, y aunque la escuela ya cuenta con laboratorios que respaldan varias areas
de estudio, no dispone de un laboratorio especifico para el diseno de méaquinas que permita a los
estudiantes desarrollar estas competencias, limitando asi su capacidad para realizar experimentos
que involucren la medicion y verificacion de la teoria, generando una brecha en su formacion
académica y técnica. A largo plazo, esto podria afectar su competitividad en la industria, pues
las habilidades experimentales deben caracterizarse por su estrecha relacién con los procesos que
se dan en la formacion del ingeniero mecanico durante el diseno, construccion, explotacion y
mantenimiento de su objeto de trabajo [3].



En consecuencia, el programa decidi6é incluir esta prueba y, aunque inicialmente se penso en
adquirir un equipo comercial, las restricciones presupuestarias impiden la compra y no garantizan
la construccién del mismo; por ello, se ha considerado la posibilidad de disenar el equipo como
primer paso en el proceso de adquisicion. Con todo esto, surge la pregunta: ;Qué caracteristicas
debe tener el diseno de un banco de pruebas didactico para ejes que responda a las necesidades
formativas de los estudiantes y se adapte a las restricciones presupuestarias de la escuela de
ingenierfa mecanica de la Universidad del Valle?

Vacio en la formacién
experimental de los
estudiantes

A - Desmotivacion en los
Desventaja competitiva para £
estudiantes por falta de

los egresados j . ot
experiencias practicas
x Falta de un banco de pruebas \/\
didactico para ejes en la EIME
Infraestructura

Reformas curriculares insuficiente

recientes N
Restricciones

presupuestarias

Figura 1: Arbol del problema. [Autor]

1.2. Justificacidon

Se debe solventar, de alguna manera, la falta de instalaciones y equipamiento experimental,
puesto que, para [4], el laboratorio es considerado una parte fundamental para la ensenanza
de ingenieria, ya que permite disenar y realizar experimentos controlados, recoger y organizar
informacion, identificar irregularidades, formular hipotesis y teorias, evaluar evidencias y extraer
conclusiones.

Ademas, existen enfoques en otras instituciones que podrian servir como modelos de innovacion
para la ensenanza del disenio de ingenieria mecénica. En la Universidad Publica de Nottingham,
Inglaterra, [5], los cursos de ingenieria mecénica enfocan el aprendizaje del diseno basado en
proyectos practicos para preparar a los ingenieros modernos, cuyas exigencias evolucionan rapi-
damente, puesto que los programas educativos deben adaptarse, mejorando la experiencia técnica



y practica mediante aprendizaje activo.

Por todo lo anterior, un banco de pruebas didéctico para ejes no solo resolveria la necesidad
inmediata de este recurso para los estudiantes que cursan Disenio de Maquinas 1, sino que también
ofreceria una solucién a largo plazo, adaptada al contexto académico y econémico de la EIME. Esta
propuesta, ademas, serfa 1til para otras asignaturas, permitiendo a los estudiantes comprender
los principios detrés de su diseno y funcionamiento; asimismo, promoveria la aplicacion de sus
conocimientos tedricos en un entorno practico, con proyeccion hacia el ambito laboral.

1.3. Objetivos

Los siguientes objetivos se han planteado para abordar la pregunta descrita en el planteamiento
del problema.

1.3.1. Objetivo general

Disenar un banco de pruebas didactico para ejes que permita a los estudiantes de Ingenieria Me-
canica de la Universidad del Valle realizar practicas experimentales en la asignatura de Diseno
de Mdquinas 1, atendiendo tanto a las necesidades formativas como a las restricciones presupues-
tarias de la EIME.

1.3.2. Objetivos especificos

= Definir las propiedades dinamicas del eje que el banco de pruebas debe ser capaz de medir.
» Disenar y/o seleccionar los componentes mecanicos necesarios para el banco de pruebas.

= Seleccionar un sistema de adquisiciéon de datos junto con sensores adecuados para medir las
variables de interés, garantizando su compatibilidad con un computador estandar.

= Validar numéricamente el diseno del banco de pruebas mediante la creacién de un mo-
delo tridimensional en software CAD y la ejecucién de simulaciones dinamicas utilizando
herramientas de anélisis por elementos finitos.

= Desarrollar una gufa de operacion para las préacticas experimentales que se ofreceran con el
banco de pruebas.

1.4. Antecedentes

Esta seccion tiene como proposito presentar las tecnologias disponibles, las limitaciones y los
estudios previos sobre el diseno de bancos de pruebas didacticos para ejes. Todo ello, con el fin de
reunir ideas de diseno que sirvan como base, referencia y apoyo para el desarrollo de este proyecto.

Tipos de bancos de pruebas comerciales

Los equipos de alto rendimiento y precisién son cruciales para realizar estudios sobre las pro-
piedades dinamicas de los ejes y constituyen un referente en el disenio y la funcionalidad de los
sistemas de mediciéon de ejes en aplicaciones académicas e industriales.



El “Equipo de Estudio de Rotacion de Ejes MEER” de EDIBON [6] resulta relevante,
ya que permite explorar los fendmenos de oscilacion y resonancia en ejes sometidos a diferentes
condiciones. La rotacion del motor se transmite a través de un acoplamiento elastico a un apoyo
fijo con un mandril y de este apoyo se transmite el giro al eje fijado. La velocidad es medida por
un sensor, y diferentes apoyos establecen configuraciones fijas o articuladas. Este equipo destaca
la importancia de identificar velocidades criticas, las cuales pueden provocar deformacion y fallos
en los ejes si se sostienen durante periodos prolongados.

El “Banco de Medicion de Ejes” de ACYGS [7] permite realizar mediciones precisas y fiables
de la ovalizacion y el alabeo en ejes ferroviarios. Este equipo esta disenado con un soporte fijo
y otro desplazable para adaptarse a los ejes, un motor para la rotacion, un equipo de mediciéon
laser de accionamiento manual en los ejes X e Y, y una luneta de protecciéon para garantizar la
seguridad.

Por otra parte, el “Simmons AXM-430 Axle Measurement System” de NSH USA Cor-
pooration [8] es un equipo que proporciona una forma precisa y automatizada de verificar la
calidad de los ejes. Mide el diametro, la conicidad y la desviacion total de carrera (TIR) en com-
ponentes como el cojinete, el asiento de la rueda y el engranaje. También detecta ejes doblados
y determina la ubicacion de caracteristicas criticas a lo largo de su longitud. Aunque su propo-
sito principal es la verificaciéon geométrica, se considera como antecedente por su estructura y
mecanismo de funcionamiento, los cuales resultan ttiles como referencia.

En el laboratorio de vibraciones actisticas de la Universidad del Valle se encuentra el “Simulador
de fallas de maquinaria Lite (MFSLT)” de Spectra Quest [J], una herramienta eficaz
para introducir a los estudiantes de ingenieria en conceptos y metodologias de mantenimiento
predictivo y consideraciones de diseno. Este simulador estd compuesto por una carcasa de cojinetes
con soporte dividido, un eje deslizante, rotores con extremos de collar dividido y acoplamientos,
disenados para ser desmontables y sustituibles en diversos experimentos. Entre estos se incluyen
estudios controlados sobre alineaciéon, balanceo, resonancia, defectos en rodamientos, grietas en
el eje, vibraciones en ventiladores, friccion mecanica y problemas de amortiguamiento.

Proyectos académicos relacionados

Diversos proyectos académicos han propuesto soluciones para disenar bancos de pruebas de menor
costo, ajustados a las necesidades formativas de los estudiantes.

En la Universidad Tecnolégica de Pereira [10] se disené un banco de pruebas para el la-
boratorio de Mecatrénica de la Escuela de Tecnologia Mecanica. Este banco de pruebas para
desalineamiento y desbalanceo utiliza un motor trifasico asincréonico de jaula de ardilla, debido a
su bajo costo y facilidad de montaje y mantenimiento. Este motor se conecta a un eje mediante
un acople flexible, en el cual se montan dos discos balanceados con orificios roscados para ajustar
la masa y simular desbalanceo. Ademas, un soporte permite desalinear el eje respecto al acople,
y el sistema cuenta con sensores de vibracion para las mediciones. El bastidor esté equipado con
un sistema antivibratorio para evitar resonancias en el equipo.

De manera similar, en la Universidad de los Andes [I1] se desarrollo el disefio y montaje
de un banco de pruebas para identificar velocidades criticas en ejes. Este montaje consta de un
motor que transmite el movimiento al eje mediante un sistema de poleas, que reduce su velocidad.
Incluye un contador accionado a través de una cadena y discos dentados. Tiene también un par de



platinas con ranuras a lo largo de su estructura que proporcionan rigidez y permiten modularidad
en la posicion de los apoyos. Las masas, en forma de volante, se fijan al eje para aplicar una carga
puntual. Tanto las masas como los soportes acoplados al eje son méviles, permitiendo realizar
pruebas en diferentes configuraciones.

Por otro lado, el diseno del banco de pruebas para anélisis de vibraciones mecénicas desarrollado en
la Universidad Francisco de Paula Santander [12], consiste en un motor acoplado a un eje con
un volante que tiene agujeros roscados, lo cual permite inducir vibraciones de desbalance mediante
tornillos prisioneros. Los soportes facilitan el ajuste del desalineamiento dentro de los limites
permitidos por los rodamientos y el acople. Las vibraciones se generan mediante un rodamiento
con un fallo identificado, y los sensores ubicados en los soportes capturan las senales de vibracion,
que se envian a un registrador para su posterior analisis.

En la Universidad Auténoma de Occidente [I3] se disené un banco de pruebas para ensayos
de velocidad critica y desbalance. Este equipo consiste en un motor regulado por un variador
de frecuencia, un eje de seccion transversal constante soportado por rodamientos y un disco fijo
al eje que lo hace girar. Un sensor de proximidad envia la senial de vibraciéon a una tarjeta de
adquisicion de datos para su procesamiento y visualizaciéon en un computador.

Instrumentacién y adquisicién de datos en bancos de pruebas

En los ultimos anos, se han incorporado tecnologias avanzadas en los bancos de pruebas dinami-
cas, como sistemas de automatizacion y adquisicion de datos (DAQ), que permiten monitorear
de manera continua las variables criticas durante el ensayo. Estos avances han mejorado signifi-
cativamente la precision de las mediciones y la capacidad para detectar fallas tempranas en los
materiales.

Para el banco de pruebas del laboratorio de Mecanica de Materiales de la Universidad de
los Andes (ULA, Venezuela) [14], se desarrollo un software para el andlisis de vibracion
por desbalance, que emplea datos de sensores como acelerémetros y velocimetros para evaluar
modos y efectos de falla en un rotor. Este instrumento fue programado en LabVIEW y utiliza
instrumentacion especializada: acelerémetro modelo 736T, velocimetro modelo 793V y la tarjeta
de adquisicién de datos DAQpad-6020E para medir vibraciones en un rotor.

Por su parte, en la Escuela Superior Politécnica del Litoral (ESPOL, Ecuador) [15], se
implement6é un programa de adquisicion de datos mediante LabVIEW 8.6 y sus modulos Signa-
1Express y Sound and Vibration Assistant, que registran las vibraciones en el banco de pruebas
mediante acelerémetros piezoeléctricos ubicados en puntos estratégicos. Una vez adquirida la se-
nal de aceleracion, esta se integra para obtener la velocidad, la cual, a través de un espectro de
frecuencias, indica posibles fallas mecanicas o eléctricas en la maquinaria.

2. Marco Teo6rico

El propésito de esta secciéon es proporcionar el soporte conceptual y técnico necesario para el
diseno del banco de pruebas didactico para ejes. Esto incluye conceptos relacionados con las
propiedades mecanicas de los ejes, las pruebas dindmicas, y la integracion de sensores y sistemas
de adquisiciéon de datos.
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2.1. Dinamica de ejes

Un eje es un componente esencial en sistemas mecénicos disenado para soportar y transmitir
movimiento rotatorio, potencia y pares de torsién. Ademas de sostener piezas que giran solidarias
a ¢él, los ejes sirven como enlace entre un dispositivo generador de energia mecanica, como un motor
eléctrico o de combustion interna, y otros componentes giratorios del sistema, como engranajes,
poleas o ruedas.

2.1.1. Comportamiento dindmico de los ejes
Tipos de fuerzas, momentos principales y vibraciones en un eje

Las fuerzas que actiian sobre un eje se clasifican en radiales, axiales y tangenciales. Las fuerzas
radiales, que actiian perpendicularmente al eje, provienen de elementos como los engranajes
e inducen esfuerzos de flexion y cortante. Por otro lado, las fuerzas axiales, generadas por
el empuje de componentes como tornillos sin fin, actian a lo largo del eje, provocando cargas
axiales y esfuerzos de flexion. Finalmente, las Fuerzas tangenciales actiian a lo largo de la
circunferencia del eje, induciendo torsion, flexion y esfuerzos cortantes. [16],[17],[18],[19]

= Par torsor: Aparece cuando el eje transmite potencia y depende de la velocidad angular
w asi

T =

4 (1)

donde P es la potencia transmitida.

= Momentos flexionantes: Ocurren debido a fuerzas radiales aplicadas a lo largo del eje y
a los puntos de apoyo. El momento flexionante en una seccién de una viga o eje se puede
expresar como

M(z) = /V(az) de +C (2)

donde M, V, y C son el momento flector, la cortante y la constante de integraciéon por las
condiciones de borde, respectivamente.

Las vibraciones torsionales surgen por pares fluctuantes, desbalance de carga o irregularidades
en el sistema, causando fatiga por torsion y, en algunos casos, resonancia. Por su parte, las vibra-
ciones transversales ocurren por cargas radiales, como las de engranajes o poleas, provocando
deformaciones, fatiga por flexion y desgaste en componentes. Por tltimo, las vibraciones longi-
tudinales se deben a fuerzas axiales periddicas, como las de transmisiones o pistones, generando
fatiga por compresion o traccion y resonancia axial. [20]

2.1.2. Condiciones criticas de carga
Frecuencia natural

Es la frecuencia a la que un sistema oscilatorio tiende a vibrar cuando se le perturba y se deja libre
para oscilar sin ninguna fuerza externa continua actuando sobre él. Es una propiedad inherente
del sistema y depende de sus caracteristicas fisicas.
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Velocidad critica

Es la velocidad de rotaciéon en la que las deflexiones del eje tienden a incrementarse, llevando al
sistema a un estado inestable. Las més relevantes para el diseno son la primera y, ocasionalmente,
la segunda, ya que frecuencias superiores suelen estar fuera del rango operativo. Para un eje con
una carga concentrada W en el centro y soportado en dos extremos, la velocidad critica se calcula
aproximadamente como

g
w, = —_ 3
c 5 ( )
., . - ., P 3 . .
donde g es la aceleracion gravitatoria y o la deflexion estatica 6 = %, obtenida al integrar

dos veces la ecuacion de la curva elastica [11] y aplicar las condiciones de frontera especificas del
problema (apoyos y cargas). [19]

Resonancia

Ocurre cuando la frecuencia de excitacién coincide con una frecuencia natural del sistema, am-
plificando las vibraciones de forma extrema. Sus causas incluyen desbalance, cargas asimétricas y
caracteristicas geométricas del eje, puede mitigarse ajustando la velocidad de operacion, modifi-
cando la rigidez del sistema o anadiendo amortiguadores. En sistemas simples, como una columna,
un péndulo o incluso un eje idealizado con condiciones de frontera especificas donde existe una
sola frecuencia natural predominante, esta relaciéon se puede aproximar como

_ 1 /g

Sin embargo, en el caso de ejes reales o sistemas més complejos, existen multiples frecuencias
naturales que dependen de las propiedades geométricas, la rigidez torsional, el momento de inercia
y las condiciones de frontera. En estos casos, la resonancia puede ocurrir cuando la frecuencia
de excitacién coincide con cualquiera de estas frecuencias naturales, lo que requiere un anélisis
modal mas detallado. [20],[21]

2.1.3. Esfuerzos principales

Como se muestra en la Figura 2] en cualquier seccion transversal de un eje existe, en general, un
par de torsion T, una carga axial F, una fuerza cortante V, y un momento flector M. Estas cargas
producen los siguientes esfuerzos:

» Esfuerzos cortantes por par de torsion: Si la seccion es circular soélida, los puntos de
mayor esfuerzo cortante son los ubicados en la periferia, y dicho esfuerzo esta dado por

Tr
T=— )
- o)
donde T, r, J y d son el par de torsion, el radio del eje, y el momento polar de inercia

respectivamente.
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Figura 2: Cargas internas en una seccion de eje. [17]

» Esfuerzos normales por carga axial: El esfuerzo normal op, es constante en toda la
seccion y esta dado por

F

oF =7 (6)

donde F y A son la fuerza axial y el area transversal, respectivamente.

» Esfuerzos normales por flexion: El esfuerzo normal o); , es maximo en las fibras mas
alejadas del eje neutro y esta dado por

Mc
=T @)

donde M es el momento flector, ¢ la distancia al punto més alejado del eje neutro, e I el
momento de inercia de la seccién transversal.

= Esfuerzo cortante por carga transversal: Cuando un elemento estructural, como un
eje o viga, esta sometido a una carga transversal, se generan esfuerzos cortantes internos, y
en un punto especifico, se puede determinar mediante la siguiente expresion general

VQ
T=— (8)

Ib
donde 7 es el esfuerzo cortante en el punto de interés, V' la fuerza cortante interna, @) el
primer momento de area, I el momento de inercia, y b es el ancho de la seccion. Estos
esfuerzos suelen ser menores que los de flexion y, por lo general, se consideran despreciables,

excepto cuando alcanzan valores significativos.

2.1.4. Rigidez y deformacién
Rigidez

La rigidez de un eje es su capacidad para resistir deformaciones bajo fuerzas externas, asegurando
la alineacion y el funcionamiento adecuado de los componentes. Depende de factores como los
apoyos y las propiedades geométricas y materiales del eje. [I8] [19]
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Las propiedades geométricas y del material del eje incluyen el momento de inercia (I),
que estéa relacionado con la forma y tamano de la seccion transversal y afecta la rigidez en flexion;
el momento polar de inercia (J), que es similar al momento de inercia pero para torsion; el
modulo de elasticidad (E), que indica la rigidez del material bajo flexiéon; y el médulo de
rigidez (G), que representa la resistencia a la deformaciéon angular.

