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Resum

Trobar un métode senzill i compatible amb les eines de les que disposa I’empresa, per
analitzar els efectes de les vibracions causades pels motors alternatius de combustio
interna en els bancs de proves. | aixi poder-ne veure els punts critics, i en cas que sigui

necessari, poder-los millorar durant la fase de disseny preliminar en CAD.
Resumen

Encontrar un método sencillo y compatible con las herramientas con las que cuenta la
empresa para analizar los efectos de las vibraciones causadas por motores alternativos
de combustion interna en los bancos de prueba. Y de este modo, poder ver sus puntos
criticos y, en caso que sea necesario, poder mejorarlos durante la fase de disefio

preliminar en CAD.

Abstract

Find a simple method and compatible with the tools available in the company to analyze
the effects of vibrations caused by alternative internal combustion engines into the test
benches. And by this, be able to check their critical points and, in case is needed, be

able to improve the design during the preliminary phase in CAD.
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1.0Objectius 1

1. Objectius.

1.1 Proposit
Desenvolupament d’un métode d’analisi de vibracions en models CAD.

1.2 Finalitat

Aconseguir analitzar i preveure, de manera relativament senzilla i rapida, les vibracions
a que seran sotmeses les bancades de proves de motors de combustio interna amb els
seus models CAD dibuixats en Solidworks. Estudiar els resultats i poder aconsellar
canvis en el disseny en cas que fossin necessaris, com per exemple la inclusio

d’amortidors.

1.3 Objecte

Simulacié per ordinador amb el métode FEM, on es puguin observar els efectes de les
vibracions. Les fregiiencies modals de les peces, les seves tensions maximes. | poder
comparar el disseny d’una instal-laci6 sense amortidors, amb els resultats de la mateixa

si incorpores amortidors.
1.4 Abast

El métode d’analisi que es desenvolupi ha de poder ser utilitzat en tots els dissenys que
I’empresa porti a terme. Tot i aixi, el que ens ocupara majoritariament durant aquest
projecte sera un cas en concret d’una bancada ja fabricada 1 col-locada en les
instal-lacions del client. Aquesta bancada en concret ha estat donant problemes de
vibraci6 excessiva i es vol comprovar si el problema es la geometria de la bancada a la

vegada que es desenvolupa un metode d’analisis per als segilients encarrecs.

D’aquesta manera els estudis es realitzaran sobre un model de la bancada comentada
abans, i els resultats que obtindrem seran sobre la mateixa, tot i que no es descarta
realitzar algun estudi sobre altres bancades, siguin de disseny propi o hagin sigut
fabricades per segons, amb la finalitat de poder comparar resultats o reafirmar que el

meétode que s’esta seguint es valid tambe per altres bancades.
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Es comencara per realitzar estudis sobre la bancada per separat. L’objectiu del projecte,
I per tant el seu abast, sera realitzar estudis integrant en el model el dinamometre i la
proteccio de 1’eix, ja que ambdos van recolzats sobre la bancada i influeixen molt sobre
les reaccions que aquesta pugui tenir. Si s’avanga a bon pas, pero, sera util anar afegint
elements al analisis i veure fins a quin punt les possibilitats de calcul del SW ens
permeten ampliar 1’estudi. Els elements que son interessants d’afegir al analisis son

I’eix d’unid entre motor i dinamometre, seguit del motor i altres elements entremitjos.

Aixi doncs es comencara per estudiar les frequéncies modals i formes modals de la
bancada, primer de forma estatica, i després de forma dinamica, es a dir, a travées del

temps amb variacio de torque provinent del eix d’unié amb el motor.

Després es trobara la manera d’introduir les vibracions a les que podria estar sotmesa la
bancada a I’hora de provar motors en el banc de proves, i aixi veurem si hi ha problemes

de tensions excessives en I’estructura degudes a aquestes vibracions.

Un cop fet aixo, es trobara la manera d’introduir en 1’estudi amortidors entre bancada i
dinamometre. La questié és que la bancada ha sigut instal-lada sense cap tipus
d’amortidor de vibracions, i es per aix0 que interessa veure la diferencia entre el
comportament de la bancada amb i sense amortidors col-locats. Aixi doncs haurem de
trobar uns amortidors adequats per al cas que ens ocupa, i trobar la manera d’incloure’ls
en el estudi; ja sigui modelant 1’amortidor per complet i atorgant-li propietats
mecaniques adients al material del que esta compost, o substituint-los per restriccions
d’uni6 en I’estudi. El que sigui més practic pel dissenyador a 1’hora de dur a terme

I’estudi.

Finalment s’obtindran els resultats dels esforgos suportats per la bancada degut a tots els
elements, forces 1 moviments que suporta; amb i sense amortidors inclosos. D’aquesta
manera es fara visible si realment es necessari canviar el disseny introduint amortidors,
o0 si pel contrari, el disseny pot aguantar perfectament i per tant, no cal gastar recursos

en introduir canvis en la instal-lacid.
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2. Base teorica

2.1 Introducci6 a la teoria de vibracions

Les vibracions mecaniques son el moviment de vaivé que exerceixen les particules d’un

cos a causa d’una excitacid, al voltant d’una posicié d’equilibri.

Tots els cossos que posseeixen massa i elasticitat son capagos de vibrar. Aixi doncs,
totes les maquines i estructures experimentaran vibracions d’algun tipus, ja que és
impossible aillar-les totalment d’excitacions exteriors. Per tant, en el disseny s’ha de
tenir en compte aquest efecte dinamic, ja que ocasionara un augment de les forces i

tensions que els elements de I’estructura patiran durant el seu funcionament normal.

Una vibracié es produeix quan el sistema en questid és desplacat del seu punt
d’equilibri. El sistema tendeix a retornar a la seva posicioé d’equilibri, sota les forces de
restitucié elastica i gravitacional, movent-se d’un cant6 a un altre fins a restablir la
posicié d’equilibri. L’interval de temps necessari per a qué el sistema efectui un cicle
complet de moviment s’anomena periode de vibracio. El nombre de cicles per unitat de
temps defineix la freqliencia; i el desplacament maxim del sistema des del seu punt
d’equilibri es denomina amplitud. Els dos factors numerics descriptius més importants
de les vibracions mecaniques soén ’amplitud i la freqliéncia. L’amplitud descriu la
“severitat” de la vibracid, mentre que la freqiiencia descriu el ratio d’oscil-lacié (com de

freqlient és la vibracié en el cos).

Els sistemes oscil-latoris poden classificar-se com a lineals o no lineals. Per als sistemes
lineals les tecniques matematiques per al seu tractament estan ben desenvolupades (llei
de Hooke). Pel contrari, les técniques per I’analisi de sistemes no lineals son més

complicades i no molt conegudes.

Existeixen dues classes de vibracions: les lliures i les forcades. Qualsevol sistema
elastic pot tenir una vibracio lliure a conseqiiencia d’un impuls inicial, on el moviment
sera mantingut unicament per les forces de restitucio del sistema. Aquest sistema en
vibracid lliure vibrara en una de les seves freqiiencies naturals depenent de la seva

distribuci6 de masses i rigidesa.



4 Analisi de les vibracions en una bancada per a proves de motors - memoria

Quan al sistema se li apliquen forces pertorbadores externes, com en el cas d’un motor
de combustid interna, s’ocasionara una vibracid forcada. Quan 1’excitacid és
oscil-latoria, ja sigui periodica o no, el sistema es troba obligat a vibrar a la freqiiéncia
de I’excitacio, si aquesta coincideix amb una de les freqiiencies naturals del sistema, es
produeix 1’efecte anomenat ressonancia. En estat de ressonancia es dona lloc a
oscil-lacions d’amplitud excessiva que ocasionen grans deformacions i1 tensions que
poden arribar a provocar danys o inclis trencament en els solids que pateixen aquestes
tensions. Per tant, sera necessari coneixer aquestes frequéncies naturals particulars de la
nostra estructura, que és el banc de proves, per tal d’evitar-ne les condicions de
ressonancia. [1] [2] [3]

2.2 Frequencies naturals

D’una estructura fisica se’n pot fer un model simplificat en forma de molles, masses i

amortidors. Com el del seguent exemple:

x(t)
’—>

k
A

7747

]
_
C

Figura 2.1 sistema massa-molla-amortidor

Els amortidors absorbeixen 1’energia, pero les molles i masses no. Si a un sistema com
I’anterior s’elimina 1’amortidor, obtenim que, al aplicar-li energia en forma de
moviment, la molla i la massa actuen un amb I’altre formant un sistema en ressonancia
en la seva frequéncia natural caracteristica. La freqiiéncia natural d’un sistema molla-

massa sense amortiment es dona en la segiient equacio:
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Ny =— |— (2.1)

On:

nn = frequéncia natural [Hz]

k = la constant de rigidesa de la molla [N/m]
m = massa [Kg]

Observant la fig. (2.1) es pot veure que si la rigidesa de la molla augmenta, la
frequéncia natural també augmentara, en canvi, si la massa augmenta, la freqliencia

disminuira.

L’equacio de la freqiiéncia natural d’un oscil-lador harmonic simple també es pot

escriure d’aquestes maneres:

(2.2)

On w,, és la frequéncia natural expressada en rad/s.

En el cas d’un sistema amb amortiment, com tenen tots els sistemes fisics, la seva
freqliencia natural sera una mica més baixa i dependra de la quantitat d’absorcio

d’energia de I’amortidor.

El nombre de sistemes molla-massa-amortidor que formen un sistema mecanic,
s’anomenen graus de llibertat, i I’energia de vibracidé que s’introdueixi es distribuira
entre els graus de llibertat en quantitats que dependran de les freqliéncies naturals i de

I’amortiment, aixi com de la freqiiéncia de la font d’energia.

Per aquesta rad, les vibracions no es distribueixen de forma uniforme en tota
I’estructura. Per exemple les vibracions generades per un motor resultaran en una
vibracié mesurable en el cigonyal del motor, pero si I’estructura que el sustenta t€ un
grau de Ilibertat amb una freqliencia natural proxima a les revolucions del motor, el seu
nivell de vibracié pot ser molt alt, tot i que aquest punt pot estar situat a gran distancia

del motor, productor de la vibracio d’excitaci6. Cal tenir aixo en compte quan s’avaluen
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les vibracions, ja que aquestes es propaga durant llargues distancies i pot ser destructiva

inclds en un punt de I’estructura allunyat de la font de vibracions.
2.3 Formes modals

Una forma modal d’un sistema en oscil-lacié és un patré de moviment en el qual totes
les parts del sistema es mouen sinusoidal ment amb la mateixa freqiiencia i amb una
relacio de fase fixa. EI moviment descrit per les formes modals és el moviment en

ressonancia.

Cada freqiliéncia natural d’un element compta amb la corresponent forma modal. Un
objecte fisic, des de un edifici o pont fins a una molécula, té una quantitat infinita de

formes modals que depenen la seva estructura, materials i condicions de contorn.

2.5 Massa modal efectiva

La massa modal efectiva associada a una forma modal, esta relacionada amb la quantitat
de moviment que absorbeix el sistema quan es mou segons un determinat mode. Es pot
dir que és la quantitat de massa del solid que es mouria quan es deforma segons un

determinat mode.

D’aquesta manera, una forma modal amb massa modal efectiva alta contribueix de
forma significativa a la resposta, mentre que si és molt baixa, aquest mode no és molt

important a I’hora de representar la resposta del sistema.

A T’hora de realitzar els estudis de freqiiencies modals, es considera que pel sistema que
s’esta estudiant, el sumatori de masses modals efectives de totes les freqiiéncies modals

que es tenen en compte ha de ser més del 85% del total.

2.4 Classificacio de les vibracions

Tota maquina en funcionament, per molt ben dissenyada i equilibrada que estigui, veura

sotmeés a vibracions a tots els seus elements.

Aixo vol dir que el fenomen de les vibracions no es pot eliminar mai. Totes les petites
desalineacions, folgances o defectes dels elements en moviment de la maquina, son

fonts internes d’excitacid de vibracions per a tot el conjunt de la maquina.
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El problema de les vibracions pot provocar que, o bé, s’alteri ¢l funcionament normal
d’operaci6 de la maquina provocant desajustaments entre els elements causant perdua
de rendiment i un augment del soroll, i en el cas que la vibracio sigui molt intensa es pot

esdevenir la falla estructural i el col-lapse de la maquina o estructura que la sustenta.

Les vibracions es poden classificar de varies maneres, segons el concepte pel que ens

regim.

Una classificacio podria ser:

LINEALS
VIBRACIONS

NO LINEALS

Per un sistema vibrant linealment, regeix el principi de superposicié i les tecniques
matematiques sén relativament senzilles i estan ben desenvolupades. Pel contrari, les

tecniques per sistemes no lineals s6n mes complicades i dificils d’aplicar.
Els sistemes tendeixen a tornar-se no lineals quan creix 1’amplitud de la seva oscil-lacio.

També es pot establir una classificacio de la seguient manera:

P Amortides
SIMPLES
No amortides
PERIODIQUES <
VIBRACIONS Amortides
ALEATORIES E OMPOSTES

No amortides

La vibracio pot ser periodica o aleatoria. La vibracio periodica esta caracteritzada per
tenir un periode molt ben definit. En canvi, hi ha vibracions que no tenen una forma
d’ona o un periode de repeticié caracteristic definit, aquestes ultimes son les

anomenades vibracions aleatories.



8 Analisi de les vibracions en una bancada per a proves de motors - memoria

En les seglents figures es poden comparar dos exemples dels tipus d’ones descrits

LN N
wWoooW

Figura 2.2 Vibraci6 periodica

ﬂwﬁw\w

Figura 2.3 Vibraci6 aleatoria

anteriorment:

En el cas de la vibracié periodica, aquesta pot ser simple o composta. Es denomina
vibracio simple quan en I’espectre apareix una sola freqiiéncia, d’aquesta manera podem
dir que es tracta d’una vibraci6é simple perqué esta composta només per una ona. En
canvi, si apareixen dos o més freqiiencies en ’espectre de la vibracio, aquesta sera

composta.

En les segients figures es poden comparar dos exemples dels tipus d’ones descrits

anteriorment;

A &
W %A

Figura 2.4 Vibracio simple
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Figura 2.4 Vibracié composta

Tota vibracié periodica pot ser descomposta en termes de vibracions simples. Aixi
doncs, una vibracié composta, en general, es pot establir matematicament com la suma

de finits o infinits modes propis.

Finalment, les vibracions poden ser amortides o no amortides. Tot sistema oscil-latori
real esta sotmeés a un cert grau d’amortiment degut a la friccid I altres tipus de
resisténcies internes del propi material, tota vibracié “lliure” acabara sent amortida. El
cas en que no fos amortida seria degut a una aportacié d’energia externa, és a dir, una

vibraci¢ forcada.
2.5 Amortiment

Una vibracié no amortida tindra sempre la mateixa amplitud i no sera dissipada.

En la seguent figura podem veure la forma d’una vibraci6 lliure no amortida:

Figura 2.5 Parametres d’una vibracio lliure no amortida

Com podem observar en 2.5 la amplitud (u) és constant a través del temps.
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L’equacio que representa el moviment d’un sistema lineal sense amortiment i que no

esta sotmes a cap forca externa és:

m-ui+k-u=0 (2.3)
i+ w2 -u=0 (2.4)

on wn és la freqiiencia natural en vibracio lliure del sistema:

k
oy = |— (2.5)
m
L’equacio de moviment per a un sistema lineal amortit en vibracio lliure és:
m-i+c-u+k-u=0 (2.6)
Si es divideix per la massa, s’obté:
i+ 2ew,t + w2u =0 (2.7)
On:
: 28)
g = — .
Cer
On C¢r és I’amortiment critic:
2k
Cor = 2Mwy, = 2Vkm = — (2.9)

Wy

El coeficient d’amortiment critic i la relacié d’amortiment sén els parametres que

determinen el tipus de moviment del sistema.
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Afe ; : : .

T

Figura 2.6 Grafica d’oscillacio per diferents valors d’amortiment

La fig. 2.6 grafica el moviment ug degut a un desplagcament inicial u() per a tres valors

diferents de la relacié d’amortiment.

- Si C = Ccrel sistema retorna a la seva posici6 inicial d’equilibri sense oscil-lar,
per tal rad és anomenat sistema criticament amortit.

