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Resumen

En este trabajo se desarrolld una metodologia para estimar la vida a fatiga de probetas
sometidas a flexion rotativa a través de la excitacion de la frecuencia natural de un sistema
rotodinamico, el cual, manifestd patrones de respuesta aleatorios representados a través de
distribuciones de probabilidad gaussianas obtenidas a partir del procesamiento de datos
experimentales mediante la técnica de conteo de ciclos rainflow.

Se utiliz6 un banco experimental compuesto por un sistema rotodinamico construido con los
siguientes componentes: dos chumaceras, dos sujetadores tipo collet, dos discos inerciales y
dos barras de extension ER20-200L acopladas mediante una probeta de prueba. El sistema
rotodinamico se caracterizd dindmicamente con probetas de acero 1018 y aluminio 6061-T6
a través de un analisis modal experimental para identificar la primer frecuencia natural y su
correspondiente forma modal asegurando una amplitud maxima de flexion en el centro del
rotor, posicion donde se ubica la probeta de ensayo. Durante los ensayos de fatiga, se excito,
a través de masas de desbalance controladas calculadas mediante le técnica de coeficientes
de influencia, la frecuencia natural identificada en el andlisis modal, y se encontrd que el
sistema rotodindmico con probetas de acero presenta una respuesta mas estable que las
probetas de aluminio. Esto se relacion6 directamente con los limites elasticos y de resistencia
a la fatiga de cada material.

Durante los ensayos de fatiga con probetas de acero, se alcanzé la region de vida infinita del
material. Por lo tanto, los experimentos se realizaron con probetas de aluminio. A partir de
la metodologia desarrollada, se obtuvieron curvas de dafio para cada ensayo de fatiga,
mediante fue posible estimar la vida a fatiga con un porcentaje minimo de error del 10% con
respecto a la vida experimental medida. Adicionalmente, se compar6 la vida estimada con la
metodologia propuesta con dos técnicas deterministicas y una basada en momentos
espectrales, las cuales presentaron porcentajes de error mayores al 99%. Por lo tanto, se
concluyo que la metodologia propuesta es una excelente alternativa para la estimacion de
vida a fatiga de materiales sometidos a patrones de cargas aleatorios.



Abstract

In this work, a methodology was developed to estimate the fatigue life of specimens subjected
to rotary bending. This was achieved by exciting the natural frequency of a rotodynamic
system. The system exhibited random response patterns, which were represented by Gaussian
probability distributions obtained from experimental data processed using the rainflow cycle
counting technique.

The experimental setup consisted of a rotodynamic system built with the following
components: two bearings, two collet-type holders, two inertial discs, and two ER20-200L
extension rods. These were coupled via a test specimen. The rotodynamic system was
dynamically characterized using AISI 1018 steel and 6061-T6 aluminum specimens. An
experimental modal analysis was performed to identify the first natural frequency and its
corresponding mode shape. This ensured a maximum bending amplitude at the center of the
rotor, where the test specimen was located.

During the fatigue tests, the identified natural frequency was excited using controlled
unbalance masses calculated via the influence coefficient method. The results showed that
the rotodynamic system with steel specimens exhibited a more stable response compared to
aluminum specimens. This behavior was directly related to the elastic limits and fatigue
strength of each material.

In the fatigue tests with steel specimens, the infinite life region of the material was reached.
Consequently, the experiments were conducted with aluminum specimens. Using the
developed methodology, damage curves were obtained for each fatigue test. These curves
enabled the estimation of fatigue life with a minimum error of 10% compared to the
experimentally measured life.

Furthermore, the estimated fatigue life obtained through the proposed methodology was
compared with two deterministic techniques and one based on spectral moments. These
alternative methods showed error percentages exceeding 99%. Therefore, it was concluded
that the proposed methodology is an excellent alternative for estimating the fatigue life of
materials subjected to random load patterns.
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1. Introduccion

Desde mediados del siglo XX, ha surgido un creciente interés por desarrollar modelos que
estimen la vida a fatiga de componentes mecanicos y estructurales sometidos a cargas
ciclicas. Esto se debe a que la probabilidad de falla bajo estas condiciones es
considerablemente alta, incluso cuando las cargas son inferiores a la resistencia ultima del
material.

Los modelos deterministicos tendian a sobredimensionar los componentes, lo que conllevaba
repercusiones econdémicas significativas. Ademas, un disefio inadecuado en términos de
fatiga podia comprometer la integridad fisica de los ocupantes.

Por otro lado, se han desarrollado modelos espectrales y en el dominio del tiempo que
consideran la naturaleza estocéstica de las cargas ciclicas que enfrentan estructuras tales
como plataformas marinas, aerogeneradores, aviones, vehiculos y componentes de méaquinas.
Ejemplos de estas cargas estocdsticas incluyen el viento, las mareas, las irregularidades en
las carreteras y las turbulencias, cargas que generan acumulacion de dafio en las estructuras
y componentes, fendémeno que repercute directamente en la vida 1til del sistema.

Por otra parte, es comlin encontrar estructuras y componentes que operan bajo condiciones
de resonancia, fendmeno que se presenta cuando la excitacion externa coincide o es igual con
la frecuencia natural del sistema. Sin embargo, se ha encontrado que para la estimacion del
dafo por fatiga en condiciones de resonancia no se consideran los patrones de carga
aleatorios que genera este fenomeno, lo que conduce a una sobrestimacion de la vida a fatiga
e incluso la prediccion incorrecta de una vida infinita.

Con el objetivo de obtener un modelo que represente de manera mas precisa la vida til a
fatiga de los componentes que operan bajo condicion de resonancia, en este proyecto se
desarroll6 un modelo experimental de fatiga que toma en cuenta el efecto de patrones de
carga generados por este fendmeno respetando la naturaleza estocdastica del mismo.

El presente documento esta estructurado como: Capitulo dos, se presenta el estado del arte
correspondiente al estudio de vida a fatiga de estructuras sometidas a cargas aleatorias y en
condiciones de resonancia. Ademads, se describe el planteamiento del problema, la hipotesis,
objetivos, justificacion, alcances y limitaciones, y los productos y beneficios esperados.
Capitulo tres, se presenta el marco tedrico donde se definen los conceptos bésicos que definen
a las variables de estudio de este proyecto. Capitulo cuatro, se plantea la metodologia de
trabajo para el desarrollo del proyecto. Capitulo 5 se presenta la construccion y componentes
del banco experimental. Capitulo 6 se presenta la caracterizacion dindmica del sistema donde
se identifican frecuencias naturales y formas modales de interés. Capitulo 7 se presenta el
balanceo dindmico del sistema con el que se desea tener un control sobre la respuesta
vibratoria del mismo. Capitulo 8 se presenta un analisis de la vida a fatiga y por Ultimo
Capitulo 9 se presentan los resultados, conclusiones y actividades futuras.



2 Estado del arte
2.1 Antecedentes

La evaluacion del dafo por fatiga, asi como la vida util de componentes estructurales y
mecanicos, se realiza a través de métodos y técnicas tales como la regla de Miner [1] y el
rainflow counting algorithm (RCA) [2]. La regla de Miner sirve para estimar el dafo
acumulado de piezas que estan sometidas a diferentes ciclos de carga de amplitud variable,
hasta determinar su vida util, mientras que el RCA es una herramienta utilizada para hacer
un conteo de ciclos de historiales de carga de amplitud variable o de naturaleza aleatoria.
Bajo estos principios, se han desarrollado distintos modelos y métodos, principalmente
métodos espectrales y en el dominio del tiempo, cada uno con sus ventajas y desventajas.
Como complemento a la regla de Miner, existe la técnica de tres bandas de Steinberg [3],
donde parte de una distribucion de cargas Gaussiana de cargas aleatorias.

Es importante destacar, que la mayoria de los componentes mecanicos y estructurales estan
sometidos a patrones de cargas de amplitud variable y aleatorias, tales como el viento,
mareas, sismos, imperfecciones de carreteras, entre otros. Sigbjornsson y Smith [4]
evaluaron, a través de la teoria de procesos estocasticos y un modelo discreto por el método
de los elementos finitos (ver Figura 1), el efecto de las vibraciones inducidas por oleaje en
plataformas de gravedad. Mediante métodos estadisticos y de probabilidad de ocurrencia,
modelaron la respuesta de estas estructuras de concreto con mayor precision en comparacion
con los modelos deterministicos convencionales de la época. Agerskov [5] evalud el efecto
de cargas de amplitud variable bajo dos enfoques: la acumulacion del dafio y la mecéanica de
la fractura. A través de resultados experimentales, encontrd que las cargas de amplitud
variable redujeron considerablemente la vida 1til a fatiga en comparacion con cargas de
amplitud constante. Sin embargo, las pruebas realizadas fueron muy demandantes en
cuestion de tiempo de ejecucion, por lo que, surgid la necesidad de obtener resultados con
mayor precision en el menor tiempo posible. Allegri [6] propuso un modelo basado en la ley
de potencia inversa para minimizar el tiempo de pruebas de fatiga en laboratorio, sin perder
la informacion de las condiciones de carga de las condiciones de operacion reales. Se
determind que este método es valido para casos en los cuales, los espectros de carga de
entrada de las condiciones de laboratorio y de operacion real, son distintos, pero con
distribuciones normales de tipo Gaussiana y, cuando los espectros de carga son iguales pero
escalados.



Figura 1 Plataforma de gravedad: a) Modelo real, y b) modelo discreto de elementos finitos. [4]

2.2 Vida a fatiga en condiciones de resonancia

Existen estructuras que, durante su vida util, ademas de estar sometidas a cargas de amplitud
variable y aleatorias, pueden llegar a operar bajo condiciones de resonancia. Xiaoming et al
[7], a través de un andlisis experimental y de elementos finitos, propusieron una metodologia
para evaluar el dafio por fatiga acelerado de risers, utilizados para la extraccion de
hidrocarburos en plataformas marinas, debido a las condiciones de resonancia durante su vida
util. Booysen ef al [8] a través de experimentos y andlisis por el método de los elementos
finitos, evaluaron la vida a fatiga de un alabe de turbina de vapor de baja presion durante el
arranque operativo en condiciones transitorias de resonancia utilizando un enfoque de
probabilidad de ocurrencia. Schneider et a/ [9] y H. Lee y J. Lee [10], propusieron
metodologias experimentales para evaluar el dafio por fatiga bajo condiciones de resonancia
de rieles de ferrocarril [9] (ver Figura 2) y alabes de turbinas [10] de escala real. El interés
en estos componentes estructurales surge debido a la alta probabilidad de fallo que tienen a
lo largo de tan solo un afio de operacion.

Figura 2 Dibujo esquematico e instalaciones de pruebas de fatiga flexional de un riel de ferrocarril /9].

En estudios recientes, se han analizado y hecho comparaciones, basadas en la regla de Miner,
entre valores tedricos y experimentales de pruebas de fatiga rotativa. Pérez et al [11]
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realizaron pruebas de flexion rotativa con una maquina de Moore y construyeron curvas S-
N basadas en sus experimentos. A través de estas pruebas, ellos comprobaron la veracidad
de la regla de Miner, sin embargo, al comparar sus resultados con curvas S-N reportadas en
la literatura, se obtuvo un dafo acumulado mayor a siete, siete veces mayor al dafio calculado
con sus experimentos. Cruz et al [12] disefaron y construyeron una maquina de pruebas de
fatiga (Figura 3), basada en la maquina de Moore con la particularidad de evaluar la vida 1til
a fatiga de flechas que operan en condiciones de resonancia y hacer estudios de seguimiento
de grieta corta. Por otro lado, Wittenberghe [13] propuso un método para realizar pruebas de
fatiga de partes estructurales de escala real, de hasta 25 ton, cuatro metros de altura y nueve
metros de longitud, que operan en condiciones de resonancia. Para controlar los efectos
catastroficos de la resonancia, tanto Cruz como Wittenberghe, controlaron la amplitud de
vibracion con el uso de cargas direccionales.

Figura 3 Ensamble de banco de pruebas. a) proteccion, b) sensores de desplazamiento, ¢) motor, d) base, e) cople flexible,
f) chumacera, y g) discos de balanceo /72].