= Rigidez en torsion: La rigidez torsional GJ esta relacionada con la resistencia del eje a
girar bajo un momento torsor T

TL
=G (9)

donde 6, T, L, G, J, son el angulo de torsion, el momento torsor aplicado, la longitud del
eje, el modulo de rigidez y el momento polar de inercia respectivamente.

6

» Rigidez en flexion: Depende del modulo de elasticidad (E) y del momento de inercia (I)
de la secciéon transversal. La deflexién maxima d,,,, de un eje con carga transversal P se
puede calcular, por ejemplo, para un eje simplemente apoyado con una carga puntual en el
centro asi

PL3

5méx - M (10)

donde L es la longitud entre apoyos.

Deformacion

La deformacion es el cambio de forma o posicion que experimenta el eje debido a las cargas
externas.

La deformacion por torsiéon ocurre cuando el eje esta sometido a un momento torsor, generan-
do un angulo de torsion 6 proporcional a la longitud del eje y la carga aplicada. La deformacién
por compresion o tracciéon axial, aunque menos comun, puede ocurrir si hay fuerzas axiales
actuando sobre el eje. Finalmente, la deformaciéon por flexiéon aparece cuando el eje recibe
cargas transversales, provocando una deflexion perpendicular al eje longitudinal, que puede ana-
lizarse usando la ecuacion de flexion de vigas, donde el momento flector M se relaciona con la
curvatura de la viga asi

M(z) _ d?
El — da? (1

2.1.5. Desalineamiento y desbalanceo en sistemas rotativos

Los fenémenos de desbalanceo y desalineamiento en sistemas rotativos son dos de las principales
fuentes de vibraciones y fallas mecanicas en la maquinaria industrial. Su estudio es esencial para
el diseno de equipos rotativos y su mantenimiento predictivo.
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Desbalanceo en ejes rotativos

El desbalanceo ocurre cuando la masa de un eje no esta distribuida de manera uniforme con
respecto a su centro de rotacion, lo que genera una fuerza centrifuga periédica. Este problema
es comun en rotores de méaquinas como turbinas, motores eléctricos y ventiladores industriales.
Se clasifica en tres tipos principales: desbalanceo estatico, que ocurre cuando el centro de
masa del rotor no coincide con su eje geométrico, generando una fuerza de inercia uniforme en
todas las direcciones; desbalanceo dinamico, se presenta cuando la distribuciéon de masa del
rotor no es simétrica respecto a su eje de rotaciéon en més de un plano transversal. En estas
condiciones se generan fuerzas y pares de inercia durante la rotaciéon, produciendo momentos
dinamicos adicionales que provocan vibraciones en el sistema; y desbalanceo combinado, que
es la coexistencia de los dos tipos anteriores y requiere un balanceo en mas de un plano para su
correccion.

El desbalanceo excesivo genera vibraciones que pueden inducir esfuerzos adicionales en los com-
ponentes del sistema, reduciendo su vida 1til y aumentando el riesgo de falla. Para corregirlo,
se utilizan técnicas de balanceo en campo y sistemas de monitoreo de vibraciones basados en
acelerometros [22].

Desalineamiento en acoplamientos rotativos

El desalineamiento ocurre cuando los ejes de dos componentes acoplados no estédn correctamente
alineados en una misma linea geométrica. Existen tres tipos principales de desalineamiento: el
desalineamiento angular, que se da cuando los ejes presentan un angulo entre si en el acopla-
miento; el desalineamiento paralelo, que ocurre cuando los ejes estan desplazados en direccion
radial sin formar un adngulo; y el desalineamiento combinado, que es la combinacion de los
dos tipos anteriores y el mas comun en la industria.

Los efectos del desalineamiento incluyen el aumento de vibraciones en el sistema, generacion
de esfuerzos adicionales en los rodamientos y fatiga prematura en los componentes mecanicos.
Ademas, puede inducir calor excesivo en los acoplamientos y aumentar el consumo de energia
debido a la friccién adicional [23].

Para la deteccion del desalineamiento, se emplean técnicas como el anélisis del espectro de vibra-
ciones y la medicion con laser de precision. La correccion adecuada del desalineamiento mejora
la eficiencia del sistema y prolonga la vida ttil de los componentes rotativos. [24]

2.2. Elementos claves en el diseno

2.2.1. Sensores y medicién de variables

Sensores:

Los sensores son dispositivos que detectan variaciones en magnitudes fisicas y las convierten en
senales eléctricas. Cuando una magnitud fisica cambia, la propiedad sensible del sensor también
cambia. Este cambio se traduce en una senal eléctrica que puede ser procesada por sistemas
electronicos para tomar decisiones o realizar acciones basadas en el entorno. [14],[25]
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Tipos de sensores relevantes

» Galgas extensométricas (strain gauges): Miden la deformacion en materiales. Su re-
sistencia cambia cuando el material se estira o comprime, permitiendo calcular esfuerzos y
deformaciones.

= Tacémetros: Miden la velocidad de rotaciéon de un eje. Proporcionan la informacion sobre
la velocidad angular.

= Acelerémetros: Detectan aceleraciones y movimientos en diferentes direcciones, titiles para
medir vibraciones y fuerzas dinamicas.

» Sensores de fuerza (Load cells): Miden la fuerza aplicada sobre un objeto. Son utiles
para medir esfuerzos estaticos o dinamicos.

» Sensores de desplazamiento (LVDT - Linear Variable Differential Transformer):
Miden desplazamientos lineales con alta precision, ideales para medir desplazamientos pe-
quenos o deformaciones.

2.2.2. Sistemas de adquisicion de datos (DAQ)

Un sistema DAQ (Data Acquisition System) es un conjunto de dispositivos y software utiliza-
do para medir, recopilar y procesar senales fisicas de diversos sensores. Su funciéon principal es
convertir sefiales analogicas en datos digitales para su andlisis. [14],[26]

Componentes basicos

» Acondicionadores de senal: Adaptan las senales del sensor a niveles adecuados para el
procesamiento.

» Convertidor analégico-digital (ADC): Convierte las senales analogicas en datos digi-
tales.

= Software de procesamiento: Gestiona y analiza los datos adquiridos.

Los parametros clave de un sistema DAQ incluyen la compatibilidad con sensores, que ga-
rantiza la integracion de diversas senales; la frecuencia de muestreo, que determina cuantos
datos se capturan por segundo; el nimero de canales, que especifica cuantas senales se pueden
registrar simultaneamente; y la resolucién, que es el valor mas pequeno de senal que el sistema
puede detectar, lo que afecta la precision con la que se capturan las variaciones de la senal.

2.2.3. Sistemas de carga y generacion de torque

Son dispositivos disenados para aplicar fuerzas y momentos sobre un objeto o componente para
simular condiciones operativas o de ensayo.
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Generacion de torque

El torque es generado mediante actuadores como motores eléctricos, hidraulicos o neu-
maticos. Estos actuadores aplican un momento de torsion al eje, que puede ser controlado en
términos de magnitud y sentido de giro. La medicién precisa de torque se realiza con transducto-
res o medidores de par, que convierten el momento aplicado en una senal eléctrica proporcional.
27]

Sistema de carga

Conjunto de elementos cuya funcion es ofrecer resistencia al movimiento rotacional generado por
un actuador permitiendo evaluar la respuesta del sistema motriz frente a diferentes niveles de
demanda de potencia. Pueden adoptar diversas formas como generadores eléctricos o bombas,
elementos de inercia como volantes, o sistemas de frenado que imponen un par resistente contro-

lado.

2.3. Materiales

Las propiedades mecénicas para un diseno de un banco de pruebas incluyen resistencia, rigidez, y
durabilidad, para asegurar la vida ttil bajo condiciones dinamicas. En la industria, los materiales
comunes para ejes y componentes de bancos de pruebas incluyen acero (alta resistencia y rigidez),
aleaciones de aluminio (ligereza y buena durabilidad), y acero inoxidable (resistencia a la
corrosion y alta durabilidad). [17],[18]

3. Metodologia

La metodologia de este proyecto se dividié en cinco etapas orientadas al cumplimiento de los
objetivos especificos planteados. A continuacién, se detallan los procedimientos y actividades
desarrollados en cada fase del disefio del banco de pruebas didactico para ejes, asegurando que,
aunque la construccion del sistema no estuviera garantizada, el diseno se mantuviera dentro de
los limites presupuestarios establecidos.

Definicién de las propiedades mecanicas del eje a medir

En la primera etapa, se definieron las propiedades dindmicas que el banco de pruebas debia ser
capaz de medir. Entre estas se incluyeron velocidades criticas, esfuerzos y rigidez. Este proceso
incluyé una revision profunda de la literatura, articulos académicos y documentos técnicos que
abordan estas propiedades en el contexto del diseno de maquinas. A partir de esta revision, se
identificaron las variables mas relevantes para las practicas experimentales, asegurando su cohe-
rencia con los objetivos del curso Diseno de Mdquinas 1. Finalmente, se establecieron los rangos
de medicion necesarios para dichas variables, considerando el eje seleccionado y las limitaciones
del sistema de medicion utilizado.

Indicador de cumplimiento: Documento técnico que detalla las propiedades dindmicas selec-
cionadas, los rangos de medicion propuestos y las justificaciones basadas en la literatura revisada.
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Diseno y selecciéon de los componentes mecanicos del banco de pruebas

La segunda etapa se enfoco en el diseno y la seleccion de los componentes mecanicos del banco
de pruebas, incluyendo el diseno del eje, la estructura, los apoyos y los sistemas de sujecion y
control. Se seleccionaron materiales adecuados para cada componente, priorizando aquellos con
una adecuada relacion costo—beneficio, y se propuso un diseno orientado a mantener los costos
dentro de un rango moderado, acorde con el presupuesto sugerido por la EIME, comprendido
entre 50 y 70 millones de pesos colombianos (COP).

Utilizando software CAD, se modeld la estructura completa del banco de pruebas y, durante
el proceso de diseno, se realiz6 una estimacién preliminar de costos con el fin de garantizar la
viabilidad econémica del proyecto. Esta etapa también incluyo criterios de facilidad de uso, fun-
damentales para su implementacién en un entorno educativo.

Indicador de cumplimiento: Componentes comerciales seleccionados y justificados, modelos
CAD de los componentes disennados, acompanados de un informe descriptivo que tambien incluye
los materiales seleccionados, los costos preliminares y las consideraciones de seguridad.

Seleccion del sistema de adquisicién de datos y sensores

En la tercera etapa, se selecciond un sistema de adquisicion de datos y los sensores necesarios
para la mediciéon de las variables dindmicas. Se evaluaron opciones tecnologicas disponibles en el
mercado que cumplieran con los requerimientos de precisiéon y compatibilidad, evitando aquellas
que resultaran excesivamente costosas. Asimismo, se analiz6 la integracién de dichos sensores con
un computador estandar, con el objetivo de minimizar los costos asociados a la necesidad de
equipos adicionales.

Indicador de cumplimiento: Informe técnico con la selecciéon final de los sensores y del sistema
de adquisicién de datos.

Validacién del diseno mediante simulaciones y modelado tridimensional

La cuarta etapa consistié en la creacion final de un modelo tridimensional en software CAD y la
validacion mediante la realizacion de simulaciones dindmicas. Estas simulaciones se enfocaron en
el analisis modal del eje del banco de pruebas bajo condiciones de operacion similares a las que
enfrenta durante su uso en las practicas.

Indicador de cumplimiento: Resultados de simulaciones documentados, junto con una version
final del modelo CAD.

Desarrollo de la guia de operacion para las practicas experimentales

Finalmente, en la quinta etapa se desarroll6 una guia de operacion para las practicas experimen-
tales. Esta guia incluy6 instrucciones detalladas para el montaje, la configuracion del sistema de
adquisicion de datos y la ejecucion de las pruebas, asi como recomendaciones para el analisis de
los resultados. Adicionalmente, se realizaron pruebas piloto de la guia con profesores, con el fin
de garantizar su claridad y funcionalidad, y se efectuaron los ajustes necesarios a partir de la
retroalimentacion recibida.
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Indicador de cumplimiento: Guia de operacion completa y revisada.

4. Definiciéon de las propiedades dinamicas del eje a medir

El banco de pruebas fue disenado para evaluar cinco aspectos clave en la dindmica de ejes: des-
balanceo, desalineamiento, velocidad critica, comportamiento con carga y cargas puntuales. Para
ello, conté con una estructura ajustable que permitié modificar la distancia y configuracion entre
apoyos, aplicar diferentes tipos de cargas y medir variables mecanicas como las aceleraciones
asociadas al fenémeno vibratorio, deflexiones y esfuerzos. Con este proposito, el sistema
cumple con los siguientes requerimientos funcionales:

Analisis del efecto del desbalanceo controlado

El banco de pruebas permitirda inducir un desbalanceo controlado mediante la adicion de masas
ajustables en un volante, el cual también funcionara como volante de inercia y carga puntual
cuando esté balanceado. Se analizara su impacto en las aceleraciones, esfuerzos y deflexiones del
eje, evaluando como la ubicaciéon y magnitud del desbalance afectan el comportamiento dindmico
del sistema.

Estudio del desalineamiento controlado

El banco de pruebas permitira modificar la alineacion del eje mediante ajustes en los soportes, con
el fin de analizar como el desalineamiento afecta las aceleraciones, los esfuerzos y las deflexiones.

Determinacion de la velocidad critica

El banco de pruebas permitiré analizar la variacion de la velocidad critica en funcion de la distan-
cia entre apoyos, midiendo las aceleraciones y deflexiones en relaciéon con la velocidad de rotacion
del eje. Las deflexiones se determinaran a partir de las deformaciones medidas con galgas extenso-
métricas, permitiendo asi obtener desplazamientos a partir de esfuerzos. Ademas, se compararan
los resultados experimentales con modelos matematicos para validar las predicciones teoricas.

Evaluaciéon del comportamiento con cargas puntuales

El banco de pruebas permitira aplicar cargas puntuales controladas sobre el eje para estudiar
su efecto en la deflexion, medir los esfuerzos generados y evaluar la influencia de la rigidez del
sistema. Ademaés, se analizara como la distribucion de cargas afecta el comportamiento dindmico
del eje.

Simulacién de una carga real acoplada

El banco de pruebas permitira el acoplamiento de un molino o generador como carga real, lo que
permitira analizar la transferencia de potencia y su impacto en la vibraciéon y los esfuerzos del
eje.
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Facilidad de configuraciéon y adquisicion de datos

El banco de pruebas contaré con sistemas de mediciéon de aceleraciones, esfuerzos, torque y ve-
locidad de rotacion, integrados a un sistema de adquisicion de datos que permitira el monitoreo
en tiempo real. Ademas, su diseno garantizara ajustes rapidos en la configuracién para facilitar
la realizacion de miltiples pruebas.

5. Diseno y/o seleccion de los componentes mecinicos

5.1. Generador eléctrico

Para simular una carga mecéanica real en el banco de pruebas, se propone utilizar un generador
de iman permanente (PMA) modelo 6725PMA-2000-4000 de la marca VQP, el cual
transforma la energia mecanica suministrada por el eje en energia eléctrica, replicando condiciones
de funcionamiento similares a las de dispositivos como molinos, bombas o ventiladores. Este
generador sin escobillas, de corriente continua, tiene una potencia nominal de 2000 W (1800
W en operacion continua), una velocidad méxima de 4000 RPM y una salida de 12—-14 V.

Su diseno compacto, mostrado en la Figura [3, permite la integracion al banco mediante un
acople directo. Se considera adecuado por su capacidad de generar carga efectiva sobre el eje, su
bajo mantenimiento al no tener escobillas, y su disponibilidad comercial. Ademas, su precio de
aproximadamente $270.000 COP lo hace viable dentro de las restricciones presupuestarias del
proyecto.

Figura 3: Generador de iman permanente VQP. [Amazon|

En este caso, la corriente continua generada no sera utilizada para alimentar una carga eléctrica
especifica como una estufa, sino que se disipara en una carga resistiva, permitiendo mantener una
oposicion mecénica realista sobre el eje durante el ensayo. El objetivo principal no es aprovechar
la energia eléctrica generada, sino imponer una resistencia que simule condiciones de carga tipicas
en transmisiones reales.

Se selecciond la resistencia de frenado de cerdamica bobinada mostrada en la Figura |4} disenada
para aplicaciones de disipaciéon de potencia y frenado dinamico. Este tipo de resistencia presenta
un rango de potencia nominal seleccionable entre 50 W y 6000 W, asi como valores de resistencia
comprendidos entre 1  y 3000 2.

Para el presente estudio se selecciond un valor resistivo de R = 1 €2, el cual permite imponer una
carga moderada y segura sobre el sistema. Considerando un voltaje de salida del generador de
12 V y una velocidad de operacion del eje de 3000 rpm, la corriente eléctrica que circula por la
resistencia se calcula mediante la Ley de Ohm:
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Figura 4: Resistencia de frenado de ceramica bobinada. [Amazon)|

V12
I=—=—=12A
R 1
La potencia eléctrica disipada en la resistencia, equivalente a la potencia mecénica absorbida por

el generador, esta dada por:

P=V.-1=12-12=144 W

Esta potencia se manifiesta mecanicamente como un par resistente sobre el eje. Para una velocidad
angular correspondiente a 3000 rpm:

2tn - 27(3000)
W= 50 314 rad/s

El par resistivo impuesto al sistema se obtiene como:

P 144

Este valor de par representa una carga controlada y adecuada para el analisis dindmico del eje
sin comprometer la integridad del motor ni del generador. En la estimacion se asumi6, para
simplificar, que la potencia mecénica entregada al generador se transforma en potencia eléctrica
disipada en la resistencia de frenado. En la practica, generadores de este tipo presentan eficiencias
tipicas del orden de 85-90 %, por lo que la potencia mecanica real requerida seria ligeramente
mayor. En caso de requerirse mayores niveles de carga, el sistema permite la conexién de miltiples
resistencias idénticas en paralelo, reduciendo la resistencia equivalente y aumentando la potencia
disipada, lo que se traduce en un mayor par resistente aplicado al eje de forma modular y segura.
El costo de la resistencia de frenado es de $400.000 COP, segun informacion disponible en el
mercado colombiano.