- Si C > Cq el sistema no oscil‘la pero retorna al seu punt d’equilibri de forma
lenta. Per aix0 és anomenat sistema sobre-amortit.

- Si C < Cq el sistema oscil-la al voltant de la seva posicié d’equilibri amb una

amplitud que decreix progressivament i és anomenat sistema sub-amortit.

El coeficient d’amortiment critic s’anomena aixi degut a que és un valor de C que
inhibeix completament la oscil-lacié i representa la linia divisoria entre moviment

oscil-latori 0 mono-oscil-latori.

La majoria d’estructures com ponts i edificis, o en el cas d’aquest projecte, una bancada
posseeixen una relacié d’amortiment que les cataloga com a sistemes sub-amortits, per

aquesta rad aquests sistemes s’estudien amb major preferéncia. [4]
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.o-"'"-d-r-'-'_’
#\——pé'_&‘m’

Figura 2.7 Comparacio entre sistema amortit i no amortit
2.6 Vibracions en motors de combustio

En un motor, la vibracid la produeixen els pistons en moviment. El més comd son els

motors d’un o diversos cilindres en linia, per tant ens centrarem en aquests casos.

Podem considerar que un motor té 6 graus de llibertat de vibracions en els eixos
ortogonals al seu centre de gravetat, és a dir, vibracions lineals en cada eix i rotacio

també en cada eix.

Figura 2.8 Graus de llibertat de vibracions d 'un motor
En la practica, només 3 d’aquests tipus de vibracié son importants:

1. Oscil-lacions verticals en 1’eix X a causa de forces verticals no compensades.
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2. Rotacio en I’eix Y degut a variacions de torque.
3. Rotacid en I’cix Z a casa de forces verticals desequilibrades en diferents plans

transversals.

En el disseny i fabricaci6 d’un motor de combustio, les masses en rotacié son
acuradament equilibrades, pero les forces periodiques degut a les masses en moviment

alternatiu, no es poden evitar.

El sistema cigonyal-biela-pistd esta sotmeés a forces periodiques en la linia d’accié del

pisto, donades aproximadament per:

m,w?r cos 26 l
f=mywircosf + % onn=-— (2.10)

_%m

e

Figura 2.9 Parametres d’un sistema pisto-biela-manivela

En (2.10) m, representa la suma de la massa del pistd i, per convencio, un ter¢ de la

massa de la biela (els altres dos tercos es consideren centrats en I’eix del cigonyal)

El primer terme de (2.10) representa les forces d’inércia de primer ordre. Es equivalent
al component de la forga centrifuga en la linia d’accid, generada per una massa mp
concentrada en 1’eix del cigonyal i girant a la velocitat del motor. El segon terme

sorgeix de I’obliqiiitat de la biela i és equivalent al component de la for¢a en la linia
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d’accié generada per una massa m/4n situada en el radi del cigonyal, pero girant a dos

vegades la velocitat de rotacié del motor.

Aquestes forces alternes d’inércia apareixen quan el motor esta equilibrat estaticament,
es a dir, es manté quiet en qualsevol posicié angular si el subjectem pel seu eix de
rotacio. Per0 quan gira, apareixen una série de forces alternes que és necessari
contrarestar. Es denominen forces alternes d’inércia de primer ordre a les que giren a la
mateixa velocitat que el cigonyal, i s’eliminen mitjancant contrapesos pero que poden

generar parells de forces contraries que a vegades poden ser inclus pitjor.

Les de forces segon ordre giren a doble velocitat que el cigonyal, 1 s’equilibren segons
el nombre i disposicid dels cilindres. Per exemple, en un sis cilindres en linia, les forces
de segon ordre s’anul-len entre elles, pero en un quatre cilindres en linia, estan totes en

el mateix sentit.

Les forces d’inércia de major ordre (3x, 4x, etc., la velocitat del cigonyal) també son

generades, pero normalment es poden menysprear.

La segiient taula mostra les forces i parells d’inércia de primer i segon ordre per motors
d’1 a6 cilindres.
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Cal notar els seguents fets:

Taula 2.1 forces i parells d’inércia

- En els motors d’un cilindre, les fores tant de primer com de segon ordre son

desequilibrades.

- Per un major nombre de cilindres, les forces de primer ordre estan equilibrades.

- Per motors de dos i quatre cilindres, les forces de segon ordre estan

desequilibrades i se sumen.

- No hi ha parells en un motor d’un sol cilindre.

- Els motors de 6 cilindres sén plenament equilibrats.

- En motors de 5 cilindres, hi ha un parell de primer ordre petit i un parell de

segon ordre més gran.

Quan el motor es troba muntat en un banc de proves, i connectat a un dinamometre, les

variacions de torque tenen com a consequéncia una reaccié igual i oposada sobre el
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motor, que tendeix a produir rotacido de tot el bloc motor sobre 1’cix de rotacié del
cigonyal. L’ordre d’aquestes pertorbacions, és a dir, la proporcié entre la freqiiencia de
la pertorbacio i la velocitat de rotacio del motor; és en funcié dels cicles del motor i el
nombre de cilindres. En un motor de 4 temps, 1’ordre més baix es igual a la meitat de
cilindres, aixo vol dir que en un motor d’un cilindre hi haura un parell de pertorbacio a
la meitat de la velocitat del motor; i en un motor de 6 cilindres la frequencia de
pertorbacié més baixa sera a 3 vegades la velocitat del motor. En un motor de 2 temps,
I’ordre més baix sera igual al nombre de cilindres. [5] [6] [7]

2.7 Vibracions sobre els bancs de prova

El principal problema en el disseny de bancs de proves per a motors és el fet d’assegurar
que els moviments del motor i les forces transmeses als periférics com a resultat les
forces 1 parells inevitables que s’han descrit en el punt anterior, es mantenen a nivells

acceptables.

En el cas de motors per a vehicles, és habitual fer Us de les mateixes muntures flexibles
en els mateixos punts de recolzament que trobariem en el vehicle, tot i aixi, aquesta
practica no assegura una solucio satisfactoria, ja que en el vehicle les muntures
connecten amb una estructura relativament lleugera, mentre que en la cédula de prova

les muntures estan unides a una bancada massissa o inclds a un bloc sismic.

Els motors, en la majoria de casos, estaran suportats per quatre 0 més muntures flexibles

en un sol pla per sota del motor.

Considerarem el cas més simple per donar un cop d’ull a la teoria necessaria per a
calcular les vibracions en un banc de proves, un motor de massa m Kg suportat per unes

muntures sense amortiment d’una rigidesa k N/m.
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Figura 2.10 Esquematic d 'un motor recolzat sobre elastics

Les equacions diferencials que defineixen el moviment de la massa es igual a la forca

exercida per la molla en les muntures amb 1’acceleraci6 de la massa:

md?x
k=0 (2.11)
Una soluci6 és

’k
x =constant-sin |—-t (2.12)

m
ko . o 1 [k (@13)

—=w; freqliéncia natural = n,, = = —

_g_Zn E

La deflexio sota la forca de la gravetat = mg/k ens porta a una expressio molt

convenient per a la freqliencia natural de vibracio:

1 g
= — 2.14
= on Jdeflexié estatica (2.14)

Si la deflexio estatica és en mil-limetres:

_ 15.76
\/deflexi() estatica

n (2.15)
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La relacid entre freqliencia natural i deflexié estatica la podem veure en la seglent

grafica:

o
=

8
>

]
=]
_/r

Matural frequency (Hz)
=
/”r

M L o
/

—,

D2 05 1 2 5 10 20 50 100 300
Static deflection (mm)

Figura 2.11 relaci6 entre freq. natural i deflexié estatica

Tot seguit considerem el cas on la massa m esta sotmesa a una for¢a d’excitacid

d’amplitud f i freqiéncia w/2n. L’equacié de moviment equivaldra:

d?x

moz + kx = fsinwt (2.16)

En la solucid, I’amplitud d’oscil‘lacié ve donada per:

LTIk
w? (2.17)
(1--3)
n
Aqui f/k és la deflexio estatica de les muntures sota 1’aplicacié d’una carrega f. En la
seglient grafica podem veure 1’expressié anterior en termes de la relacid entre
frequéncies i amplitud. En el cas de un sistema sense amortiment es pot observar que
I’amplitud esdevé teoricament infinita en el punt de ressonancia, és a dir, en la solucid

de I’equaci6 en que la freqiiéncia d’excitacio i la freqliencia natural son de mateix valor.
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Amplitude ratio

T
TN

0 1 2
Frequency ratio =
=0

Figura 2.12 relaci6 entre amplitud relativa i freq. relativa sense amortiment

Si les muntures combinen molles amb elements viscosos que proveeixen amortiment,

I’equacio del moviment és:

d?x dx
m—s+c—

= fsi 2.17
TS It + kx = fsinwt (2.17)

On c¢ es el coeficient d’amortiment. La solucio és:

flk

x = sin(wt — A)
2\ 2 2,2 2.18
\/(1_0)_2) n w C2 ( )
w5 mkw;;

Si definim un amortiment C adimensional:

2o (2.19)
4mk

Llavors podem escriure:

X = sin(wt — 4)

2\2 2 2.20
\/(1 - “’—2) +4c2% (2.20)
% %
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(quan C=1 ens trobem en condicions d’amortiment critic on, si la massa ¢s desplacada i

alliberada, tornara a la seva posicio original sense balanceig).

L’amplitud de I’oscil-lacié ve donada per la primera part de 1’expressio anterior:

Transmissibility

0.08 Avy.mA
0.08 -

0.04 H-
0.03 - \

0.02

amplitud

flk

2
w? , w?
(1 wz) + 4022

n

(2.21)

10

C 05 \
0.24 ‘H

0.1 M
01 s

nosp” Ea\l\!

0=

0
0.1 02 0.5 1 2 3

Frequency ratio f‘

45 7 10

Figura 2.13 Relaci6 entre transmissibilitat i freq. en oscil-lacions amortides per diferents valors

de C (grafica logaritmica)

En la fig. 2.12 s’observa la corba pel cas d’un sistema sense amortiment, en la fig. 2.13

la tracada per alguns valors de C.
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L’angle de fase A es el valor de ’angle pel que el moviment de la massa s’avanca 0

s’enredereix respecte a la forca d’excitacié. Es donat per I’expressio:

A=tan” g —p (2.22)

A freqiiencies baixes, A és zero, i la massa es mou al mateix ritme (en fase) amb la forca
d’excitaci6. Incrementant la freqiiéncia el moviment de la massa s’enredereix
incrementant 1’angle, arribant a 90° en estat de ressonancia. A altes freqiiencies el
simbol de A canvia, i la massa s’avanca a la forca d’excitacio, apropant-se a 180° a altes

proporcions de w/w,,.

Aixi doncs, el rol de I’amortiment queda clar observant la fig. 2.13. Limita la perillosa

amplitud de vibraci6 en 1’estat de ressonancia. [7]
2.8 Metode d’elements finits

El métode dels elements finits (FEM, de I’anglés Finite Element Method) és un métode
numeric emprat en la resolucié d’equacions diferencials molt utilitzat en diversos

problemes d’enginyeria, com és un analisis de tensions o analisis estatic.

El metode es basa en dividir el cos o geometria a estudiar en mdltiples parts de petita
grandaria denominades elements. Els elements comparteixen entre ells punts comuns

d’interseccid denominats Nodes.

Els programes basats en FEM formulen equacions diferencials que regeixen el
comportament de cadascun dels elements tenint en compte la seva connectivitat amb els
demés elements a traveés dels nodes. Les equacions emprades defineixen els
desplagaments de cadascun dels nodes i permet calcular les deformacions unitaries en
les diferents direccions i les tensions resultants. Finalment, el post-processat representa
el model tridimensional amb una gama de colors que indiquen les tensions i
deformacions sofertes sota les condicions de contorn definides (subjeccions, material i

carregues). [8][9]
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2.8.2 Mallat

El mallat és una operacié que divideix el model en porcions més petites denominades
elements, que a la vegada es troben connectats a altres elements adjacents a través de
punts o nodes.

Figura 2.14 Bancada mallada amb SW

El métode d’elements finits (FEM) resol equacions diferencials sobre cada un dels
nodes del model mallat i estén la solucio, de forma aproximada i mitjancant

interpolacio, a la resta de punts que no son nodes.

Solidworks Simulation te I’avantatge d’estimar de forma automatica la mida mitjana de
la malla (nombre d’eclements i nodes) en funcié de les dimensions i de la forma
geomeétrica del model. Tot i aix0, és més recomanable que en analisis previs es defineixi
una malla més gruixuda (major mida dels elements) per a obtenir solucions més rapides,
I finalment, quan es desitja incrementar la precisi6 dels resultats, s’utilitzi una mida més

petita.

Per a elements 3D, el tipus de elements generats en el procés de mallat son solids
tetraédrics. [10]

Densitat de malla. Una de les propictats del mallat que s’ha de controlar és la seva
densitat. Aquest parametre es pot variar dins del solidworks utilitzant el cursor dins del

property manager del mallat de la fig. 2.15 i 2.16; movent-lo cap a I’esquerra
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s’incrementa la mida global dels elements (malla gruixuda) mentre que cap a la dreta
disminueix la mida (malla fina). Un mallat fi millora la qualitat i incrementa el nombre
d’elements. Es important utilitzar aquesta densitat en peces geométricament complexes.
La malla gruixuda és recomanable quan tant sols és necessari realitzar una avaluacio

rapida del model.

Densidad de malla

]

Malla gruesa Fino T AR
i

| Restablecer ‘m‘i&@’

X

Figura 2.15 exemple de malla gruixuda

Densidad de malla

B

Malla gruesa Fino

x

Restablecer

Figura 2.16 exemple de malla fina

Malla estandard i malla basada en curvatura. Dins dels parametres de mallat es
poden escollir dos tipus de malla general, a part de modificar-ne els seus parametres.
Una malla estandard és un tipus de malla aplicable en la majoria de casos i de rapida
execucid. Genera un mallat més homogeni en tota la geometria del model
tridimensional de la pega. D’altra banda crea elements allargats quan els radis de
curvatura son petits. La malla basada en curvatura és una malla adequada per a models
amb petits radis de curvatura, ja que permet controlar molt millor el mallat en arestes i
cares corbes, de manera que el software creara automaticament mes quantitat

d’elements més petits a mesura que la malla s’acosti a una corba dins del model.
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Figura 2.17 Comparacio entre malla estendard i malla per curvatura

Control de mallat. L’opcié de control de malla permet definir una densitat de malla
diferent en determinades zones del model a avaluar. D’aquesta forma és pot tenir un
model amb una mida de malla general i una altra mida especifica en aquelles zones on
sigui de major importancia la precisid. El control de malla es pot realitzar sobre vertexs,
arestes, cares i components. Es recomanable utilitzar el control de mallat en les regions

critiques del model i reduir la mida dels elements.
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Figura 2.18 Comparacio de peca sense i amb controls de mallat aplicats
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2.8.3 Solvers d’analisi

En I’analisi d’elements finits, un problema esta representat per un grup d’equacions

algebraiques que han de ser resoltes de forma simultania.
Existeixen dos classes de metodes de solucié: directiu i iteratiu.

Els métodes directius resolen equacions per mitja de técniques numeriques exactes. Els
meétodes iteratius resolen equacions per mitja de técniques d’aproximacio, segons les
quals en cada iteracid se suposa una solucio i s’avaluen els errors associats. Les

iteracions continuen fins que els erros es tornen acceptables.
El programa Solidworks ofereix les seglients opcions:

- Automatic: El software selecciona el solver a partir del tipus d’estudi, opcions
d’analisi, condicions de contacte, etc.

- Solver tipus Direct Sparse

- Solver tipus FFEPIus (iteratiu)

Escollir un Solver. L’opci6 “automatic” per al solver, és 1’opcid predeterminada per als

estudis “Estatic”, “Freqiiéncia”, “Pandeig” i “Térmic”.

En el cas de contacte en varies arees, on 1’area de contacte es troba en varies iteracions
de contacte, es prefereix el solver Direct Sparse.Per a estudis no lineals que tenen més
de 50.000 graus de llibertat, el solver FFEPlus és més efica¢c a I’hora de donar una

soluci6 en menys temps.

Si bé els dos solvers resulten eficagcos per a problemes petits (25.000 GDL o menys),
pot haver-hi grans diferencies en el rendiment (velocitat i utilitzacié de la memoria) al

resoldre problemes de major envergadura.