Santus ef al [14] llevaron a cabo pruebas de fatiga para evaluar la vida util de conexiones y
cuerpos de tuberias de perforacion, en condiciones de resonancia. Se compararon resultados
de tuberias con corrosioén y nuevas, y se determino que el estado corrosivo no es un factor
que disminuya en gran medida la vida a fatiga. Sin embargo, debido a los defectos generados
por este fendmeno, se encontré6 un alto impacto en las concentraciones de esfuerzos y
propagacion de grietas.

2.3 Vida a fatiga bajo cargas aleatorias

Existen estructuras que durante toda su vida util son sometidos a cargas con patrones
aleatorias, tales como los aerogeneradores con y sin aspas, alabes de turbinas de vapor, o
estructuras en altamar. Estos patrones de cargas estan compuestos por componentes
armonicos cuyas frecuencias pueden coincidir con alguna frecuencia natural y entrar en una
zona de inestabilidad por resonancia. Du ef al [15] propusieron un método hibrido, dominio
de la frecuencia-tiempo, para estimar la vida Util a fatiga. Donde a partir de una densidad
espectral de potencia (PSD) conocida, se obtiene un historial de las cargas en el dominio del
tiempo y a través del RCA, se pueden obtener los rangos de esfuerzos y su frecuencia, para



asi, mediante la regla de Miner, estimar la acumulacion del dafio y la vida util a fatiga. Yaich
y El Hami [16] propusieron un modelo para estimar el dafio por fatiga multiaxial de
estructuras sometidas a vibraciones aleatorias, basandose en el criterio de Matsubara [17] y
a su vez ampliando el campo de aplicacion, ya que el criterio de Matsubara aplica solo para
cargas de amplitud constante. Song y Wang [18] presentaron un método espectral que
consiste en evaluar el dafio generado a través de la particion en bloques de la matriz de
dispersion de cargas de estructuras en altamar. Nieslony ef a/ [19] formularon un criterio de
falla multiaxial basados en un método espectral. Este criterio esta basado en dos principios,
el criterio del plano critico y el criterio de tensores invariantes de esfuerzos. Ellos
demostraron que la densidad espectral de potencia de cargas se puede obtener usando el
criterio propuesto.

Durante el proceso de disefio de estructuras en altamar, se deben tomar en cuenta diferentes
factores, entre ellos, la existencia de una tripulacion y el factor de seguridad. Por un lado,
Velarde et al [20] realizaron un estudio de fiabilidad a la fatiga de estructuras mono pilares
de aerogeneradores en altamar. Determinaron un factor de seguridad de disefio por fatiga
(FDF) mayor a tres. Este valor puede cambiar con el tamafio de la torre, las condiciones de
los estados de operacion ambiental, profundidad de empotramiento, entre otros. Sin embargo,
el estudio demostrd ser viable técnica y econdémicamente. Por otro lado, Mendes et al [21]
presentaron un trabajo donde evaltian el dafio por fatiga de una estructura maritima tipo
Jacket (ver Figura 4) basado en un analisis estatico y dindmico estructural, y el efecto que
tienen la naturaleza de las cargas de cada andlisis sobre la vida util de los componentes
estructurales.



Figura 4 Estructura tipo Jacket./22]

Por otro lado, Li y Zhang [23] analizaron el dafio por fatiga de alto ciclaje de otro tipo de
estructuras maritimas tales como aerogeneradores flotantes (ver Figura 5). En esta
investigacion, compararon el efecto de seis tipos de cargas ambientales de naturaleza
aleatoria, con alta repercusion en la vida util a fatiga. El analisis del dafo por fatiga se realizo
en diferentes puntos ubicados a distintas alturas de la estructura sobre el nivel del agua.

Figura 5 Aerogenerador maritimo flotante./23]

Zorman et al [24] estimaron la vida a fatiga de bajos ciclos de cargas no estacionarias
considerando, tanto la naturaleza de las cargas, como las propiedades dindmicas de una
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estructura. Determinaron que la mayor acumulacion del dafio se presenta en lo que
determinan como hotspots, puntos donde los modos de vibrar excitados presentan las
deformaciones maximas y a su vez esfuerzos maximos. Gao et a/ [25] propusieron un modelo
basado en un método espectral para estimar la vida util a fatiga multiaxial de piezas metalicas
bajo una combinacion de cargas por vibracion aleatoria y cargas de esfuerzo promedio, y la
determinacion de planos criticos. Las cargas de esfuerzo promedio se estimaron con base en
las leyes de la mecénica de materiales y el ancho de banda de las vibraciones aleatorias.
Obtuvieron PSD y una curva de probabilidad de ocurrencia de la combinacién de las cargas
con el que se pudo obtener la vida 1til a fatiga. Decker [26] presentdé un método atractivo
para la obtencion de la PSD de las cargas a partir de los espectros de respuesta a la fatiga y
al impacto. Siendo este un método espectral, resultd ser viable con respecto a un historial de
cargas en el dominio del tiempo.

Evaluar el efecto de patrones de cargas generados en condiciones de resonancia puede
resultar ser experimentalmente peligroso, dada la naturaleza de las cargas, aun teniendo un
control de la amplitud de vibracidon por resonancia [12], [13]. D’Elia et al [27] propusieron
una metodologia basada en las leyes de potencia inversa [6], para evaluar la respuesta
dindmica maxima de pruebas de fatiga multiaxial aleatoria acelerada. Esto con la finalidad
de considerar condiciones de operacion extremas de maquinas, escalando tanto las cargas
como el tiempo de las pruebas, esto es, pruebas de fatiga en un menor tiempo, con resultados
acorde a las condiciones de operacion més severas y reduciendo el riesgo de accidentes
durante las pruebas. A pesar de los avances en cuanto a los métodos para determinar la vida
util a fatiga y el dafio acumulado en piezas sometidas a cargas de amplitud variable y
constante, existen ain muchas areas de oportunidad para calcular los esfuerzos maximos a
los que se encuentran sometidas piezas a flexion rotatoria. Rodriguez-Reyes et al [28]
presentaron un método mediante FEM para estimar el factor de concentracion de esfuerzos
en una viga de seccidn transversal variable en flexion. Este trabajo sirve como base para
poder estimar los esfuerzos en piezas que se encuentran sometidos a flexion rotatoria.

A pesar de que existan numerosos métodos para evaluar el efecto de cargas estocasticas en
diferentes tipos de estructuras de interés, sigue siendo un tema de relevancia dadas las
diferentes condiciones y la naturaleza aleatoria de fendmenos tales como la resonancia, y la
demanda computacional que se requiere para los métodos en el dominio del tiempo. Martin
del Campo et al [29] presentaron un método simplificado para realizar andlisis de fatiga de
soportes de turbinas edlicas. Sin embargo, a pesar de considerar los efectos de la velocidad
del viento, operacion del rotor y la simplificacion del modelo real a uno de cuatro grados de
libertad (GDL), sobrestima el dafio acumulado y a su vez, la vida util.

Chowdhury y Zabel [30] evaluaron el efecto de la fatiga inducida por el viento de los tornillos
de conexion de una torre de emision de television (ver Figura 6). En este modelo, propusieron
una modificacion del RCA convencional donde incorporan los efectos de la secuencia de
carga. Asi, encontraron que, al integrar este pardmetro, puede aumentar hasta en un 100% la
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acumulacion del dafio en los tornillos de conexion, en comparacion con los resultados del
RCA convencional.

Figura 6 Conexion entre base de concreto y torre de acero de un aerogenerador [30]

Componentes mecanicos que estan sometidas a cargas aleatorias y con una probabilidad de
ocurrencia de cargas por resonancia [8], tales como alabes de turbinas, presentan cambios en
sus propiedades dindmicas debido a la aparicion y propagacion de grietas. Para evaluar como
afectan estos cambios en el dafio acumulado y la vida util de los 4labes de turbinas, Graciano
et al [31] realizaron una evaluacion de dafo y valoracion de la vida util de dlabes de turbinas
de vapor en sus ultimas etapas de operacion. Modelaron numéricamente un bloque de 10
alabes donde calcularon la acumulacion del dafio a través de la Regla de Miner[1] y la técnica
de tres bandas de Steinberg [3]. Con estos estudios, se observé un incremento en la relacion
de amortiguamiento y un decremento en la rigidez de los alabes, debido a la generacion y
propagacion de grietas, donde, con estos cambios, se pueden crear patrones de deteccion de
grietas en alabes de turbinas de vapor. Finalmente, esta metodologia puede estimar la vida
util en diferentes condiciones de frontera de los alabes de turbina o de cualquier elemento
metalico.

Chen et al [32], propusieron una metodologia para evaluar la acumulacion de dafio en
probetas sometidas a espectros de cargas aleatorios, con la particularidad de que toman en
consideracion los efectos de la secuencia del historial de cargas utilizando el concepto de
memoria del material propuesto por Peng et a/[33], y la variacion de la pendiente de las
curvas S-N del material a lo largo del tiempo. El método consistio en seccionar el historial
de cargas y en cada seccion, aplicaron el método RCA para obtener bloques de diferentes
niveles de cargas y mediante un algoritmo, aleatorizar estos bloques de cargas para respetar
la naturaleza estocastica del proceso.
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Por otro lado, se han desarrollado diferentes métodos como el de Lu et al [34], que presenta
una revision acerca del fendmeno de la resonancia estocastica que sirve para la identificacion
de fallas en sistemas rotodindmicos que son dificiles de identificar en un espectro de
respuesta, debido a que sus amplitudes de vibraciéon son tan pequefias que podrian
confundirse con ruido. Por lo tanto, el método consiste en introducir ruido blanco a
determinada frecuencia para amplificar los picos de vibracion de las fallas que son casi
imperceptibles. Esta metodologia podria aplicarse para la estimacion de vida 1til de
componentes de sistemas rotodinamicos. Por otro lado, Yao et al [35] propusieron un enfoque
de analisis armoénico basado en un algoritmo de transformada discreta de Fourier para la
identificacion de fallas en sistemas rotodinamicos que podrian influir en la vida 1til de estos
sistemas, donde no solo efectos de resonancia o desbalanceo afectan, si no que otros factores
y fallas también pueden representar un dafio significativo. Sin embargo, es importante
considerar la naturaleza estocastica y probabilidad de ocurrencia para obtener modelos
precisos de estimacion de dafo y vida util.

Muiiiz et al [36] presentan una extensa revision donde hacen un anélisis comparativo entre
los métodos de evaluacion del dafio en el dominio del tiempo y de la frecuencia, donde
concluyen que los métodos espectrales muestran un tratamiento avanzado de datos donde se
encuentran importantes relaciones tedricas y analiticas entre la densidad espectral de potencia
y el dafio por fatiga esperado, lo cual conlleva a una metodologia mas simple y facil de aplicar
para la evaluacion del dafio por fatiga. Bohm et al [37] y Zorman et al [38] presentaron
diferentes enfoques espectrales para la estimacion de la vida atil. Bohm et al [37] utilizaron
el parametro de la densidad de energia de deformacion, donde, a diferencia de otros trabajos,
la densidad espectral de potencia, el espectro de cruce de niveles y el dafio esperado, estan
todos en funcion de la densidad de energia de deformacion. En el estudio compararon los
resultados con otros modelos que estan enfocados en el analisis de esfuerzos y se verifico
una concordancia aceptable entre los dos enfoques.

2.4 Conclusiones del estado del arte

En la literatura, se presentan numerosos métodos para evaluar el daio acumulado y vida util
a fatiga de estructuras y componentes mecanicos. Solo por mencionar algunos, los métodos
en el dominio del tiempo suelen ser los mas precisos, pero requieren de elevados recursos
computacionales y de tiempo de ejecucion; los métodos espectrales son menos demandantes
de recursos pero, la mayoria considera una distribucion de cargas de tipo gaussiana, que si
bien es una buen aproximacion, la naturaleza estocéstica de cargas ambientales, suelen tener
una distribucion de cargas no gaussiana, esto resulta en una subestimacion o sobreestimacion
de la vida a fatiga. Los métodos deterministicos no contemplan la naturaleza estocéstica de
las cargas, por lo que, sobreestiman la vida a fatiga y conducen a sobredimensionamiento de
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estructuras y componentes mecanicos, lo cual conlleva a elevados gastos de construccion y
manufactura.