5.2. Seleccion del motor

Para accionar el generador de iman permanente seleccionado, se opt6é por un motor eléctrico trifa-
sico genérico industrial Y90L-2 de 2,2 kW (equivalente a 3 HP), 2 polos y carcasa 90L, con
una velocidad nominal de 3600 RPM. Este motor mostrado en la Figura[5], permite alcanzar
de manera mas directa la velocidad nominal del generador (4000 RPM) mediante una simple
relacion de transmision, lo cual facilita el diseno mecanico del sistema. Ademaés, su potencia y
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velocidad son adecuadas para superar las demandas dinamicas del sistema de pruebas, incluyendo
la inercia del volante y la carga impuesta por el generador. Su costo es considerablemente menor
que otras opciones comerciales, con un precio aproximado de $700.000 COP, segun informacion
disponible en el mercado colombiano.

Figura 5: Motor genérico Y90L-2 de 2,2kW. [Mercado Libre Colombia]

5.3. Variador de frecuencia

Para el control de velocidad del eje en el banco de pruebas, se empleard un variador de frecuencia
Siemens MICROMASTER 420 que se observa en la Figura [6] Este equipo se encuentra
disponible en el taller de la EIME y permite regular la velocidad del motor trifasico al modificar
la frecuencia de alimentacién, en un rango ajustable desde 0 hasta 100 Hz de forma segura,
permitiendo asi variar la velocidad de rotaciéon del motor por debajo de su valor nominal.

El motor seleccionado tiene una velocidad nominal de 3600 RPM a 60 Hz, y se implementara
una transmision por correas dentadas sincréonicas que permita aumentar mecanicamente la ve-
locidad del eje hasta 4000 RPM. El variador de frecuencia permitira realizar ajustes finos de
velocidad para reproducir escenarios reales de funcionamiento sin necesidad de modificar conti-
nuamente la configuracion mecéanica. El sistema eléctrico del taller opera con una tension trifasica
de 220 V, lo cual se tendra en cuenta al configurar tanto el variador como el motor.

En este tipo de variadores, el control se realiza manteniendo aproximadamente constante la re-
lacion voltaje-frecuencia (V/f), lo que permite conservar un par cercano al nominal del motor
dentro del rango de frecuencias de operaciéon considerado.

Figura 6: VFD Micromaster 420. [Siemens]
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5.4. Diseno del sistema de transmisién por poleas

Se disen6 un sistema de transmision por correas dentadas sincrénicas para adaptar la ve-
locidad del motor a los requerimientos del generador y de las pruebas. Este tipo de correas se
selecciond debido a su alta precision en la transmision del movimiento, ausencia de deslizamiento
y elevada eficiencia. La relacion de transmision de 1,11 permite incrementar la velocidad nomi-
nal del motor de 3600 RPM hasta las 4000 RPM necesarias para el generador, asegurando
su funcionamiento dentro del rango 6ptimo. Ademas, mediante el uso del variador de frecuencia
(VED), es posible reducir la velocidad del conjunto para ubicar la velocidad critica del eje den-
tro del rango de diseno, facilitando su analisis por resonancia y garantizando tanto la seguridad
operativa como un margen adecuado para futuros ajustes.

La metodologia y los valores utilizados para el disefio se tomaron de [28].

Para la potencia de diseno, se multiplica la potencia nominal del motor (3 HP) por el valor del
factor de servicio basico para generadores y excitadores. (1,8):

Pdiseﬁo =3 HP- 1,8 = 5,4 kW
A partir de la tabla de seleccidon del paso para transmisiones sincrénicas, se selecciona la

correa tipo L (3/8"de paso) al cruzar en la tabla los 5,4 HP con las 4000 RPM.

La relacién de velocidad se obtiene dividiendo las RPM mayores entre las RPM menores.

4000

T 3600

De las tablas de seleccion de transmisiones estandar se determina:

Dientes polea motriz = 40
Dientes polea impulsada = 36
Longitud de correa = 42 pulgadas

Distancia entre centros = 13,87 pulgadas

Tomando las tablas de capacidad de transmisiéon con correas de ancho estandar, se eligio
una correa de 1 pulgada de ancho a partir del nimero de dientes y RPM de la polea menor.

Finalmente, siguiendo la estructura en mm Ref: longitud /ntumero de dientes - codigo del paso -
ancho de la correa, se tiene:

Polea motriz = Ref: 401100
Polea impulsada = Ref: 361.100
Correa = Ref: 420L100

Las poleas utilizadas en la transmision seran fabricadas en acero AISI 1020, material con una
densidad aproximada de 7850kgm™3. A partir de las propiedades obtenidas directamente del
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modelo CAD mostrado en la Figura 7, se determiné una masa de 1,839 kg para la polea montada
en el eje. Por lo tanto, para el anélisis de resonancia y deflexién del eje, se considerara un peso
equivalente de 18,04N.

Ademas del peso propio de la polea, en el analisis de resonancia y deflexion se debe considerar la
carga radial producida por la transmision de torque a través de la correa. Dado que las correas
son sincrénicas y no dependen de friccion para la transmision de potencia, no se requiere un
factor de aumento significativo como en las correas en V. Por lo tanto, se adopta un factor
unitario, considerando tnicamente la fuerza tangencial derivada del torque transmitido. Dicha
carga tangencial F; puede estimarse a partir del par transmitido 7" y el didmetro primitivo de la
polea D, mediante la expresion:

2T
F=1

Se busca que el sistema presente su primera frecuencia de resonancia en torno a los 3000 rpm
( 314.159 rad/s), de manera que esta condicion pueda alcanzarse y ajustarse durante las pruebas
mediante el variador de frecuencia. Para la estimacion del par a esa velocidad se toma la potencia
nominal del motor P = 2200 W; por tanto,

p

P 2200W
 w 314,159 rad/s

La polea montada en el eje tiene un didmetro primitivo D, = 0,1084m; la fuerza tangencial se
calcula como:

= 7,003Nm.

2T  2-7,003Nm
D, 0,084 m

Por tanto, la fuerza W), considerada para los anélisis seré la suma de la fuerza tangencial ejercida
por la polea (129,18N) mas su peso propio (18,04IN).

F, =129, 18N.

W, = 147,22N

Figura 7: Modelo CAD del sistema de transmision de potencia en Autodesk Inventor. [Autor]
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Para estimar el costo de fabricacion de las poleas se consider6 la masa obtenida directamente de
los modelos CAD, el precio del material y los procesos de manufactura requeridos. La masa total
de las dos poleas es de 4,257 kg y el costo del material se estimé empleando un precio de referencia
de aproximadamente 792546 COP /kg para acero estructural en el mercado colombiano, segin
el Generador de Precios de la Construccion, lo que representa un valor cercano a 34.000 COP
para el material de ambas poleas. Adicionalmente, se incluyé un costo estimado de mecanizado
asociado a operaciones de torneado y conformaciéon de las ranuras de transmision, tipicas en la
fabricacion de poleas, asi como el costo de la correa de transmision tipo L (paso de 3/8", longitud
de 42 pulgadas y ancho de 1 pulgada), cuyo valor comercial se encontré a partir de consultas
en catalogos de proveedores industriales y plataformas comerciales en linea, en aproximadamente
90.000 COP. De esta manera, el costo total asociado a las dos poleas y a la correa de transmision se
estimo en aproximadamente $ 350.000 COP, considerando material, manufactura y componente
comercial.

5.5. Diseno del volante de inercia

En sistemas mecéanicos donde las variaciones de torque son significativas, el volante de inercia
juega un papel fundamental en el almacenamiento y la liberaciéon de energia para estabilizar el
movimiento.[30] Sin embargo, en el presente sistema, las fluctuaciones de torque son relativamente
pequenas dado que el motor opera bajo condiciones de carga estables y el generador esta acoplado
directamente. Por lo tanto, el volante de inercia tiene principalmente un propoésito académico y
experimental, orientado a reproducir y estudiar efectos dinamicos minimos en el eje.

Se ha decidido realizar un disenio preliminar del volante basado en criterios practicos, para poste-
riormente cuantificar el porcentaje que representa su inercia respecto a la inercia total del sistema.
En caso de que esta contribuciéon resulte marginal, se podra ajustar el tamano o la masa del vo-
lante para asegurar que aporte un efecto dinamico significativo y que el banco de pruebas cumpla
con los objetivos educativos planteados. Para calcular la inercia total del sistema, se analizaran
por separado los componentes principales.

El momento de inercia de masa del eje, tomado de su modelo en Autodesk Inventor, es:

I, = 1615, 026 kg-mm? = 0,001615026 kg-m?

El momento de inercia de masa del motor se denota como I,,, cuyo valor de catalogo es:

I, = 0,00968 kg -m?

No se cuenta con planos detallados ni datos precisos del generador, por ello, se realiza una apro-
ximacién basada en las dimensiones comerciales y peso del equipo, modeldndolo como un cilindro
macizo de masa y radio equivalentes. Este método permite obtener una estimacion razonable de
su momento de inercia, adecuada para los fines de este analisis preliminar.

Para estimar la inercia del generador, se modela el rotor como un cilindro macizo girando alrededor
de su eje. El momento de inercia de un cilindro macizo se calcula como:

1
I =—mr?

2
Donde m y r son la masa y el radio del rotor, respectivamente.
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El generador tiene un peso de 6,6 libras (3 kg), y sus dimensiones comerciales son 7,9” x 6,17 x 6,1”
(2,201m x 0, 155m x 0, 155m). Asumiendo que el radio del rotor es la mitad de la menor dimension
(ancho o alto):

0,155

r= 5= =00775m

Finalmente, la inercia estimada del generador es:

1
Iy =5 x3x (0,0775)* = 0,0090 kg - m?

Teniendo en cuenta que una de las pruebas a realizar en el banco es la prueba de desbalanceo,
se diseno el volante con una serie de perforaciones radiales, que permitiran mas adelante inducir
desbalance de forma controlada mediante el uso de masas atornillables. Estas perforaciones fueron
consideradas desde el diseno inicial para dicha prueba.

El volante mostrado en la Figura [§ fue modelado en Autodesk Inventor como un cilindro macizo
con un cubo acoplado para permitir su montaje mediante chavetas, considerando un eje de 35 mm.
El cuerpo principal tiene un diametro exterior de 210 mm y un espesor de 30 mm. El cubo
adicional posee un diametro exterior de 55 mm y espesor de 30 mm.

Figura 8: Modelo CAD del volante de inercia en Autodesk Inventor. [Autor]

Asignando al modelo el material Steel, Mild (equivalente a un acero AISI 1020) y utilizando
la herramienta de anélisis fisico del software, se obtuvo el peso W, y el momento de inercia I,
respecto al eje de rotacion del conjunto. Estos valores fueron:

W, =T78,6N

I, = 43549, 650 kg-mm? = 0,0435 kg-m?

Asi, el volante de inercia representa aproximadamente el 68 % de la inercia del sistema analizado.
Este resultado es coherente con su funciéon y su aporte no resulta marginal.

El volante tiene una masa aproximada de 8 kg y el costo del material se estim¢ utilizando nueva-
mente un precio de referencia de 7925,46 COP /kg, lo que representa un valor cercano a 63.000
COP por concepto de material. Adicionalmente, se incluyé un costo estimado de mecanizado
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asociado principalmente a operaciones de torneado. Considerando el material y la manufactura,
el costo total estimado del volante se fijo en aproximadamente $ 300.000 COP.

5.6. Diseno y comprobaciéon del eje

El eje principal del banco de pruebas seré fabricado en acero AISI 1045, una opcién comin
y econdmica para aplicaciones de transmision mecéanica. Segiun [30] y [31], los aceros de bajo y
medio carbono son ampliamente utilizados para ejes con didmetros menores a 3 pulgadas.

Con fines didacticos y pedagogicos, se plantea que el eje atraviese al menos una vez por la primera
velocidad critica (modo fundamental), con el objetivo de observar y analizar su comportamiento
dindmico en condiciones reales de operacion. Esta eleccion se debe a que dicha velocidad es la méas
baja del sistema, por lo que resulta accesible dentro del rango de operaciéon del banco y permite
evidenciar de manera clara los fenémenos de resonancia asociados a la vibracion flexional del eje.

Con este rango de velocidades, se evaluara la distancia entre apoyos que genere vibracion critica
para un didmetro tentativo de 35 mm, elegido para el eje. Este valor se selecciona buscando una
resistencia adecuada frente a los esfuerzos torsionales y de flexion presentes durante las pruebas
dindmicas, sin ser tan robusto como para evitar completamente la aparicion de deflexiones y
vibraciones.

Una vez obtenida esta configuracion, se procederé a analizar el eje bajo solicitaciones combinadas
de torsion y flexion, para verificar que las tensiones y deformaciones se mantengan dentro de los
limites admisibles. En caso de que el eje no cumpla con las condiciones de resistencia o rigidez,
se ajustaran las variables del diseno, ya sea el didmetro del eje, la velocidad de operacion o la
distancia entre apoyos hasta obtener un equilibrio adecuado entre el desempeno dinédmico y la
resistencia estructural.

Analisis de velocidad critica

Para comprender el comportamiento dinamico del eje rotatorio, es necesario considerar tanto las
vibraciones transversales como las torsionales. En la configuracion actual del banco, los elementos
que aportan masa, como las poleas y el volante de inercia, se encuentran montados de manera
que favorecen principalmente la excitacion de vibraciones transversales debido a desalineaciones,
excentricidades y efectos de masa. Si bien el eje también puede presentar vibraciones torsionales
asociadas a la transmisién de par, estas no serdn evaluadas experimentalmente, dado que su
medicion requiere instrumentacion especializada de mayor complejidad. Por esta razon, el analisis
experimental mediante sensores se enfocard inicamente en las vibraciones transversales.

Analisis de frecuencias torsionales

Las vibraciones torsionales son especialmente relevantes en sistemas que experimentan variaciones
ciclicas pronunciadas de par, desacoples bruscos o transitorios asociados a la transmisiéon de
potencia en maquinaria de elevada inercia o con holguras mecanicas. En la presente aplicacion, el
eje esta sometido principalmente a cargas laterales, derivadas de la disposicion de los elementos
acoplados y del mecanismo empleado para simular la carga mecanica. Aun asi, se incluye el
analisis torsional como parte de la validacién dinamica integral del sistema para corroborar que,
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en ninguno de sus modos de vibraciéon torsional, el eje entre en resonancia con la velocidad de
operaciéon del banco de pruebas.

En el analisis de vibraciones torsionales de sistemas con miiltiples grados de libertad, existen
diversos métodos que permiten la determinaciéon de las frecuencias naturales y los modos de
vibracion. Entre los mas conocidos se encuentran la formula de Dunkerley, el método de Rayleigh,
el método de Holzer, el método matricial y el método de Jacobi. Cada uno presenta ventajas y
limitaciones: por ejemplo, los métodos de Dunkerley y Rayleigh ofrecen estimaciones aproximadas
de la frecuencia natural fundamental, mientras que Holzer y los enfoques matriciales permiten
abordar de manera mas completa el problema de varios grados de libertad. [29]

La rigidez torsional de cada tramo se calcula a partir de las propiedades geométricas y del
material, segin:

_GJ

==

donde G = 8- 10* MPa es el modulo de corte del acero AISI 1045, L es la longitud del tramo, y
J es el momento polar de inercia de la seccion circular, definido asi:

k

wd*

=%

Se deben considerar las inercias de los componentes acoplados para modelar el sistema equivalente
de masas y resortes:

Generador: [, =9,0- 1073 kg-m’
Volante de inercia: I, = 4,35 - 10~2 kg-m?
Polea conducida: [, = 2,87 - 1073 kg-m?

Motor: I,, = 9,68 - 10~ kg-m?

La inercia del motor debe reflejarse en el eje considerando la relacién de transmision:

i:ﬂzl’n

Wmotor

por lo que la inercia equivalente en el eje es

L, 9,68-1073

_ _ -3 2
Tt = 75 = N 7,85-10 % kg-m

Finalmente, la inercia que se tendra en cuenta para el analisis es la suma de la inercia de la polea
acoplada mas la inercia que refleja el motor, asi:

Iy =2,87-107 +7,85- 107 = 10,72 - 10* kg-m?
A continuacion, se analiza el eje mediante el método Matricial y el método de Holzer, con el fin de

verificar que ambos enfoques entregan las mismas frecuencias naturales torsionales y no presentan
inconsistencias entre si.
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Método de Holzer

El método de Holzer, resulta especialmente adecuado para el analisis torsional de ejes mecanicos,
modelando al eje como un resorte de rigidez torsional y considerando los elementos acoplados
como discos con momento de inercia de masa. Este procedimiento, de caracter tabular y
basado en un esquema de prueba y error, permite determinar de manera préctica las frecuencias
naturales torsionales y, con ellas, analizar el comportamiento dindmico del sistema de tres grados
de libertad.

Deducciéon de las ecuaciones dinamicas para el sistema de tres grados de libertad

Partiendo de la segunda ley de Newton para movimiento rotatorio, la suma de los momentos
(torques) aplicados sobre un cuerpo rigido es igual al producto del momento de inercia por la
aceleracion angular

ZM:fmé

En un eje con elementos discretos (discos) acoplados por tramos flexibles, cada tramo de eje se
modela como un resorte torsional de rigidez k que genera un par restaurador proporcional a la
diferencia de giros entre sus extremos. La Figura [Jj muestra el modelo para el anélisis torsional del
eje del banco de pruebas. Si se denotan los d&ngulos de giro de los tres discos como 6 (t), 0-(t), 05(t),
sus momentos polares de inercia como 1,1, 2, I;n3, v las rigideces torsionales de los tramos 1-2
y 2-3 como k; y ks, respectivamente, entonces los pares aportados por los tramos son:

Imz

Figura 9: Eje modelado para el analisis torsional. [Autor|

» entre 1y 2: My, = ky(6, — 62)

» entre 2y 3: My, = ko(62 — 05)

Aplicando > M = I,,,0 a cada disco y tomando la convencion de signos consistente con los torques
que actian sobre el disco, se obtienen las tres ecuaciones diferenciales acopladas:

Imlél + k1<91 - ‘92) - O
Im2é2 + k1(02 — 61) + ko(02 — 03) =0
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Imgég + k2<93 - ‘92) - O

Estas ecuaciones describen el equilibrio dindmico: en cada disco la inercia I;0; es equilibrada por
la suma de los pares elésticos procedentes de los tramos adyacentes.