Si la memoria disponible en la computadora és menor que la requerida per el solver,
aquest utilitzara espai en el disc per emmagatzemar i recuperar informacio temporal.
Quan aixo passi, apareixera un missatge advertint que la solucié no té espai suficient en
el nucli i que el progres de la solucio sera més lent. Si la quantitat d’informacid a ser

escrita en el disc és molta, el progrés de la solucid pot ser extremadament lent.
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Els seguents factors poden ajudar a escollir el tipus de solver més adequat:

- Dimensio del problema. Generalment el solver tipus FFEPIus és més velog per a
resoldre problemes amb GDL superiors a 100.000. Quant més gran sigui el
problema, més eficag resultara aquesta opcio.

- Recursos de I’ordinador. El solver tipus Direct Sparse es torna especialment
velo¢c amb més memoria disponible en la computadora.

- Propietats del material. Quan els moduls d’elasitcitat dels materials que
s’utilitzen en un model son molt diferents (com per exemple acer i nilo), els
solvers iteratius son menys precisos que els metodes directes. Per aquests casos

es recomana el solver directe.

Estat del Solver. Al executar un estudi es mostra la finestra de “Estat del solver”. A

més de la informacio del progres, mostra les segiients dades:

- Us de memoria

- Temps transcorregut

- Informacié especifica de 1’estudi, com els graus de llibertat, el nimero de nodes
o el numero d’elements

- Informacio de solver com el tipus de solver

- Adverténcies

Tots els estudis que utilitzen el solver FFEPIus permeten accedir al tracat de
convergencia i als parametres del solver. El tragat de convergéncia mostra com
convergeix la soluci6. Els parametres del solver permeten manipular les iteracions del
solver per a millorar la precisié o millorar la velocitat amb resultats menys precisos. Es

poden utilitzar els valors predefinits o caviar els seglients elements:

- En nombre maxim d’iteracions (P1)

- Llindar de detencié (P2)

Per a millorar la precisio caldra disminuir el llindar de detencié. En situacions de
convergéencia lenta, es pot millorar la velocitat amb resultats menys precisos
incrementant el valor del Umbral de detencié o disminuint el nombre maxim

d’iteracions.
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2.8.4 Estatica lineal, dinamica lineal i dinamica no lineal

Suposicié de linealitat. La relacié entre carregues i respostes induides és lineal. Per
exemple, si es duplica la carrega, la resposta del model (desplacaments, deformacions
unitaries i tensions) també es dupliquen. [12]

Es pot realitzar la suposicié de linealitat si:

- Tots els materials del model compleixen la llei de Hooke, aixo0 és, que la tensio
és directament proporcional a la deformacio unitaria.

- Els desplagaments induits son suficientment petits com per ignorar el canvi de
rigidesa causat per la carrega.

- Les condicions de contorn no varien durant I’aplicacié de les carregues. Les
carregues han de ser constants en quant a magnitud, direccid i distribucié. No

han de canviar mentre es deforma el model.

)
&

»(E)
Figura 2.19 exemple de grafica de material lineal

Estatica lineal. En els analisis estatics lineals, les carregues s’apliquen lenta i
gradualment, fins que assoleixen les seves magnituds completes. A continuacio les
carregues romanen constants (sense variacio en el temps). Les acceleracions i velocitats
del sistema excitat son insignificants i, per tant, no es tenen en compte les forces

d’inércia o amortiment en la formula:

[K1{u} = {f} (2.23)

On,
[K] : matriu de rigidesa
{u} : Vector de desplacament

{f} : Vector de carrega
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La solucié produeix desplacaments i tensions que son constants.

Dinamica lineal. En els estudis dinamics lineals, les carregues aplicades varien en el
temps. Les carregues poden ser deterministes (periodiques i no periodiques) o no
deterministes (no es poden preveure amb precisio pero si que es poden descriure des de
un punt de vista estadistic). Les acceleracions i velocitats del sistema excitat son
considerables 1, per tant, s’han de tenir en compte les forces d’inércia o amortiment en

la formula:

[M]{u(D)} + [Cl{u(®)} + [K]{u(@®)} = {f(©)} (2.24)
On,

[K] : matriu de rigidesa

[C] : matriu d’amortiment

[M] : matriu de massa

{u(t)} : vector de desplagament dependent del temps
{u(t)}: vector de velocitat dependent del temps
{i(t)} : vector d’acceleracié dependent del temps

{f(t)} : vector de carrega dependent del temps

La resposta del sistema es proporciona en termes de historials de temps (amplitud-

temps) o en termes d’espectre de freqiiéncia (valors de pic-frequéncia).

Per els analisis dinamics lineals, les matrius de massa, rigidesa i amortiment no varien

amb el temps. [13]

Dinamica no lineal. L’analisi lineal es basa en les suposicions de estatica i linealitat i,
per tant, és valid sempre i quan aquestes suposicions siguin valides. Quan falla una o
varies de les suposicions, 1’analisi lineal produeix prediccions incorrectes 1 s’ha

d’utilitzar 1’analisi no lineal per a modelar les no linealitats.
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L’analisi dinamic no lineal treballa amb materials no lineals (com el cautxd, espumes o

metalls que superen el punt d’elasticitat), condicions de contacte i grans desplagaments.

'*' Andlisis analisis
no lineal lineal

Fuerza
aAnalisis
no lingal

™

Desplazamiento

Figura 2.20 Comparacio de grafiques per a analisis lineal i no lineal
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3. Antecedents

Figura 3.1 Una sala per a proves de motors annexada a la sala de control.

Aquest projecte s’ha realitzat en 1 per ’empresa AVL Ibérica. Aquesta empresa es
dedica a dissenyar i instal-lar sales adaptades per posar a prova motors de combustid
interna. El client, fabricant d’automobils, mostra els requisits a I’empresa 1 aquesta
dissenya la cambra segons les seves necessitats. Des de solament un suport per als
motors, 1’eleccid del dinamometre més adient, la bancada de suport 1 I’eix d’uni6 entre
motor i dinamometre; fins a una sala completa amb insonoritzacio, control de les
condicions d’atmosfera, ventilacio, mesuradors sonors, aillament sismic del suport amb

les cimentacions...
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Suspension
elastica (6 uds)

Frame o Bancada
dinamometro

Figura 3.2 Exemple de model CAD d’una instal-lacié per a tests de motors.

Tots els dissenys pero, necessiten una bancada de suport per al dinamometre, que
actuara de carrega dinamica sobre el motor, mentre es posa a prova el seu rendiment i
reaccions sota diferents condicions de treball. En la figura 3.2 podem veure un exemple

de bancada per dinamometre, etiquetada com a “Frame o Bancada dinamometro”.

Aguesta bancada haura de tenir una vida util on resistira les tensions considerant les
vibracions del sistema provocades pel moviment constant del motor de combustié a

través de tot el seu rang de revolucions.

Figura 3.3 Model en CAD d’una bancada
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Modeliname: FOO116595_Intermdediate Frame with cut outs DD - for simulation
Studienname: Studie 1
Dar i Fre

URES (mm)
636524001
583504001

_ 530484001

. 477484001

. 424384001
371324001
I 3182e+001
| 26524001

L 242284001

. 1.591e+001

1.061+001
5.304e+000
0.000e+000

Figura 3.4 Resultat d’un estudi de freqiiencia

L’empresa per la que s’ha realitzat el projecte es una internacional amb varies oficines a
diferents paisos, que treballen com a filials de la central que esta a Graz, Austria, de la
qual obtenen els productes que després instal-laran per els clients. Entre les diferents
oficines hi ha comunicacio, pero totes treballen independentment per als seus clients, de
manera gque, mentre que hi ha col-laboracid, també hi ha competencia. Aixi doncs, no
tots els avengos que la i+d de Graz realitza son compartits amb les filials, d’aquesta

manera la central segueix tenint avantatge.

Per entendre-ho més bé, en quant el tema que ens ocupa, les bancades de proves; la filial
de Mataré té dues opcions, invertir en i+d per desenvolupar les seves bancades o
utilitzar les bancades que desenvolupades per la central. Normalment, com és logic,
s’utilitzen els productes estandards de Graz, pero a vegades, donades les especificacions
del client, els hi es necessari 0 més adient dissenyar els elements especialment per al

projecte en qlestio.

Cal explicar aixo perque se sap que les bancades desenvolupades per la central s’han dut
a terme estudis de vibracions i estan optimitzades de manera que les vibracions modals
de la bancada no repercuteixin de manera important en el seu funcionament normal.
Pero,cal remarcar qué, mentre que els resultats del estudi de formes modals és entregat a
la filial en forma d’imatges (figura 3.4), el procés que s’ha dut a terme per a arribar

aquests resultats no és revelat en cap cas.
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4. Especificacions tecniques

4.1 Software i Hardware

El software utilitzat dins de I’empresa per part dels enginyer per a dibuixar els planols
de la instal-lacid que s’ha de portar a terme per al client és el Solidworks de Dassault
Systéemes, i amb el que també hem treballat en algunes de les assignatures de la

universitat.

Aquest software de disseny compta amb diferents moduls que es poden afegir al basic

comprant-ne les llicencies, i que amplien les possibilitats de dibuix i analisis.

En la segiient taula podem veure les opcions que I’empresa Dassault Systemes ens

ofereix a en quant a la compra del seu software[14]:

Figura 4.1 Taula de possibilitats d’analisi i simulacio de SW
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L’empresa compta amb varies llicéncies de tots els moduls i jo com a estudiant també
posseeixo una llicéncia completa, aixi que no sera cap problema el poder utilitzar totes

les possibilitats que aquest software ens ofereix.

El hardware en el que farem correr aquest software ha d’estar orientat a poder suportar
una gran quantitat de calcul, i processar una gran quantitat de dades. Es per aix0 que
I’ordinador que utilitzarem, tot i tenir una velocitat de rellotge no massa alta, de
2.33GHz, compta amb una ampliada memoria RAM de 12Gb. El model d’ordinador es
un Dell Precision T54000.

4.2 Bancada

La bancada que analitzarem durant el desenvolupament del projecte es una bancada
dissenyada i fabricada per la propia empresa, no per tercers, i que forma part d’una
instal-lacié de proves per a motors encarregada per un conegut fabricant d’automobils

espanyol.

Es tracta de la “Bancada para freno C2” constituida per lamines d’acer estructural S235,

amb un limit elastic de 235 N/mm?[15], de 22mm de gruix i soldades entre si.

Aquesta es la bancada que analitzarem i sobre la que obtindrem els resultats al final. Tal
i com s’ha descrit en ’abast, es fara visible si els esforgos que haura de suportar la
bancada son massa grans per I’estructura, es a dir, que en algun punt es superen els 235

N/mm? que corresponen al limit elastic del seu material.

Es compta amb un model CAD 3D d’aquesta bancada:

Figura 4.2 model CAD de la Bancada C2
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Nota: el rectangle visible a la superficie de la bancada, tant sols es la superficie on va

recolzat el dinamometre.

Del model en podem extreure els planols:
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Figura 4.3 Planols de la bancada C2
4.3 Dinamometre o fre dinamomeétric

En el mon del testeig de motors, quan es parla de dinamdmetre, no ens referim al invent
de Isaac Newton basat en 1’estirament d’una molla per mesurar forces o pesar objectes;

si no a un fre dinamomeétric.
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Els frens dinamometrics son els encarregats de crear un par resistent que es el que
proporciona la “carrega” al motor. Aquesta carrega ha de ser variable per a assajar

diferents condicions operatives del motor. [16]

Hi ha diferents tipus de frens basats en diferents principis: de friccio, hidraulics,

electrics...

El fre dinamométric que ens ocupa es de tipus electric de corrent alterna. Es tracta del
fre dinamomeétric DynoDur APA 202/12, del qual comptem amb el seu llibret de
caracteristiques de on en podem obtenir les dimensions, massa, potencies, aixi com la

seva corba de Torque/Poténcia-revolucions gque es pot observar a continuacié [17]:

/A VlL Asynchronous Dynamometer Generatorischer Betrieh PLP 525/220/12 gen
Generator Operation 04/05

AVL LIST GambH APA 202/12 P0/GO Mode Frein

Graz/ Austria
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Figura 4.4 Diagrama de potencia del Dinamometre APA202

També es compta amb un model en CAD del dinamometre
4.4 Eix de connexio

L’eix que transmet la potencia des de el dinamometre fins al motor que s’esta provant es

un eix de Cardan.
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El Cardan es un component mecanic que permet unir dos eixos que giren en un angle
diferent 1’un respecte 1’altre. El seu objectiu es transmetre el moviment de rotaciéo d’un

extrem a un altre tot i aquesta diferencia d’angle.

Figura 4.5 Exemple d’un eix de Cardan

Per a la simulaci6 s’utilitzara la modelitzacié d’un eix de Cardan estandard com el que

es pot observar en la figura 4.5, i es podria obtenir proveidor com Hebico.
4.4 Amortidors

Tal 1 com s’ha descrit en 1’abast, ens interessa comparar les diferencies entre els
resultats en la bancada quan treballa sense cap tipus d’amortidor instal-lat, i quan pel
contrari, algun element elastic es incorporat en el sistema. I en el cas que 1’estudi sense
amortidors ens confirmi que, amb les vibracions aplicades en 1’estructura, la tensio
sobrepassa el limit elastic, o s’hi apropa perillosament, es recomanara la incorporacid
d’uns antivibradors adequats que obtindrem dels catalegs dels proveidors regulars de

I’empresa, que son Paulstra [18] i Schwingmetall [19].

Aquests catalegs compten amb totes les mesures principals de tots els models
d’antivibradors, aixi com amb les seves propietats d’amortiment, carrega maxima,

massa i tipus d’elastomer.
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5. Desenvolupament del projecte

Una vegada donada la teoria i els antecedents sobre els quals es recolza el projecte que
s’ha dut a terme, es pot procedir a la descripcié del procés que s’ha seguit, i tot el que

s’ha descobert el desenvolupament del métode d’analisi de vibracions amb software

CAD.

Durant la narraci6 del treball, s’utilitzaran conceptes que s’han descrit en els apartats
anteriors, per tant es donen per coneguda i entesa tota la teorica descrita fins ara i no

caldra tornar-la a desenvolupar.
5.1 Preparacio del model de la bancada

El primer pas és la construccid del model de la bancada sobre el que treballarem

realitzant els estudis i simulacions necessaris.

Abans de considerar la simulacié de les vibracions en la bancada, els enginyers
encarregats del disseny ja hi han estat treballant, per tant no cal planificar i dissenyar la
bancada des de zero, si no que el es fara és, o bé dibuixar en SW la bancada a partir dels
planols del disseny, o podria ser que la bancada ja comptés amb un model en 3D acabat,
de totes maneres caldra fer algunes modificacions per a poder realitzar simulacions

sobre la peca.

De la mateixa manera que es compta amb els planols de la bancada, també comptem
amb la informacid sobre el material amb que sera fabricada. En el cas que ens ocupa, se
sap que la bancada sera construida amb lamines de 22mm de gruix i soldades entre si,

d’acer estructural S235, que té un limit elastic de 235 N/mm?.

Es un requisit imprescindible per a la realitzacié d’estudis en SW, que les peces sobre
les quals es volen veure els resultats tinguin definit el material del que estan
constiturdes, ja que aixo li aportara les propietats que permetran al software calcular els

valors que necessitem.

Especificacio del material. Per fer aix0 es té varies opcions. Es pot especificar el

material que es vol aplicar des d’una llista predeterminada, i bastant amplia, amb la que
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ja compta el solidworks, amb materials de tot tipus ja classificats i agrupats segons el
tipus de material. Un cop hem trobat el material que volem aplicar, també es té 1’opcio
de modificar-ne els valors numerics que defineixen les seves propietats, i aixi poder
obtenir uns valors més adequats en el cas que el material predeterminat de la llista no
acabi de ser del tot precis amb el material que estem utilitzant en la realitat. Per altim,
podria donar-se el cas que el SW no comptés amb el material que necessitem; en aquest
cas es pot crear un material personalitzat, donar-li el nom que es desitgi i guardar-lo

dins de la biblioteca de materials per poder trobar-lo més tard en cas que torni a ser de

menester.
Propiedad Walor Unidades
Modulo elastico 2.100000031e+011 | Nim"2
Coeficiente de Poisson 0.28 N/D
Médulo cortante 7.9e+010 Nim*2
T = - - Densidad de masa 7800 kg/m*3
—|-/#=| DIN Acero (estructural) | Limite de traccion 360000000 Nimr2
i e 1.0035 (5185) Lim'rte de compresion en X MNim*2
— Limite: elastico 235000000 Nim*2:
= 1.0036 (5235JRG1) Coeficiente de expansion térmica 1.1e-005 1K
= Conductividad termica 12 WIim K)
= 1.0038 (5235IRG2) Cah:h.r especifico : : : 440 Jikg-K)
Cociente de amnrtinuamigntn del material NIy

= 1.0044 (5275IR)
Figura 5.1 Llibreria de materials del SW

Com es pot veure en la fig. 5.1, el material que busquem es troba dins del grup de acers
estructurals i es troba completament definit, és a dir, compta amb els valors necessaris
per poder obtenir els resultats que volem sobre totes les peces a les quals s’apliqui

aquest material.