Los modelos de estimacion de vida a fatiga en condiciones de resonancia aprovechan las
grandes amplitudes de vibracidon causadas por este fendmeno para acelerar el tiempo de
ejecucion de ensayos de fatiga. Sin embargo, en su mayoria desprecian los patrones de cargas
aleatorios que pueden generarse en estas condiciones y conduce a la sobrestimacion de la
vida a fatiga. Resultando en aproximaciones erréneas de calcular vida infinita, lo cual se
puede traducir en altos costos operativos, de disefio y manufactura. En este trabajo, se
propone un modelo experimental para evaluar la vida a fatiga de componentes estructurales
que trabajen bajo condiciones de resonancia y, ademas, respondan a patrones de carga de
naturaleza aleatoria.

2.5 Definicion del problema

En diferentes campos de la ingenieria existen estructuras y maquinas tales como
edificaciones de gran escala, vehiculos automotores, estructuras maritimas, aecrogeneradores,
entre otros, que estan sometidas a cargas de amplitud variable y de naturaleza aleatoria. La
velocidad y direccion del viento y oleaje, irregularidades en carreteras, sismos y terremotos,
solo por mencionar algunos, son algunos ejemplos que generan cargas de amplitud variable
o aleatoria. En consecuencia, por efecto de la naturaleza de estas cargas, la prediccion de vida
util puede ser complicada y a menudo impredecible, por lo que se tiende a sobredimensionar
las estructuras con el proposito de reducir la incertidumbre.

Las cargas aleatorias se pueden modelar y estudiar mediante la teoria de procesos estocasticos
[4]. En esta teoria, se menciona que las cargas cuentan con la propiedad de probabilidad de
ocurrencia, es decir, si se mide, por ejemplo, la velocidad del viento durante 7 dias a la misma
hora, ésta puede ser diferente cada dia o la misma para » dias a la hora establecida.

Los efectos que tienen este tipo de cargas han sido objeto de estudio y se han presentado
diferentes métodos, espectrales [18], [19], [25], [26], en el dominio del tiempo [6], [24],
hibridos[15], entre otros. Sin embargo, no toman en cuenta efectos a los que también pueden
ser sometidos los objetos de estudio, tales como la resonancia. El efecto de la resonancia
sobre la vida util a fatiga de componentes mecanicos y estructurales ha sido objeto de estudio
[7],19], [10], [12], [13], [14] y se ha visto que tienen un efecto significativo sobre la vida util
a fatiga y acumulacion del dafio, asi como la generacion de grietas en defectos y zonas de
concentracion de esfuerzos.

De acuerdo con lo anterior, en el presente estudio, se evalud el efecto sobre la vida 1til a
fatiga de las vibraciones inducidas por el fenomeno de resonancia y los patrones de cargas
aleatorias que se generan debido a la naturaleza caotica del fendmeno. Para el estudio se tomo
como referencia el trabajo desarrollado por Cruz et al [12], [39], y se llevaron a cabo ensayos
experimentales con probetas sometidas a patrones de carga de naturaleza aleatoria, donde se
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determino la influencia de la respuesta dindmica en resonancia tomando en cuenta todas las
componentes armonicas de la respuesta del rotor sobre la acumulacion de dafio en los
elementos estructurales. De los resultados obtenidos se desarrolld un modelo que permite
estimar la vida 1til a fatiga con mayor precision que los modelos reportados actualmente en
la literatura.

2.6 Hipaotesis

Las técnicas en el dominio del tiempo ofrecen mayor precision en la estimacion de la vida a
fatiga en comparacion con las técnicas espectrales, las cuales, tienden a subestimar la vida a
fatiga. Por lo tanto, mediante una metodologia en el dominio del tiempo para la estimaciéon
de vida a fatiga de componentes en condiciones de resonancia, es posible desarrollar un
modelo empirico que incremente la precision en la estimacion de la vida a fatiga de
estructuras en condiciones de resonancia con patrones de respuesta aleatorios.

2.7 Objetivo general

Desarrollar un modelo para estimar la vida 1til a través de la aplicacion de técnicas
estadisticas, a partir del procesamiento de datos experimentales obtenidos de ensayos de
fatiga de probetas sometidas a condiciones de resonancia.

2.7.1 QObjetivos especificos

e Implementar y modificar el banco de ensayos experimentales desarrollado por Cruz
et al [12] para simular condiciones de resonancia y cargas aleatorias.

e Disefar la matriz experimental para obtener datos de vida 1til y sefial de vibracion,

e Obtener un modelo de estimacion de dafio y vida util,

e Medir el dafio acumulado a partir datos experimentales.

2.8 Justificacion del problema

En la literatura se han encontrado numerosos métodos para estimar la vida util a fatiga de
estructuras y componentes que estan sometidos a cargas aleatorias y condiciones de
resonancia durante su vida operativa. Tal es el caso de estructuras en altamar [4], [18], [20],
[21], [23] y en tierra firme [29], [30], [40], solo por mencionar algunas, que son afectados
por cargas ambientales de naturaleza estocastica y donde cada ciclo de carga tiene un impacto
diferente en la acumulacion de dafio y vida util. Estudiar los efectos de la resonancia
presentes en patrones de carga aleatorios es un campo ampliamente estudiado desde un
enfoque espectral, sin embargo, los modelos de estimacion de vida a fatiga obtenidos a partir
de este enfoque tienden a subestimar la vida a fatiga de los materiales. Por lo tanto, en este
trabajo, se propondra un modelo experimental para evaluar el dafio acumulado y vida a fatiga
de probetas sometidas a cargas aleatorias presentes en un sistema rotodindmico que opera en
condiciones de resonancia.
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Con los resultados de esta propuesta, se obtendra un modelo mas preciso para aquellas
estructuras que operan en condiciones de resonancia.

2.9 Alcances y limitaciones

El estudio incluye un andlisis de datos experimentales provenientes de ensayos de
fatiga a probetas normalizadas bajo condiciones de resonancia con patrones de
respuesta aleatorios.

Realizar ensayos de fatiga sobre probetas de aluminio con geometria
normalizada[42].

Banco experimental para ensayos de fatiga por condiciones de resonancia (sistema
rotodindmico con desbalance).

2.10 Productos y beneficios esperados

Un modelo experimental basado en técnicas estadisticas para evaluar la vida a fatiga
de partes estructurales sometidas a cargas aleatorias y condiciones de resonancia, el
cual contribuira a tener una aproximacion mas precisa que los existentes para estimar
la vida a fatiga.

Un articulo de investigacion

Obtencion de grado de Maestria en Ciencias en Ingenieria Mecénica

Actividad de retribucion social
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3 Marco teorico

3.1 Vibraciones mecanicas

Una vibracion se puede definir como cualquier movimiento que se repite después de un
intervalo de tiempo definido, por ejemplo, el vaivén de un péndulo o el movimiento de una
cuerda pulsada. La teoria de las vibraciones mecanicas abarca el estudio de los movimientos
oscilatorios de los cuerpos y las fuerzas involucradas [43]. En la Figura 7 se muestra un
sistema vibratorio de un grado de libertad que puede representar un sistema fisico de
multiples grados de libertad a través de pardmetros tales como masa, rigidez y
amortiguamiento equivalentes.

Figura 7 Sistema masa-resorte-amortiguador de un grado de libertad, donde m,q, keq Y Coq representan a la masa, rigidez
y amortiguamiento del sistema. Figura tomada y modificada de [43].

En general los sistemas vibratorios se pueden clasificar en sistemas de un grado de libertad
(1-GDL) y de multiples de grados de libertad (MGDL), estos a su vez se clasifican de acuerdo
con el tipo de excitacion externa a los que son sometidos, libres y forzadas [43], [44], [45].

3.1.1 Vibraciones forzadas por desbalance rotatorio.

Un sistema mecanico o estructura experimenta vibracion forzada cuando se suministra
energia externa al sistema durante la vibracion. La energia externa puede ser suministrada
mediante una fuerza o un desplazamiento aplicado al sistema. Estas pueden ser de naturaleza
armoénica o no armoénica, periddica o no periddica, aleatoria, o una combinacion de dos o mas
[43].

El desbalance en sistemas rotodinamicos es considerado una de las fuentes de vibracion mas
comunes Yy, tedricamente, es considerada de naturaleza armonica y perioddica. En la mayoria
de los casos se busca mitigar estos efectos del desbalance para reducir la respuesta vibratoria
de los sistemas rotodindmicos y que operen en condiciones Optimas. El desbalance es
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generado por una excentricidad entre el eje neutro de un rotor y su centro de masa, y para
contrarrestarlo, es necesario balancear estos sistemas. En este proyecto se utiliza el
desbalance para controlar la amplitud de vibracidon cercana a la resonancia [12], [43], [44],
[46]. En la Figura 8 se representa un sistema de un grado de libertad excitado armonicamente
por una masa de desbalance (m) posicionada en una excentricidad (e) que gira a velocidad
angular constante (w).

Figura 8 Representacion grafica de un sistema excitado por una masa de desbalance[44].

De la Figura 8, la ecuacién de movimiento es
M3 + cx + kx = (mew?) sen wt Ecuacion 1

Donde la fuerza de excitacion arménica es Fy, = (mew?) sen wt, resolviendo la ecuacion
diferencial se obtiene la funcion de transferencia y el angulo de fase,

MX 0?2 Ecuacion 2

me \/(1-02)2+ (2£Q)?

280 Ecuacion 3

— tan-1
¢ = tan -2

Graficando la Ecuacion 1 y Ecuacion 2 en funcion de la relacion de frecuencia de excitacion
Q) = w/w,, se obtiene el diagrama de Bode y diagrama de fase, Figura 9 y Figura 10,
respectivamente. En el diagrama de Bode y de fase se observa una amplitud maxima de
vibracion y un angulo de fase de 90°, respectivamente, cuando la relacion de frecuencias es
igual a uno, lo anterior sucede, cuando la frecuencia de excitacion y la frecuencia natural del
sistema son iguales. Esta relacion de frecuencia también se le conoce como un estado de
resonancia. En la Figura 9 y Figura 10 también se puede observar una reduccion de la
amplitud y un cambio suave del angulo de fase cuando el amortiguamiento del sistema (c)
incrementa. Sin embargo, en sistemas rotodindmicos es viable reducir la amplitud de
respuesta mediante métodos de balanceo dindmico.
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Figura 9 Diagrama de Bode de un sistema de 1GDL con excitacion armoénica inercial.

Figura 10 Diagrama de fase de un sistema de 1GDL con excitacion armonica inercial.

3.1.1.1 Balanceo de sistemas rotodinamicos mediante el método de coeficientes de
influencia

Identificar el desbalance en sistemas de 1GDL puede resultar una tarea sencilla al resolver la
Ecuacién 1. Sin embargo, en sistemas continuos, como son los sistemas rotodinamicos,
encontrar de manera analitica el desbalance y contrarrestarlo se complica debido a la
necesidad de modelar matematicamente estos sistemas y resolver el sistema de ecuaciones.
En consecuencia, se han desarrollado numerosos métodos para balancear sistemas
rotodinamicos, uno de ellos, el método de coeficientes de influencia.
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El método de coeficientes de influencia [47] es una técnica que se utiliza para balanceo de
sistemas rotodindmicos como rotores de turbinas o ventiladores. Este método se basa en la
relacién que existe entre las fuerzas de desbalance propias del sistema rotodindmico, y la
respuesta de vibracion que las fuerzas generan en puntos especificos del sistema. A través de
esta relacion, es posible determinar las correcciones necesarias en el rotor para reducir los
niveles de vibracion.

El coeficiente de influencia relaciona una cantidad de masa con una posicion angular y radial
conocida y la respuesta de vibracion de un sistema rotodindmico. Este coeficiente representa
la sensibilidad de un sistema rotodindmico al agregar o quitar masas y se suele medir
experimentalmente mediante sensores de vibracion.

El procedimiento de balanceo mediante este método consiste en:

1. Medir la vibracidn inicial (vg) del rotor sin ninguna masa correctora a una velocidad
de giro constante (w).

2. Colocar una masa de prueba (mp) en una posicion angular y radial previamente
conocida. La posicion angular de esta masa se determina en funcion de la graduacion
aplicada al rotor, donde, generalmente, la posicion 0° coincide con la ubicacion del
sensor de vibracion utilizado. La graduacion se realiza en sentido contrario al giro del
rotor.