Para determinar las frecuencias naturales y las formas modales se busca una soluciéon en forma
armonica libre, es decir
0,(t) = ©;cos(wt+¢)  1=1,2,3,

donde ©; son las amplitudes modales, w la frecuencia angular y ¢ una fase inicial. Sustituyendo

y usando 0; = —w?O; cos(wt + ¢), se obtiene el sistema algebraico en las amplitudes
[ml w2@1 = k‘l(@l — @2) (1)
[mg w2@2 = ]{?1 (@2 — @1) -+ ]{32(@2 — @3) (2)
L3 w2@3 = k2(O3 — Oy) (3)

Y al sumar estas ecuaciones, se obtiene la expresion

3
=1

En el método de Holzer, se asume una frecuencia de prueba w, y ©; se elige arbitrariamente como
la unidad. Luego, O, se calcula a partir de la Ec. (1), y después O3 se obtiene de la Ec. (2). Asi,
se tiene

w?l,,,0
O, =0, — k—“ (6)
1
w2
@3 = @2 — k_ (Im1@1 —+ Im2@2) (7)
2

Los valores de ©1, O2, O3 se sustituyen en la Ec. (4) para verificar si la restriccion se cumple. Si
la Ec. (4) no se satisface, se asume un nuevo valor de prueba w y el proceso se repite.

Meétodo matricial

Se plantea una solucion analitica basada en la formulacién matricial del sistema torsional. Para un
sistema discreto de tres discos acoplados mediante dos ejes elasticos, las ecuaciones del movimiento
se pueden expresar en forma matricial como

[M{6} + [K]{©} =0

donde [M] es la matriz diagonal de inercia, [K] la matriz de rigidez torsional y {©} el vector
de desplazamientos angulares. Asumiendo una respuesta armoénica del tipo {0} = {0}/ se
obtiene el sistema algebraico
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- w

© oo ~ =] w

10

11

12

13

14

15

16

17

(K] ~w[M]) {6} = 0
Para que existan soluciones no triviales, el determinante del sistema debe anularse
det ([K] - w*[M]) = 0 (1)

Las matrices de rigidez y de inercia para el sistema de tres discos se expresan como

k1 —Fky 0 I, O 0
[K] = —k’1 kfl + ]{72 —k’Q s [M] = 0 [mg 0
0 —k’g kg 0 0 [m?)

Sustituyendo en la Ec. (1) se obtiene

k‘l — W2Im1 —k)l 0
—lifl k'l + ]i]g — w2[m2 —kQ =0
0 —]{52 kQ — szmg

Al desarrollar el determinante anterior, se obtiene un polinomio ctibico en w? de la forma general

a(w?)? + b(w?)? + c(w?) +d =0

donde sus raices reales y positivas de corresponden a las frecuencias naturales torsionales del
sistema, permitiendo verificar si alguna de ellas se encuentra dentro del rango operativo del
banco de pruebas.

La resolucion del determinante indicado en la Ec. (1) se efectué numéricamente mediante la
funcion eig() de MATLAB, la cual permite obtener los autovalores del sistema generalizado
[K]¢ = w?[M]¢. Para contrastar las frecuencias naturales, se implementé ademas un codigo itera-
tivo basado en el método de Holzer. En el siguiente fragmento se presenta el codigo comparativo
de ambos métodos, y en la Figura [I0] se muestra la grafica correspondiente.

Listing 1: Comparaciéon método de Holzer y Matriz de rigidez en MATLAB

% Comparacidén Holzer vs. Matriz de rigidez
clear; clc; close all;

% Datos del eje

L1 = 0.7; % m
L2 = 0.7; % m
d = 0.035; % m
G = 80e9; % Pa

% Inercias de los discos

I1 = 9.0e-3; %» kg m~2 (genrador)
I2 = 4.35e-2; % kg m~2 (volante)
I3 = 10.72e-3; % kg m~2 (poleas)
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% Calculo de rigideces torsionales

Jp = pi * d~4 / 32; %» momento polar
ki = G * Jp / L1;
k2 = G % Jp / L2;

fprintf (’ki1

%.2f N m/rad, k2 = %.2f N m/rad\n’, ki,

% METODO ANALITICO CON MATRICES

K = [ ki, ~k1, 0;
-k1, (k1+k2), -k2;
0, -k2, k2] ;

M = diag([I1 I2 I3]);

% resolver el problema propio K*phi = w~2xMxphi
[phi, lambda] = eig(K, M);

omega = sqrt(diag(lambda)); % rad/s

rpm = omega * 60 / (2xpi);

% Mostrar resultados

fprintf (’\nFrecuencias naturales (matriz):\n’);
for i = 1:length(omega)

fprintf (’Modo %d: %.3f rad/s %.1f rpm\n’, i, omega(i),

end

% METODO DE HOLZER

rpm_max = 20000; %» rango ampliado
w_vec = linspace(0, rpm_max*2xpi/60, 4000);
Mr_vec = zeros(size(w_vec));

for n = 1:length(w_vec)

w = w_vec(n);

thetal = 1;

theta2 = thetal - (w~2*Il1xthetal)/kl;

theta3 = theta2 - (w~2*(Il*thetal + I2xtheta2))/k2;

Mr_vec(n) = Il*w~2*thetal + I2*xw~2*theta2 + I3*w~2*xtheta3;

end

% Graficar

figure;

plot(w_vec*60/(2*pi), Mr_vec, ’LineWidth’, 1.3);
xlabel(’Velocidad [rpm]’);
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67 |ylabel (’Residual M_r [N m]’);
6s |title (’Método de Holzer - Eje de 3 discos’);

69

grid on; yline(0,’k--’);

kl = 16836.97 N-m/rad, k2 = 16836.97 N-m/rad
Frecuencias naturales (matriz):

Modo 1: 2.8 rpm
Modo 2: 5
Modo 3: 1588.368 rad/s 5167.7 rpm

= x10®° Método de Holzer - Eje de 3 discos

=
E
P
=
=
©
3
g
i
@
o

1
Velocidad [rpm]

Figura 10: Comparacion Holzer vs Matriz de rigidez. [Autor]

Se puede observar que en ambos casos se obtuvo un comportamiento coherente, con coincidencia
en los valores de las frecuencias naturales y en las formas modales. Los resultados muestran tres
modos, de los cuales el primero corresponde a una frecuencia nula (0 rpm), asociada a la rota-
cion rigida del conjunto sin deformacion torsional, mientras que los dos modos torsionales reales
aparecen alrededor de 12400 rpm y 15100 rpm. Dado que el banco de pruebas opera muy
por debajo de estas velocidades, se concluye que el eje no trabajara en condiciones
de resonancia torsional durante su funcionamiento normal.

Analisis de vibraciones transversales

En las primeras fases del diseno, cuando las geometrias de la pieza ain no estan totalmente
definidas, es muy 1util contar con un método rapido y facil para obtener al menos una frecuencia
fundamental aproximada. El método de Rayleigh cumple con este proposito.

Este método iguala las energias potencial y cinética del sistema. La energia potencial se encuentra
en forma de energia de deformacion en el eje flexionado y es maxima en la deflexion més grande.
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La energia cinética es maxima cuando la vibracion del eje pasa por la posicién no flexionada a
méxima velocidad. Este método supone que el movimiento vibratorio lateral del eje es senoidal y
que existe alguna excitacion externa que fuerza la vibracion lateral [30, [32].

La energia potencial total almacenada en la deflexiéon maxima es la suma de las energias poten-
ciales de cada grupo de masa

Todas las deflexiones se toman como positivas, ya que la energia de deformaciéon no depende
del sistema de coordenadas externo. La energia del eje flexionado se ignora, pues es pequena en
comparacion con la energia de las masas.

La energia cinética total es la suma de las energias cinéticas individuales

Al igualar ambas energias, se obtiene

donde W; son los pesos de los agrupamientos discretos en que se divide el sistema y 9; son las
deflexiones en las ubicaciones de dichos pesos debido a la vibracion.

Dado que, por lo general, las deflexiones dindmicas no se conocen a priori, Rayleigh demostré
que practicamente cualquier estimaciéon razonable de la curva de deflexiéon es sufi-
ciente, siempre que represente adecuadamente la deflexién maxima y las condiciones
de frontera reales. |30]

En este sentido, la curva de deflexion estética, obtenida al aplicar los pesos de los agrupamien-
tos (con o sin el peso propio del eje), constituye una estimacion adecuada. Por ello, se resuelve
analiticamente el problema estatico mediante las ecuaciones de equilibrio y la ecuacion diferen-
cial de la viga, junto con sus condiciones de frontera, para determinar la curva de deflexiéon del eje.

Para este anélisis, se consideraron las principales fuerzas actuantes sobre el eje. El peso del volante
de inercia W, = 78,6 N, y la accién combinada del peso propio de la polea y de la fuerza de flexion
generada por las correas, ambas aplicadas en el mismo punto del eje, cuya suma corresponde a

un valor de W, = 147,22N.

La Figura [11] muestra la representacion del eje.
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Figura 11: Representacion del eje incluyendo sus cargas puntuales y condiciones de apoyo. [Autor|

Para la soluciéon analitica de la ecuaciéon de la curva de deflexion, se presenta el diagrama de
cuerpo libre con sus respectivas reacciones en la Figura

147 22N

A B C D
27032 H 196.788 N
I } } ! < (m)
i 01 07 13 14

Figura 12: Diagrama de cuerpo libre con reacciones en sus dos apoyos. [Autor]

Estas reacciones fueron obtenidas a partir de la suma de momentos en A y de fuerzas en Y asi

> My = —T786(0,6) + Re(1,2) — 147,22(1,3) =0

78,6(0,6) + 147,22(1,3)
N 1,2

| Rc = 198,783 N|

Rc
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> F,=Rs— 786+ 198,788 — 147,22 = 0

Ry =27,032N

Calculando el momento flector en el extremo derecho del eje, y considerando las cargas y reacciones
presentes, se obtiene

> M =M —27,033(x — 0,1) + 78,6(x — 0,7) — 198,783(x — 1,3) = 0
De la ecuacién de la curva elastica

2

d
M =ET%Y = 27,033(z — 0,1) — 78,6(x — 0,7) + 198,788(z — 1,3)

dz?

Donde (2 — a)? solo se considera cuando = > a, siguiendo la notaciéon de Macaulay.

De la primera integracion se obtiene la pendiente

E[Z—z = 13,516(x — 0,1)* — 39,3(x — 0,7)* 4+ 99,394(z — 1,3)* + C;
Integrando nuevamente, se obtiene la deflexion
Ely(z) = 4,5055(z — 0,1)* — 13,1(z — 0,7)* + 33,131(x — 1,3)* + C1x + Cy
Como condiciones de frontera, se tiene que y =0 en z = 0,1 y en z = 1,3. Por lo tanto
ETy(0,1) = 0= 4,505(0,1 — 0,1)*> + 0,1C; + Cy

0,1C; + Cy = 0 (1)

EIy(1,3) =0=4,5055(1,3 — 0,1)* — 13,1(1,3 — 0,7)® + 33,131(1,3 — 1,3)*> + 1,3C; + C

1,30, + Cy = —4,95504 (2)

De (1)
Cy = —0,1Cy (3)

De (2)
Cy = —4,95504 — 1,3C, (4)

Igualando (3) y (4)

—0,1C, = —4,95504 — 1,3C,
1,30, — 0,1C, = —4,95504
1,20, = —4,95504
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|y = —4,1292]

Reemplazando C en (3)

Cy = —0,1(—4,1292)
|Cy = 0,41292]

Para un eje de acero AISI 1045 con diametro d = 0,035 m, se considera un moédulo de elasticidad
E =2,05-10" Pa y un momento de inercia de area I = 7,36 - 10~ m*. Con los valores de C; y
Cs previamente determinados, la ecuacion de la curva elastica queda completamente definida asi

y(x) = 6,62 - 107°(4,5055(x — 0,1)* — 13,1(x — 0,7)® + 33,131 (z — 1,3)® — 4,1242 + 0,41242)

A fin de obtener la deflexién maxima y visualizar la deformacién del eje, se implement6 la reso-
lucion de la ecuacion elastica en MATLAB. A continuacion se presenta el codigo utilizado y en la
Figura [13] la grafica obtenida.

Listing 2: Calculo de la deflexion del eje (Macaulay) en MATLAB

% Deflexidén con Macaulay - Banco de pruebas eje
clc; clear; close all;

% Definicidén de la ecuacidén con Macaulay
y = 0(x) 6.62e-5 * (

4.505 *x ((x-0.1) .%x(x>=0.1))."3

- 13.1 * ((x-0.7) .%(x>=0.7))."3

33.131 * ((x-1.3) .%(x>=1.3))."3

4.1292 * x

0.41292 );

+

+

% Vector de posiciones a lo largo del eje (0 a 1.4 m)
x = linspace(0,1.4,500);
deflexion = y(x);

% Graficar

figure;

plot(x, deflexion*1000,’b-’,’LineWidth’,2); hold on;
xlabel (’Longitud del eje [m]’);

ylabel (’Deflexidén [mm]’);

title(’Deflexidn del eje con método de Macaulay’);
grid on;

% Encontrar el miximo (en valor absoluto)
[def _max, idx] = min(deflexion); % minimo porque es negativo
x_max = x(idx);

% Marcar el punto de méxima deflexidn

plot (x_max, def_max*1000,’ro’,’MarkerSize’,8,’MarkerFaceColor’,’r’);

text (x_max, def_max*1000, sprintf(’ Max = %.4f mm en x=%.2f m’, def_max
*x1000, x_max));
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Deflexion del eje con método de Macaulay
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Figura 13: Curva de deflexion del eje en Matlab. [Autor|

Finalmente, la velocidad critica obtenida es

30 /g 30 [9810mm/s?
=y S = 2 2 9981 RPM
W 77\/; =\ 01007 mm ~ 2BLR

Para una distancia entre apoyos de 1200 mm y un didmetro de eje de 35 mm, el analisis arrojo
una velocidad critica aproximada de 2981 RPM. Este resultado es coherente con el rango de
velocidades esperado para las pruebas experimentales, ya que permite explorar el fenémeno de
resonancia de forma controlada. Gracias al uso del variador de frecuencia, es posible ajustar
con precision la velocidad del sistema para realizar ensayos cercanos a la velocidad critica con
seguridad y control.

Influencia de la velocidad de rotaciéon en el analisis modal del eje

En sistemas rotatorios, la velocidad de giro puede modificar el comportamiento dindmico del eje
debido a la apariciéon de efectos adicionales asociados a la rotaciéon. Entre estos se encuentran
principalmente los efectos giroscopicos y las variaciones de rigidez centrifuga (conocidas como
spin-stiffening o spin-softening), los cuales pueden alterar las frecuencias naturales del sistema
y generar fenémenos como la separacion de modos de precesion hacia adelante (forward whirl)
y hacia atras (backward whirl). Estos fenomenos son ampliamente discutidos en la literatura de
vibraciones y roto-dinamica [29).

Los métodos analiticos empleados en el presente trabajo, como el método de Rayleigh para la
estimacién de las frecuencias naturales flexionales y el método de Holzer para el analisis torsional,
se formulan para sistemas estructurales en reposo y no incluyen explicitamente los términos aso-
ciados a la rotacion. Con el fin de mantener coherencia metodologica entre los modelos analiticos
y el modelo de elementos finitos utilizado para la validacion de las frecuencias naturales, se realizé
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una estimaciéon cuantitativa de la influencia de estos efectos dentro del rango de operacion del
banco de pruebas.

Una aproximacion del efecto giroscopico puede realizarse a partir de la relaciéon entre la variacion
relativa de la frecuencia natural y la velocidad de rotacion del rotor:

aw LA

~

Wn mwn,

donde I, corresponde al momento de inercia polar del volante de inercia, m su masa, €2 la velocidad
angular de operacion y w, la frecuencia natural del sistema.

Para el sistema estudiado se tiene un momento de inercia del volante de inercia de I, = 0,043 kg m?
y una masa de 8, 1kg. La velocidad maxima de operaciéon del banco es de 4000 rpm, equivalente
a ) &~ 418 rad/s, mientras que la frecuencia natural fundamental estimada mediante el método

de Rayleigh es aproximadamente f,, =~ 50 H z, correspondiente a una frecuencia angular de w,, ~
3l4rad/s.

Sustituyendo estos valores en la expresion anterior, se obtiene:

Aw
— =~ 0,0070 (13)
Wn

lo cual corresponde a una variacion relativa aproximada del 0,7 % en la frecuencia natural.

Por otro lado, la rotacion del sistema genera fuerzas centrifugas que producen una tension axial
en el eje, modificando ligeramente su rigidez efectiva. Una estimacion del efecto de spin-stiffening
puede realizarse comparando la rigidez centrifuga inducida por la rotaciéon con la rigidez flexional
del eje.

La rigidez flexional equivalente del eje puede aproximarse mediante:

_ 48E1

L3

donde E es el moédulo de elasticidad del material, I el momento de inercia de area de la seccién
transversal y L la distancia entre apoyos. Para el eje analizado el momento de inercia de area es:

k

4
I= ”(0’%5) — 7,36 x 108 m?

Por lo tanto,

48(210 x 109)(7,36 x 1078)
(1,2)?

La rigidez centrifuga inducida por la rotaciéon puede aproximarse mediante:

k:

=429 x 10°N/m

mr2Q?
12
donde r es el radio del disco. Para el sistema estudiado:

ke =

(8,01)(0,105)2(377)?

k: pu—
’ (1,2)?

=8,7x 10°N/m
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La relacion entre ambas rigideces resulta:

k.  87x10°
e 202V 002
K- a29x100 0

Esto indica que la rigidez centrifuga representa aproximadamente un 2% de la rigidez flexional
del eje. La variacion relativa de la frecuencia natural puede estimarse como:

Alekc
wnN2k
aw

Wn

~ 0,01

lo que corresponde aproximadamente a una variacion del 1 % en la frecuencia natural del sistema.

Los resultados obtenidos indican que tanto los efectos giroscopicos como los asociados a la rigidez
centrifuga producen variaciones inferiores al 1% en la frecuencia natural del sistema. En conse-
cuencia, estos efectos no modifican de manera significativa la posicion de la resonancia y pueden
considerarse despreciables dentro del anélisis modal realizado.

Esto justifica el uso de modelos analiticos clasicos, como los métodos de Rayleigh y Holzer, asi
como del analisis modal por elementos finitos sin incluir explicitamente la velocidad de rotacion
del eje.