Com s’ha comentat amb anterioritat, és possible que ja es compti amb un model 3D en
CAD acabat. El problema en aquest cas €s que les peces estan creades merament amb
I’objectiu de que els enginyers i més tard el client, puguin visualitzar tota la sala de
proves que s’esta dissenyant pel projecte que els ocupa. De manera que les peces
extretes de dins del conjunt de models que conformen el disseny general de la sala son
perfectament valides per la comesa de visualitzacié dels planols, perd per raons de
complexitat de la geometria, interferéncies entre solids o errors en el modelatge, fan que
no siguin peces optimes per a realitzar amb elles un estudi de simulacié, que és més

exigent amb la semblanga del dibuix amb la geometria real de la peca.
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Es per tot aix0 que utilitzant un model CAD fet amb anterioritat, es pot donar el cas que
el document del model consti de diferents solids que inclUs poden representar peces que

no formen part de la bancada:

Diferents solids. Si la peca que interessa estudiar ve composta per diferents solids en el
mateix document de SW, s’hauran d’unir abans d’utilitzar-la en un estudi o abans

d’incloure-la en un assemblatge del sistema que es vulgui estudiar.

Si el model en CAD inclou solids que no pertanyen exclusivament a la peca que
interessa, han de ser eliminats totalment. Per exemple, si estem utilitzant un document
on el model de la bancada inclou cargols i femelles de subjeccid, o qualsevol altre
element mobil que no formi part del que serien les parts soldades a la bancada en la
realitat, s’hauran d’esborrar del model, ja que s6n font de problemes de modelatge i de

simulacid, a més d’augmentar la complexitat de la geometria que voldrem estudiar.

La resta de solids es poden unir entre ells per formar un Unic solid utilitzant I’operacio
“combinar” del SW. Per fer aix0, no obstant, cal assegurar-se que tots els solids que
volem combinar tenen contacte entre ells en almenys una cara de cadascun. El contacte
entre aresta i cara produira una operacio de gruix 0, i per tant el software detectara un

error de construccio.

““““““ n L L WS ANALID 08 SSINA Ly
Operaciones @ Redondeo/Redondo... @
Matriz/Simetria ¥ | @ | Chaflan... -
. E e )
Operacidén Cierre 4 -
Taladro 4
FeatureWorks 4 , )
@ Angulo de salida...
Superficie 4 @ Vaciado...
Cara 4 @ Nervio..
Curva 4 @ Escala...
Geometria de referencia 4 Fa Cipula...
N ﬁ., Ferma libre...
Chapa metalica L4 =
_ fffty | Deformar...
Piezas soldadas 4 @ |Indentacis
ndentacidn...
Moldes Y & .
i\ | Flexionar...
? Vista explosionada... I;éﬂ Envelver...
d | Croguis con lineas de explosion -
B X Cavidad...
™ | Pieza... B -
B - N Union... A
ieza simétrica...
(& | Combinar... = [
Z | Croqui fiy | Intersect
raquis ntersectar...
- e =

Figura 5.2 Localitzacio de [’operacio “combinar”
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L’objectiu d’utilitzar 1’operacié “combinar” és que, més tard, al realitzar ’estudi, la
peca es comporti com un Unic solid. Si no fem aixo, els solids que conformen la peca
podrien arribar a penetrar-se entre ells a causa de les deformacions produides. Una altra
forma d’evitar aixo, sera utilitzar I’opci6 de contacte global sense penetracié permesa en
el solver de I’estudi, perd s’ha comprovat que aquesta opcio influeix molt en del temps

de calcul, incrementant-lo considerablement.
5.2 Estudi de frequencies propies

Es parteix de la bancada que es vol analitzar i que s’ha modelat i preparat préviament.

En aquesta fase es tracta de dur a terme un estudi de freqiiéncies modals sobre la peca,
sense introduir cap forca ni carrega externa, pel fet que aixi aconseguirem les dades de
les frequencies naturals de la bancada sense cap interferéncia.

Dins de les possibilitats d’estudis que ens ofereix el software en la seva versid “SW

Simulation Professional”, ja hi ha inclos 1’estudi de freqiiéncies naturals. [20]

x

Tipo
|f’_z*| Analisis estatico

|Q§J| Estudio de frecuenda

Figura 5.3 Tria de l’estudi de freqiiencia

Abans de correr I’estudi, perd, encara cal definir les subjeccions de la peca. Es a dir,
com la bancada esta subjecta al seu entorn. En la realitat, els solids estatics estan en
contacte amb algun recolzament, ja sigui el terra o qualsevol estructura. Definir les
subjeccions es dir-li al programa on estan els punts de recolzament en aquest solid, i

més important encara, de quin tipus s6n aquests subjeccions.
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Figura 5.4 Tipus de fixacions

Com es pot observar en la fig. 5.4 el software permet definir qualsevol tipus de fixacid

que el solid podria tenir amb el seu entorn. En el cas de la bancada C2 va fixada al terra
a través de 10 cargols 18mm de diametre, els forats dels quals es troben modelats en la

cara inferior del model, que és la que esta en contacte amb el terra. Per tant, s’ha de

definir com a geometria fixa, aquests 10 forats, ja que estan restringits en tots els seus

graus de llibertat.

Figura 5.5 Localitzacié dels forats a la base de la bancada
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Figura 5.6 Visualitzacid dels forats amb fixacid

No n’hi ha prou amb aquesta fixacid, perd. Cal definir una subjeccid del tipus
“rodillo/deslizante” en tota la cara inferior, ja que aquesta cara també esta en contacte
amb el terra. Tot i que pot semblar poc important, el fet de no afegir totes les
restriccions, donara lloc a deformacions del cos, que no es podrien produir en la realitat.

Figura 5.7 Definicio de la subjecci6 de la base

Un altre factor a tenir en compte son el nombre de freqliencies modals que es vol que el
software calculi. Dins de les propietats d’estudi es poden escollir la quantitat de modes a
analitzar. El nombre que s’esculli dependra de la pega, ja que, per a que I’estudi sigui
efectiu s’ha de trobar la quantitat de freqiencies modals que continguin un index de
participacio de massa de la pega suficientment alt. Normalment es considera suficient
quan la suma de massa modal efectiva es troba per sobre del 85% del total.

Aixi doncs, es pot comencar per analitzar les 15 primeres frequencies modals. Una
vegada completat I’estudi, es llistara la participaciéo de masses, per comprovar que,
efectivament, superen el 85% en alguna de les direccions de 1’eix de coordenades. En
cas que no fos aixi, n’hi ha prou amb augmentar el valor fins a obtenir-ne un

suficientment alt.
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Figura 5.8 Opcions de [’estudi i participacio de masses

En la mateixa finestra per especificar el nombre de frequéncies que volem analitzar,
també podem canviar el tipus de solver entre Direct Sparse o FFEPIus. En la base
tedrica s’ha descrit els dos solvers 1 s’ha donat pistes per com triar un o 1’altre. En cas

de dubte, pero, es recomana marcar sempre la opcid “automatic”.

Finalment nomes queda mallar el solid i executar I’estudi. Normalment s’utilitzaria una
malla estandard, ja que aquesta agilitza més ’estudi, Perd per a la bancada que s’esta
analitzant aqui, la malla estandard dona problemes en algunes arestes. Aixi que

s’aplicara una malla de curvatura amb una finor intermitja.

5.2.1 Resultats

Un cop acabat I’estudi de freqiiéncies es poden obtenir en el model, la visualitzacio de
totes les formes modals del solid que s’han decidit resoldre. En aquest cas, fins a la
freqliencia modal nimero 15. En la seguent fig. 5.9 es comparen les 4 primeres formes
modals. L’escala de colors indica el desplacament maxim en mil-limetres de les

diferents parts de la bancada mentre vibra a la frequiéncia que ocasiona la forma modal.
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Nombre de modelo: BancadatEiud ORI R " av B~ Nembre de model: Bancada Freno C2
Nombre de estudio: freq T Nombre de estudio: frecuencia
Tipo de resuttado: URES (mm) Tipo de resultada Frecuencia Desplazamientos3 [
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. 7.384e+00 - 1.618e+002
- B.461e+00 - 1.416e+002
5.538e+00 L 1.213e+002
! 4.615e+00 . 1.011e+002
. 3.692e+00 Y | 8.083e+001
- 2.769e+00 1 ' - 6.066e+001 |
1.846e+00 4.044e+001
I 9.230e+001 I 2.022e+001
0.000e+00 0.000e+000
MNombre de modelo: Bancada Fra Nambre de modekb: Bancada Freno C2
Nombre de estudio: frecuer - Nembre de estudio: frecuencia
Tipo de resuttado: Frecuenci S URES (mm) Tipo de resultada Frecuencia Desplazamiertost
Forma modal: 2 Valor = Formamoda: 4 Valor= 33761 Hz
Escala de deformacion: 1.141e+002 Escala de deformacion: 0 451304 -228e+002
. 1.046e+002 .317e+002
. 9.507e+001 - 2.106e+002
. B8.556e+001 - 1.896e+002
. 7.608e+001 . 1.685e+002
. B6.655e+001 . 1.474e+002
= ! 5.704e+001 l 1.264e+002
4.753e+001 1.053e+002
| 3803e+001 Y | 8.426e+001
7 . 2.852e+001 1 . 6.319e+001
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Figura 5.9 primers 4 resultats de [’estudi

1 270.49 2.49-102
2 346.25 8.79-10*
3 367.19 1.14-102

4 376.47 2.36-10?

Taula 5.1 Primeres 4 freq. modals de la bancada

Realitzant aquest estudi s’han obtingut les freqtiencies modals de la bancada. Com es
pot comprovar sén freqiiencies molt altes. Per a que la bancada entrés en ressonancia i
es produissin els desplagaments tant grans que s’observen en els resultats de la fig. 5.9
caldria una excitacié de com a minim 270Hz que sén més de 16.000 revolucions per
minut. Aixi doncs, és clar que un motor de combustié comercial estranyament arribara
aquests rangs de revolucions. Pero també és veritat que una bancada no és un element
aillat dins d’una sala de proves de motors, Si no que esta en contacte amb altres
elements, carregues i forces que ha de suportar i que influiran també en les frequéncies i
formes modals d’aquesta. Per tant, ara cal realitzar estudis incloent aquests elements

extres.
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5.3 Masses i forces remotes

Fins ara I’estudi de freqiiéncia realitzat, ha estat tant sols sobre el model de la bancada,
cap altre element del conjunt que formen la instal-lacié de tests ha sigut involucrat en

els estudis.

Ara pero s’ha d’incloure els elements que van recolzats fisicament sobre la bancada,
d’aquesta manera podrem observar la influéncia d’aquests cossos en el comportament
de la bancada en quant a moviment i esforcos derivats de les vibracions. Els elements
que van recolzats directament sobre la bancada son el dinamometre i la proteccio de
I’eix de connexid entre el dinamometre i els motors que es voldran posar a prova en el

futur.

En la fig. 5.10 podem veure 1’assemblatge conformat pels solids de la bancada, el

dinamometre 1 la proteccié de I’eix.

-
Figura 5.10 Assemblatge del conjunt

Aix0 crea un problema, i es que el software, per realitzar qualsevol estudi, crea una
malla en tots els solids del model CAD i després analitza tots aquests components
incloent-los en I’estudi. Aixo fa que el temps de preparacid i resolucio del estudi per
part del software es vegi molt augmentat. Per altre banda, es necessiten només els
resultats de I’estudi en la bancada, ja que és 1’element en fase de disseny 1 el que pot
estar subjecte a canvis, mentre que el dinamometre i la proteccio d’eix son elements ja

fabricats i la geometria no pot variar.
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En aquesta fase es procedira a incloure els elements esmentats en forma de masses
remotes, es a dir, descriurem el solid 1 I’inclourem de forma virtual, perdo no es creara
una visualitzacié del mateix en el model CAD i per tant tampoc es mallara ni analitzara

al realitzar qualsevol estudi.

Les carregues, restriccions i masses remotes poden simplificar un model. Estan

disponibles les segiients opcions:

Carrega remota (transferencia directa). Les carregues remotes (forces i/o
moments) s’apliquen en un punt definit per les ubicacions X, Y y Z, amb
referéncia al sistema de coordenades seleccionat o al sistema global de
coordenades del model. Els moments remots s’apliquen al voltant de 1’eix del
sistema de coordenades. El programa calcula i aplica les forces equivalents
automaticament a les cares del solid que s’han seleccionat. Una forca aplicada en
una ubicacié remota, es transfereix com una forca i moments equivalents,

aplicats sobre les cares del solid seleccionades.

Per exemple, si s’aplica una for¢ca remota F a una cara, com es mostra en la
fig.5.11, el programa aplica forces que son equivalents a un moment M=F x d, a

més de la forca F.

Fuerza remota aplicada
a esta cara \

/ Fuerza remota

/ M=Fxd l
F ¥ ——4\
e

Qrigen del sistermna

k de coordenadas
< seleccionado

d

Figura 5.11 Esquematic d 'una transf. directa

Carrega 0 massa remota (connexié rigida). Una ubicacié remota és una
ubicacio fora del geometria del solid del model. S’utilitzara aquesta funcio per a

definir forces concentrades, moments i una massa en la ubicaciéo remota que
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s’haura definit. La ubicacié especificada estara connectada a les entitats
seleccionades mitjangant “barres rigides”. Per tant, les entitats seleccionades
(cares, arestes i vertexs) del solid, al estar connectades de forma rigida a un punt

en comu, nomes poden deformar-se com un solid rigid.

Es definira una massa remota que representi el component que es volen ometre.
La ubicaci6 de la massa ha d’estar en el centre de gravetat del component sense

modelar.

Las barras rigidas

. conectan el punto de
Las caras selecciohadas aplicacion a las caras

SE MOYEran comao un seleccionadas
cUerpo rigido N\

<

Fuerza remota

_ Momento
rermoto

CQrigen del sistema
de coordenadas
seleccionado

Figura 5.12 Esquematic d 'una connexio rigida

Els solids tractats com a masses remotes s’exclouran del mallat, pero les seves

propietats fisiques 1 moments d’inercia es tenen en compte en els analisis.

Aixi doncs, substituirem el dinamometre i la proteccié per masses remotes. | a més,
també inclourem el parell ocasionat per la rotacié del dinamometre quan esta en marxa i

provinent de I’eix de connexid entre el motor i el dinamometre.
Els passos a seguir son els seglients:

Un cop es té el model de la bancada obert s’ha d’activar el simulador del programa i

seleccionar el tipus d’estudi que es vol dur a terme.

Es un cop dins la fase de preparacio de I’estudi que s’ha d’introduir els elements per

masses remotes amb connexid rigida amb la bancada, ja que estan en contacte directe.

Fent clic a carregues externes entrem dins del manager de propietats d’aquesta funcio.
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X

Tipo

~ Carga (transferenda
~ directa)

—. Carga/Masa (Conexion
[(_1 .
= rigida)

@ Cara<1=@Bancada Fre

Figura 5.13 Menu de la carrega remota

El software demana que les masses siguin aplicades sobre una cara de la bancada. Com
que el dinamometre no ocupa tot 1’espai de la cara superior de la bancada, si no que es
recolza sobre una superficie menor, no podem seleccionar la cara directament, si no que
haurem de partir la cara superior de la bancada per dibuixar-hi un quadrat de les
mateixes dimensions que la cara inferior de la bancada. En la fig. 5.13 podem veure que
en la cara de contacte entre la bancada i dinamometre hi ha dibuixat un quadrat que

defineix la superficie de contacte entre ambdds.