3. Medir la vibraciéon con masa de prueba (v;) a la misma velocidad constante (w) que

en el paso 1.
4. Calcular el vector efecto (v,) y coeficiente de influencia (a) mediante las siguientes
expresiones:
Yy = vy — g Ecuacion 4
o = Ye Ecuacion 5
my
5. Calcular la masa de balanceo (m;) mediante la siguiente expresion
Yo Ecuacion 6

my, =——
b a

6. Medir la vibracion residual (v,.) para verificar una reduccion por lo menos del 70%
con respecto a la vibracion inicial.

Este método es efectivo en sistemas donde el balanceo es critico para la operacion continua
y segura de equipos rotatorios industriales o de laboratorio, donde se desea tener un control
sobre la respuesta dinamica de vibracion. Ademas, para el caso de sistemas rotatorios donde
no pueden ser alterados los pardmetros rotodindmicos de amortiguamiento y rigidez, este
método de balanceo resulta atractivo para controlar la amplitud de vibracion y reducirla como
se muestra en la Figura 9.
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3.1.2 Resonancia mecanica

La resonancia mecanica es un fendmeno que se manifiesta cuando la frecuencia de una fuerza
ejercida sobre un sistema fisico coincide con la frecuencia natural de éste[43]. En sistemas
no amortiguados, este fenomeno produce deformaciones que crecen de forma exponencial
(ver Figura 12) y fallas catastroficas. En la Figura 11 se muestra el colapso del puente
Tacoma, donde, debido a que la frecuencia de excitacion de las cargas por el viento que
ejercian sobre €l entrd en resonancia y colapso.

Figura 11 El puente Tacoma destruido debido al fendmeno de la resonancia. /43]

De acuerdo con Rao [43], la respuesta de un sistema no amortiguado en resonancia estd dado
por

xlo . Sestwnt . Ecuacion 7

x(t) = xg cos w,t + —sin w,t + ———sin w,t

Wy, 2
Analizando la ecuacion de respuesta del sistema no amortiguado en resonancia, si la posicion
y la velocidad inicial del sistema son igual a cero, el primer y segundo término se cancelan y
el tercer término es el unico que representa la respuesta del sistema. Si se grafica el tercer
término, se obtiene el comportamiento mostrado en la Figura 12, donde se observa que la
envolvente de la amplitud de onda crece linealmente en el tiempo, y cuando el tiempo tiende
a infinito, la amplitud también tiende a infinito. Adicionalmente, se puede observar que la
amplitud de vibracion depende de la deflexion estatica (8,4:) del sistema, es decir, si este
valor es cero, aun en condiciones donde la frecuencia de excitacion coincida con al frecuencia
natural del sistema, este no presentaria el comportamiento mostrado en la Figura 12. Sin
embargo, se conoce de la literatura que todo cuerpo elastico en reposo presenta una deflexion
estatica debido a los efectos de la gravedad, por ejemplo, los sistemas rotodindmicos.
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Figura 12 Respuesta de un sistema no amortiguado en resonancia cuando la posicion y velocidad inicial son iguales a
cero. Figura tomada y modificada de [43].

En sistemas rotodinamicos, donde si se cuenta con amortiguamiento debido a los soportes,
se observa un comportamiento como el que se muestra en la Figura 9. Sin embargo, para
llegar y/o cruzar la velocidad de giro cuando ) = 1, también conocida como velocidad
critica, es necesario balancear el sistema a diferentes velocidades menores a la critica para
evitar una posible destruccion total o parcial de los componentes mecanicos cuando cruce o
se mantenga operando a esta velocidad.

Conocer la velocidad critica de un sistema rotodinamico a través de pruebas de puesta en
marcha puede resultar una tarea peligrosa, por lo tanto, alternativamente, se utilizan
herramientas numéricas como el método de los elementos finitos para realizar analisis
modales y obtener frecuencias naturales y sus formas modales, o, por otro lado, se realizan
pruebas de andlisis modal experimental, tal como el “bump test” para obtener una
aproximacion de la frecuencia natural de estos sistemas.

3.1.2.1 Analisis modal experimental
El andlisis modal experimental, es un procedimiento que consiste en la obtencion de
frecuencias naturales, relaciones de amortiguamiento y modos de vibracion[43].

Para este tipo de pruebas experimentales en sistemas rotodindmicos, se requiere del siguiente
equipo (ver Figura 13):

e Un martillo de impacto.

e Un sensor de vibracion.

e Un amplificador de senales (posicionado entre el transductor y el analizador de
senales).

e Un analizador de sefiales o una interfaz grafica que permita visualizar y analizar los
datos adquiridos de la respuesta de vibracion del sistema de estudio.
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Figura 13 Arreglo experimental para un analisis modal tipo bump test [48].

Es necesario discretizar la estructura o el sistema al que se le aplicara esta prueba. Con esta
discretizacion se identifican puntos nodales que servirdn como referencia para ejercer un
golpe con el martillo de impacto y excitar un amplio rango de frecuencias naturales que seran
detectadas por el sensor de vibracion. El rango de frecuencias que se exciten dependera del
tipo de goma o punta que se coloque sobre el martillo de impacto. Una goma blanda excita
modos de vibrar no mayores a los 300 Hz, mientras que gomas rigidas excitan modos de
vibrar mayores a los 300 Hz. La eleccion de la goma dependerd del rango de frecuencias de
interés.

En esta prueba se obtienen dos graficos importantes, una funcion de respuesta a la frecuencia,
donde se grafica amplitud contra frecuencia, y una grafica de coherencia. La grafica de
coherencia representa el nivel de repetibilidad entre la magnitud de los golpes y la respuesta
que hay en cada punto nodal. Una coherencia igual a 1 significa una buena repetibilidad,
mientras que valores de coherencia por debajo de 0.8 indican una alerta y los resultados deben
ser tratados con cautela.

3.1.3 Vibraciones aleatorias

En la naturaleza existen fendmenos y procesos cuyos parametros no pueden ser determinados
con exactitud; a estos procesos se les conoce como procesos aleatorios. Por ejemplo, si el
desplazamiento en la parte mas alta de una torre eléctrica debido a efectos del aire es medido
bajo las mismas condiciones, no se obtendrian los mismos valores en cada una de las
mediciones y se obtendria un grafico como el que se muestra en Figura 14, donde cada curva
corresponde a un historial medido en el mismo intervalo de tiempo. Debido a la naturaleza
aleatoria del proceso, el desplazamiento medido en cada muestra, xM . x™M, se le conoce
como variable aleatoria. La respuesta dindmica al sistema que es sometido a cargas aleatorias
se conoce como vibracion aleatoria [43].
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Figura 14 Ensamble de mediciones de un proceso aleatorio[43]

Durante las ultimas décadas, se ha en estudiado la naturaleza aleatoria de los fenomenos tales
como la fatiga y las condiciones reales de servicio a los que son sometidas estructuras, tales
como edificios, torres de viento, maquinaria rotatoria, entre otros. Debido a que se vuelve
imposible representar estos fendmenos mediante expresiones matemadticas exactas, se
procede a implementar la teoria de procesos aleatorios, esto es, desde un enfoque
probabilistico [49].

Muchos fenomenos fisicos son modelados, por simplicidad, a través de modelos
deterministicos; sin embargo, la mayoria son no deterministicos. Por ejemplo, la resistencia
ultima o la resistencia a la fatiga de un material medidos en sus correspondientes pruebas
experimentales pueden variar de un experimento a otro, por lo tanto, debido a la
incertidumbre y a la alta probabilidad de obtener resultados distintos para cada prueba, estas
cantidades se les puede denominar variables aleatorias [50].

Por otro lado, existen otros fendmenos donde la respuesta es funcion de otras variables tales
como el tiempo. A estos fendmenos se les conoce como procesos aleatorios, donde, para cada
salida de un experimento que sea un proceso aleatorio, se le conoce como funcién muestra,
y un conjunto de funciones muestra se les conoce como ensamble del proceso.

Analizar sefiales aleatorias en el dominio del tiempo presenta varias desventajas, entre ellas,
la dificultad para capturar informacion estadisticamente significativa, complejidad en la
deteccion de frecuencias dominantes, y el requerimiento de grandes volumenes de datos los
cuales pueden ser computacional y econdémicamente demandantes. En consecuencia, una
alternativa son las herramientas de analisis en el dominio de la frecuencia, como la
transformada rapida de Fourier (FFT, por sus siglas en inglés) y la densidad espectral de
potencia (PSD, por sus siglas en inglés). Con estas técnicas es posible conocer la amplitud y
frecuencia de las componentes armdnicas que constituyen las sefiales aleatorias y, ademas,
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la distribucion de energia en las diferentes frecuencias. Estos son parametros claves para el
analisis de fatiga y vibraciones.

3.1.4 Densidad Espectral de Potencia (PSD)

La Densidad Espectral de Potencia (PSD) es una funcioén que describe como se distribuye la
potencia de una senal de diferentes frecuencias. Es una herramienta poderosa en el analisis
de senales aleatorias o de procesos estocasticos, como las vibraciones en estructuras o los
registros de ruido, ya que permite identificar qué frecuencias contienen la mayor parte de la
energia de una sefal y como estas afectan el comportamiento del sistema a lo largo del
tiempo.

Matematicamente es posible obtener la PSD de una sefial de vibracion aleatoria al aplicarle
la transformada rapida de Fourier (FFT), elevar su magnitud al cuadrado [43] y normalizarla
con respecto a la longitud de la sefial o el ancho de banda de la frecuencia, esto es:

|F{x(t)}|? Ecuacion &

Sx(w) = N

donde F{x(t)} indicia la transformada de Fourier de la sefial x(t) y N el tamafio de la sefial.

Ademas de poder conocer las frecuencias dominantes y la distribucion de energia de estas
frecuencias, a través de la PSD también se pueden obtener pardmetros conocidos como
momentos espectrales [51], que se calculan a través de la siguiente expresion:

m; = f FiGyx (F)df Ecuacién 9
0

Donde Gyy es la PSD unilateral, f la frecuencia, m; es el i-ésimo momento espectral. A su
vez, los momentos espectrales sirven para calcular la frecuencia de cruce por cero positiva
esperada (vp) y la frecuencia de aparicion de picos esperada (v,,) del proceso aleatorio, esto
es:

Vo = |— Ecuacion 10
my
my .,

vy = | Ecuacion 11
m,

Cada uno de estos parametros extraidos de una PSD, tiene un significado fisico especifico y
es fundamental su correcta interpretacion en el andlisis de sefiales y procesos aleatorios,
especialmente en el contexto de la fatiga y la vibracion.
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Los momentos espectrales son medidas estadisticas que caracterizan la forma de la PSD y
describen aspectos de una sefal en el dominio del tiempo. El momento espectral m,
representa el area bajo de curva de la PSD e indica la energia total de la sefial en términos de
su potencia media; el momento espectral m; representa la frecuencia media de la sefial
aleatoria, el momento espectral m, representa al varianza espectral, y ms y m, la asimetria
y curtosis espectrales, respectivamente, donde la asimetria indica si hay un sesgo en la
distribucion de energia hacia frecuencias altas o bajas y la curtosis indica si hay picos agudos
y repentinos en la sefial [36], [49], [51].

Por otro lado, los valores de tasa de cruce por cero y frecuencia de picos esperados
representan la frecuencia media de oscilacion de la sefial y el nimero de picos esperados en
una sefial en un periodo de tiempo dado. En el andlisis de fatiga, estos pardmetros sirven para
identificar picos de interés que representen un dafio significativo en el material, asi como el
nimero de ciclos de carga que experimentard la sefal.

Los parametros v, y v, facilitan la obtencion de parametros de irregularidad («;) donde:

m;
a; = /77— Ecuacién 12
A MMy

que basicamente indican el tipo de senal aleatoria, de banda anda o estrecha. Si a; y a,
tienden a acercarse a 1, indica una sefial de banda estrecha y, por otro lado, si tienden a
acercarse a 0, indica una sefal de banda ancha [36], [49], [51], [52].

Cada momento espectral, frecuencia de cruce y factor de irregularidad que se obtiene a partir
de la PSD tiene un significado fisico, los cuales, mediante de una correcta interpretacion, es
posible utilizarlos para emular patrones de vibracion aleatorios presentes en la naturaleza. A
través de estudios de fatiga y caracterizacion de materiales se facilita la posibilidad de escalar
pruebas de laboratorio a componentes mecanicos y estructurales de escala real [6], [27], [53],
[54].