Diseno a fatiga por flexion alternante y torsién constante

El eje sera disenado para resistir esfuerzos combinados de flexion alternante y torsion constante,
condiciones tipicas en sistemas rotativos de transmision de potencia. En este caso, el eje esté
sometido a cargas radiales generadas por el volante de inercia y la transmision mediante poleas
en voladizo, lo que produce un momento flector completamente alternante durante la rotacion.
Simultaneamente, el eje transmite un torque constante proveniente de un motor, que impulsa la
rotacion del conjunto e impone un esfuerzo cortante medio sostenido.

Estas condiciones representan un escenario critico para la fatiga multiaxial; por ello, el diseno se
realizara siguiendo criterios de resistencia a la fatiga combinada, considerando concentraciones
de esfuerzo y factores correctivos segiin el material y la geometria. En esta seccion también se
verificara si el didmetro preliminar de 35 mm seleccionado para el eje es adecuado para soportar
estas solicitaciones sin riesgo de falla por fatiga.

El método ASME: El estandar ANSI/ASME para el disefio de ejes de transmision se publico
bajo el codigo B106.1M-1985. Este estandar presenta un procedimiento simplificado para el diseno
de ejes sometidos a ciclos de flexién invertida y torque constante, bajo la condiciéon de que los
esfuerzos se mantengan por debajo de la resistencia a la fluencia por torsion del material. Esta
metodologia es adecuada para muchos ejes de méaquinas que entran en esta categoria.[30] La
siguiente ecuacion corresponde al diametro necesario para un eje sometido a fatiga combinada
por flexion alternante y torsiéon constante.
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2 2
D_ 32N KM n 3 (T
T S! 4\ S,
En ella, K representa el factor de concentracion de esfuerzos, IV es el factor de seguridad elegido

para el diseno, S’ es la resistencia a la fatiga del material ajustada para la superficie y condiciones
del eje, y Sy es el limite elastico del material.

Es posible hacer un estimado burdo del limite de resistencia a la fatiga S a partir de la resistencia
tltima a la tension publicada del material mostrada en la Figura como se ve a continuacion:

AZO

MATERIALS

_ _ 565 81900
Tensile Strength, Ultimate ,
MPa psi

_ _ 310 45000
Tensile Strength, Yield _
MPa psi

Figura 14: Propiedades AISI 1045. [AZO materials]

aceros. 4 0~ 0,55y para S,; < 200 kpsi (1400 MPa)
" | SL~ 100kpsi (700 MPa) para S, > 200 kpsi (1400 MPa)

Asi, se tiene que:

S = 0,5 565Mpa = 282,5M pa

Los limites de resistencia a la fatiga obtenidos a partir de muestras estandar de prueba deben
ajustarse para reflejar las diferencias fisicas entre dichas muestras y la pieza real que se esta
disenando. Factores como el ambiente, la temperatura, el tipo de carga y otras condiciones de
operacion se consideran mediante un conjunto de factores de reducciéon de la resistencia que se
multiplican por el valor teérico estimado para obtener un limite de resistencia a la fatiga corregido
en una aplicacion especifica asi:

Se = Ccarga Ctamao Csup Ctemp Cconf Sé

Con base en estudios de pruebas de fatiga axial y de flexién, se define ahora un factor de carga
por flexion de reduccién de la resistencia como:

C’carga =1

Se necesita aplicar un factor de tamano de reduccion de resistencia, considerando el hecho de que
piezas mas grandes fallan con menores esfuerzos. Shigley [32] presenta una expresion muy simple,
que es bastante conservadora.

41



Chramaio = 1,189 d7%%7  para 8 mm < d < 250 mm

Por tanto:

Ctamaﬁo = 1;189 . 35_0’097 = 0,842

El factor de superficie de reduccion de la resistencia es necesario porque considera que los acabados
rugosos disminuyen la resistencia a la fatiga. Esto se debe a que introducen concentraciones de
esfuerzo y/o alteran las propiedades fisicas de la capa superficial del material. Estos efectos pueden
observarse en la Figura [I5]
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resistencia a la tension, S, (kpsi)

Figura 15: Factores de superficie para varios acabados en acero. [30]

Entonces, para S,; = 565 Mpa = 81,9 Kpsi, maquinado:

Coup = 0,78

La articulacion de rodilla del limite de resistencia a la fatiga en la curva S-N desaparece a altas
temperaturas, lo que provoca que la resistencia a la fatiga continiie disminuyendo con el niimero
de ciclos. Por esta razon, se define un factor de temperatura. Shigley [32] sugiere el siguiente:
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para T < 450°C (840°F) :  Ciemp = 1

Asi, en condiciones normales de operacion:

Ctemp =1

Muchos de los datos de resistencia reportados son valores medios. Hay una gran dispersion en
multiples pruebas del mismo material bajo las mismas condiciones de prueba. Los valores de
la Figura proporcionan factores de reduccion de resistencia para los niveles de confiabilidad
seleccionados.

Factores de confiabilidad
para S4=0.08

% de
confiabilidad Ceonf
50 1.000
90 0.897
95 0.868
99 0.814
99.9 0.753
99.99 0.702
99.999 0.659
99,9999 0.620

Figura 16: Factores de confiabilidad. [30]

Para una confiabilidad del 99,9 %, se tiene que:

| Coons = 0,753

Con todo lo anterior, se calcula el limite de resistencia a la fatiga corregido:

S, =1-0842-0,78-1-0,753 - 282,5Mpa
S, = 139, TMpa

La condiciéon més critica de diseno a torsiéon constante corresponde al torque méximo transmitido,
el cual ocurre cuando el variador de frecuencia se encuentra operando en su limite inferior. Dado
que el motor es de 60 Hz de frecuencia nominal, se establece un rango de operacién seguro entre
60 Hz y 30 Hz, siendo este ultimo el limite inferior adoptado para el diseno.
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Para determinar el nuevo par transmitido cuando el variador reduce la frecuencia a 30 Hz se
procede bajo la hipdtesis conservadora de potencia constante igual a la potencia nominal del
motor. La velocidad sincrona del motor viene dada por

1207

N )
p

donde f es la frecuencia (Hz) y p el nimero de polos. Para un motor de 2 polos a f = 30 Hz
resulta nzg = 1800 rpm y la velocidad angular:
130

W3g = QWE = 607 rad/s.

Partiendo de la potencia nominal P = 2,2 kW y usando la relacion T' = P/w, el par en el eje

motor a 30 Hz es:
P B 2200

Tmotor,30 =

= ——=11,67TN
wW3p 607 ’ mn

Debido a la relacion de transmision por poleas, el generador gira 1,11 veces mas rapido que el
motor, el par disponible en el eje del generador se reduce aproximadamente segin la relaciéon

inversa:
Tmotor,30 o 11767

i 1,11
Tyen = 10,52Nm = 10520 Nmm

Tgen -

Se aclara que el calculo anterior asume potencia constante y desconsidera el deslizamiento real
del motor; en la préctica, el control V/f del variador y la menor ventilacién a bajas velocidades
pueden limitar la potencia efectiva disponible, por lo que los valores numéricos deben tomarse
como caso conservador para el diseno y verificarse experimentalmente midiendo corriente y tem-
peratura durante las pruebas.

Ahora, con el analisis estatico del eje ya hecho, se determinan los diagramas de cortante y mo-
mento flector a lo largo de su longitud.

La Figura [17] presenta los diagramas.
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27032 M 198.788 N

v (N) Fuerza Cortante (N)
147.22

22N

150

100

50 27.032

50 51.568

M [N-m) Momento Flector (N-m)

a5 -14,722

10

16,2192

14

¥ {m])

¥ (m)

20

Figura 17: Diagrama de cortante y momento flector. [Autor|
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Partiendo del diagrama de fuerzas cortantes, por el método del area se tiene:

My =0
Mp = My + (27,2192 - 0,6) = 0 + 16,2192Nm = 16,2192Nm
| Mp = 16219, 2Nmm |
Me = My — (51,568 - 0,6) = 16,2192 — 30, 9408Nm = —14, 722Nm
| M¢ = —14722Nmm |
Mp = Mc + (147,22 -0,1) = —14,722Nm + 14, 722Nm

Con todo lo anterior, siguiendo el orden de la Figura de izquierda a derecha entre 0 y 1400
mm, se calculara el diAmetro para cada tramo.

—h

Figura 18: Modelo CAD de la configuracion del eje en Autodesk Inventor. [Autor|

Se eligié un factor de seguridad de 2.5 debido a la presencia de cargas dinamicas, vibraciones y
al uso académico del banco de pruebas, donde se prioriza la seguridad operativa y la durabilidad
del sistema.

» En A, hacia la derecha e izquierda del primer apoyo (100 mm), se tiene una salida de torque
de 10520 Nmm por el generador, no hay momento.

1
3
32-25 /3 /10520
D= 22 == =91
- \/4(310) 9 lmim

» En B, hacia la derecha e izquierda del volante (700mm), se conserva el torque, hay un
momento de 16219,2 Nmm y un concentrador de esfuerzos ky = 2 para cuniero de perfil.

1
3
32-25 [/2-16219,2\% 3 /10520\°>
D— ’ ) 2 =2 —18.1
- \/( 139,7 ) +4( 310> 8, lmm
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» En C, hacia la derecha e izquierda del segundo apoyo (1300 mm), se conserva el torque y el
momento es de 14722 Nmm.

1
3
32-25 [/14722\? 3 /1052072
D— ) 2 =2 —14.1
T \/(139,7> +4< 310 ) i

= En D (1400 mm), hay una entrada de torque por las poleas, el momento es 0.

1
3
32-25 /3 /10520
D= el el (et —91
- \/4(310) 9, Imim

Finalmente, se concluye que el diAmetro previamente seleccionado de 35 mm es mas que
suficiente para resistir las solicitaciones mecanicas del sistema. Ademas, este diametro
resulta adecuado para la instalacion de galgas extensométricas, facilitando la instrumentacion
necesaria para la medicion de esfuerzos. Un didmetro menor podria dificultar significativamente
dicha instalacion y comprometer la precision del montaje experimental.

Para estimar el costo de fabricacion del eje se consideré su masa obtenida a partir del modelo
CAD, el material seleccionado y los procesos de manufactura requeridos. El eje tiene una masa
aproximada de 10,5 kg y costo del material se estim¢é utilizando un precio de referencia de barras
de acero AISI 1045 en el mercado colombiano, ofrecidas desde aproximadamente 53.400 COP
por unidad de barra de longitud estandar (6 m), lo que permite tomar un valor indicativo de
10,5 kg de material para el eje. Adicionalmente, se incluyd un costo estimado de mecanizado
asociado principalmente a operaciones de torneado para la obtenciéon de los didmetros funcionales,
alojamientos de rodamientos y ranuras para chaveta. Considerando el material y los procesos de
manufactura, el costo total estimado del eje se fijo en aproximadamente 300.000 COP

5.7. Selecciéon del Soporte de Rodamientos

La seleccion adecuada de los rodamientos es un aspecto fundamental para garantizar la vida til
y el correcto funcionamiento del sistema mecanico, ya que estos elementos son responsables de
soportar las cargas transmitidas por el eje durante su operaciéon. En este sentido, la seleccion no
debe realizarse tinicamente con base en el didmetro del eje, sino que debe considerar las cargas
reales que actian sobre cada apoyo y la vida 1util esperada del sistema.

A partir del anélisis estéatico del eje realizado previamente, se determinaron las reacciones en los
apoyos, obteniéndose valores de carga radial iguales a R4 = 27,032N y Ro = 198, 789N. Estas
reacciones representan las cargas que acttian directamente sobre cada rodamiento y son utilizadas
como base para la evaluacion de su vida util.

De acuerdo con la teoria clasica de vida de rodamientos, la vida nominal Liq se define como el
namero de revoluciones, expresada en millones de revoluciones, que el 90 % de un conjunto de
rodamientos idénticos puede alcanzar antes de presentar falla por fatiga. Para rodamientos de
bolas, esta vida puede estimarse mediante la expresion

C 3
(5
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donde C' corresponde a la capacidad de carga dinamica del rodamiento, proporcionada por el
fabricante, y P es la carga dinamica equivalente aplicada. En el presente caso, debido a que las
cargas axiales son despreciables y el rodamiento trabaja predominantemente bajo carga radial,
se adopta P igual a la reacciéon en cada apoyo. El exponente igual a 3 se utiliza debido a que
el rodamiento seleccionado es de bolas, lo cual responde a la naturaleza del contacto puntual
entre los elementos rodantes y las pistas, tal como se describe en la literatura clasica de diseno
de maquinas. |31, 30} B32]

Con base en lo anterior, se selecciond un rodamiento con soporte tipo Ball Pillow Block modelo
UCP 207, con un diametro interior de 35 mm y una capacidad de carga dindmica C' = 19,9 kN.
La vida 1til expresada en millones de revoluciones se evalué de manera independiente para cada
rodamiento, utilizando las reacciones R4 y R como cargas dindmicas equivalentes. De esta forma,
la vida nominal del rodamiento ubicado en el apoyo A se calcula como

19900\ °
Lipa= ( ) =3,99 x 10®

27,032

)

mientras que la vida nominal del rodamiento ubicado en el apoyo C se obtiene a partir de

19900 \*
Lioc = =1 10°
10,0 (198,789) 0010

Debido a la diferencia en las cargas radiales que actiian sobre cada apoyo, la vida util del sistema
se encuentra gobernada por el rodamiento ubicado en el apoyo C, el cual esta sometido a la mayor
carga radial.

Para expresar la vida ttil en horas de operacion, se consider6 la velocidad maxima de giro del
eje, correspondiente a n = 4000 rpm, por representar la condiciéon de operacion mas desfavorable.
De esta forma, la vida nominal del rodamiento critico se obtiene

Lipc x 10° _ 1,00 x 105 x 10° 417 % 10° 1
60n 60 x 4000

Adicionalmente, se verificé el angulo de rotacion del eje en la zona de los rodamientos, con el fin

de comprobar que la desalineaciéon angular se mantiene dentro de los limites admisibles para el

rodamiento seleccionado. Dicho dngulo se evalué de forma analitica a partir del analisis de flexion

del eje, utilizando las mismas relaciones estaticas empleadas previamente.

Lionc =

El dngulo de rotacion del eje corresponde a la pendiente de la linea elastica y se obtiene a partir
de la primera integracion de la ecuacion de flexién obtenida anteriormente asi
_dy 1 2 2 2
O(x) = T ﬁ(l?), 516(x — 0,1)* —39,3(z — 0,7)* +99,3%4(x — 1,3)* — 4,129)
x
A partir de esta expresion, el angulo de rotacion se evalud en las posiciones correspondientes a
cada rodamiento, obteniéndose los siguientes valores

04 =0(0,1)=6,62-107° - (—4,1292)

]eA = —0,00027rad = 0,016°
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0o =6(1,3) =6,62-107° - (13,516(x — 0,1)* — 39, 3(x — 0,7)* — 4,1292)
0c = 0,000078rad = 0,0045°

Se verifica que los angulos de rotacion del eje en ambos apoyos son considerablemente menores
a 1°. De acuerdo con la informaciéon de catélogo para rodamientos con soporte tipo Ball Pillow
Block modelo UCP 207, el angulo méximo de desalineacién admisible es del orden de 4+2°, por lo
que los valores obtenidos se encuentran ampliamente dentro del rango permitido [30, BT, 82] En
consecuencia, se comprueba que el rodamiento con soporte seleccionado y mostrado en la Figura
no solo satisface el criterio de vida 1til bajo las cargas de operacion, sino que ademas admite
sin inconvenientes la rotacion angular del eje. Adicionalmente, gracias a soperte con tornillos de
fijacion, permite asegurar el eje sin necesidad de mecanizados especiales como chaveteros. Su costo
aproximado es de $250.000COP, segtn informacion disponible en el mercado colombiano.

Figura 19: Rodamiento con soporte UCP 207. [WM Rodamientos y Chumaceras|

5.8. Diseno de la Estructura

La estructura principal del banco de pruebas, como se observa en la Figura fue disenada
para proporcionar rigidez, modularidad y facilidad de montaje de los distintos componentes. El
marco estd construido a partir de perfiles tubulares cuadrados de seccion 30x30 mm y espesor
de pared de 3 mm. Como material se seleccion6 acero estructural ASTM A36, debido a su
buena resistencia mecénica, facilidad de soldadura y bajo costo, lo que lo convierte en una opciéon
adecuada para proyectos con restricciones presupuestarias. Las uniones entre los perfiles estan
completamente soldadas, lo cual garantiza una estructura sélida y duradera. Las dimensiones
generales del marco son: 1247 mm de largo, 530 mm de ancho y 342,4 mm de alto.

Una platina de 10 mm de espesor, con orificios de 17 mm espaciados a 120 mm entre si, se instala
a lo largo de toda la longitud del marco con el objetivo de modular la distancia entre apoyos. Los
cojinetes se montan sobre soportes cuyas dimensiones son 47x167x23,4 mm. Un aspecto clave en
esta seccion del diseno es la incorporacion de ranuras en los soportes de los cojinetes para el ajuste
horizontal: aunque inicialmente los cojinetes estan centrados, pueden desplazarse lateralmente, lo
que permite inducir un desalineamiento controlado durante las pruebas dinamicas del eje.

En los extremos, se incorporaron dos bases. La primera es una base fabricada en una placa de
10 mm de espesor, la cual se encuentra elevada y soportada por dos elementos estructurales que
brindan estabilidad adicional al generador, que se instala sobre esta base elevada.
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La segunda se encuentra a nivel del piso, dentro del marco principal, y esta destinada al motor
que esta acoplado al eje del banco mediante un sistema de correas.

Figura 20: Esquema del diseno en Autodesk Inventor. [Autor]

La estructura, incluyendo el marco principal, las bases del motor y del generador, la platina mo-
dular longitudinal y los soportes de los cojinetes, presenta una masa aproximada de 77 kg y estéa
fabricada en acero estructural ASTM A36. El costo del material se estimé utilizando precios de re-
ferencia de perfiles tubulares y platinas de acero estructural disponibles en el mercado colombiano,
resultando en un valor del orden de 8000 COP/kg, lo que representa un costo aproximado de
616.000 COP por concepto de material. Adicionalmente, se incluy6é un sobrecosto global asociado
a los procesos de fabricacion y ensamble, que comprenden operaciones de corte, soldadura de las
uniones estructurales, mecanizado basico de orificios y ranuras, asi como la tornilleria necesaria
y la aplicacion de pintura anticorrosiva. Considerando el material y los procesos de manufactura

involucrados, el costo total estimado de la estructura se fijo en aproximadamente $ 1°500.000
COP.