Figura 5.14 Contacte amb el dinamometre

D’altra banda, la superficie de contacte de la proteccié amb la bancada, si que és la

totalitat de la cara de contacte entre ambdos.
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Figura 5.15 Contacte amb la proteccio

També¢ caldra definir la posici6 en ’espai del centre de masses dels solids, 1 la massa en
Kg dels mateixos. El pes s’ha extret del cataleg de propietats tant del dinamometre com

de la protecci6 de I’eix, que és de 1225 Kg 1 245 Kg respectivament.

Un cop definits tots els parametres, visualitzarem les masses remotes en 1’assemblatge

de la seglient manera:

Figura 5.16 Visualitzacié de les masses remotes

Ara cal incloure el parell provinent de I’eix. Com que I’esmentat eix no va recolzat
directament sobre la bancada, de moment s’inclou en I’assemblatge de totes les peces, i
no es pot aplicar la massa del mateix sobre la bancada. De totes formes si que s’aplicara
el parell, que prové de I’eix 1 es transmet a la bancada a traves del dinamometre, i que
per tant, estara aplicat sobre la mateixa superficie sobre la que es recolza el

dinamometre, 1 que s’ha definit anteriorment.
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De la mateixa manera que s’ha definit les masses remotes anteriors, ho fem amb el

arell, pero en el property manager, seleccionarem “momento”.
9 5

[#] Momento
El M=m W

Figura 5.17 Seleccio unitats del moment

g

Caldra també definir la magnitud d’aquest parell en N x m. Aix0 presenta un problema
obvi, i és que el parell generat pel dinamometre no és un valor constant, si no que depén
de les revolucions per minut en que el dinamometre fa rotar ’eix. Es per aixo que
s’analitzaran dues alternatives per a aquest fet. La primera opci0, realitzar tants estudis
de freqliencies, com valors del moment ens interessi visualitzar; i la segona opcio,
realitzar un estudi dinamic on el moment varii en el temps. Aquestes dues opcions

s’exploren en els segiients punts d’aquest projecte.

Finalment, amb tot plenament definit, obtenim les dues masses i el moment remot

visualitzats en el programa aixi:

Figura 5.18 Visualitzacié de les masses i el moment remot
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5.4 Estudi de frequéncia estatic

Com s’ha esmentat abans, al definir el moment com forca remota aplicada sobre la
bancada, s’ha de definir també el valor d’aquest parell. Una de les opcions és realitzar
tants estudis de frequéncies com valors del moment del dinamometre es creguin

oportuns analitzar.

D’aquesta manera, s’han realitzat 3 estudis de freqiiéncies com els del punt 5.2, amb

tres valors diferents: 0, un valor entremig, i el valor maxim.

El moment que produeix el dinamometre es pot observar en 1’apartat de propietats del
cataleg del dinamometre que anira instal-lat sobre la bancada que s’esta analitzant. En el

cas d’aquest projecte, la corba parell-rpm del dinamometre és la seglient:

/A |V|L Asynchronous Dynamometer Generatorischer Betrieh PLP 525/220/12 gen
Generator Operation 0405

AVL LIST Gt APA 202/12 PO/GO Mote Frein

Craz [/ Austria

720 360

640 \ 320
560 280

. T / \\ N -
AN T
g N 0 B
g 20 //// \\ 20 E
N/ s S

V4 40

1] 0
a 2000 4000 6000 8000 10000 12000

=== Short Time Torque === Torque === Short Time Power === Power Speed - [rpm]

Figura 5.18 Grafica Torque-Revolucions del dinamometre

Observant la grafica de la fig. 5.18 s’han seleccionat 3 valors: 0, per quan el
dinamometre no esta en funcionament; 250Nm, que és un valor entremig i que
correspon al dinamometre rotant a 9000 rpm; i 560Nm, que correspon als primers

moments d’arrencada del dinamometre, entre 0 i 4000 rpm.
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5.4.1 Resultats

Seguint tots els passos descrits en els punts anteriors, s’han obtingut els resultats dels 3

estudis.

S’observa el resultat de les primeres 4 freqlencies modals de ’estudi per un valor de

parell maxim de 560N-m:

Marmbre ce modela: Estuchia de Frecuencia C2
Mombre de estudio: Estudio de Frecuencia-Torgue maximo = 560 hm

Tipo de resultada: Frecusncia Desplazamisntos1
Forma macal 1 Walar =
Escala de deformacion: 16.9239

URES tmim)
64335 Hz
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1 486e+000
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0.000e+000

Mombre de mocelo Estudio de Frecuencia C2

haombre de estudio: Estudio de Frecuencia-Targue méximo = 560 Mm
Tpode resutsdo Frecuenda Desplazamientos3

Forma modat 3 Walor= 13967 Hz

Escak de deformacion: 4.46218

M

b
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2.650e+001
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- 1 888e+001

- 1 7ETe+001

~ 1 54Be+001
1.325e+001
-, 1104e+001
. §.83de+000

- B.526e+000

4 M 7e+000
l 2.209e+000
0.000e+000

Mombre de modelo: Estudio de Frecuencia C2
Mombre de estudio: Estudio de Frecuencia-Torgue maximo = 560 hm

Tipo de resultado: Frecuencia Desplazamientos2
Forma modal: 2 Yalor =
Escala de deformacion: 5.44906

N

>

URES (mm)
91,802 Hz

221624001

203284001

L 1.B4Te+001
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3 B94e+000
1.547e+000
0.000e+000

Mombre de modelor Estudio de Frecuencia C2

Maombre de estudio: Estudio de Frecuencia-Targue méximo = 560 Mm
Thoderesutado Frecuenca Desplazamientosd

Forma modat 4 “alor = 17519Hz
Escala de deformacicn 5.15631

i

b

Figura 5.19 Primeres 4 formes modals

I se’n llisten les freqiiéncies propies d’aquestes formes modals:

Mombre de estudio; Estudio de Frecuencia-Torgue masimo = 560 Mm

M2 de modo |FrecuencialF ad/zeq)
404.25
2 A7E.21
3 avr a7y
4 1100.7

FrecuencialHertz]

Perindo[Segundos)
0015543
0010893
0.0071598
0.0057082

64.335
31.802
13967
175119

Figura 5.20 Primeres 4 freq. modals
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0.000e+000
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S’observa el resultat de les primeres 4 freqiiéncies modals de 1’estudi per un valor de

parell de 250N-m:

Mambre de modele: Estudia de Frecuencia C2

Mombre de estudio: Estudio de Frecuencia-Torgue medio= 250 Nm
Tipo de resultaco: Frecuencia Desplazamisntost

Forma modal 1 “alor = B4.325 Hz

Escala de deformacidn: 169737
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Mamixe o= modela Estudio de Frecuencia C2

Nombre o8 estudio: Eftudio de Frecuencia-Torgue medio= 250 Nm
Thode resutado Frecuencia Desplazamientos3

Forma mocat 3 Valor = 13851 He
Escala de deformacion: 4.49954
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Mombre de modelo: Estudio de Frecuencia C2
Mombre de estudio; Estucdio de Frecuencia-Torque medio= 250 Nm

Tipa de resuttada: Frecuencia Desplazamientos2 URES (mm)

Formamodal 2 Walor= 91634 Hz
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Nombre o modela Estudio de Frecuencia C2

Momkre de estudi: Estudio de Frecuencia-Torgue medio= 250 hm
Thode resutado Frecuencia Desplazamientosd
Forma macat 4 Walar=  17389Hz
Escala de deformacién: 5.20271
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Figura 5.21 Primeres 4 formes modals

I se’n llisten les freqiéncies propies d’aquestes formes modals:

Maombre de eztudio: Estudio de Frecuencia-Tarque medio= 250 Mm

M? de modo | FrecuencialR ad/zeq)
40416
2 A7h.E8
3 av0.26
4 10926

FrecuencialHertz)
B4.325
91.654
138.51
173.89

PeriodolSequndos]
0.015546
0.o0at
00072199
00057506

Figura 5.22 Primeres 4 freg. modals
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S’observa el resultat de les primeres 4 freqiiéncies modals de I’estudi per un valor de

parell de ON-m:

Mombre de modela: Estudio de Frecuencia C2 Mombre de modela Estudio de Frecusncia C2
Mombre de estudio; Estudio de Frecuencia-Torgue = 0 Nm Mombre de estudio: Estudio de Frecuencia-Torgue = 0 Nm
Tipo de resultado: Frecuencia Desplazami; URES (mm) Tpode resutado Frecuencia Desplazamientos3 LURES (mm)
Farma mocal 1 Yalor = 64,327 Feorma madat 3 ‘alar = 1385 Hz
Escala de deformacion: 16,97 & 906e+001 Escala e deformacion: 44895 2 B29e+001
&164e+001 2 410e+001
L T A422e+000 L 2191e+001
. B.6E0e+00 . 1.872e+001
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LANHE-F-6v-@A-E-
Mombre de modelo: Estudio de Frecuencia C2 Mombre de modelo Estudio de Frecuencia C2
Mombre de estudio; Estudio de Frecuencia-Torgue = 0 Nm Mombre de estudio: Estudio de Frecuencia-Torgue = 0 Nm
Tipo de resuttado: Frecuencia Desplazamientos2 URES (mm) Tpode resutado Frecuenca Desplazamientosd URES (tmm)
Forma modal: 2 Yalor = 91 644 Hz Formamodat 4 Valor = 17388 Hr
Escala de deformanion: 5 44857 2ZEIL Escak de deformacion: 5 20254 225
. 2031e+001 . 2 065e+001
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Figura 5.23 Primeres 4 formes modals
I se’n llisten les freqiiéncies propies d’aquestes formes modals:

Mombre de estudio: E studio de Frecuencia-Torgue = 0 Mm

M? de modo | FrecuencialRad/seg)] FrecuencialHertz) | Periodo[Segundos)
40418 B4 327 0.015546
2 57R.82 91.644 nooatz
3 a7 1385 00072203
4 10925 17388 00057511

Figura 5.24 Primeres 4 freq. modals

Comparant els resultats d’aquest estudi, on s’inclouen les carregues 1 el moment maxim
que la bancada haura de suportar, amb els resultats de les formes modals en la bancada
per si sola obtinguts en I’estudi de freqiiéncies propies, es pot observar que les primeres
freqiiencies modals han disminuit el seu valor. Aixi doncs, mentre amb 1’estudi anterior
obteniem una primera freqiiéncia modal a 270Hz, amb un estudi on s’inclouen mes
components de 1’entorn de la bancada, aquesta primera freqiiéncia i forma modal es
donaria amb una excitacié de 59.5Hz o 3570rpm; la segona a 83.6 0 5016rpm. Aquests
valors de revolucions per minut ja son més preocupants, perque si que entren dins del

rang de funcionament normal d’un motor de combusti6 interna.
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Ara ja sabem quines son les freqiiéncies que s’haurien d’evitar a 1’hora de fer funcionar

el dinamometre sobre aquesta bancada.

Amb tot aix0, aquest estudi, tot i que senzill, no és massa complet ni conclusiu, ja que
no es poden observar els esforcos als que esta sotmesa la bancada i només obtenim
resultats per un valor del moment, de manera que desconeixem els resultats per altres
valors, 1 si es volguessin obtenir s’haurien de realitzar 559 estudis més (un per cada
valor possible del parell) i a més estariem negligint els valors decimals. Com que aixo

no és optim, s’ha de trobar un altre tipus d’estudi més convenient.
5.5 Estudi d’historia-temps a partir del estudi de frequiéncies

Es parteix dels resultats de 1’estudi de freqiiencies naturals que s’ha dut a terme amb

anterioritat.

En aquesta fase es tracta de passar els resultats de 1’estudi de freqiiéncies a un nou
estudi dinamic del tipus historia-temps. Per a realitzar aquest estudi es necessita una

versid més alta del software SW, la versid “Simulation Premium”.

Per a comengar amb 1’estudi dinamic és compta amb dues opcions, copiar I’estudi de

frequiéncies realitzat sobre la bancada a un estudi dinamic o comencar-lo des de zero.

Copiar a nuevo estudio dinamico “

Marmbre de estudia:

Tipo de eztudio dinamico lineal:

Analizis modal de araficos de hiztoria-tiempo. W

Cancelar Ayuda

Figura 5.25 Copiar estudi

Copiar I’estudi de freqiliencies a un estudi dinamic requereix haver realitzat un estudi de
freqiliencies propies tal 1 com s’ha descrit en un dels punts anteriors, d’aquesta manera

quan el copiem a un estudi dinamic, el software recordara els resultats de formes
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modals, a més de les subjeccions, el mallat que s’ha utilitzat i altres parametres que

d’altre manera caldria introduir de nou.

L’opcid de copiar 1’estudi és més adient ja que vol dir que s’ha realitzat correctament
I’analisi de freqliencies realitzant tots els passos necessaris a més que es tindra guardat

aquest estudi a mode de “checkpoint”.

Si pel contrari es vol fer directament I’estudi dinamic sobre I’assemblatge, cal realitzar
tots els preparatius comengant per escollir el tipus d’estudi. Aquest estudi es de tipus

dinamic lineal:

by

Tipo
|f§| Andlisis estatico
|@| Estudio de frecuencia
|§§| Pandeo

|@| Térmico

Ifgﬁl Caida

|§—"’| Fatiga

@ notinea

[@] Dindmica lineal
(@) ﬁiiiiﬁﬁnde redipiente 3

| I | Submodelado

Opciones ]

) e (o [l

Figura 5.26 Eleccio d’estudi historia-temps

Un cop seleccionat el tipus d’estudi, cal realitzar tots els preparatius que ja hem vist fins
ara, especificacio del material, definicié de subjeccions, introduccié del solids com a
masses remotes, definir les propietats de la malla, aixi com altres preparatius exclusius

d’un estudi dinamic.

La utilitat d’utilitzar d’aquest estudi es poder veure la resposta de la bancada a traves
del pas del temps mentre el torque provinent des de I’eix d’unié6 amb el motor també
varia. Per a aix0 hem d’aplicar una carrega remota com s’ha fet fins ara pero canviat els
parametres dins del property manager. La diferéncia es que haurem de definir el valor

del parell com a variable en comptes de lineal. Per a fer aixo s’ha d’introduir una corba,
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que és la que el programa utilitzara per obtenir els valors a cada pas de la resolucio de

I’estudi.

Tal i com es mostra en la fig. 5.18, es compta amb la corba Torque-revolucions del
dinamometre. L’estudi dinamic pero, demana una corba variant en el temps, és a dir,

que a I’eix de les abscisses hi ha segons en comptes de revolucions.

Curva de tiempo n

Informacidn de curva Wigta preliminar
Mombre Curva de tiempo
Faorma Definido por el uzu v

D atos de curva
nidades | zec L Y W

Punta | = Ny
1 1]

0
2

[Fuardar curva...

Wer

Aoeptar Cancelar Ayuda

Figura 5.27 Corba en el temps per defecte

Aixi doncs cal una aproximacié de la corba de la fig. 5.18, que es pot realitzar amb
Excel, i introduir els punts obtinguts en les dades de corba del Solidworks que es pot

observar a la fig.5.27.

Tot i que la grafica del cataleg és de torque-rpm, s’introdueixen els valors de
revolucions com si de temps es tractes, perd no les mateixes xifres, ja que calcular les
reaccions en un estudi de 0 a 12000 segons es innecessari a més de que portaria massa
temps arribar a la soluci6. Aixi doncs reduim el valor de revolucions per 10™ suficient
com per a que la simulacié no passi dels 2 segons. S’ha comprovat que els resultats

obtinguts seran els mateixos independentment de 1’escala de temps que s’utilitzi.
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La corba va de 0 a 1.2 segons, en intervals de 0.2 segons i queda de la segiient manera:

0.2
0.4
0.6
0.8

1.2

torque
0 560
560
560
360
270
1 200

140

600

500

400

300

200

100

torque
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N

S~

T~

T
a 0.2 04

T
06 0.8 1 12

Figura 5.28 Aproximacio realitzada amb [’excel

Cal tenir en compte que en la introduccié de dades del software, 1’eix d’ordenades ¢és

adimensional; funciona com a un multiplicador del valor que s’introdueix en el property

manager de la carrega remota. Per tant, com que en els punts Y s’han introduit els valors

totals del parell, al property manager haurem de definir el valor del moment com a

1IN-m, ja que el programa multiplicara aquet valor per el valor de Y en cada punt de la

resolucid de I’estudi.