3.2 Fatiga

Una falla en un componente mecénico o estructural ocurre cuando se presenta una fractura
completa o agrietamiento. En el caso de una falla por cargas estaticas, éstas ocurren cuando
el componente sufre una deflexion, rebasando el limite eldstico y hasta llegar a la fractura.
Una fractura por cargas estaticas puede predecirse cuando, mediante inspecciones visuales,
la deflexion es evidente. Sin embargo, en el caso de las fallas por cargas ciclicas que fluctiian
entre ciertos niveles, la fractura puede ocurrir sin previo aviso, en cualquier instante y de
manera inmediata. A ésta se le conoce como falla por fatiga [55].

Las cargas ciclicas ocurren cuando un nivel de esfuerzo es ejercido sobre un material N
cantidad de veces repetidas. En la Figura 15 se muestran algunas graficas de amplitud de
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esfuerzo contra tiempo. Se observa que algunas de ellas tienen comportamiento sinusoidal,
no-sinusoidal y de amplitud variable.

Figura 15 Algunas relaciones esfuerzo-tiempo: a) esfuerzo fluctuante con pulsaciones de alta frecuencia; b) y ¢) esfuerzo
fluctuante no sinusoidal; d) esfuerzo fluctuante sinusoidal; e) esfuerzo repetido; f) esfuerzo sinusoidal completamente
invertido. [55]

Existen enfoques para predecir una falla por fatiga, estos son: método esfuerzo-vida,
deformacion-vida y de mecanica de la fractura. Con estos métodos se pretende estimar la

vida a fatiga a N nimero de ciclos bajo determinado nivel de carga.

El método esfuerzo-vida es el mas tradicional para determinar la resistencia de los materiales
bajo condiciones de cargas ciclicas. La maquina mas comunmente utilizada para ensayos de
fatiga es la maquina de Moore [56] (ver Figura 16), aqui las probetas (ver Figura 17) son
sometidas a cargas de flexion ciclicas completamente reversible (ver Figura 15f) hasta su
destruccion. Las probetas utilizadas son maquinadas y pulidas de acuerdo con estandares y
normas vigentes [42], [57], [58].
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Figura 16 Maquina de fatiga R.R Moore [59].

Figura 17 Geometria de la muestra de ensayo para la maquina de viga rotativa de R.R. Moore. [55]

Para definir la resistencia a la fatiga bajo cierto numero de cargas ciclicas se requieren un
gran nimero de ensayos, donde se hace un conteo de ciclos a determinada carga y se registran
los resultados para obtener una grafica S-N como la que se muestra en la Figura 18. La grafica
estd definida para cargas de bajos ciclos, N < 102, y cargas de altos ciclos, N > 102,
tomando en cuenta esta definicion, se divide en vida finita y vida infinita. La vida infinita se
define cuando el material alcanza el limite a la fatiga S,. Cuando el material se encuentra
operando a partir del limite a la fatiga, la probabilidad de que nunca presente una fractura es
muy alta y comienza la region de vida infinita del componente.

El tipo de enfoque utilizado para un andlisis de fatiga depende de diferentes factores, entre
ellos, si el estudio se realiza en la region de vida finita, infinita o analiza experimentalmente
la propagacion de una grieta hasta la fractura del componente. El enfoque deformacion-vida
es el mas preciso, sin embargo, se limita a estudiar la fatiga de bajos ciclos. Por otro lado, el
enfoque esfuerzo-vida es mas preciso para el andlisis de fatiga de altos ciclos, sin embargo,
la obtencion de historiales de esfuerzos sigue siendo un reto para estudios experimentales
donde se dificulta utilizar instrumentos de medicion tales como galgas extensométricas. Por
ultimo, el enfoque de la mecénica de la fractura supone que ya existe una grieta y ha sido
detectada. Esta grieta es monitoreada para predecir el crecimiento con respecto a la intensidad
de esfuerzo hasta la fractura final.
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Figura 18 Diagrama S-N que se graficd a partir de los resultados de ensayos a la fatiga [55].

3.2.1 Enfoque esfuerzo-vida

El enfoque esfuerzo-vida relaciona unicamente los niveles de esfuerzo y el nimero de ciclos
hasta la falla. Para realizar estudios a través de este enfoque es necesario contar con el
diagrama S-N (esfuerzo-vida), para conocer la resistencia a la fatiga a determinado esfuerzo.
Como se ha mencionado anteriormente, para construir estas curvas es necesario realizar
numerosos ensayos hasta la falla, sin embargo, existen modelos desarrollados a partir de
estudios experimentales y empiricos en ambientes controlados que permiten construir curvas
S-N sin la necesidad de realizar ensayos experimentales.

Uno de los modelos mas comunmente utilizados para la obtencion de curvas S-N es el modelo
de Basquin [39], [60], [61]. Este modelo es utilizado para describir la relacion entre el
esfuerzo y el numero de ciclos hasta la falla, y es de la forma:

S=3S N "
-7 Ny Ecuacion 13

Donde S es el esfuerzo aplicado, S es el limite de resistencia a la fatiga (aproximadamente
el 50% de la resistencia a la tension), N es el nimero de ciclos, Ny es el nimero de ciclos
para S; y b es la pendiente o exponente de la curva de fatiga y es funcion del acabado del

material y las condiciones de carga.

A través de este enfoque, es posible cuantificar el dafio acumulado por fatiga siempre y
cuando se cuente con un historial de cargas o de respuesta del material que es fatigado. Esto
se logra relacionando un historial de cargas o respuesta con una curva S-N, cuantificando la
cantidad de ciclos de carga que sufre un componente y estimando el porcentaje de dafio, por
lo general, la falla por fatiga ocurre cuando el dafio acumulado es mayor o igual a la unidad.
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3.2.2 Acumulacion del daiio y vida util

El proceso de dafio por fatiga estd conformado de un proceso de la iniciacion de una grieta
debido a concentraciones de esfuerzos o imperfecciones en la estructura cristalina del
material, seguido de una propagacion de la grieta, lo cual corresponde a un incremento de la
longitud de la grieta, hasta la fractura final del componente [62], [63]. Una de las técnicas
mas utilizadas para medir cuantitativamente el dafo por fatiga, es a través de la regla de
Miner [1] y el algoritmo de conteo de ciclos rainflow (RCA, por sus siglas en inglés) [2]. La
regla de Miner se utiliza para estimar el dafio acumulado, y para estimarlo se utiliza la
Ecuacion 14, donde n; es el nimero de ciclos a los que ha sido sometido el material, y N;
representa el nimero de ciclos donde falla el material a determinado nivel de esfuerzo.

D = Z n Ecuacioén 14
N;

La falla ocurre cuando el dano acumulado total es igual a uno [55]. Si se considera un historial
de carga como el que se muestra en la Figura 19, de tipo alto-bajo-alto, que es aplicado en
una prueba experimental de fatiga donde un nivel de carga con amplitud o,, a determinado
numero de ciclos ny, y posteriormente se aplican niveles de a carga con amplitud o,, y 0,43
a determinado ntimero de ciclos n, y n;, respectivamente, de acuerdo a la Ecuacion 14 el
dafio acumulado en el material seria

D= n, n, Ng
Npy Ny Nps

Donde N¢q ;5 son el namero de ciclos a la falla a los niveles de carga g, 5 3. Cada término

de la expresion anterior representa un porcentaje de dafio acumulado en el material, esto es,
valores menores a uno, por lo tanto, si la suma de los términos del lado derecho de la Gltima
expresion es igual a uno, esto indica que el material fall6 por fatiga.

Figura 19 Historial de cargas de amplitud variable de tres etapas. Figura tomada y modificada de /59]

Por otro lado, existe una relacion entre el daino acumulado y la estimacion de la vida util a
fatiga, donde la vida util es el inverso del dafio acumulado, lo cudl resulta en una relacién
lineal entre ambas variables. Por lo tanto, a partir de una curva de dafio en funcién del nimero
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de ciclos obtenida a partir del procesamiento de datos experimentales, es posible predecir la
vida util de un componente sin que necesariamente llegue hasta la fractura.

Analizar patrones de carga de amplitud constante con diferentes etapas de amplitud o incluso
patrones de carga de amplitud variable con componentes armoénicas conocidas y
representadas mediante un modelo matematico determinista, puede resultar una tarea que
tiende a simplificar el andlisis y estimacion del dafio. Sin embargo, realizar un conteo de
ciclos de patrones de cargas aleatorios puede complicar la estimacién del dafio. En
consecuencia, se han desarrollado numerosas técnicas de conteo de ciclos [2], [62] y el mas
utilizado es el algoritmo de conteo de ciclos rainflow (RCA por sus siglas en inglés).

3.2.3 Esfuerzos equivalentes para cargas de amplitud variable.

Agerskov [5], [64] propone un modelo para estimar un esfuerzo equivalente a patrones de
historiales de esfuerzo de amplitud variable y estocésticos, mediante el cual, es posible
simplificar el analisis de fatiga hacia un enforque determinista en donde se asume un patrén
de cargas de amplitud constante. El esfuerzo equivalente se calcula a partir de la siguiente
ecuacion

1/b : 2
_ Y(n; - A o_ib) Ecuacion 15

A
Oy N

Donde Agy es el rango de esfuerzo equivalente de Agerskov, n; representa el nimero de
ciclos aplicados correspondientes al rango de esfuerzo Ag;, b es el exponente de la pendiente
de la curva S-N del material y N es el nimero total de ciclos aplicados. Al combinar este
modelo con la técnica de conteo de ciclos Rainflow, es posible cuantificar el nimero de ciclos
en cada rango de esfuerzo presente en un patron de cargas de amplitud variable o estocastica.
Asi, este enfoque se ha demostrado viable para predecir la vida a fatiga de elementos
estructurales. Sin embargo, al simplificar patrones de carga complejos a una representacion
de amplitud constante, pueden ocurrir sobreestimaciones del esfuerzo debido a la omision de
efectos relacionados con la secuencia de cargas o variaciones atipicas.

3.2.4 Técnica de conteo de ciclos rainflow (RCA)

El RCA fue desarrollado por Matsuishi y Endo[2] basado en la analogia de gotas de lluvia
que se deslizan por una techumbre tipo Pagoda. Es uno de los métodos mas utilizado en el
analisis de fatiga que sirve para contar ciclos de un historial de cargas irregular como el que
se muestra en la Figura 20. Este método permite evaluar el dafio acumulado debido a
variaciones de cargas repetitivas, lo cual es la base fundamental para predecir la vida util a
fatiga de componentes sometidos a cargas ciclicas.
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Figura 20 Historial de cargas irregular. Figura modificada de [36].

El propdsito del método RCA va dirigido a la identificacion de ciclos de histéresis (ver Figura
21) en patrones de carga irregulares donde cada ciclo cerrado aporta cierto porcentaje de dano
al material.

Figura 21 Identificacion de ciclos de histéresis en un patron de cargas irregular. Figura tomada de la red.

En general, el proceso se compone de 4 etapas:

1. Limpieza de la sefial e identificacion de picos y valles.
En esta etapa se aplican técnicas de filtrado y suavizado de los historiales de carga, y
se identifican los picos y valles de mayor relevancia. Estos puntos son los que
corresponden a los cambios mas significativos en la sefial.

2. Aplicacion de reglas de conteo de ciclos.
Tomando como referencia la analogia propuesta por los creadores de este método, y
para facilitar la correcta interpretacion del método, se recomienda girar 90° el
historial que se esta analizando (ver Figura 22) simulando el flujo de lluvia a través
de un techo tipo Pagoda.
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Figura 22 Conteo rainflow [39]

a. Regla 1. Analizando los picos de la sefal y simulando que gotas de agua fluyen
desde un pico hacia abajo hasta un valle (o viceversa) y encuentra un cambio
en la pendiente del flujo y lo detiene, esto se cuenta como un ciclo completo.

b. Regla 2. Si el flujo no puede continuar porque estd bloqueado por un cambio de
pendiente o un punto extremos de mayo amplitud, se detiene el ciclo.

c. Regla3. Los ciclos no cerrados de la Regla 2, también conocidos como medios
ciclos, se cuentan con la mitad del valor del dafio del ciclo completo
correspondiente.