6. Sistema de adquisicién de datos y sensores

En esta seccion se presentan los sensores y el sistema de adquisicion de datos del banco de pruebas,
definiendo los dispositivos seleccionados para medir las variables de interés y las caracteristicas
minimas que debe cumplir el sistema de adquisicién para garantizar mediciones confiables.

6.1. Acelerémetros

Para la medicion de vibraciones del eje se seleccionaron acelerometros triaxiales tipo IEPE, capa-
ces de registrar las aceleraciones dindmicas asociadas a fenémenos como desbalanceo, desalinea-
miento y resonancia. Las senales medidas en el dominio del tiempo se analizan posteriormente
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mediante la Transformada Répida de Fourier (FFT) y herramientas derivadas de analisis en fre-
cuencia, con el fin de identificar las frecuencias predominantes y la magnitud de las vibraciones.

Para una seleccion con coherencia fisica del acelerémetro, se requiere estimar en orden de magnitud
la aceleracion maxima esperada en el banco de pruebas, considerando el efecto de un desbalance
de prueba en el volante de inercia. Dicho volante, de masa total m, = 8,011 kg, posee orificios
radiales a » = 0,08 m del eje donde se puede insertar una masa de desbalance my = 0,03 kg. La
fuerza centrifuga generada por dicha masa a la velocidad angular de resonancia w = 2981 rpm =
312 rad/s se calculo como: [29][33]

Fy=mgrw® =0,03(0,08)(312)* = 233 N.

Suponiendo que esta excitacion actia sobre una masa efectiva del conjunto eje - volante - bancada
de M.y = 56 kg, la aceleracion méxima aproximada serfa:
Fq 233

— =222 _ 416 20,42
“T M., 56 16 m/s” = 0,429

Al acercarse a la velocidad critica, la respuesta puede amplificarse debido al bajo amortiguamiento
estructural. [29] [33] Se consideran algunos valores tipicos de amortiguamiento para estimar el
factor de amplificaciéon dinamico y la aceleraciéon méaxima.

Cuadro 1: Estimacion de la aceleracion méaxima segin el amortiguamiento del sistema.
Amortiguamiento ¢ Factor de amplificacion (1/2() Aceleraciéon maxima [g]

0,20 2.5 1,05
0,10 5,0 2.1
0,05 10,0 4,2
0,03 16,7 7,01
0,02 25,0 10,5

Para ejes rotativos montados en soportes con rodamientos, los valores tipicos de amortiguamiento
adimensional suelen encontrarse alrededor de ¢ = 0,05. [33] Con esto, la aceleracion méaxima
esperada se ubica cerca de 4,2 g. La seleccion de un acelerémetro con rango de medicion de +10 ¢
resulta adecuada para evitar saturacion o pérdida de senal durante las pruebas experimentales,
incluso al atravesar la zona de resonancia.

El sensor seleccionado mostrado en la Figura corresponde al modelo ATO-SAE30001 de
tecnologia ICP /IEPE, con una sensibilidad de 500 mV /g y un rango de +10 g, aproximadamente
un 20 % por encima del valor maximo estimado de aceleracion. Presenta una respuesta en fre-
cuencia de 0,5 Hz a 5000 Hz, con una linealidad menor al 1%, lo que indica que la relacion entre
la aceleracion medida y la senal de salida es préacticamente proporcional dentro de su rango de
operacion, y sensibilidad lateral inferior al 3%, lo que garantiza precision en la medicion tridi-
mensional. Esté fabricado con material piezoeléctrico PZT-5, y su conexién se realiza mediante
conector M12 y rosca M5, facilitando el montaje en la carcasa de los soportes del rodamiento.

El precio de referencia encontrado para este sensor es de aproximadamente $3.600.000 COP,
valor que se considera razonable teniendo en cuenta que los acelerémetros triaxiales IEPE suelen
tener costos significativamente mas altos. Esta opcién representa una relaciéon costo—beneficio
adecuada, ya que garantiza mediciones precisas y confiables, indispensables para un banco de
pruebas donde la obtenciéon de datos experimentales de buena calidad resulta prioritaria.
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Figura 21: Acelerometro triaxial 10g ICP/IEPE. [34]

6.2. Sistema telemétrico con galgas extensométricas

Para la medicion de deformaciones y deflexiones en el eje del banco de pruebas se implementara
un sistema basado en galgas extensométricas, cuya senal sera transmitida de forma inalambrica
mediante el sistema Torque Track 10K de Binsfeld Engineering, disponible en la EIME. Las
galgas permiten cuantificar pequenas variaciones de longitud superficial asociadas a la deformacion
del eje y a partir estas, se podran estimar las deflexiones méximas y validar el comportamiento
tedrico obtenido en el analisis estructural. En la Figura [22] se muestra la instalacion del sistema
Torque Track sobre el eje. Las galgas estan orientadas a £45° respecto al eje, disposicion utilizada
para medir esfuerzos cortantes debidos a la torsion. Si se orientaran paralelas al eje, permitirian
medir esfuerzos normales por flexion.

Figura 22: Torque Track 10k montado en un eje. [35]

El Torque Track 10K funciona como un sistema telemétrico compuesto por un transmisor mon-
tado sobre el eje y un receptor fijo. El médulo transmisor alimenta las galgas, amplifica la senal
proveniente del puente de Wheatstone y la transmite inalambricamente al receptor, evitando in-
terferencias o danos por cables en movimiento. Este enfoque permite obtener mediciones confiables
durante la rotacion del eje y registrar las deformaciones en tiempo real.

La deformacion superficial méxima ., para una secciéon circular sometida a flexion se obtiene
a partir del momento flector méximo M,,,, mediante las relaciones clasicas de resistencia de
materiales:

o Mmax c _ Omax
Umax - ]- ) 8IIlaX - E
. . . 4 . .
donde ¢ = d/2 es la distancia de la fibra extrema al eje neutro e [ = ”614 el momento de inercia

de la seccidn circular.

Sustituyendo los valores del caso d = 35 mm, M., = 16,22 N-m (obtenido del analisis estatico
anterior) y £ = 210 GPa:
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d=35mm = c= 17,5 mm

7(35)*

T 7,366 x 10* mm*

Mpax = 16,22 N-m = 16,22 x 10° N-mm

16,22 x 102 N-mm x 17,5 mm
max = — ’ = 3,85 MP
7 7,366 x 107 mm? A
3,85 MPa
“max = 510 % 108 MPa
Por tanto, la deformacién unitaria maxima esperada en la superficie del eje es de aproximadamente
Emax = 18,35 ue.

=1,835 x 107" = 18,35 pue

Se estim6 también la deformaciéon unitaria maxima generada en el eje debido al momento torsor
transmitido durante las pruebas. En este caso, se consider6 tinicamente el par resistivo impuesto
por el generador de iman permanente (PMA), ya que en régimen estable el par transmitido por
el eje es igual al par resistivo del generador. De esta forma, las deformaciones torsionales pueden
evaluarse sin incluir explicitamente al motor en el analisis, dado que su efecto se equilibra con el
del generador.

El momento torsor transmitido por el eje se calculé a partir de la potencia mecanica del generador
y su velocidad de rotacion:

P P

w  2mn/60
donde P es la potencia del generador (2000 W) y n la velocidad en rpm.

Con J = 1,47 x 107" m* y G = 80 GPa, la deformacion cortante maxima en la superficie del eje
es:

Tr

GJ

donde r = d/2. En el caso de galgas orientadas a +45°, cada una mide una deformacién normal
igual a €450 = 7/2; sin embargo, el puente de Wheatstone utilizado por el sistema de telemetria
combina ambas mediciones y entrega una senal proporcional a la deformacién cortante total .

A continuacion, se presentan las deformaciones estimadas para distintas velocidades de operaciéon
considerando la potencia nominal del generador (2000 W):

23



Cuadro 2: Deformaciones torsionales estimadas en funcién de la velocidad de rotacioén.
Deformacién cortante Deformaciéon por galga

Velocidad Par

v (ne) Ea5e (RE)
500 38.2 58.9 29.4
1000 19.1 29.5 14.7
2000 9.55 14.7 7.4
3000 6.37 9.83 4.9
4000 4.77 7.37 3.7

La tabla presenta los pares resultantes al asumir que el generador entrega su potencia nominal
P = 2000W en todas las velocidades. Esta hipotesis no pretende describir el comportamiento
real del PMA (que en la practica entrega potencia creciente con la velocidad y no 2000 W a
bajas rpm), sino establecer un escenario conservador para evaluar si el Torque Track podria
detectar la deformacion torsional en la condicién de mayor par posible. Dado que las deformaciones
resultantes incluso en este caso son reducidas, se concluye que la medicién por torsion queda fuera
del rango ttil del sistema telemétrico.

Basandose en las especificaciones técnicas del sistema TorqueTrak 10K-S de Binsfeld Engineering
Inc.[35], se selecciona un transmisor de deformacion TX10K-S compatible con galgas extenso-
métricas dispuestas en un puente de Wheatstone completo (de cuatro brazos activos) con una
resistencia estandar de 350 (2. Este sistema posee una respuesta en frecuencia de 500 Hz, adecuada
para la medicion de deformaciones dinamicas en el eje bajo condiciones de rotacion. La entrada
del puente opera a 2.5 V CC con una tolerancia de +0,1 %, lo que garantiza una excitacion estable
para las galgas.

El transmisor permite seleccionar distintos niveles de ganancia segtn el rango de microdeforma-
ciones a medir. Para un factor de galga GF = 2, los rangos de medicion disponibles se pueden
ver en la Figura 23]

GANANCIA
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TRANSMISOR

16000

8000

4000
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1000
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Figura 23: Rangos de medicion del transmisor TX10K-S segiin la ganancia del sistema
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Se observa que la ganancia méaxima del transmisor (16000) ofrece una resolucion de 4125 e,
en este contexto, la deformacion de 18 pe representa aproximadamente el 14,4 % del rango total
de medida. Si bien se encuentra cerca del limite inferior de resolucion, el valor es fisicamente
consistente y sirve como referencia para la condicion estética.

Es importante considerar que las deformaciones calculadas corresponden a una condicién estatica
idealizada, sin la amplificaciéon dinamica que ocurre en la proximidad de la velocidad critica. En
resonancia, la respuesta del sistema se incrementa debido a la relacion entre la excitacion y el
amortiguamiento estructural. De manera anéloga a como se empled el factor de amplificacion
para estimar la aceleracion méxima en la seleccion del acelerébmetro, las amplificaciones tedricas
de las deformaciones se presentan a continuacion:

Cuadro 3: Amplificaciéon de la respuesta dinamica segtin el amortiguamiento.

Amortiguamiento ( Factor de amplificaciéon 1/(2¢) Deformaciéon amplificada (ue)

0.20 2.5 45.0
0.10 5.0 90.0
0.05 10.0 180.0
0.03 16.7 300.6
0.02 25.0 450.0

Como puede observarse, dependiendo del nivel de amortiguamiento presente en el eje y sus apo-
yos, la deformaciéon podria amplificarse, en consecuencia, las deformaciones efectivas durante las
pruebas experimentales (especialmente cerca de la resonancia) se ubicarfan dentro de un rango
claramente medible para el sistema de telemetria.

En esta condicién base, la deformacion por torsion obtenida a 4000 rpm es de aproximadamente
3.7 1, un valor incluso menor que la deformaciéon por flexiéon. Debido a su magnitud reducida,
la contribucion torsional no constituye el mecanismo dominante, por lo que el enfoque experi-
mental se centra en las deformaciones a flexion, que representan la senal mas significativa del
comportamiento del eje.

En este sentido, el valor de 18 ue representa una condicién base segura y conservadora, que
garantiza la integridad estructural del banco y establece el punto de partida para la exploracion
experimental. Al ser un banco de caracter didactico, los estudiantes podran modificar variables
como la masa puntual aplicada (para incrementar el momento flector) o la velocidad de operacion
(para variar el momento torsor), observando coémo se amplifican las deformaciones dentro de
limites seguros previamente definidos. De esta forma, se define tanto una condicién inicial robusta
como un rango operativo seguro para el uso académico del banco.

6.3. Seleccion del sistema de adquisiciéon de datos (DAQ)

Debido a limitaciones presupuestales, se decidié no adquirir un sistema DAQ nativo con soporte
integrado para IEPE, puente de galgas y contador, que resultan significativamente més costosos,
sino armar una cadena de adquisicién con equipos separados que cumpla con los requerimientos
bésicos del banco de pruebas.

Para ello se seleccion6 el NI USB-6003 de National Instruments [36], mostrado en la Fi-
gura [24] el cual permite la adquisicion de senales analdgicas diferenciales provenientes de dos
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acelerometros IEPE y del TorqueTrak, asi como de la senal digital de un tacémetro. Este DAQ se
alimenta directamente a través del bus USB y ofrece una velocidad de muestreo de hasta 100kS/s,
suficiente para capturar con precision las vibraciones y esfuerzos del eje. Ademés, es totalmente
compatible con MATLAB, LabVIEW, Python y otras herramientas de analisis, lo que permite el
procesamiento en tiempo real y la obtencién de espectros de vibracion mediante transformadas
de Fourier. Aunque los acelerometros IEPE generan internamente sefiales en milivoltios, estas son
acondicionadas por el médulo ICP DAS SG-IEPE-3227, presentado en el siguiente apartado, que
proporciona la corriente constante necesaria y convierte la senal a un voltaje dentro del rango de
+10 V, rango totalmente compatible con las entradas analégicas diferenciales del NI USB-6003.

El NI USB-6003 dispone de un convertidor A/D de 16 bits. Operando en un rango de entrada de
+5 V por ejemplo (10 V pico a pico), la resolucion efectiva del sistema se calcula mediante:

\% .
gi5- = 0.0001525 V & 0,153 mV//bit.

La unidad mV/bit describe la variacion minima de voltaje que representa un incremento de un
bit en la salida digital del ADC, es decir, el cambio méas pequeno que el sistema puede distinguir.
Esta resolucion equivale a una variacion minima detectable del orden de 0.003 m/s?. Con esta
resolucion, el NI USB-6003 permite detectar variaciones pequenas en la senal de aceleracion,
incluso después del acondicionamiento IEPE.

Resolucién =

1

L4

Figura 24: USB NI-6009 National Instruments. [36]

Este equipo, puede adquirirse en plataformas como eBay y Amazon por un valor aproximado de
$3.600.000 COP, lo que representa una alternativa econémica frente a los sistemas DAQ nativos
completos.

6.4. Acondicionador de senal IEPE

Para la alimentacion y acondicionamiento de las senales provenientes de los acelerometros tipo
IEPE, se selecciond el modulo ICP DAS SG-IEPE-3227 [37], un acondicionador de dos canales
disenado especificamente para sensores de vibracion.

Este dispositivo, mostrado en la Figura 25, proporciona la corriente de excitacion constante que
los acelerémetros IEPE requieren para su funcionamiento (configurable entre 2 mA, 4 mA, 6 mA
y 10 mA), con una tension de salida de 30 V DC. Permite seleccionar tres niveles de ganancia (x1,
x10 y x100) y ofrece un rango de frecuencia superior de 80 kHz para las configuraciones de baja
ganancia, garantizando una respuesta adecuada frente al rango operativo de los sensores ATO-
SAE30001 (0.5 Hz — 5 kHz). Asimismo, su salida analogica diferencial de £10 V resulta totalmente
compatible con las entradas del sistema de adquisicion NI USB-6009, lo que permite mantener
una senal estable y lineal, sin saturacién y con una respuesta en frecuencia adecuada dentro del
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rango operativo de los acelerémetros ATO-SAE30001. La atenuacion y el desfase introducidos en
este rango pueden considerarse despreciables

Figura 25: Acondicionador de sefial ICP DAS SG-3227. [37]

Su configuraciéon de dos canales lo hace especialmente adecuado para el presente diseno, en el
cual se emplearan dos acelerometros triaxiales, permitiendo medir vibraciones en ambos apoyos
del eje de prueba sin requerir equipos adicionales.

El costo del ICP DAS DN-IEPE-3227 se encuentra en el rango de $850.000 — $1.050.000
COP, segun distribuidores como ICP DAS y Mouser Electronics, representando una alternativa
econémica y confiable frente a los médulos integrados de acondicionamiento IEPE de mayor costo.

6.5. Sensor de velocidad

Para la medicion de la velocidad de rotacion del eje se selecciona un sensor de efecto Hall
modelo KY-003 mostrado en la Figura [26] el cual permite detectar la presencia de un campo
magnético mediante la variacion del voltaje generado en un semiconductor cuando es atravesado
por un flujo magnético. Su principio de funcionamiento se basa en la deteccion de cada paso de
un iméan solidario al eje, generando una senal digital tipo onda cuadrada (0-5 V), en donde cada
ciclo corresponde a una vuelta completa.

Figura 26: Sensor de Efecto Hall Magnético KY003.
38

Este sensor resulta particularmente adecuado debido a su compatibilidad directa con el sistema
de adquisicion NI USB-6003, sin requerir acondicionadores ni interfaces adicionales. E1 KY-003
opera con una alimentacion de 5 V DC, la cual puede obtenerse directamente del pin de salida de
voltaje del DAQ, mientras que el pin de tierra (GND) se conecta al terminal de referencia comin,
garantizando una base de potencial compartida.

La senal de salida del sensor (pin S) se conecta a uno de los canales digitales del NI USB-6003, que
puede configurarse de dos maneras segtn el software. La primera es como entrada de contador, en
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cuyo caso el DAQ registra los pulsos generados por el sensor durante un intervalo de tiempo; dado
que cada pulso corresponde al paso del iman y, por tanto, a una vuelta completa del eje, es posible
calcular directamente la velocidad de rotacién en rpm. La segunda opcién consiste en emplear la
senal como trigger digital, usdndola Gnicamente como referencia temporal para sincronizar otras
mediciones, como vibraciéon o deformacion, sin utilizar el pulso para el calculo de rpm.

En este proyecto, la funcion de interés es la de contador, ya que permite determinar la velocidad
angular del eje a partir de la frecuencia de los pulsos generados por el sensor Hall.