Type || Split
. Time curve
I | 315 v
Curve infarmation Preview
J? -1181 v Name Time curve
| [ Force ¥ Shape Uszer Defined v
Moment R L}
|
E| e = 1 Curve data
1 Units | sec v N, v
0
|Jj| : Puaints | # Y
(VL] 1 a 560
¥ [
|£| ’ 2 nz 5E0 Get curve...
J_. 3 04 5EN
z) | 1 v
4 0E 360 Save curve...
[]Reverse direction 5 0s 27
5 1 200 Vi
- Tew
Variation with Time K 7 12
(Linear
0 Curve
View Canecel Help
(Fn I 1

Figura 5.29 Introduccio de I’aproximacio al SW

Donat que la grafica del torque utilitza valors fins a 1.2 segons en el temps, s’ha

d’ajustar les propietats de 1’estudi a les dades introduides, ja que el temps de duracio
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estandard és de un segon. Per tant el que cal fer és modificar el rang de temps pel qual el

software trobara solucions.

Opciones de Frecuencia | Opciones dinamicas | Comentario

Irtervalo de tiempo

Hora de inicio: 0 seg.

Tiempa final: 1.2 ged.

Incremento de 0.0005
tiempo:

Figura 5.30 Opcions dinamiques

En opcions de dinamiques es on es pot modificar la duraciéo de I’estudi indicant el
primer i ltim punt de temps. Com que s’han donat valors diferents de torque des de 0 a

1.2 segons, es modifica adientment tal i com es pot observar en la fig. 5.30.

A la vegada, en la mateixa finestra d’opcions de propietats de 1’estudi, es pot modificar
el valor anomenat “increment de temps”. Aquest valor indica al programa I’interval per
el qual ha de calcular solucions, és a dir, cada quants punts de la grafica obtindra una
solucio que després es podra visualitzar. Per tant, amb la duracio i I’increment de temps
podem saber quantes solucions haura de calcular el SW; més solucions vol dir més
precisio pero també més temps de calcul, és per aixo que caldra ajustar aquest valor al
nombre que més adient sigui en cada cas que es tracti. En el aquest cas s’ha seleccionat
un increment de 0.0005 segons durant les 1.2 segons que dura la simulacid, per tant, el

Solver realitzara un total de 2400 passos.

El segiient pas en la preparaci6 de I’estudi dinamic és introduir el coeficient
d’amortiment modal. L’amortiment modal es defineix com el coeficient d’amortiment
critic Cer per a cada mode. L’amortiment critic Cer és la menor quantitat d’amortiment
que produeix que un sistema torni a la seva posicié d’equilibri sense oscil-lar. Donat
que no tenim dades experimentals, utilitzarem dades procedents de una classe similar de

sistemes per a calcular les propietats d’amortiment.
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En la seguent taula podem trobar valors estandards:

Sistema @ Coeficient d’amortiment viscos £®
Metalls (en interval elastic) menor que 0.01
Estructures de metall continues 0.02 - 0.04
Estructures de metall amb juntes 0.03 - 0.07
Lineas de transmissié d’alumini y acer ~0.04
Sistemes de canonades de petit diametre 0.01-0.02
Sistemes de canonades de gran diametre 0.02 -0.03
Amortidors de xoc ~0.30

Cautxu 0.05

Edificis grans durant un terratremol 0.01-0.05
Estructures de formigd pre-tensat 0.02 -0.05
Estructures de formigo reforcat 0.04 -0.07

Taula 5.2 Valors estandards d’amortiment

Donat que s’esta analitzant una estructura de metall continua, aplicarem un coeficient

d’amortiment modal de 0,03.

]

Opciones
(@) Amortiguamiento modal
[ ] Computar desde amortiguamiento de material
() Amortiguamiento de Rayleigh

Cocientes de amortiguamiento i

Primer modo | Jltimo mod | Codentes de amortiguamiento
5 0.03

Figura 5.31 Introduccio de I’amortiment modal

Finalment tant sols queda mallar el solid i executar 1’estudi.

5.5.1 Resultats

Igual que amb I’estudi estatic, un cop finalitzat 1’estudi, obtindrem per defecte els
desplagcaments en cadascuna de les formes modals de totes les freqliencies modals que
hem seleccionat estudiar. Aquests desplacaments es poden animar en forma de video,
per poder observar el moviment generat. Es poden llistar freqiiéncies, masses modals,

etc.
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Mombre de modelo: Estudio de Frecuencia C2
Mombre de estudio: torgue variable t=1 seq

Tipo de resultado: Frecusncia Desplazamientos1
Formamodal 1 Valor=  B5.035Hz

Escala de deformacion: 16.8975

URES (mm)

5 876e+000
N 5 15750000
| 7 307e+000
. BE57e+000
5 818e+000
| 5 478e+000
1.438e+000
3 635e+000
| 2.950e+000
| 2 215e+000

1.479e+000
7.397e-001
0.000e+000

Mombre de modelo: Estudio de Frecuencia C2
Mombte de estudio; torgue varisble t=1 sey

Tipo de resultado: Frecuencia Desplazamisntos5
Fomamodal 3 Walor= 14134 Hz
Escalade deformacion: 4.50741

URES (mim) |

2 632001 |
B ;200
215300001 |
. 197440
R
. 1.535e+001 |
1 31 Be+001
1.098e-001 |
| 8.772e+000
| 5784000

4.386e+000
2.183e+000
0.000e+000

QAL SANEB- P o @R B

Mombre de modelo: Estudio de Frecuencia C2
Mombre de estudic: torgque variable t=1 seg

Tipo de resultado; Frecuencia Desplazamientos2
Forma modsl 2 Walor = 93.756 Hz

Escala de deformacion: 5.37802

URES (mm)

2,239=+001

2,052+001
L 1.8662+001
. 1.679e+001
. 1.492e+001
- 1.3062+001
1.1192+001
932824000
L 7 462e+000
| 550724000

3.73e+000
l 1.866e+000
0.000e+000

Mombre de modelo: Estudio de Frecuencia C2
Mombre de estadio; torgque variable =1 seg

Tipo deresultado: Frecuencia Desplazamientosd
Formamadal 4 Yalor = 17711 Hz
Escalade deformacidn: 515353

Figura 5.32 Primeres 4 formes modals

M de modo | FrecuencialFad/seq)
1 408 63
2 539.08
3 2aa.0e
4 11128

Frecuencia[Hertz] | PerfodolSegundos]
B5.035 0015376
93,756 0.0106E6

141.34
17711

0.0070751
0.00564E2

Figura 5.33 Primeres 4 freq. modals

URES (mim)

227 7e+001

2.067e+001
- 1.597e+001
. 1.708e+001
- 1.516e+001
- 1.326e+001
1.138e+001
9 4&Te+000
L 7.590e+000
| 5 F92e+000

3.795e+000
l 1.897e+000
0.000e+000

A partir d’aqui, aquest tipus d’estudi dinamic, ens permet visualitzar a més els diferents

tipus de resultat que ens interessi observar.

Mensajes de Solver...

Definir trazado de forma modal...

&, 6 &%

Definir trazado de tensiones...

Definir trazado de velocidad...

Definir trazado de aceleracion...

Definir grafica de respuesta...

[E* Listar frecuencias resonantes...

Listar participacion de masa...

Definir trazado de desplazamiento...

Definir trazado de densidad de energia de deformacian unitaria...

Enumerar tensién, desplazamiento, deformacion unitaria

@ Enumerar fuerza resultante...

Guardar todos los trazades come imdgenes JPEG

Guardar todoes los trazades como eDrawings

Crear nueva carpeta

Copiar

Figura 5.34 Menu de resultats
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Mormbre de mocslo: Estudio de Fracusneia G2
Normbre de estudio: torgus variabls t=1 seg

Tipo de resultado: Dindmica neal Tensisn nodal Tensiones1
Trazado envolvente Méx.

Escala de deformacian: 1

won Mises (Mn°2)
5512936
l 807 8529
L 7384122
. BE0.ST1 4
. 5875307
. 5140898
| 4405482
| 3672084
| 2937677

. 2203269

146.856,2
T35S
47

Figura 5.35 Tracat de tensions maximes

Morbre: e modelo: Estudio de Frecuencia C2
Morbre: de estudio: torque variable =1 seg

Tipo de resuttado: Dindmica lineal Desplazamiento Desplazamientoss
Trazato envolvente Max

Escala de deformaciin: 1

URES (am)
41382+003
l 37932+003
| 344884003

. 3.1038+003

. 275884003

. 241484003

| 20698+003

L 172484003

| 137984003

. 1.034e+003

£ 886e+002
3. 448e+002
1.000e-023

=

Figura 5.36 Tracat de desplacaments maxims

Aquest estudi és més detallat que 1’estudi estatic, ja que permet visualitzar el tracat de
tensions, desplacaments, etc. sobre el model. Es poden observar per exemple les
tensions maximes a les que se sotmetra la peca, o les tensions en un moment del temps,
es a dir, en un dels passo que ha calculat el software. També dins de cada visualitzacio
de resultat es pot obtenir molta informacié a la vegada que es pot canviar diferents
opcions de visualitzacid per a adaptar-ho a les nostres necessitats.

D’aquesta manera és possible observar diferents valors importants a I’hora de dissenyar
la bancada. Tot i que aquest tipus d’estudi és molt 1til, no permet relacionar 1’analisi
amb les freqliencies, que és el que interessa per aquest projecte, per tant cal trobar un

altre tipus d’estudi encara més adient.
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5.6 Grafiques de resposta en un punt del solid

Una altra utilitat de 1’estudi dinamic és poder observar les reaccions en un punt concret

del solid analitzant-lo a traves del temps 0 en un moment concret.

Hi ha varies formes de fer-ho. La meés senzilla és afegir, en el model previ a la
realitzacio de I’estudi, un sensor en un punt del solid, de manera que després de realitzar

I’estudi, hi haura disponible aquest punt per a analitzar les reaccions en ell.

Sense introduir el sensor en un punt definit préviament a I’estudi, s’haura de buscar en
la llista de nodes de la malla que ha creat el software, el node més proxim al punt on
volem analitzar els resultats, i aixo és bastant complicat sobretot si es té un solid molt

gran o una malla molt fina que generara gran quantitat de nodes.

Aixi doncs, en cas que sigui d’interes, primer es definira el punt on es vol aplicar el
sensor. Com per exemple la cara on va recolzada la proteccio de 1’eix, i que com s’ha
vist amb els estudis anteriors, esta subjecte a una part important del moviment

d’oscil-lacié provocat per les vibracions.

Figura 5.37 Visualitzacié d’'un punt sobre el solid

Després afegim un sensor del tipus “Simulation data” i apliquem el parametre
“workflow sensitive”, a propietats seleccionem la posicié del sensor, que sera el punt

definit anteriorment.
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Figura 5.38 Opcions d’un sensor

Si s’han realitzat aquests passos, després de realitzar 1’estudi podrem dibuixar una
grafica amb un o més sensors, aixi que potser es interessant definir varis punts amb

sensors i renombrar-los per poder distingir-los els uns dels altres.

Ara per cada tipus de tragat de resultats que s’ha triat visualitzar, es pot dibuixar una

grafica d’aquests resultats a traves del temps seleccionant els sensors que interessi.
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Figura 5.39 Seleccid de sensor per a grafica

Com és logic per a els desplagaments per a freqliencies modals, 1’opcid de grafica en el
temps esta desactivada, ja que cada frequéncia modal es dona en un moment del temps
concret. Si definim el tracat de desplagcaments totals si que podem obtenir la grafica a

través del temps dels desplagcaments en mil-limetres en aquell punt.
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Figura 5.40 Exemple de grafica en un sensor
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5.7 Comparacio entre estudi estatic i estudi historia-temps

Si es comparen els valors dels resultats de freqiiencies modals tant de I’estudi estatic

com el dinamic, s’observa que els valors obtinguts son els mateixos (dins d’un marge

d’error acceptable).

Material Careas Forma modal Frecuencia | Desplazamiento
= (Hertz) (mm)
masza propia 39018 kg 1 59.5 11.4
1.0037 masa dyng, 12000 kg 2 83.6 237
(5233]R) masa proteccion ~2450 kg 3 198.7 55.
Torque max. (brida) | 360.0 Nm 4 3273 23.3
Taula 5.3 Resultats estudi estatic
Material Frecuencia | Desplazamiento
Cargas Forma modal (Hertz) (mm)
maza propia 3918 kg 1 60.15 145
1.0037 masa dyng, 1200.0 kg 2 84.8 39
(S233JR) | masaproteccidn | ~2450 kg 3 200.68 53.2
Torgue max. (brida) | 360.0 Nm 4 330.5 23.3

Taula 5.4 Resultats estudi dinamic

Aixi doncs tot 1 que €s cert que amb I’estudi estatic es poden obtenir els valors de

frequiéncies propies de la bancada amb els mateixos valors que amb un estudi dinamic,

perd sense la necessitat de obtenir el modul del Solidworks Simulation Premium.

També¢ ¢€s cert que ’estudi dinamic permet un estudi molt mes detallat i amb el que
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podem observar valors de les reaccions en qualsevol moment i en qualsevol punt

particular del solid.

Una altre conclusié que es pot extreure de la comparacié de tots els estudis que s’ha
realitzat fins al moment és que el parell no influeix en els resultats, a diferéncia de les
carregues estatiques que representen les masses recolzades sobre 1’estructura, que si
influeixen considerablement en els resultats de frequéncies propies. Comparant les
frequiéncies modals dels 3 estudis estatics amb els diferents valors del parell,
efectivament s’observa que els valors son idéntics per a valors de parell nuls i valors de
parell maxim. De la mateixa manera, en 1’estudi dinamic d’historia temps, tampoc s’han
observat diferéncies en els resultats amb estudis amb i sense parell afegit. Es per aixo
que a partir d’ara es pot prescindir d’incloure aquesta carrega ja que els seus efectes son

menyspreables.

A partir d’aquests estudis preliminars ara s’haura d’incloure en I’estudi les forces
generades per la vibracié del motor. | també després es realitzara la introduccio en el
model de la connexi6 amb amortidors entre la bancada i el dinamometre, i aixi es
podran observar les diferéncies entre els dos dissenys i es podra recomanar 1’incloure

els amortidors o no en el muntatge final de la sala de proves.
5.8 Preparacio de I’assemblatge

Fins ara els estudis es realitzaven sobre el model de la bancada i introduint les carregues

del dinamometre i la protecci6 de 1’eix de connexid entre el dinamometre i els motors.

A vpartir d’ara, per0, realitzarem els estudis sobre un assemblatge que consistira dels
models corresponents a la bancada, el dinamometre, la proteccid de ’eix 1 també el

propi eix.

Aixi doncs, comengarem per preparar 1’esmentat assemblatge. Com ja se sap, els solids
utilitzats poden ja estar fetes i venir d’un altre enginyer que s’ha dedicat a dibuixar-les.
A vegades, aquestes peces dibuixades funcionen perfectament per al seu objectiu, que és
la visualitzacio d’aquestes en 1’assemblatge en 3D de la sala de proves. Pero per algunes
raons, com la complexitat de la geometria, les interferéncies entre solids o errors en el

modelat; les peces no son optimes per realitzar amb elles un estudi. Es per aixd que
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quan cal tenir en compte algunes consideracions abans de poder incloure aquests models

en I’assemblatge que s’utilitzara per als estudis:

Diferents solids. De la mateixa manera que esta explicat al apartat per a la preparacio
del model de la bancada, per als models dels elements restants, també hi ha la
possibilitat de que aquest problema hi sigui present, per tant caldra abordar-lo tal i com

esta descrit en el punt 5.1.

Interferéncies. Pot ser que un dels models que s’utilitzin, ja sigui un assemblatge i per
tant pot presentar interferéncies, aixo significa que part de la geometria d’una pega
ocupa el mateix espai que la d’una altra pega. A 1’hora de executar un estudi, el software
ens advertira de que hi ha interferéncies, les calculara i indicara on es troben. Es del tot
imprescindible reparar-les per a poder comengar el calcul de qualsevol estudi. Aixo es
pot fer o be unint les peces en una, o retallant o eliminant una de les dues. Es comu
trobar interferéncies en els cargols, donat que molts compten amb diferencies de mida
amb el forat de trepant que els allotja degut a les tolerancies en les mesures o al fet de
que s’obvia la rosca en la geometria, dibuixant-la com un senzill cilindre, i es alla on les
dos parts es solapen. Eliminant qualsevol cargol o femella abans del assemblatge
s’estalvien interferéncies a la vegada que se simplifica la pega per a que I’estudi sigui

més rapid.