3. Agrupacion de ciclos.
Al identificar los ciclos de carga, estos se agrupan de acuerdo con su rango (diferencia
numeérica entre pico y valle). Regularmente, se construye una tabla o matriz similar a
la que se muestra en la Figura 23. Adicionalmente, cuando la matriz rainflow es muy
extensa, también se puede representar de manera grafica el conteo y agrupacion de
ciclos a través de un histograma de la matriz rainflow (ver Figura 24)

Figura 23 Matriz rainflow[39]
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Figura 24 Histograma de la matriz rainflow [39]

Finalmente, con la cuantificacion del nimero de ciclos de carga, y, en conjunto con la regla
de Miner, es posible estimar el dafio acumulado y proponer un modelo de prediccion de vida
util a fatiga.

3.2.5 Calculo de la intensidad del dafio mediante métodos de momentos espectrales

Los métodos espectrales son una alternativa viable para la estimacion del dafio y prediccion
de vida util de los materiales. A diferencia de los métodos tratados en las secciones anteriores,
estos métodos estan orientados a la estimacion del dafio mediante el tratamiento de la
respuesta de excitacion en el dominio de la frecuencia, lo cual optimiza considerablemente
los tiempos de ejecucion de analisis de fatiga.

En estos métodos, el parametro mediante el cual se cuantifica el dafo de los materiales es la
intensidad del dafio,

D Ecuacion 16

donde D es el valor absoluto de dafio, y T es el tiempo. Por lo tanto, la intensidad de dafio es
la relacion del dafio por unidad de tiempo.

Para un patrén de respuesta aleatorio de banda angosta (NB, por sus siglas en ingles),
estacionario y con un valor medio cero, de acuerdo con Slavic, et al [45], la intensidad de
dafio dyp se puede estimar mediante la siguiente ecuacion:

J7me) T (14X Ecuacion 17
dyg = v§C™1(/2my) F(l +§) cuacion

donde v§ es la frecuencia esperada de cruce por cero positiva (Ecuacion 10), m, es el
momento espectral de orden cero (Ecuacion 9), k y C son parametros del material que se
obtienen a partir de la curva S-N y son funcién del exponente b (Ecuacion 13), y T es la
funcion gamma de Euler.
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4 Metodologia y disefno experimental

4.1 Seleccion de material y dimensionamiento de la probeta

De acuerdo con la literatura y como resultado de numerosas investigaciones [11], [12], [65],
se ha encontrado que el aluminio es buen elemento para realizar pruebas de fatiga, debido a
sus propiedades mecanicas y elasticas. Entre ellas, destaca que no tiene un limite a la fatiga
[55] asegurando la fractura sin importar la carga a la que sea sometida. Por otro lado, debido
a las condiciones de operacion a las que son sometidas las probetas (condiciones de
resonancia), y el dafio que se puede generar durante el balanceo del sistema rotodindmico, se
propone un material alternativo, un acero AISI 1018. Este material, al tener un bajo contenido
de carbono [66] tiene un limite de resistencia a la fatiga menor comparado con otros aceros
de fécil acceso (como el AISI 1040) y de bajo costo. Ademas, este acero tiene numerosas
aplicaciones en la ingeniera automotriz, estructural, mecénica, de mecanizados y maquinaria

industrial y agricola [67], [68], [69], [70], [71].

Las probetas son preparadas y dimensionadas de acuerdo con la norma ASTM E606 [42]. La
norma ISO 12107:2012 [57] recomienda siete probetas por nivel de carga, mientras que la
norma ASTM E739-10 [58] recomienda utilizar entre seis y doce probetas por nivel de carga,
para pruebas de investigacion en probetas y desarrollo de componentes. Por lo tanto, se
realizaron un total de seis ensayos experimentales bajo las mismas condiciones de carga.

4.2 Banco experimental y analisis modal

El banco y montaje experimental que se utiliza para el desarrollo de este proyecto es el
propuesto por Cruz [39], ver Figura 25. Este banco trabaja bajo el principio de la maquina de
Moore de una viga sometida a flexion rotativa, con la diferencia de que en lugar de contar
con pesas que generan cargas por flexion rotativa de amplitud constante, la carga se genera
por el efecto del desbalance controlado de la flecha que trabaja en condiciones de resonancia.

Figura 25 Banco experimental para pruebas de fatiga en condiciones de resonancia /39].
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Para el estudio es necesario realizar un analisis modal experimental [43], [44], [46] al rotor,
lo anterior con el objetivo de que el sistema rotodindmico opere cerca de su primera velocidad
critica que corresponde a la primera frecuencia natural del sistema. El andlisis modal
experimental se realizd6 mediante la técnica bump test. La prueba experimental consiste en
colocar un sensor de desplazamiento de proximidad en la posicion “a” (ver Figura 27), y con
un martillo de impacto golpear las posiciones b-i y obtener las funciones de respuesta en
frecuencia (FRF) de cada golpe efectuado sobre el rotor. El primer pico del FRF corresponde
a la primera frecuencia natural del sistema. A través de las FRF de cada punto nodal, es
posible extraer la amplitud de vibracion de la primera frecuencia natural, graficarlas en
funcién de la posicion nodal de cada punto y construir la forma modal correspondiente a esa
frecuencia natural. La forma modal que se excita es la que se muestra con linea punteada en
la Figura 27, de esta manera se asegura que las probetas son sometidas a flexion rotativa, de
manera andloga a la Maquina de Moore.
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Figura 26 Discretizacion del rotor. Figura tomada de [12], [39].

Figura 27 Forma modal correspondiente a la primera frecuencia natural del rotor. Figura tomada de/12], [39].

Durante los ensayos de fatiga, se coloca un sensor de proximidad en la posicion mostrada en
la Figura 27, de donde se obtiene un historial de desplazamiento. Sin embargo, el
desplazamiento de interés se encuentra en el centro del rotor, donde se encuentra ubicada la
probeta. Por lo tanto, a través de la forma modal obtenida del analisis modal experimental,
se obtiene un factor de escala entre la posicion de medicion del sensor de proximidad y el
centro del rotor, obteniendo asi el historial de desplazamiento del punto de interés.
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4.3 Balanceo y control de vibraciones mediante masas de balanceo

Con la identificacion de la primera frecuencia natural del sistema en estado de reposo, es
necesario determinar la velocidad de operacion del banco experimental que debe ser muy
cercana a la velocidad critica, esto con la finalidad de que el rotor opere en condiciones de
resonancia. Cuando un rotor trabaja en resonancia o cerca de ella, las amplitudes de vibracion
crecen de forma exponencial [43]; sin embargo, para evitar efectos catastroficos al sistema,
es necesario balancear el rotor para estabilizarlo y tener un control sobre la amplitud de
vibracion [13].

El balanceo y control de amplitud de vibracion por medio de masas de desbalance se realiza
mediante el método de balanceo por coeficientes de influencia en un plano a velocidad
constante [47], donde la masa de balanceo se calcula de la siguiente manera:

Ve = V1 — Vg Ecuacion 18
q = Ve Ecuacion 19
mpy
Vo Ecuacion 20
my, = ——m,
ve

Donde v, es la vibracion inicial, v; es la vibracion con la masa de prueba, v, es el vector
efecto, m,, es la masa de prueba, m;, es lamasa de balanceo y «a es ¢l coeficiente de influencia.

El procedimiento para balancear un sistema rotodindmico consiste en seguir los siguientes
pasos:

1. Se selecciona la velocidad de rotacion en la que se realizara el balanceo.

2. Medicion inicial de la vibracidn, sin ningtn tipo de masa correctora, obteniéndose v
(v9206y,).

3. Colocacion de una masa de prueba en una posicion angular controlada; para esto,
previamente debe graduarse el rotor en sentido contrario al sentido de giro,
obteniendo m,, (mpAHmp).

Medicion de la vibracion con la masa de prueba, obteniendo v, (v,46,,).

5. Calculo del coeficiente de influencia mediante la Ecuacion 19.

6. Célculo de la masa de balanceo m,, obteniendo tanto magnitud como posicidon angular
(Mmp2L6p,).

A través de este método es posible controlar la respuesta del sistema y generar un Diagrama
de Bode y Diagrama de Fase, mediante los cuales es posible construir un Diagrama Polar de
Respuesta. A través de este diagrama, es posible identificar la posicion del desbalance del
sistema y, en consecuencia, la posicion angular donde deben colocarse las masas de control
de amplitud de vibracion en condiciones de resonancia.
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4.4 Medicion de la respuesta de vibracion y tratamiento de datos
experimentales

Se coloca un sensor de proximidad en la posicion mostrada en la Figura 27 del rotor y se
mide la respuesta de vibracion del rotor en condiciones de resonancia. La visualizaciéon de la
sefal se realiza a través del software NI LabVIEW con el modulo Continuous Measurement
and Logging (NI-DAQOmx), donde se genera un archivo con extension “.zdms” con el historial
de la senal medida para posteriormente proceder al tratamiento de los datos. El tratamiento
de datos consiste en convertir la sefial de voltaje a una sefial de desplazamiento mediante el
factor de conversion correspondiente a la sensibilidad reportada en la ficha técnica del sensor.
Posteriormente, con el factor de escala del analisis modal experimental, se obtiene la
respuesta de desplazamiento de la probeta. La probeta es modelada en un software de
elementos finitos “ANSYS Student 2024”, donde se importan los datos del historial de
desplazamientos como condicion de carga y a través de una simulacion, se obtiene el historial
de esfuerzos de la probeta que se exporta a un archivo con extension “.xlsx”.

Relacionando el historial de desplazamientos experimental y el historial de esfuerzos de la
simulacion por elemento finito, se obtiene una relacion lineal entre desplazamientos y
esfuerzos [51], esta relacion lineal es aplicable al historial de la respuesta experimental. Esto
se realizé debido a las limitaciones computacionales, ademas de que ha demostrado ser una
alternativa viable para la obtencion de historiales de esfuerzos temporalmente extensos.
Como resultado, es posible obtener una relacion esfuerzo-desplazamiento al simular cinco
segundos del historial, y escalarlo a historiales de archivos .tdms, que por lo general
contienen informacion de mas de cinco horas de prueba experimental

Mediante el historial de esfuerzos es posible realizar un anélisis de acumulacion de dafio. Sin
embargo, previo a esto, es necesario aplicar filtros y técnicas de suavizado al historial [72],
para eliminar el ruido de alta y baja frecuencia que se encuentre en la sefial.

Posteriormente, se aplica el método de conteo de ciclos rainflow [2] y laregla de acumulacién
del dafio de Miner [1], para calcular el dafio acumulado y estimar la vida til a fatiga de las
probetas.

Adicionalmente, es posible caracterizar la sefial en el dominio de la frecuencia a través de la
densidad espectral de potencia (PSD). A través de la PSD de la sefial, se obtienen los
momentos espectrales y factores de irregularidad caracteristicos de la sefial.

4.5 Propuesta de matriz experimental

A continuacidn, se presenta la matriz experimental donde m 26, corresponde a la masa de
balanceo que controla la amplitud de vibracién y w,, corresponde a la velocidad critica del
sistema. Estos dos pardmetros son los que definen la amplitud de vibracién y, por lo tanto los
esfuerzos maximos registrados en la probeta y se muestran en la columna 1 y 2 de la Tabla
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1. Las columnas 3-7, corresponden al nimero de probeta, su correspondiente etiqueta
asignada, la vida experimental registrada, la vida estimada a partir del modelo empirico y, el
porcentaje de error entre estos dos valores, respectivamente.

Tabla 1 Matriz experimental propuesta

1 FRR-101-1
2 FRR-101-2
3 FRR-101-3
M0, Wn 4 FRR-101-4
5 FRR-101-5
6 FRR-101-6

5 Construccion y puesta en marcha de banco experimental.

El objetivo de la construccion y caracterizacion del banco de pruebas es satisfacer la
necesidad de generar espectros de carga de amplitud variable donde estén implicitas las
condiciones de resonancia y cargas aleatorias, ademds de ser un banco seguro, confiable,
eficiente y econdémico.

Las principales funciones del banco experimental son las siguientes:

e Someter a la probeta a cargas de flexiéon de amplitud variable.
e Adquisicién de espectros de carga.

e (Conteo de numero de ciclos de carga.

e Fatigar la probeta hasta la fractura total.