En el mercado colombiano, el sensor KY-003 puede encontrarse en plataformas como Mercado
Libre o Amazon, con un precio aproximado de $10.000 a $15.000 COP, lo que lo convierte
en una alternativa econémica y funcional para la implementacion del sistema de medicion.

7. Validacion numérica del diseno

7.1. Analisis modal del eje

Se realiz6 un analisis modal en ANSYS para validar las frecuencias naturales teéricas del eje en
su condicion base. Los resultados numéricos permiten identificar los modos propios de vibracion
y verificar el comportamiento dindmico esperado del sistema.

Modelo numérico

Con el fin de evaluar el comportamiento dindamico del eje y comparar los resultados obtenidos
mediante distintos enfoques de modelado, se desarrollaron tres configuraciones de analisis modal
por elementos finitos, cada una asociada a un nivel diferente de idealizacion de las condiciones de
apoyo, lo que permiti6é analizar la sensibilidad de las frecuencias naturales frente a la rigidez de
los soportes.

En primer lugar, se implementé un modelo que representa de forma mas fiel las condiciones reales
de operacion del banco de pruebas, en el cual los apoyos se modelaron mediante Soporte Cilindrico
(Cylindrical Support) aplicados sobre superficies equivalentes al ancho real de los rodamientos.
Esta configuracion busca reproducir el comportamiento fisico del eje montado sobre rodamientos,
considerando la restricciéon radial y axial, asi como la capacidad de giro del sistema.

Adicionalmente, se desarrollaron dos modelos alternativos utilizando la condiciéon de Desplaza-
miento Remoto (Remote Displacement), con el objetivo de establecer una comparacion directa
con el método analitico de Rayleigh, el cual asume apoyos idealizados tipo viga simplemente
apoyada. En estos modelos, se consideraron dos casos: uno con desplazamiento axial libre en am-
bos extremos (free—free axial) y otro con desplazamiento axial restringido en uno de los apoyos
(fixed—free axial). La diferencia entre ambas condiciones se explica més adelante.

La geometria del eje se exporté desde Autodesk Inventor e importé en ANSYS Mechanical,
garantizando la correspondencia dimensional con el diseno real del banco de pruebas. Al modelo
se le asignaron las propiedades mecanicas del material, a partir de las cuales el software calcula
automaticamente la rigidez y las propiedades inerciales necesarias para el analisis modal.

Dado que el analisis modal considera exclusivamente efectos inerciales y de rigidez, los componen-
tes acoplados al eje (generador, volante de inercia y polea) se modelaron como Masas Puntuales
(Point Mass) ubicadas en sus posiciones reales a lo largo del eje. Esta formulacion incorpora tanto
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la masa como los momentos de inercia asociados, sin necesidad de modelar detalles geométricos
adicionales que no influyen de forma significativa en la respuesta modal del sistema

Soporte cilindrico

En el primer modelo se empled la condicion de frontera Cylindrical Support, la cual permite
controlar de manera independiente los desplazamientos radiales, axiales y tangenciales sobre su-
perficies cilindricas, siendo especialmente adecuada para representar el comportamiento de un eje
apoyado sobre rodamientos.

Los apoyos se aplicaron sobre superficies cilindricas definidas mediante caras divididas, cuyo ancho
coincide con el ancho real de los rodamientos, con el fin de limitar la restricciéon tnicamente a la
zona de contacto efectiva entre el eje y los soportes. En esta configuracion se restringié tinicamente
el desplazamiento radial en ambos apoyos, mientras que los desplazamientos axial y tangencial se
dejaron libres, permitiendo el giro del eje y su desplazamiento axial. La convergencia del modelo
se garantiza al encontrarse el sistema correctamente estabilizado por las restricciones radiales
aplicadas en ambos apoyos.

La Figura [27] muestra el eje modelado en ANSYS utilizando la condiciéon de frontera Cylindrical
Support aplicada en las zonas correspondientes a los apoyos del rodamiento.

Ansys
2025R2
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| @
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175.00 525.00

Figura 27: Modelo del eje en ANSYS aplicando la condicion Cylindrical Support. [Autor]
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El analisis modal se resolvié considerando los primeros 20 modos propios del sistema para ob-
servar la evolucion de las frecuencias naturales en un rango amplio y facilitar la identificacion
de los modos asociados a flexion y torsion. La Figura [28) se presenta las frecuencias y la grafica
correspondiente a las primeras 20 frecuencias naturales del eje.
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Figura 28: Grafica de las primeras 20 frecuencias del sistema. [Autor]

La Figura [29] muestra los primeros modos obtenidos para este modelo que corresponden a fre-
cuencias cercanas a 0 Hz. Estos modos no representan deformaciones estructurales relevantes del
eje, sino movimientos de cuerpo rigido asociados a grados de libertad no restringidos, lo cual
se manifiesta visualmente como una variaciéon radial uniforme del eje. Este comportamiento es
caracteristico en anéalisis modales cuando se emplean condiciones de apoyo que permiten despla-
zamientos globales del sistema y no tiene implicaciones dindmicas reales para la operacion del
banco de pruebas.
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Figura 29: Deformacion total de los primeros modos del sistema en ANSYS. [Autor|

En la Figura [30] se puede ver que los modos de mayor interés aparecen alrededor de 62.6 Hz y
62.7 Hz y corresponden a modos de vibraciéon predominantemente flexionales, caracterizados por
una deformada con maxima deflexion en la zona central del eje y curvatura suave a lo largo de
su longitud. La forma modal obtenida es cualitativamente consistente con la deformada asumida
en el método analitico de Rayleigh, lo que confirma que dicho enfoque permite anticipar adecua-
damente el tipo de comportamiento dinamico del sistema. No obstante, la frecuencia estimada
mediante el método de Rayleigh (49 Hz) resulta inferior a la obtenida mediante el modelo numéri-
co, presentando una diferencia del orden del 28 %, lo cual es coherente con el caracter conservador
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del modelo analitico y con las hipétesis simplificadas que este adopta. En este sentido, el analisis
por elementos finitos proporciona una representaciéon mas completa del sistema, mientras que el
método de Rayleigh constituye una aproximacion inicial atil para estimar el orden de magnitud
de la frecuencia natural y comprender el fenémeno vibratorio.

8.327

7.2864
6.2457
5.2051

41644

3.1237 X
2.0831

1.0424 0.00 300.00 600.00 (mm) ]
0.0017645 Min 150.00 450.00

8.3276
7.2869
6.2461

5.2054
41647

3.124 X
2.0832

1.0425 0.00 300.00 600.00 (mm) ]
0.0017729 Min 150.00 450,00

Figura 30: Deformacion total de los modos flexionantes 3 y 4 del sistema en ANSYS. [Autor|

Desplazamiento Remoto - Condicién libre-libre

En el segundo modelo se empled la condicion de frontera Remote Displacement, la cual permite
controlar de manera independiente los desplazamientos y rotaciones en los ejes x, y y z, siendo
una herramienta especialmente practica para idealizar apoyos simples y configuraciones clésicas
empleadas en modelos analiticos como Rayleigh.

Las condiciones de frontera se aplicaron mediante puntos remotos en las secciones correspondientes
a los apoyos reales del eje. Se permitio el desplazamiento axial en ambos extremos, reproduciendo
una condicion libre—libre axial ya que las restricciones impuestas no representan apoyos fisicos, sino
que se introducen con el objetivo de controlar los grados de libertad del modelo tridimensional. Se
permitio la rotacion alrededor del eje longitudinal y se restringié el desplazamiento en la direcciéon
Z, con el fin de aproximar las hipotesis del modelo de Rayleigh y facilitar la comparacién entre
ambos enfoques.
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En la Figura[31] se muestra el eje modelado en ANSYS utilizando la condicién de frontera Remote
Displacement aplicada en los bordes correspondientes a las posiciones de los apoyos, restringiendo
el movimiento en Z de todo el cuerpo y bajo una configuraciéon completamente libre axialmente.

0.00 300.00 600.00 (mm) Z X
150.00 450.00

Figura 31: Modelo del eje en ANSYS aplicando la condicion Remote Displacement. |Autor|

Por las mismas razones expuestas anteriormente, el modelo se resolvié considerando las prime-
ras 20 frecuencias naturales. En la Figura se presenta la informacion correspondiente a las
frecuencias obtenidas para esta configuracion.
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Figura 32: Grafica de las primeras 20 frecuencias del sistema. [Autor]

En esta configuracion, el primer modo obtenido mostrado en la Figura|33| presenta una frecuencia
practicamente nula, donde el eje se desplaza lateralmente en la direccion x de manera rigida, sin
que se evidencie deformacion apreciable del cuerpo. Este comportamiento es caracteristico de
modelos tridimensionales en los que ciertos grados de libertad no poseen rigidez asociada. Al no
existir deformacion eléstica, este modo no representa un modo vibratorio propiamente dicho vy,
por tanto, no tiene influencia en el analisis de las frecuencias naturales flexionantes del sistema,
siendo habitual descartarlo en la interpretacion de resultados.
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Figura 33: Deformacion total del primer modo del sistema en ANSY'S. [Autor]

El segundo modo, mostrado en la Figura [34] corresponde al primer modo flexionante del eje
para la configuracion libre-libre, con una frecuencia cercana a los 29 Hz. En este caso se observa
una deformada caracteristica de flexion, con un desplazamiento maximo aproximadamente en la
zona central del eje y sin la imposicion de desplazamientos transversales nulos en los extremos,
lo cual es coherente con un sistema que no presenta restricciones geométricas asociadas a apoyos
flexionales.
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Figura 34: Deformacion total del modo 2 del sistema, correspondiente al primer modo flexionante
en ANSYS. [Autor|

La diferencia respecto al valor obtenido mediante el método de Rayleigh (49 Hz) se explica por
las hipoétesis de frontera implicitas en cada enfoque. El método de Rayleigh, aplicado a una viga
simplemente apoyada, impone desplazamientos transversales nulos en los extremos, condicién que
introduce una mayor rigidez global del sistema. Si bien en la definicién clésica de viga simplemente
apoyada se distingue entre un apoyo articulado y uno de rodillo, el desplazamiento axial no forma
parte del modelo de Rayleigh, dado que el analisis se limita exclusivamente a la vibracion flexional.
En contraste, el modelo numérico tridimensional bajo una condicién libre-libre axial elimina dicha
rigidez asociada a los apoyos, resultando en una frecuencia flexionante inferior.
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Esta diferencia pone de manifiesto la fuerte influencia de las condiciones de frontera en la res-
puesta dindmica del eje y permite anticipar que, al introducir en el modelo numérico restricciones
geométricas mas cercanas a las hipotesis del método de Rayleigh, como ocurre al restringir axial-
mente uno de los extremos, se espera una mejor correspondencia entre los resultados analiticos y
numeéricos.

Desplazamiento Reomoto - Condicion libre - fijo

En el tercer modelo se empleé nuevamente la condicion de frontera Remote Displacement, utili-
zando la misma configuraciéon geométrica descrita previamente. La diferencia principal respecto
al caso libre-libre radica en que, en este modelo, se restringié el desplazamiento axial del eje en
uno de los extremos, mientras que en el extremo opuesto dicho desplazamiento se mantuvo libre.

De esta forma, el sistema conserva un comportamiento simplemente apoyado desde el punto
de vista flexional, al no imponerse restricciones de rotaciéon ni momentos en los extremos, pero
incorpora una restriccion axial minima en uno de ellos. Las restantes restricciones se mantuvieron
coherentes con los modelos anteriores, permitiendo inicamente la rotacion del eje alrededor de su
eje longitudinal y restringiendo el desplazamiento en la direccion Z.

Nuevamente, el modelo se resolvié considerando las primeras 20 frecuencias naturales. En la Figura
[35] se presenta la informacion correspondiente a las frecuencias obtenidas para esta configuracion.
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Figura 35: Gréafica de las primeras 20 frecuencias del sistema. [Autor|

Bajo esta configuracion, el primer modo obtenido corresponde directamente a un modo flexionan-
te, desapareciendo los modos rigidos presentes en la condicion libre-libre. Este comportamiento se
debe a la introduccién de la restriccion axial en uno de los extremos, la cual elimina los grados de
libertad asociados al movimiento rigido del eje y define una referencia cinemaética para el sistema.
Como resultado, la primera frecuencia natural, mostrada en la Figura 36| se obtiene alrededor de
los 47 Hz, valor notablemente cercano a los 49 Hz calculados mediante el método analitico.

Esta concordancia no es casual, sino consecuencia directa de la similitud entre las condiciones de
frontera implicitas en el modelo de Rayleigh y las restricciones de grados de libertad adoptadas en
el modelo numérico tridimensional. De este modo, los resultados obtenidos confirman la validez
del modelo analitico cuando se aplican condiciones de frontera coherentes y se restringe el anélisis
a un comportamiento predominantemente flexional.
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Figura 36: Deformacion total del sistema correspondiente al primer modo flexionante en ANSY'S.
[Autor|

Discusiones finales

Los resultados del analisis modal numérico permitieron evidenciar de manera clara la fuerte
influencia que ejercen las condiciones de frontera en la respuesta dinamica del eje, particularmente
en la estimacion de sus frecuencias naturales flexionantes. Al adoptar en el modelo tridimensional
restricciones de grados de libertad coherentes con las hipotesis del método analitico de Rayleigh,
es decir, una configuraciéon equivalente a una viga simplemente apoyada con restriccion axial
minima en uno de los extremos, se obtuvo una notable concordancia entre los valores numéricos
y analiticos, lo que confirma la validez del enfoque tedrico cuando se respetan sus supuestos
fundamentales. Este resultado pone de manifiesto que las diferencias frecuenciales observadas no
responden a limitaciones del método analitico en si, sino principalmente a la forma en que se
idealizan los apoyos y se modelan las restricciones del sistema.

Por otro lado, al emplear la condiciéon de frontera Cylindrical Support, que representa de mane-
ra mas realista el comportamiento del eje montado sobre rodamientos, las frecuencias naturales
obtenidas mediante el modelo numérico resultaron superiores a las estimadas por el método de
Rayleigh. Este incremento se explica por el aumento efectivo de la rigidez global del sistema,
asociado a la distribucion espacial de las restricciones, al ancho real de los apoyos y a la interac-
cién méas completa entre rigidez e inercia capturada por el modelo de elementos finitos. En este
contexto, el método de Rayleigh, basado en suposiciones simplificadas y en una idealizacién uni-
dimensional del sistema, proporciona una estimacion conservadora del comportamiento dinamico,
mientras que el modelo numérico con soporte cilindrico ofrece una aproximacién mas cercana a
las condiciones reales de operacion del banco de pruebas.

En relacién con el comportamiento torsional del eje, las frecuencias naturales fueron estimadas
teoricamente mediante el método de Holzer y el método matricial, obteniéndose valores corres-
pondientes a regimenes de rotacion del orden de 12 000 a 15 000 rpm, equivalentes a frecuencias
superiores a 200 Hz. Sin embargo, en los modelos numéricos tridimensionales desarrollados en
ANSYS no se identificaron modos torsionales puros de forma explicita. Este resultado es consis-
tente con el enfoque de modelado adoptado, particularmente en la configuraciéon con Cylindrical
Support, la cual representa de manera mas realista el comportamiento del eje montado sobre
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rodamientos y da lugar a modos de vibraciéon combinados, en los que la torsion no se presenta
de forma desacoplada como en los modelos analiticos idealizados. En el caso de los modelos con
Remote Displacement, esta situacion es atin mas evidente, dado que dichas configuraciones se
alinean con las hipotesis del método de Rayleigh y priorizan el analisis flexional del sistema.

Adicionalmente, la marcada separacion entre las frecuencias torsionales tedricas y el rango opera-
tivo del banco de pruebas, limitado a aproximadamente 4000 rpm (66.7 Hz), permite concluir que
la ocurrencia de fenémenos resonantes de tipo torsional durante la operacién normal del sistema
es altamente improbable. Esta conclusion se ve reforzada por los resultados del analisis modal
numeérico, en los cuales, tras los primeros modos predominantemente flexionales, las frecuencias
naturales se desplazan rdpidamente hacia valores superiores a 100 Hz. En este contexto, el ana-
lisis torsional realizado cumple un rol de verificacién tedrica y confirma que el diseno del banco
de pruebas presenta un margen adecuado de seguridad frente a fallas asociadas a vibraciones
torsionales.

Finalmente, es importante senalar que el modelo numérico desarrollado se basa en ciertas idea-
lizaciones propias de la etapa de disenio conceptual. En particular, el eje se considera como un
elemento geométricamente perfecto y homogéneo, mientras que los apoyos se modelan mediante
condiciones de frontera ideales que no incorporan posibles holguras o flexibilidades asociadas a
los rodamientos reales. De igual manera, como en todo modelo de elementos finitos, los resultados
dependen en cierta medida de la discretizacion adoptada y de la forma en que se representan las
restricciones del sistema. No obstante, estas simplificaciones son comunes en estudios prelimina-
res de dinamica rotatoria y permiten capturar de manera adecuada las tendencias principales del
comportamiento vibratorio del eje dentro del rango operativo considerado.

7.2. Verificacion dindmica de la estructura

Con el objetivo de identificar las frecuencias naturales de la estructura, se realiz6 también un
analisis modal de esta para descartar posibles condiciones de resonancia durante la operacion del
banco.

El modelo analizado corresponde al ensamble estructural del banco de pruebas, incluyendo el mar-
co principal y las platinas de soporte, modelados como sélidos tridimensionales. Las uniones entre
los diferentes componentes estructurales se representaron mediante contactos tipo bonded, con el
fin de modelar las uniones soldadas y considerarlas como perfectamente rigidas. Adicionalmente,
se restringieron las superficies inferiores del marco, representando el apoyo de la estructura sobre
el suelo, para establecer adecuadamente las condiciones de frontera del modelo.

El modelo se resolvi6 considerando las diez primeras frecuencias naturales. En la Figura [37] se
presenta la informacion correspondiente a las frecuencias obtenidas para esta configuracion.
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Figura 37: Grafica de las primeras 10 frecuencias del sistema. [Autor]
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En la Figura [38)se puede ver el primer modo de vibracion natural de la estructura del banco, con
una frecuencia natural aproximada de 87 Hz.
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Figura 38: Deformacion total del primer modo del sistema en ANSYS. [Autor| [Autor|

En conclusion, la primera frecuencia natural fundamental de la estructura se encuentra por encima
del rango maximo de operaciéon del banco de pruebas, por lo que se descartan condiciones de
resonancia durante su funcionamiento.