Simplificacio de peces. Els models normalment es dibuixen amb totes les seves parts
per a que es puguin visualitzar tots els seus elements 1 mesures, 1’espai que ocupen...
Per0 per a un estudi hi ha moltes peces que es poden ignorar, ja que no influeixen
estructuralment. Analitzar totes les peces amb tota la seva complexitat és prohibitiu per
al software degut als recursos que serien necessaris. A part, en el cas que ocupa aquest
projecte, no interessen les reaccions en el dinamometre, si no, els efectes que el
dinamometre causa sobre els altres components, per aix0 s’idealitza aquesta part

simplificant-ne al maxim la seva geometria.
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Figura 5.41 Model original i model simplificat

Després caldra substituir la massa calculada per el software per la massa real de la peca.
La massa del dinamometre és la que ja s’havia utilitzat a I’hora de substituir-lo per una

massa remota i que s havia trobat a les especificacions tecniques del seu cataleg.

SiE Propiedades fisicas

% dyno simple, SLOPRT Nota:

La masa total del componente se ha
reemplazado antes de este cambio de
material. La densidad del nuevo J

material no afectara a la masa del

|Reemplazar las propiedades de masa... | Recalcular componente.

Figura 5.42 Reemplagament de massa

S’ha de fer el mateix amb els models de la proteccid i I’eix.
5.8.1 Modelitzacio de I’eix.

A diferencia del dinamometre, la bancada i1 la proteccié de 1’eix, que son peces
immobils, I’eix de connexid entre dinamometre i motor, compta amb diferents peces

que permeten moviment entre si. De manera que el modelat sera diferent.

Cal obrir cada element de I’eix un a un, i simplificar-lo. Després quan tots els elements
estan correctament preparats s’afegiran un a un dins I’assemblatge general fins que

quedi totalment constituit I’eix.

L’eix que ens ocupa en aquest projecte és un eix solid, sense gomes flexibles, pero amb

Cardan per permetre cert moviment en els eixos de llibertat del motor i dinamometre.
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Els solids dels que esta compost 1’eix son:

La subjeccié. Que una va en contacte amb el dinamometre per un extrem, i una
altre igual que la primera va en contacte amb el motor per I’altre extrem.

Aquestes peces uneixen 1’eix de connexié amb 1’eix de rotacié del motor i del

dinamometre.

Figura 5.43 Subjeccio de [’eix

Cap del Cardan. Unides amb cargols a les subjeccions, trobem els caps del

Cardan.

Figura 5.44 Cap del cardan de [’eix

Creu del cardan. Dins dels forats hi encaixa la creu del cardan amb els

rodaments que permeten la rotacio.
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Figura 5.45 Creu del cardan de [’eix

Centre de I’eix. Aquesta és la part més llarga de I’eix i a cada extrem van unides

les creus del cardan.

Figura 5.46 Pega central de I’eix

Finalment, acoblant totes les parts, I’eix queda constituit de la segiient manera:

Figura 5.47 Eix assemblat
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5.8.2 Acoblament

Finalment es procedeix a acoblar tots els components. Es comenca per col-locar la
bancada que sera I’element central fix. Després s’introdueix el dinamometre fent-ne
coincidir els forats de la seva base amb el de la bancada, ja que es on hi aniran els
cargols uniran els dos elements. També fem coincidir la part inferior del dinamometre

amb la part superior de la bancada, de manera que hi quedi recolzat.

El segiient element és la proteccid de I’eix. En aquest model també s’hi ha inclos els
forats per els cargols que es faran coincidir amb els que també te la cara on va recolzat

aquest element sobre la bancada, i també es definiran les dues cares com a coincidents.

Finalment s’introdueixen les diferents peces del que consta el eix, acoblant-les una rere
I’altre, comengant per la punta que va subjecta a I’eix del dinamometre i continuant fins

a completar 1’assemblatge.

Figura 5.48 Conjunt de solids assemblats

5.9 Estudi harmonic sense amortidors

L’estudi harmonic €s un altre tipus d’estudi de dinamica lineal. Molt semblant a 1’estudi
d’historia-temps, amb la diferéncia que 1’estudi no es realitza a través d’un rang de

temps, si no a través d’un rang de freqiiencies.
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De la mateixa manera que amb I’anteriorment analitzat estudi de historia-temps, es
poden copiar les dades en un estudi harmonic des de un estudi de freqliencies modals,
seleccionant “estudi harmonic” en el menU que es pot visualitzar en la fig. 5.25; o es pot

comencar des de zero.

||¢HJ| Dindmica lineal
~%| Disefio de recipiente a
|£| presidn

| 1 | Submodelado

| ) ) e

Figura 5.49 Triar estudi harmonic

Comencgant des de zero, un cop seleccionat el tipus d’estudi, cal realitzar tots els
preparatius que ja hem vist fins ara, especificacié del material, definicié de subjeccions,
definir les propietats de la malla. Aquest cop s’esta treballant sobre un assemblatge, pel

que no introduirem cap massa remota. | es definira el mateix amortiment que fins ara.

Al ser un estudi harmonic a traves d’un rang de freqiiéncies ja es pot procedir a introduir
les forces que representaran 1’excitacid exterior que produeixen les vibracions dels

motors quan la bancada esta essent utilitzada.

5.9.1 Introduccio de les vibracions a I’estudi

Com s’ha vist en el punt 2.6 de la teodrica, cal resoldre algunes equacions per arribar a
calcular una aproximacio de la forga resultant d’un motor de combustio6 interna. Encara
més, s’ha de comptar amb les especificacions detallades del motor del que volem
calcular-ne la forga, ja que les dimensions de bieles i pistons son de menester per a la

resolucio del calcul.

Aix0 crea un problema, 1 €s que a ’empresa quan es dissenya una sala per a les proves
de motors en cap moment se sap quins motors s hi provaran. De fet ni el mateix client
ho sap. Quan un client construeix una instal-laci6 d’aquest tipus en una planta de
fabricacié vol que li sigui duradora, de manera que durant tot el temps que la sala
estigui en actiu s’hi provin tot tipus de motors. El client no paga tota una sala de proves

per nomes testejar un sol motor.
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Per tant ens trobem amb la impossibilitat de predir, i encara menys demanar al client,
les especificacions de tots els motors que hi voldran posar a prova. | en cas que aixo fos
possible, s’hauria de calcular un per un cada motor, obtenir-ne les forces i després fer un
estudi de vibracions per a cadascun, comprovant que cap compromet 1’estructura de la
bancada durant el seu funcionament, cosa que portaria masses hores d’enginyeria i una
de les condicions d’aquest projecte era que fos suficientment rapid com per no influir

massa en els costos de execucio.
Aixi doncs ens trobem amb un impediment que s’ha solucionat de la segiient manera:

Quan es dissenya una bancada per al suport del dinamometre se sap quin dinamometre
portara i es compta amb totes les especificacions técniques d’aquest, donat que la
maquina prové de la central de I’empresa, €s per aixo que és té informaci6 prévia sobre
aquest producte i inclis es podria arribar a demanar més en cas necessari. Aquest
dinamometre sera un element fix dels components de la sala, i per molt que es canviin
els motors que s’hi posaran a prova, els tests sempre es duran a terme amb la mateixa

bancada i dinamometre.

Analitzant les especificacions teécniques del dinamometres s’observa que hi ha un
apartat on s’indiquen les vibracions maximes a les que es pot sotmetre durant el seu
funcionament. En cas que es superessin aquestes vibracions maximes es posaria en
perill la integritat de 1’aparell 1 es podria espatllar amb el trencament d’alguna de les

seves parts.

Per tant, quan se sap que mentre la bancada estigui suportant el dinamometre en
funcionament, les vibracions maximes que haura de suportar el conjunt son les
vibracions maximes que aguantaria el dinamometre. Ja que si es superen, no caldria
patir tant per la bancada com per el trencament del dinamometre D’aquesta manera, si
es dissenya una bancada que sigui capag¢ de suportar aquest limit de vibracions se sap
gue no hi haura cap problema. Donat que en el cas extrem de que es poses a prova un

motor massa gran o desequilibrat, abans trencaria el dinamometre i s’hauria de canviar.

D’altra banda, el client pot veure a les especificacions quines son aquestes vibracions
maximes que pot resistir la instal-lacid, 1 se suposa que amb 1’ajut d’aparells de

mesurament de vibracions fisiques, no sobrepassara mai aquest limit.
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En el cas que ocupa aquest projecte el dinamometre que sostindra la bancada és un
DynoDur APA 202/12. Les vibracions maximes que suporta aquest model s6n 7mm/s

de velocitat maxima durant I’oscil-lacio.

Un cop trobat el valor de les vibracions que volem comprovar que suporta la bancada,
cal introduir-les dins I’estudi. Per fer aixo, dins del property manager de I’estudi

harmonic, cal afegir una carrega externa en forma de “excitaci6 de base uniforme”.

Dins de les opcions de 1’excitacio base es selecciona una de els cares horitzontals del
dinamometre i1 perpendicularment s’estableix un valor de de 7, seleccionant “velocitat”
en el tipus de vibracid. Finalment es comprova que la velocitat sera linear durant tot el
rang de freqliencies observant la grafica de variacié amb la freqliencia. Amb tot aixo la

vibracio ja estara introduida correctament.

=

Tipo
(") Desplazamiento
(®) Veloddad

() Aceleracidn

@ | |Cara<1>@dvﬂo simple-l

Velocidad A
El mm/sec W
@ 0 mmysec
g 0 mmysec
[@ 7 W |mmjsec

[ ] tnwvertir direccién

Figura 5.50 Introduccio vibracions

5.9.2 Propietats de I’estudi harmonic

Fent clic secundari sobre el titol de 1’estudi en el property manager, es pot accedir a les

propietats de 1’estudi.

A T’apartat d’opcions de freqiiencia s’escolliran el nombre de freqliencies modals a
analitzar, a no ser que s’hagi copiat I’estudi des de un altre estudi de freqiiencies
modals, en aquest cas el valor també s’haura copiat a 1’estudi harmonic. També es

seleccionara I’opcié automatica en el tipus de solver.
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Opciones
(®) Nimero de frecuencias: 15 S

Calcular frecuencias mas cercanas | Hertz

a: (desplazamiento de frecuencia)

() Limite superior de frecuencia: ( Hertz

[ ] Usar un muelle blando para estabilizar &l modelo

Opciones de union rigida incompatibles
|:§:|

() Simplficada

() Mé&s precisa (mas lenta)

(") Direct sparse
) FFEFIus

Figura 5.51 Propietats de I’estudi

En I’apartat de propietats harmoniques s’ha de modificar el rang de freqiiéncies que
analitzara 1’estudi. De forma predeterminada el software analitzara el rang de
frequiéncies entre 0 i 1000Hz, pero en el nostre cas no sera necessari un rang tant ampli,
ja que com hem vist abans el rang de funcionament del dinamometre arriba a 12.000
revolucions per minut, o el que és el mateix, 200Hz. Per tant es modificara el limit

superior per limitar-lo a 200.

Limites de frecuencia en funcionamiento

Inidades: Ciclos/seg (Hz) W
0

Limite irferior:

Limite superiar: 200
Figura 5.52 Limits de fregiiéncia de [’estudi
5.9.3 Mallat

Un cop modificats els parametres de 1’estudi ja es podria executar. En condicions
normals, el software crearia una malla per a tots els elements i comencaria a resoldre.
En el cas d’aquest assemblatge, perd, no pot ser aixi. Degut a la complexitat geometrica

d’algunes peces no es pot utilitzar el mateix tipus de malla per a tots els solids. Quan
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s’intenta crear una malla de curvatura, sorgira un missatge d’error anunciant que
algunes peces no s’han mallat satisfactoriament, el que cal fer és realitzar un control de
mallat sobre aquestes peces tal i com s’explica en 1’apartat 2.8.2 d’aquest projecte. Es
tracta, doncs, de crear una malla mes fina en els solids que ens donen problemes fins

que tots els elements de I’assemblatge estiguin llestos per poder executar la simulacio.

5.9.4 Resultats

Al ser un estudi dinamic, podem visualitzar tots els tipus de resultats que ens permetia
visualitzar 1’estudi d’historia-temps. Qualsevol de les 15 formes modals que hem
analitzat i qualsevol dels tracats que ha calculat el software i que podem escollir mostrar

en pantalla mitjancant el menu de la fig. 5.34.

Per exemple podem visualitzar les tensions maximes a les que sera sotmes el model:

Momhre de modelo: Bancada_Ensamblaje_fijo

Mombre de estudio; armonico

Tipo de resultado: Dindmica lineal Tenszidn nodal Tensiones1
Trazacdo envolvente Max.

von Mizes (Mim"2)

113.227.122,0

I 104 066.540,0

. 84 606.528,0

. 83.146.208,0
. TS B35896 0
. BE225584 0
. 56.765.268,0
. 47 304 936,00
. 37844 640,00

L 283843220

18:924.008 0
I 9,463 534 0
33789

— Limite eléstico: 235.000.000,0

Figura 5.53 Tensions maximes sense amortidors

De la mateixa manera que amb I’altre estudi dinamic, també podem dibuixar grafiques

de tensions o desplacaments en punts de la malla o en sensors préviament definits.
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5.10 Estudi harmonic amb amortidors

Aquest estudi és el mateix tipus d’estudi dinamic que hem realitzat amb I’assemblatge
sense amortidors, la Unica cosa que canvia és la posicid del dinamometre en
I’assemblatge 1 el fet que s’introduiran uns amortidors virtuals entre la bancada i el

dinamometre.

5.10.1 Tria de ’amortidor

Primer de tot s’ha de saber quin amortidor es muntaria, en el cas que fos necessaria, en

la bancada d’aquesta instal-lacio.

Tal 1 com es menciona en les especificacions técniques d’aquest document es compten

amb dos proveidors d’amortidors i amb els seus catalegs.

Donat que les forces que sofrira I’amortidor durant el seu Uis seran basicament en el seu
eix vertical, cal buscar-ne un que sigui especialment dur en aquest sentit. També cal que
entri en els forats amb els que compta la base del dinamometre, per tant ha de tenir el

certes mides; i per ultim ha de poder suportar la carrega del dinamometre sobre seu.

Després de fer una tria d’entre 1’extens rang d’opcions s’ha arribat a la conclusié de que
I’amortidor de goma de Schwingmetall No.3911117000 sera adequat per al is que se li

vol donar:
SCHWINGMETALL® Compression Mounts

:
' e X /. y

A
AR
SRS

le—h—be—-—»l

9

ad

Figura 5.54 Model i vista de ’amortidor
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Compression Mounts A Type

Dimensions Spring Stiffness Max. Loads tI:E“Ig:;- Mould No.
h | Cy Cy C; ER Fy
[mm] [mm] [N/mm]  [N/mm] [N/mm] N] N]
50 20 28 M10 60 60 467 400 400 1000 0.140 40 25332/A | 3911417000
50 20 28 M10 110 110 858 420 420 1450 0.140 55 25332/A | 3911217000
50 20 28 M10 170 170 1321 440 440 2300 0.140 65 25332/A | 3911117000
50 30 34 M10 34 34 177 400 400 950 0.165 40 25333/A | 3911418000

Figura 5.55 Especificacions de ’amortidor

Tal com es pot comprovar observant les imatges extretes del cataleg de Schwingmetall,
I’amortidor escollit t¢ una rigidesa destacable en el eix Z que sera el seu eix vertical
segons la seva posicio en el assemblatge un cop instal-lat, té el métric M10 adequat i un

maxim de carrega suficientment alt.

5.10.2 Canvis en ’assemblatge

Donat que ja es compta amb la informacid referent a I’amortidor que cal incloure en

I’assemblatge, es pot procedir a modificar-lo per tal d’encabir-hi la pega.

Fins ara el dinamometre estava en contacte amb la bancada, ara perd s’ha de deixar un
espai suficient per a que els amortidors quedin encaixats. Hi haura 4 amortidors, un a
cada cantonada del dinamometre, que és on té els recolzaments i forats per a aquesta
finalitat.