5.1 Dimensionamiento y maquinado de probetas

De acuerdo con la seccion 4.1, el material seleccionado es aluminio 6061-T6, y como
segunda opcion, un acero AISI 1018. En la Tabla 2 se presentan las propiedades fisicas y
mecanicas de los materiales. El bruto de este material para el maquinado de las probetas es
de %4”. De acuerdo con la norma ASTM E606 [42], las dimensiones de las probetas deben
cumplir con las especificaciones mostradas en la Figura 28f.

Tabla 2 Propiedades mecanicas del aluminio 6061-T6 y el acero AISI 1018

Material Densidad Resistencia Resistencia Modulo Relacion
(g/cm?) ultimaala ala de de
tension fluencia elasticidad Poisson
(MPa) (MPa) (GPa)
Aluminio 6061 T6 2.7 310 276 68.9 0.33
Acero AISI 1018 7.87 440 370 200 0.29
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Figura 28 Dimensionamiento de probetas para pruebas de fatiga [42].

En la Figura 28, se muestran ocho opciones para dimensionamiento de probetas. Estas
dependen del tipo de sujecion con la que se trabajard y el tipo de seccion de prueba. De
acuerdo con el trabajo de Cruz [39], el banco experimental se disefid para pruebas de fatiga
con una sujecion tipo collet, por lo tanto, se seleccion6 la opcion (). Ademas, se selecciond
una seccion de prueba tipo reloj de arena (opcidn b). Las dimensiones finales de la probeta
se muestran la Figura 29.
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Figura 29 Dimensiones (en pulgadas) de probeta normalizada.
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5.2 Construccion del banco experimental.

Se construy6 el banco experimental con base en las especificaciones reportadas por el trabajo
de Cruz [39]. Los componentes requeridos para la construccion del banco se enlistan a
continuacion:

e 2 barras de extension tipo ER 20a-200L con tuercas de sujecion (Figura 30a)
e 4 discos de balanceo (Figura 30b)

e | probeta normalizada (Figura 30d)

e | cople flexible tipo 3J Martin’s (Figura 30e)

e 2 chumaceras SNL511-609 (Figura 30f)

¢ 1 motor eléctrico de %2 hp de la marca WEG de proposito general (Figura 30g)
e 1 placa base de aluminio (Figura 30h)

e 1 placa de caucho (Figura 301)

e 2 rodamientos de rotula para altas vibraciones 22308E/VA405

e 1 variador de frecuencia FUJI ELECTRIC AF-300 611

e 2 sujetadores tipo ER collet 20a de 4"

El banco experimental armado se muestra en la Figura 30.

Figura 30 Montaje de banco experimental. a. Barra de extension C20 ER20A-200L, b. Disco de balanceo, c. Tuerca de
sujecion, d. Probeta, e. Cople flexible tipo 3J, f. Chumacera SNL511-609, g. Motor eléctrico WEG de 0.5 hp, h. Placa
base de aluminio, e i. Placa de caucho.

5.2.1 Caracteristicas de la flecha mecanica

La flecha mecénica esta conformada por dos barras de extension tipo C20 ER 20A-200L con
tuercas de sujecion. Estas barras de extension son de 20mm de didmetro y 200mm de longitud
(ver Figura 31a), y en su interior portan el sujetador Collet ER20 ¢1/4".
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Figura 31 a. Barra de extension ER y b. Sujetador collet

Ademéas, cada una de las barras de extension tienen montados dos discos de balanceo (ver
Figura 30).

5.2.2 Caracteristicas vy control de velocidad del motor

Se utiliza un motor WEG de proposito general de 0.5 hp y un variador de frecuencia FUJI
ELECTRIC AF-300 611.

El motor por si solo funciona si es conectado directo a una toma de corriente de 220V, donde
trabaja su velocidad de giro nominal de 3470 RPM. Sin embargo, es necesario tener un
control de la velocidad de giro para que el motor trabaje a una frecuencia de giro cercana a
la primera frecuencia natural del rotor. Esto se logra mediante la implementacion del variador
de frecuencia donde se controla la velocidad de giro; ademas, es posible generar rampas de
arranque de motor para suavizar la puesta en marcha del rotor.

Las caracteristicas del variador de frecuencia y el motor se enlistan en la Tablas 3 y 4:

Tabla 3 Caracteristicas del variador de frecuencia

Entrada Salida

Voltaje (V) 200-230 Potencia (Hp) 2
Amperaje (A) 10.1 Voltaje (V) 200-230
Frecuencia (Hz) 50/60  Intervalo de frecuencia (Hz) 0.1-400
Fases 3 Amperaje (A) 8

Tabla 4 Datos del motor [39]

Caracteristicas Valor

Potencia mecanica 0.5 Hp

Potencia eléctrica 0.37 kW

Torque nominal 1.3 Nm

Voltaje 220/240
\%
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Corriente nominal 1.71T A

Frecuencia 60 Hz
Fases 3
Velocidad de giro 3470
nominal RPM
Polos 2
Clase de motor F

6 Caracterizacion dinamica del rotor

La caracterizacion dindmica del rotor consiste en realizar un analisis modal experimental
(prueba de impacto) para identificar la primera frecuencia natural del rotor. De acuerdo con
lo que se ha mencionado en secciones previas, la primera frecuencia natural es de interés para
los objetivos de este trabajo debido a que la forma modal corresponde a una media onda seno
[39], [43], [44], donde, la deflexién maxima se encuentra en el centro del rotor, donde se
encuentra la probeta. De esta manera, durante las pruebas de fatiga, la probeta serd sometida
a flexion rotativa de amplitud variable.

6.1 Analisis modal experimental

Un analisis modal experimental es de suma importancia para identificar frecuencias
naturales, en la mayoria de los casos, para evitar que la frecuencia de excitacion de cargas
dindmicas externas coincida con la frecuencia natural del sistema de interés y evitar que entre
en resonancia y en consecuencia existan dafios catastroficos. Sin embargo, para efectos e
interés de este proyecto, es necesario identificar las frecuencias naturales correspondientes a
las velocidades criticas del sistema rotodindmico. Ademas, mediante este andlisis, es posible
conocer la forma modal de interés y asegurar que la probeta sea sometida a cargas por flexion
rotativa. De esta manera, se asegura que el sistema efectlie cargas por resonancia sobre la
probeta, siendo esta condicion de operacion, parte fundamental de estudio para el desarrollo
de este proyecto.

El analisis modal se realizé con un martillo de impacto 9722A2000 KISTLER con goma
blanda (ver Figura 32a), un acelerometro uniaxial 8632C50-KISTLER (ver Figura 32b), un
acondicionador de sefales 5134A-KISTLER (ver Figura 32c), una tarjeta de adquisicion de
datos NI-USB-6009 y un ordenador con el software LABVIEW Sound and Vibration Module
instalado para el tratamiento de datos.

Esta prueba experimental consiste en golpear el sistema rotodindmico en diferentes puntos,
previamente definidos a través de una discretizacion nodal (ver Figura 34), y medir la
respuesta de vibracion de cada golpe. Existen dos maneras de realizar este analisis modal;
primero, se fija el acelerometro en uno de los nodos y se golpea con el martillo de impacto
en cada nodo, y segundo, se golpea en un solo nodo y el acelerometro se coloca en cada nodo.
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Figura 32 Componentes para analisis modal. a) Martillo de impacto, b) acelerometro, y c) acondicionador de sefiales.

Se presentan dos pruebas, una con probeta de aluminio y otra con probeta de acero. Ambas
se realizaron dejando fijo el acelerometro en el Nodo 1 y golpeando en el resto de los nodos.
En la Figura 33 se muestra el tipo de punta que se utiliza para realizar las pruebas. Esta goma
se eligio debido al ancho de banda de frecuencias que excita, siendo entre 0 y 300 Hz.

Figura 33 Martillo de impacto con punta 9912KISTLER gris de goma blanda.

Tal como se menciona en la seccion 4.2, previo a realizar la prueba, es necesario discretizar
el rotor para establecer los nodos donde coloca el acelerémetro y donde se golpea con el
martillo de impacto. En la Figura 34 se muestran las posiciones de los nodos.
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Figura 34 Discretizacion del rotor.

6.1.1 Analisis modal 1(Probeta de aluminio 6061-T6)

En este andlisis modal se dejo fijo el acelerometro en el Nodo 1 (ver Figura 35) y se golped
con el martillo de impacto en los demas nodos.

Figura 35 Identificacion de los nodos para el analisis modal.

De esta configuracion se obtienen tres graficas por cada nodo, la Funcion de Respuesta de
Frecuencia (FRF), Coherencia y Fase. Sin embargo, Unicamente se analizard la FRF y el
Diagrama de Coherencia. Esto es debido al interés por conocer la primera frecuencia donde
se presenta la mayor amplitud de vibracion que corresponde a la frecuencia natural del rotor,
y el Diagrama de Coherencia permite determinar si los golpes son coherentes entre si en
términos de la magnitud [43].
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En las gréficas de la Figura 36 y Figura 37, se muestran los resultados obtenidos. En la FRF
(Figura 36) se presentan dos picos de amplitud en 33 y 48 Hz, aproximadamente, donde el
primero corresponde a la primera frecuencia natural del rotor. Se procede a realizar mas
pruebas de impacto para verificar los datos obtenidos. Ademas, en la Figura 37 se observa
una coherencia de 1 para el rango de frecuencias que se estd analizando, esto indica una buena
relacion entre la magnitud del golpe y la respuesta, entre cada uno de los golpes realizados
de manera independiente.

Figura 36 FRF del analisis modal del rotor con probeta de aluminio 6061-T6.

Figura 37 Coherencia del analisis modal del rotor con probeta de aluminio 6061-T6.
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Considerando que la primera frecuencia natural del rotor se encuentra alrededor de los 33

Hz, de la Figura 36 se obtienen los datos respuesta maxima para cada nodo en la frecuencia
mencionada y se presentan en la siguiente tabla:

Tabla 5 Amplitudes de vibracion alrededor de los 50 Hz de la configuracion AMI.

Nodo

NN N AR WN = O

x(m)

0.07
0.1
0.135
0.175
0.21
0.24
0.31

Amplitud Amplitud Frecuencia

FRF normalizada natural (Hz)
(Inertancia)

1.85 0.82 33

2.21 0.98 33

2.25 1 33

1.59 0.71 34

0.856 0.38 34
Frecuencia 334
Promedio

(Hz)

En la tercer columna de la Tabla 5, se presentan las amplitudes medidas por el analisis modal,
mientras que en la cuarta, se presentan las amplitudes normalizadas con respecto a la
amplitud maxima. En la Figura 38 se grafica la amplitud normalizada en funcién de la
posicion nodal, y mediante un ajuste de curva de segundo orden, se extrapolan los valores

del resto de la flecha donde no es posible medir experimentalmente. La forma modal
correspondiente a la primera frecuencia natural de 33 Hz se muestra en la Figura 38.

Amplitud normalizada

1.5

0.5

-1.6

=—— Forma modal experimental
— — —Ajuste de forma modal

\
y = —80.021x* + 24.029x — 0.785",
R? = 0.992 i

0.05

0.1 0.15 0.2 0.25 0.3

Figura 38 Modo a vibrar a 33 Hz del rotor con probeta de aluminio 6061-T6.
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A través de la ecuacion de forma modal ajustada de la Figura 38, se obtiene un factor de
proporcion de 1.9203 entre la posicion del Nodo 1 y el centro del rotor. Este factor de
proporcién es muy importante debido a que, durante las pruebas de fatiga se medira el
desplazamiento en el nodo 1, pero la amplitud de interés es en el centro de la probeta.

6.1.2 Analisis Modal 2 (Probeta de acero AISI 1018)

Este analisis modal se realizo de la misma manera que el analisis modal de la seccion anterior,
se f1j0 el sensor en el Nodo 1 y se golped en el resto de los nodos. Sin embargo, este analisis
se realizo con una probeta de acero AISI 1018.