7.3. Creacion del modelo tridimensional en software CAD

Con el fin de representar el diseno propuesto, se desarroll6 un modelo tridimensional completo
utilizando el software Autodesk Inventor, lo que permitioé analizar la configuracién final del banco
de pruebas y comprobar la compatibilidad geométrica entre sus componentes. En la Figura [39] se
presenta el modelo 3D del sistema, mientras que los planos técnicos detallados y el archivo del
ensamble .IAM correspondiente se incluyen en los anexos para su consulta.

Figura 39: Representacion tridimensional del diseio final elaborada en Autodesk Inventor. [Autor|
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8. Estimaciéon de costos del banco de pruebas

Con el fin de evaluar la viabilidad econémica del banco de pruebas propuesto, se realizé una esti-
macion del presupuesto asociado a su implementacion. Dicha aproximacién contempla tanto los
componentes comerciales que deben ser adquiridos, como aquellos elementos disenados y construi-
dos especificamente para el sistema, considerando costos de materiales y procesos de fabricacion.
Los valores presentados corresponden a estimaciones de orden de magnitud, basadas en precios
de mercado y referencias comerciales, y pueden variar en funcion del proveedor y las condiciones
de adquisicion.

Cuadro 4: Estimacion de costos para componentes comerciales del banco de pruebas.

Item Descripcion Cantidad | Costo unitario Costo total
Generador de imén permanente
1 (PMA) VQP modelo 1 270000 COP 270000 COP

6725PMA-2000-4000
Motor eléctrico trifasico
2 industrial Y90L-2, potencia 1 700000 COP 700000 COP
nominal 2,2 kW
Rodamiento con soporte tipo

3 Ball Pillow Block modelo UCP 2 250000 COP 500000 COP
207
Acelerometro triaxial ICP/IEPE
4 modelo ATO-SAE30001 2 3600000 COP 7200000 COP
Sistema de adquisicion de datos
5 (DAQ) NI USB-6003, National 1 3600000 COP 3600000 COP
Instruments
Acondicionador de senal
6 ICP/TEPE modelo 1 1050000 COP 1050000 COP
SG-IEPE-3227
- Sensor de velocidad por efecto 1 15000 COP 15000 COP

Hall modelo KY-003

3 Resistencia de frenado de 1 400000 COP 400000 COP

ceramica bobinada.
Total | 13735000 COP

Es importante senalar que los valores reportados en el presente presupuesto corresponden a pre-
cios de referencia obtenidos a partir de catdlogos comerciales y plataformas de venta en linea.
En el contexto institucional, los costos de adquisiciéon pueden ser mayores debido a procesos ad-
ministrativos, proveedores autorizados, costos de envio y condiciones contractuales propias de
la universidad. No obstante, el presupuesto presentado tiene caracter estimativo y permite esta-
blecer un orden de magnitud del costo del banco de pruebas. Aun considerando un incremento
porcentual conservador sobre el valor total, que incluya costos logisticos y de adquisicion, el costo
global del sistema se mantiene dentro del rango presupuestal asignado, confirmando la viabilidad
econdmica de la propuesta.

Adicionalmente, se realiz6 una estimacion de costos para los componentes del banco de pruebas
que fueron disenados especificamente y que requieren procesos de fabricacion. En este caso, los
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valores reportados corresponden a costos globales estimados, obtenidos a partir del precio de
los materiales y de una aproximacién de los procesos de manufactura necesarios. El detalle del
diseno y los criterios utilizados para la estimacion de dichos costos se presentaron en las secciones
técnicas correspondientes.

Cuadro 5: Estimacion de costos de componentes para fabricacion.
Item Descripcion Cantidad | Costo unitario Costo total
Poleas dentadas sincronicas
! fabricadas en acero AISI 1020 1 350000 COP 350000 COP
Volante de inercia fabricado en
2 acero AIST 1020 1 300000 COP 300000 COP

Eje de transmision de 35 mm

3 fabricado en acero AISI 1045 1 350000 COP 350000 COP
Estructura general del banco de
4 pruebas en acero estructural ] 1 500000 COP 1500000 COP

ASTM A36 (incluye soldadura,
tornilleria y acabados)

Total | 2500000 COP

La estimacion global de costos arroja un valor total cercano a los 16 millones de pesos colom-
bianos, el cual se encuentra considerablemente por debajo del presupuesto asignado al proyecto.
Esta condicion resulta favorable, ya que proporciona un margen suficiente para atender posibles
imprevistos asociados al diseno, la adquisicion, fabricacion o montaje de los componentes, sin
afectar el cumplimiento de los objetivos técnicos ni el alcance funcional del banco de pruebas.

9. Guia de operaciéon

Para facilitar su consulta, la guia de operacion se presenta como documento independiente en los
anexos.

10. Conclusiones

El diseno del banco de pruebas didéctico se desarroll6 a partir de los fundamentos de la mecanica
de solidos y el disenio de elementos de maquinas, integrando de manera coherente los conocimien-
tos adquiridos durante la formacién en ingenieria mecanica. Este proceso permitié dimensionar
adecuadamente los componentes del sistema y establecer una configuracion funcional orientada
al estudio del comportamiento dinamico de ejes rotatorios bajo condiciones controladas.

El analisis dindmico del eje se abord6 mediante una combinaciéon de métodos analiticos y simu-
laciones numéricas, lo que permitié no solo estimar las frecuencias naturales del sistema, sino
también evaluar la influencia de las condiciones de frontera sobre la respuesta dinamica. La con-
cordancia entre los resultados obtenidos mediante los métodos de Rayleigh y Holzer y el modelo
de elementos finitos respalda la consistencia del enfoque adoptado. No obstante, se reconoce co-
mo limitacién la ausencia de validaciéon experimental directa, por lo que los resultados deben
interpretarse como una validacién numeérica del diseno.
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En este sentido, el modelo desarrollado constituye una herramienta de predicciéon del comporta-
miento dinamico del sistema, cuya principal utilidad radica en la definicién de rangos de operacion
seguros y en la identificaciéon de condiciones criticas de funcionamiento. Sin embargo, la precision
de estos resultados depende de las simplificaciones adoptadas, tales como la idealizacion de los
apoyos, la ausencia de juego en los rodamientos y la no inclusién explicita de efectos como el
amortiguamiento o las no linealidades del sistema.

Desde el punto de vista experimental, el banco de pruebas fue concebido como una plataforma
flexible que permite modificar parametros como la velocidad de rotacion, la distribucién de masas
y las condiciones de carga, facilitando la reproducciéon de fenémenos como desbalanceo y resonan-
cia. A diferencia de equipos comerciales o sistemas existentes en laboratorio, el presente diseno
prioriza la comprension del fenémeno fisico y la trazabilidad entre modelo tedrico y respuesta
experimental, lo cual representa un valor agregado en contextos de formaciéon académica.

La seleccion del sistema de instrumentacion se fundamento en criterios de calidad de senal, com-
patibilidad y viabilidad econémica, permitiendo la medicién de variables dinamicas relevantes
mediante una arquitectura modular. Esta configuracion, aunque mas simple que sistemas indus-
triales integrados, facilita la comprension del proceso de adquisicién y tratamiento de senales,
constituyendo una ventaja desde el punto de vista pedagogico.

Como limitaciones del trabajo, se identifican la ausencia de implementacion fisica del banco, la
falta de validacion experimental de los modelos desarrollados y la simplificacion de ciertos fenéme-
nos dinamicos en el anélisis numérico. Estas limitaciones abren la posibilidad de trabajos futuros
orientados a la construcciéon del banco, la validaciéon experimental de las frecuencias naturales
y modos de vibracién, la inclusion de efectos de amortiguamiento y no linealidades, asi como
el desarrollo de estrategias de analisis mas avanzadas, como identificacion modal experimental o
analisis en el dominio tiempo-frecuencia.

Finalmente, el trabajo establece una base técnica y conceptual para el desarrollo de practicas
experimentales en dinamica de maquinaria, aportando una herramienta académica que permite
articular el anélisis teorico, la simulaciéon numérica y la futura validacion experimental dentro del
proceso de formacién en ingenieria mecénica.

70



Referencias

[1]

2l

13l

4]

[5]

[6]

17l

18]

19]

[10]

[11]

[12]

[13]

D. A. Ovallos Gazabon, S. M. De La Hoz Escorcia, y D. J. Maldonado Perez, Creativi-
dad, innovacién y emprendimiento en la formacion de ingenieros en Colombia. Un estudio
prospectivo," Revista Digital de FEducacion en Ingenieria, vol. 10, no. 19, pp. 90-104, jun.
2015.

M. Pesa, S. del V. Bravo, S. Pérez, y M. Villafuerte, "Las actividades de laboratorio en
la formacion de ingenieros: propuesta para el aprendizaje de los fenémenos de conducciéon
eléctrica," Cadernos Brasileiros de Ensino de Fisica, vol. 31, no. 3, pp. 642-665, mayo 2014.

L. A. Garcia Argiielles, F. Lopez Medina, y F. Lopez Roque, "Metodologia para contribuir
a la formacion experimental en los estudiantes de la carrera de Ingenieria Mecanica," Revista
Dilemas Contempordneos: Educacion, Politica y Valores, vol. VIII, no. 2, articulo no. 15, pp.
1-15, enero-abril 2021.

M. Masen, A. T. Butt, y C. Agg, "Analisis comparativo de la ensenanza de diseno y manu-
factura en ingenieria mecénica,” en Proc. 25* Conf. Int. Educ. Disenio Prod. e Ing., ELISAVA
University School of Design and Engineering, Barcelona, Espana, 7-8 de septiembre de 2023.

M. F. Bastida de la Calle, F. Ramos Fernandez, y J. Soto Lopez, "Practicas de laboratorio:
juna inversion poco rentable?", IE, no. 11, pp. 77-91, mayo 2021.

Edibon,.Peuipo de estudio de rotacion de ejes MEER,"2023. [En linea]. Disponible en: https:
//www.edibon.com/es/equipo-de-estudio-de-rotacion-de-ejes/catalogo

ACYGS Sales Management S.L., "Banco de Medicion de Ejes ACYGS — Gestion
Integral de Talleres Ferroviarios,"|En lineal. Disponible en: https://www.acygs.es/
banco-medicion-ejes

NSH USA Corporation, "Sistema de medicion de ejes Simmons AXM-
430,"[En linea]. Disponible en: https://nsh-usa.com/es/measurement/
sistema-de-medicion-de-ejes-axm-430/#

SpectraQuest, Inc., "Machinery Fault Simulator Lite (MFS-LT),"|En linea|. Disponible en:
https://spectraquest.com/machinery-fault-simulator/details/mfs-1t/

H. Alvaro Gonzalez, J. F. Cardona, y G. A. Monroy, "Disefio de un banco de pruebas de
desalineamiento y desbalanceo mecéanico,"Sci. tech, vol. 2, no. 28, ene. 2005.

C. A. Martinez Sampano, "Diseno y montaje de un banco de ejes para encontrar velocidades
criticas,Universidad de los Andes, Facultad de Ingenieria, Bogota, Colombia, 2011.

R. A. Garcia Leon, E. Florez Solano, y J. Pedroza, "Diseno de un banco de pruebas para el
analisis de vibraciones mecanicas," RCTA, vol. 1, no. 33, pp. 24-35, ene. 2019.

N. J. Montoya Echeverry y L. A. Cardona Garcia, "Disefio y montaje de un banco de pruebas
para ensayos de velocidad critica y desbalance,Universidad Auténoma de Occidente, Santiago
de Cali, 2014.

71


https://www.edibon.com/es/equipo-de-estudio-de-rotacion-de-ejes/catalogo
https://www.edibon.com/es/equipo-de-estudio-de-rotacion-de-ejes/catalogo
https://www.acygs.es/banco-medicion-ejes
https://www.acygs.es/banco-medicion-ejes
https://nsh-usa.com/es/measurement/sistema-de-medicion-de-ejes-axm-430/#
https://nsh-usa.com/es/measurement/sistema-de-medicion-de-ejes-axm-430/#
https://spectraquest.com/machinery-fault-simulator/details/mfs-lt/

[14] J. Lizarazo Parada, A. M. Puentes Velasquez, y M. Vergara, "Sistema de adquisicion de
datos para anélisis de desbalance en méquinas rotativas," RCTA, vol. 1, no. 31, pp. 89-95,
ene. 2018.

[15] D. S. Acosta Avecillas y J. K. Molina Jiménez, "Adquisicién de vibraciones mecénicas de un
motor en funcionamiento usando LabVIEW, Bscuela Superior Politécnica del Litoral, Ecua-
dor, 2011.

[16] R. L. Mott, "Disefio de elementos de maquinas", 4* ed. University of Dayton, 2006.

[17] L. V. Vanegas Useche, "Diseno de Elementos de Maquinas,” Coleccion Textos Académicos,
Facultad de Ingenieria Mecéanica, Universidad de Pereira, 2018.

[18] R. G. Budynas, K. Gleason, y J. K. Nisbett, "Diseno en Ingenieria Mecénica de Shigley",
9.2 ed., McGraw-Hill/Interamericana Editores, 2008.

[19] F. P. Beer, E. R. Johnston, Jr., J. T. DeWolf, y D. F. Mazurek, "Mecénica de Materiales",
7.2 ed., McGraw-Hill Education, 2015.

[20] S. S. Rao, "Vibraciones Mecanicas", 5% ed., University of Miami, 2011.

[21] J. A. Peralta, P. Reyes Lopez, y A. Godinez Munioz, "El fenémeno de la resonancia,” Escuela

Superior de Fisica y Matematicas, Instituto Politécnico Nacional, Adolfo Lopez Mateos,
México D.F., 2005.

[22] D. E. Bently, C. T. Hatch, y H. H. Grissom, "Fundamentals of Rotating Machinery Diag-
nostics", 12 ed., Bently Pressurized Bearing Press, 2002.

[23] L. D. Mitchell, "Vibration Analysis: Identifying Unbalance and Misalignment in Rotating
Equipment", Journal of Sound and Vibration, vol. 304, no. 1-2, pp. 81-95, 2007.

[24] T. Goodman y R. Singh, .Bffect of Misalignment on Machinery Vibrations", Mechanical Sys-
tems and Signal Processing, vol. 15, no. 5, pp. 905-922, 2001.

[25] Grupo de Investigacion en Sistemas Inteligentes, "Ingenieria Mecénica Eléctrica,” UNAM
Cuautitlan, https://virtual.cuautitlan.unam.mx/intar/ime/sensores/

[26] Omega Engineering, "Adquisiciéon de datos,” Omega, https://es.omega.com/prodinfo/
adquisicion-de-datos.html

[27] I. Matulic, "Introduccion a los Sistemas Eléctricos de Potencia," Revista Acta Nova, vol. 2,
no. 2, pp. 208-215, 2003. ISSN 1683-0789.

[28] Intermec, Manual técnico poleas dentadas y correas sincronicas, Intermec S.A.S., Colombia.
|[En linea|. Disponible en: https://www.intermec.com.co/Pdf/Manual_poleas_dentadas_
intermec.pdf [Accedido: 6-jul-2025].

[29] S. S. Rao, Mechanical Vibrations, 5th ed. Upper Saddle River, NJ, USA: Prentice Hall, 2011.

[30] R. L. Norton, Diseno de mdquinas: un enfoque integrado, 4* ed. México: Pearson Educacion,
2008.

72


https://virtual.cuautitlan.unam.mx/intar/ime/sensores/
https://es.omega.com/prodinfo/adquisicion-de-datos.html
https://es.omega.com/prodinfo/adquisicion-de-datos.html
https://www.intermec.com.co/Pdf/Manual_poleas_dentadas_intermec.pdf
https://www.intermec.com.co/Pdf/Manual_poleas_dentadas_intermec.pdf

[31] R. L. Mott, Diserio de elementos de mdquinas, 4* ed., Ciudad de México, México: Pearson
Educacion, 2006.

[32] R. G. Budynas and J. K. Nisbett, Diserio en ingenieria mecdnica de Shigley, 10* ed., Ciudad
de México, México: McGraw-Hill, 2015.

[33] W. T. Thomson and M. D. Dahleh, Theory of Vibration with Applications, 5th ed. Upper
Saddle River, NJ, USA: Prentice Hall, 1998.

[34] ATO, “ICP/IEPE Accelerometer Sensor, 3 Axis, 10g/50g/100g,” [Online|. Available: https:
//www.ato.com/iepe-accelerometer-sensor?utm

[35] Binsfeld Engineering Inc., “TorqueTrak 10K: Temporary Torque Measure-
ment System.” [En linea]. Disponible en: https://binsfeld.com/torquetrak/
temporary-torque-measurement/torquetrak-10k/.

[36] National Instruments, “USB-6003 Multifunction I/O Device,” National Instruments,
2025. [En linea|. Disponible en: https://www.ni.com/es-co/shop/model/usb-6003.html?
srsltid=AfmBOoosUEhOWol1X2Cq_LL1la6t_e2UujgJGwU4M-UyFS5Xr704ev88jn.

[37] ICP DAS USA Inc., “SG-3227 2-Channel IEPE Signal Conditioner,” [Online|. Available:
https://www.icpdas.com/en/product/SG-3227.

[38] "Sensor de efecto Hall magnético KY-003", MACTRONICA, [En linea]. Disponi-
ble en: https://www.mactronica.com.co/sensor-de-efecto-hall-magnetico-ky-0037
Srsltid=AmeOoquaWOSYFp7bXR_nCC1fGIlItfquYIKqPUDleTFIgFJOlXXw.[

Anexos

1. Microcurriculo de Diseno de Maquinas 1.
Disponible en: https://eime.univalle.edu.co/images/documentos/programas/Semes9
8/Asig/DISE_MAQ_I.pdf

2. Guia de operacion.
La guia de operacion completa se presenta como un documento independiente en forma-
to PDF. Puede consultarse en el siguiente enlace: https://drive.google.com/file/d/
1plFtAATz3w3(WwzA4BQ3HLHOohvPxR-s3/view?usp=sharing

3. Planos y vista del archivo IAM del modelo 3D.
Consulte el siguiente enlace: https://drive.google.com/drive/folders/1w06cToCSPUoseiAzCnt0OCq
Lk8U1G7usp=sharing
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