Observant les fig. 5.54 i 5.55 es pot veure que 1’altura (h) entre els recolzaments de
I’amortidor amb el dinamometre i bancada és de 20mm, per tant és aquest I’espai en

buit que deixarem en 1’assemblatge desplagant el dinamometre 20mm cap amunt.

A més, se sap el diametre de la goma de 1’amortidor. Cal dividir la superficie que
ocuparia aquest diametre, tant el la base del dinamometre com a la cara superior de la
bancada, dibuixant-hi una circumferéncia. Aquesta operacidé sera necessaria per al

seglent pas.

Figura 5.56 Divisio de les superficies
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5.10.3 Introduccio de I’amortidor

Un cop a I’assemblatge hi ha 1’espai suficient per aplicar-hi els amortidors, s’han de
introduir les propietats del mateix a traves del mend de simulacié. Aquesta virtualitzacio
de I’amortidor, substitueix la part de goma de la pega fisica que actua com una molla

amb una certa rigidesa.

Dins de connexions s’escull la opcid de “vincle” del tipus molla i s’introdueixen els

parametres necessaris.

En aquest cas utilitzarem la opci6 de cares planes paral-leles, aixo fa que de les cares
que es triin, s’uniran amb una molla les seccions d’aquestes que es projectin entre si.
S’escullen les cares que préviament s’han dividit de les superficies de recolzament, per
una banda les 4 en la base del dinamometre i en I’altre les 4 circumferéncies de la cara

superior de la bancada.

També s’aplica la rigidesa vertical i horitzontal que podem trobar dins les mateixes

especificacions de I’amortidor en el seu cataleg.

Mensaje 3
Los resortes entre dos caras sdlo
actlan en aquellas secciones de
las caras que se proyectan entre
si.

Tipo A

P | —— — z Muelle

'{ E Contactos... o)

{) -

b & Contacto entre componentes... \:é" ‘

-@ Bancada_En

@ Sensores Resarte... (®) Caras planas paralelas
[:I"IE' Anactacig Pasador... ~ Caras dlindricas
FI . ' concéntricas
""" <}\>\ Alzado Rodamiento... )

| R () Dos ubicaciones
\<\>‘ P!anta Soldaduras por puntes... -

E.oT <& Vista late Soldadura de arista... [[) || Cera<i>@BancadaF ~

< Cara<2:>=@Bancada F w

| 72 —

?v Vincula... @ Cara<5=@dyno simp A
[E Card: Conexién rigida.. Cara<6>@dyna simp w
[U Cards
[fj B Crear nueva carpeta Opciones #
% EUE Ocultar tode El =t e
(- ub-

Mostrar todo 13210 w
JU Prote B ﬁ L
[fj dyno Copiar ﬁ 17000 w |jm

CR ElConesior® -

Figura 5.57 Propietats del vincle molla
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5.10.4 Resultats
Igual que amb els altres estudis, es poden observar les formes modals del sistema.

En la fig. 5.58 es troba representada la primera forma modal del sistema, I’escala de
colors indica la quantitat de moviment, els punts de color vermell es desplacen més

espai que els de color blau.

Aixi doncs, es comprova que, aixi com fins ara les formes modals que s’observaven en
sistemes estudiats sense cap tipus d’amortidor feien que I’estructura rigida es deformés,
en el sistema amb antivibradors integrats, I’estructura no pateix les primeres formes
modals, si no que el moviment de vaivé que es genera en el dinamometre 1’absorbeixen
els amortidors de manera que no es deforma 1’estructura rigida de la bancada i per tant

no s’arriba a tensions massa altes que puguin generar trencament d’aquesta.

A més, aixi com la primera forma modal en el sistema sense antivibradors es trobava al

voltant dels 65 Hz, ara aquesta freqiiéncia s’ha vist disminuida drasticament a 1.7 Hz.

Nombre de modelo: Bancada_Ensamblaje
Nombre de estudio: frecuencia

Tipo de Fre D
Forma modat 1 Valor = 1.7212Hz
Escala de deformacion: 1

URES (mm)
2274e+001
l 2.084e+001
. 1.895e+001
. 1.705e+001
. 1.516e+001
. 1.326e+001
1.137e+001
! 8.475e+000
. 7.580e+000

. 5.685e+000

3.790e+000
1.895e+000
0.000e+000

Figura 5.58 Forma modal 1 amb antivibradors
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5.11 Comparacié entre estudis harmonics amb i sense amortidors

Si es comparen les tensions maximes d’un estudi dinamic harmonic realitzat sobre el
mateix sistema, amb 1’nica diferéncia que un té contacte directe entre el dinamometre i

la bancada i que I’altre te amortidors entre ells, s’obtenen els segiients resultats.

Mombre de modelo: Bancada_Ensamblaje_fio

Mombre de estudio; armonico

Tipo de resuttado: Dindmics linesl Tensidn nodsl Tensiones1
Trazado envolverte Méx.

wion Mises (Mm*2)
1135271520
l 104 .066.840,0
_ 94 606 528,0
. 85146 208,0
_ 75683.896,0
. B6.2235.564,0
. S6.765.268,0
. 47304 956,0
_ 375446400

. 25.384 3220

18.924.008,0
I 9.463 6940
33769

— Liimite eléstico: 235.000.000,0

Figura 5.59 Tensions maximes sense amortidors

Nombre de modelo: Ensamblaje3

Nombre de estudio: armonico con proteccion
Tpo de resultado: Dindmica ineal Ty
Trazado envolvente Méx
Escala de deformaciéer 1

von Mises (Nin"2)
634809760
58.190.924,0
529008720
475108160
423207640
370307120
31.7406580

| 264506060

. 211605520

. 158704970

105804440
52303310
3373

Figura 5.60 Tensions maximes amb amortidors



86 Analisi de les vibracions en una bancada per a proves de motors - memoria

Comparant les dues imatges anteriors es veuen clarament les diferencies de tensions que
pateix I’estructura. Mentre que en la primera la bancada pateix molt i s’emporta grans
quantitats d’esfor¢os en tota la seva estructura; en la segona la bancada ja no pateix tant
en tota ella, si no que hi ha certs punts de 1’estructura, que per la geometria suporten

punts de tensié més alts.

De la mateixa manera, tant en la primera com en la segona, s’observa que la pe¢a més
delicada del conjunt és la uni6 de la proteccido de 1’eix amb la bancada, aqui és on

s’acumulen les tensions més altes.

De totes maneres, si es comparen les escales de colors dels dos estudis, es pot
comprovar que a I’estudi amb amortidors, les tensions maximes son gairebé la meitat de
les tensions maximes sense amortidor. Tot i que en cap dels dos casos s’arriba a superar

el Iimit elastic.

Igual que amb la resta d’estudis, hi ha la possibilitat de obtenir una grafica dels resultats
en relacid a les freqiiencies. Donat que el punt més fragil de 1’estructura és troba en la
connexid de la bancada amb la proteccié de 1’eix, es realitzaran grafiques dels resultats

en aquest punt i s’extrauran les conclusions pertinents.

Aixi doncs, s’escull un node de la malla dins de la regi6 que interessa examinar, ja que
amb anterioritat no se sabia que aquest punt seria d’interés i no s’hi va col-locar cap

Sensor.

Mocha: 9708

Uhicacion de ¥, %, Z:|-109115 328 mm
alor: 53480 976 0 Min"2
Paso: 166

Figura 5.61 Seleccid de node per grafica
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Nombre de estud
Tipo de resultado: Dinamica line:

700407

6.00+07:

500407

2

T 400+07
E

Mises (i

§ 300.07

200+07

1,00-07:

" oo0 40,00 80.00 12000 16000 200.00 24000
Hertz

——— Nodo 7915

17,8704, 6.4350%-+007

Figura 5.62 Grafica d’estudi sense amortidors

Com es pot veure en la segiient imatge, s’ha obtingut la grafica de tensions en el rang de
freqiiéncies de I’estudi, de 0 a 200 Hz, en el node de la fig. 5.61 de 1’estudi sense

antivibradors integrats en el disseny.

Es pot veure com hi ha molts pics durant el rang de frequéncies on les tensions
s’incrementen considerablement, aixo és degut a que les freqiiencies on es troben
aquests pics son freqiiencies modals, 1 per tant quan 1’excitacié coincideix amb una

d’elles es crea I’efecte de ressonancia pel qual les tensions es veuen amplificades.

M de modo | FrecuencialFad/seq)| FrecuencialHertz) PeriodolSegundos]

G TIER4 11.724 0025295
131.97 21.004 004761
210.86 33554 0029738
328.07 51.736 0019329
Eral=)| 59143 0016908
450,58 71712 0013945
623.79 99,279 0010073
o882 12554 00079653
101 164.09 00060543
11837 188,29 00053082
1346.9 214,37 00046649
21686 4514 00028574
24927 96,72 00025207
28338 451.M nanzve

Taula 5.3 Llistat de freg. modals

Si es llisten les fregiiencies modals, s’observa que hi ha freqiiéncies modals que no
dibuixen un pic en la grafica obtinguda. Aixo és perque aquestes freqiiencies modals no

influeixen en moviment i tensionat del punt en concret de I’assemblatge on s’ha
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representat la grafica. Aquestes freqiiéncies modals afecten a altres llocs del conjunt

d’elements.

D’altre banda, la freqiiéncia que més influeix en ’ampliacid de tensions en aquest punt,
¢s la naimero 7 de 99°2 Hz. Si s’obté el tragat de desplagaments per a aquesta freqiiéncia
en concret, es veu que, efectivament, és la freqiiencia modal que més desplacament

provoca sobre aquest punt.

Mombre de madelo: Bancada_Ensamblaje_fio
M

URES (mm)
9 46de+001
6676e+001

| 788Te001
- 7.098e+001
. B309e+001
| 552164001
B. 475264001
| 3.943e+001
| 3155e+001

- 2:366e+001
1577001

I 78874000
0.000e+000

Figura 5.63 Tracat de desplagcaments freq. modal 7

De la mateixa manera, si es s’obté el tragat de desplagaments per una freqiiéncia, el pic
del qual no apareix en la grafica del punt, com per exemple la freqliencia modal nimero
5 de 59 Hz, es comprova que el moviment en aquella forma modal es concentra en

altres llocs del conjunt.

Nombre de modelo: Bancada_Ensamblaje_fio
Nombre de estudio: armonico

Tipo de resuttado: Frecuencia Desplazamientoss
Formamodal: § Valor= 59143 Hz
Escala de deformacion: 827937

URES (mm)
242184001
2.220e+001

. 2.018e+001
_ 181624001

B. . 1.614e+001

_ 141284001
H 1.211+001
~ 1.009e+001
| 8.071e+000

. 6.053e+000

4.036e+000
2.018e+000
0.000e+000

Figura 5.64 Tracat de desplagaments freg. modal 5
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Si tot seguit es fa una grafica en un punt de la mateixa regio del conjunt, s’obté el

seguent resultat:

Nombre de estudio: armonico con proteccion
Tipo de resultado: Dinamica lineal Tension nodal Tensiones1

07T e B PSPPI

6.00-07"

5.00-07"

2|

T 4,00+07
E

Mises (N

£ 300407

2,00+07

1.00+07-

0.00 40.00 80.00 120.00 160.00 200.00 240.00
Hertz

——— Nodo 9705

222.13, 6.778950+007

Figura 5.65 Grafica d’estudi amb amortidors

Si es compara aquesta Ultima grafica amb la de la Fig. 5.62 que correspon a un estudi
sense antivibradors, s’observa perfectament el drastic canvi en la quantitat de pics, és a
dir en la quantitat de freqliencies de ressonancia que fan que les tensions siguin més

altes.

De la mateixa manera també s’observa com el pic que abans era a 99Hz, és a dir, a unes
6000 revolucions per minut, ara es troba en un rang de freqliencies molt més baix,

mentre que a rangs alts no hi ha gairebé tensions.
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6. Impacte mediambiental

En aquest projecte no s’utilitzen mateéries primeres, ja que es tracta d’un projecte

completament digital realitzat amb software.

Ben al contrari, aquest projecte va enfocat a estalviar el malbaratament de materies
primeres, ja que al fer la fase de disseny amb CAD i després estudiar-ne les seves
caracteristiques fa que no s’hagi de crear un prototip fisic del model que s’esta
dissenyant, i per tant, no s’han d’utilitzar recursos per a la creacié de models amb els
que experimentar posant-los a prova. Antigament per fer el desenvolupament d’un
producte, com per exemple la bancada que ha ocupat els estudis d’aquest treball,
s’haguessin hagut de fabricar diversos prototips per a realitzar tots els tipus de proves
necessaries per confirmar que el seu disseny és satisfactori, invertint en el procés
materies, temps i diners. Avui en dia pero, gracies als programes de CAD i a les seves,
cada cop més amplies possibilitats, moltes proves es poden realitzar amb menys temps i

sense malbaratar recursos.

Aixi doncs, durant tot aquest projecte, la unica energia que s’ha utilitzat és 1’electricitat
que ha gastat I’ordinador per estar encés durant tot el temps de disseny i computacid. |
per tant, no s’han creat directament emissions de CO> durant el desenvolupament de tot

aquest projecte.
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7. Conclusions

Durant la realitzacio d’aquest projecte s’ha intentat trobar una manera de preveure el
comportament de les bancades de suport sota la influencia d’una excitacié en forma de
vibracions com les que causen els motors de combustio alterna, sense haver de fabricar

prototips per a tests i sense consumir gaires recursos i temps en el proces.

Donada I’alta complexitat del calcul matematic de les vibracions produides per un
motor, 1 pel fet que la bancada ha de respondre davant d’un ampli ventall de motors, es
va haver de trobar una altre manera de preveure les vibracions que haurien d’aguantar
les bancades posades a estudi. La solucié a la que es va arribar respecte aquesta
problematica, fa que el temps d’implementaci6é d’aquest metode en el procés de disseny
del producte final, sigui molt més baix i senzill, per tant un dels punts forts d’aquest

metode és la seva polivaléncia.

Després d’haver provat els diferents tipus d’estudi del Solidworks s’ha arribat a la
conclusié de que la millor manera de realitzar un estudi de vibracions en una peca

d’aquest tipus es resumeix en tres passos dels descrits en aquest projecte:

1- Realitzacié/Preparacio del model o assemblatge amb el que s’ha de treballar.
2- Estudi de fregliéncies propies del model.

3- Copia a estudi dinamic harmonic del qual s’obtindran els resultats finals.

Aixi doncs un cop realitzat els tres passos anteriors s’obtenen les reaccions de les
bancades estudiades sota les vibracions introduides en 1’estudi 1 d’aquesta manera es pot

escollir si fer la instal-lacié amb antivibradors, o per el contrari no sén necessaris.

Pel cas que ocupa aquest projecte, s’ha observat que tant en I’estudi sense antivibradors
com amb antivibradors, la bancada no arriba a sobrepassar el limit elastic del material
del que esta compost, per tant, en aquest cas es podria prescindir del sobrecost que
implica la compra 1 instal-laci6 dels amortidors. De totes maneres s’ha comprovat el
gran canvi que suposa en les reaccions de la bancada el fet d’incloure 0 no uns
antivibradors, de manera que es pot valorar I’opcié d’incloure’ls reduint aixi el risc de

trencament i allargant la vida 1til de la bancada. També s’hauria de considerar un canvi
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de geometria en la peca de connexio de la proteccio de I’eix, que resulta ser la part més

fragil de I’assemblatge

Finalment es pot dir que s’ha complert 1’objectiu d’aquest projecte, que era
desenvolupar un métode d’analisis de vibracions per qualsevol bancada amb el que
poder obtenir resultats i extreure’n les conclusions pertinents. A partir d’aqui els
enginyers de disseny de 1’empresa tenen suficient informacié per prendre les accions
necessaries en 1’etapa de disseny i posterior fabricacid i instal-lacié dels equips de

proves per a motors.

En quant al compliment de 1’objectiu d’aquest projecte dins del temps establert en
I’avantprojecte, es pot afirmar que durant tot el desenvolupament del treball es va seguir
la planificacio inicial, i que les tasques establertes en la planificacié del projecte es van
realitzar en 1’ordre 1 dins el temps definit per a cadascuna. Ara bé, en la part de redaccio
hi va haver contratemps que van fer que aquesta part s’allargués més del necessari i que

van causar que s’hagués de posposar la data d’entrega del projecte.
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