En las graficas de las Figura 39 y Figura 40, se muestran los resultados obtenidos de las
pruebas realizadas. En la Figura 39 se pueden observar dos picos de amplitud en 33 y 48 Hz,
aproximadamente. Se procede a realizar mas pruebas de impacto para verificar los datos
obtenidos. Ademas, en la Figura 40 se observa una coherencia de 1 para el rango de
frecuencias que se estd analizando, esto indica una buena relacion entre la magnitud del golpe
y la respuesta entre cada uno de los golpes realizados de manera independiente.

Figura 39 FRF del analisis modal del rotor con probeta de acero AISI 1018.
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Figura 40 Coherencia del analisis modal del rotor con probeta de acero AISI 1018.

Considerando que la primera frecuencia natural del rotor es de 33 Hz, se extraen los datos de
respuesta maxima para cada nodo alrededor de esta frecuencia y se obtienen los valores
presentados en la Tabla 6:

Tabla 6 Amplitudes de vibracion alrededor de los 33 Hz del analisis modal 2.

Nodo x(m) Amplitud FRE  Amplitud FT:zlerI;clla
(Inertancia) normalizada
(Hz)

0 0 -
1 0.07 -
2 0.1 1.67 0.72 33
3 0.135 2.25 0.98 33
4 0.175 2.3 1 35
5 0.21 1.44 0.63 33
6 0.24 1.01 0.44 32
7 0.31 -

Frecuencia

Promedio 33.2

(Hz)

En la Tabla 6 se muestran los resultados de la amplitud de respuesta a 33 Hz. En la columna
3, se presentan las amplitudes medidas por el andlisis modal, mientras que en la columna 4,
se presentan las amplitudes normalizadas con respecto a la amplitud maxima. En la Figura
41 se grafica la amplitud normalizada en funcién de la posicion nodal, y mediante un ajuste
de curva de segundo orden, se extrapolan los valores de respuesta del resto de la flecha que
no es posible medir experimentalmente y se muestra la forma modal correspondiente a la
primera frecuencia natural de 33 Hz.
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Figura 41 Modo de vibrar alrededor de 33 Hz de la flecha con probeta de acero AISI 1018.

A través de la ecuacion de forma modal ajustada de la Figura 41, se obtiene un factor de
proporcion de 2.37 entre la posicion del Nodo 1 y el centro del rotor, donde se ubica la probeta
y la mayor concentracion de esfuerzo durante los ensayos de fatiga. Este factor de proporcion
es muy importante debido a que, durante las pruebas de fatiga se medira el desplazamiento
en el Nodo 1, pero la amplitud de interés es en el centro de la probeta.

6.2 Resultados del analisis modal experimental

Se realizaron dos experimentos en total, donde, para ambos casos, se encontr6 que la primera
frecuencia natural es de 33 Hz y un factor de proporcion entre el Nodo 1 y el centro de la
probeta de 1.92 y 2.29, para el rotor con probeta de aluminio y con probeta de acero,
respectivamente. Con este andlisis modal se logrd caracterizar dinamicamente el sistema,
donde se encontrd la primera frecuencia natural, su forma modal, y el factor de proporcion
entre el Nodo 1 y el centro de la probeta.

En la Figura 42 se muestra una comparativa entre las formas modales que se obtuvieron de
ambos analisis modales, y en la Tabla 7 se presentan los datos mas relevantes de este analisis.

Tabla 7 Comparativa de factor de proporcion del rotor con probeta de acero y aluminio

Frecuencia Factor de

Probeta g
natural  proporcion
Aluminio 33.4 1.92
Acero 33.2 2.29
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Figura 42 Comparativa de formas modales.

Por lo tanto, se concluye que para que el sistema trabaje en condiciones de resonancia, la
velocidad de operacion del rotor debe ser alrededor de los 2000 RPM para someter las
probetas a flexion rotativa. Ademas, el factor de proporcion de desplazamiento se puede
aproximar a 2. Tanto la velocidad de operacion como el factor de proporcion son validos para
ambas condiciones, donde se utiliza el rotor con probeta de aluminio y de acero.

7 Balanceo dinamico del rotor

Balancear el sistema rotodinamico con el que se realizaron los ensayos de fatiga es
fundamental para controlar la respuesta vibratoria del sistema y que permita llegar a la
velocidad critica estimada a partir del analisis modal experimental. Esto se realizo con la
finalidad de evitar efectos catastroficos y dafios irreparables sobre el banco experimental.
Para ello, es necesario balancear a diferentes velocidades de operacion hasta llegar a la
deseada y, tener en cada ensayo de fatiga, un arranque suave y moderado. Ademas, una vez
balanceado el sistema, mediante el Diagrama de Bode, Fase y de Respuesta Polar, se
identifica la posicion angular del desbalance, y, en consecuencia, la posicién angular donde
se requiere colocar masas de balanceo.

7.1 Diseno experimental e instrumentacion para el balanceo dinamico del
sistema

7.1.1 Instrumentacion para el balanceo

Es necesario medir la vibracion y la velocidad de giro del rotor para balancear el sistema.
Para ello, se utilizaron dos conjuntos de equipos de la serie CMSS665, especificamente el
Eddy Current Probe System de 5 mm. Estos dispositivos permiten medir el movimiento radial
o axial del eje. Cada conjunto esta compuesto por un sensor de proximidad SKF CMSS65-
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002-00-30-10, un cable de extension CMSS 958 y un oscilador demodulador CMSS665 (ver
Figura 43)

Figura 43 CMSS665 Series 5 mm Eddy Current Probe System.

El sensor utilizado se seleccion6 con base en las especificaciones que se enlistan a
continuacion:

Rango utilizable: 2 mm (0.2 mm a 2.3 mm)
Sensibilidad: 7.87 mV/um

Diametro: 5 mm

Longitud de cable: 1 m

Tipo de cuerpo: Completamente roscado de 4 in-28
Longitud: 3 in

N N N A 2

Temperatura de operacion: -34°C a 175°C

El oscilador requiere una alimentacion de -24 VDC, para la cual se utiliz6 una fuente de
poder regulada de voltaje variable ANCON de 0/29 VDC de salida.

Para la adquisicion de datos se conectd el oscilador a una tarjeta de adquisicion NI USB-
6008 y ésta a su vez se conecta al ordenador donde, a través del software LabVIEW vy el
moédulo Sound and Vibration Assistant, se analizan las sefiales adquiridas.

7.1.2 Graduacion del rotor

La graduacion del rotor es esencial para el balanceo de sistemas rotodindmicos. Para ello, se
toma como referencia la posicion angular de los barrenos de los discos de balanceo, el sentido
de giro del rotor y la posicion del sensor de proximidad que mide la vibracion del sistema. El
disco cuenta con 24 barrenos equidistantes, lo que resulta en una separacion angular de 15°
entre cada barreno. Utilizando un plano cartesiano XY como referencia, la posicion angular
de 0° del rotor, coincidente con la posicion del sensor de desplazamiento, se ilustra en la
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Figura 44, y debido a que el sentido de giro del rotor es horario, la posicion angular de los
barrenos se mide en sentido antihorario.

’\w

Figura 44 Graduacion del rotor

7.2 Diagramas de Bode, Fase y Polares

Se presentan los diagramas de Bode, fase y polar correspondientes al balanceo del sistema
con probetas de aluminio y acero. Estos diagramas son fundamentales para el desarrollo del
proyecto, ya que son clave en el balanceo del rotor y el control de la amplitud de vibracién.
El diagrama de Bode muestra la amplitud de vibracion en funcién de la velocidad de giro,
mientras que el diagrama de fase permite medir el angulo de fase de la respuesta con respecto
a la excitacion. Este tltimo es Util para identificar el cambio de fase de 90° cuando el sistema
atraviesa una velocidad critica. El diagrama polar representa la relacion entre la amplitud y
la fase, y es una herramienta valiosa para determinar la posicion angular del desbalance.
Ademéds, permite evaluar el efecto de las masas de control de vibracidon y su impacto en el
sistema rotodindmico.

7.2.1 Balanceo del rotor con probeta de aluminio 6061-T6

Inicialmente, se balanced el rotor con una probeta de aluminio recta de didmetro continuo de
1/4", obteniéndose la respuesta correspondiente a la linea “Barra PR” de la Figura 45.
Posteriormente, se realizd el cambio por una probeta normalizada con las dimensiones
presentadas en la Figura 29. Sin embargo, al efectuar el cambio y poner en marcha el rotor,
se observo un comportamiento distinto, como se muestra en la linea “Probeta P1” de la Figura
45, por lo que no fue posible llegar a la misma velocidad de giro alcanzada con la barra recta.
En el caso de la respuesta del sistema con la probeta P1, se observé que se obtuvo una
respuesta de aproximadamente 1.2 V alrededor de 800 RPM, con una tendencia a seguir
incrementando a velocidades de giro mas elevadas. Por lo tanto, se concluy6 que el cambio
de la barra recta por la probeta implicaba la necesidad de volver a balancear el sistema.
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Figura 45 Diagrama de bode del sistema con una barra recta balanceado y con una probeta normalizada.

Al balancear el rotor con la probeta normalizada, se obtuvieron las siguientes masas de
balanceo:

o my, =2.872 % 1073 kg - m £ 240° @850 RPM
e my, = 1.890 x 1073 kg - m £ 105° @1050 RPM
e mys; = 0.861 X 1073 kg - m £30° @1400 RPM
e my, = 0.504 x 10-3kg - m £150° @1600 RPM

Con las masas mencionadas, se obtuvo un diagrama de Bode y fase como el que se muestra
a continuacion:

0.8 T T T T T T T T

Voltaje O-pk (\)
=] =] =] =] o =]
[3S] ] £ o =21 -~

o
S
T

L

0 I I | | I I I I
200 400 600 800 1000 1200 1400 1600 1800 2000

Velocidad de giro (RPM)

Figura 46 Diagrama de Bode del rotor con una probeta normalizada P1
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Figura 47 Diagrama de Fase del rotor con una probeta normalizada P1.

Con el fin de controlar la respuesta del sistema se colocaron diferentes masas de desbalance
para analizar la relacion entre el incremento de la amplitud de vibracion y la magnitud de la
masa de desbalance. Los resultados se muestran en la Figura 48, donde se observa que, al
aumentar la masa de desbalance, también incrementa la amplitud de vibracion. Sin embargo,
se evidencid un incremento significativo entre la respuesta inicial del sistema a 500 RPM con
el rotor sin desbalance (V0) y con una masa de 19.27 gramos. Esta variacion se atribuyo al
dafio acumulado en la probeta y a los ciclos de deformacion plastica a los que fue sometida,
lo cual afect6 directamente la excentricidad entre el eje neutro geométrico del rotor y su
centro de masas, contribuyendo de manera significativa a la respuesta por desbalance del
sistema rotodindmico.

Figura 48 Comparativa de Diagramas de Bode con diferentes masas de desbalance.
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Por lo tanto, a continuacion, se enlistan algunas observaciones que surgen a partir del proceso
de balancear el sistema con una probeta de aluminio:

e El cambio de probeta alterd el comportamiento del rotor balanceado.

e Balancear el sistema a diferentes velocidades de giro generd dafio acumulado en la
probeta, y en consecuencia la deformo plasticamente.

e Ladeformacion plastica de la probeta alter6 las condiciones de alineacion del sistema,
por lo tanto, afect6 todo el proceso de balanceo, y es necesario cambiar la probeta o
volver a balancear.

La deformacion plastica de un material esta directamente relacionada con las propiedades
mecanicas del material, tales como el limite eléstico o el esfuerzo ultimo, y debido a que
una de las condiciones de operacion del sistema es en resonancia, de la literatura
especializada[43], [44], [46], [47] se conocen los efectos que tiene este fendmeno sobre
los sistemas mecanicos, generando, en este caso, fuerzas inerciales por desbalance lo
suficientemente elevadas para superar los limites elasticos y tltimos de la probeta. Por lo
tanto, se procedid a balancear el sistema con una probeta de acero

7.2.2 Balanceo del rotor con probeta de acero AISI 1018

A partir de las observaciones realizadas durante el balanceo del rotor con la probeta de
aluminio, se balance6 el rotor con la probeta de acero retirando las masas. Se calcularon
las siguientes masas de balanceo:

e my; =1.185x 1073 kg - m £210° @995 RPM
e my, =0.674Xx 1073 kg-m 430° @1170 RPM
e my; =0.463 x 1073 kg m £445° @1350 RPM
e my, =0.399 X 1073 kg - m £4240° @1450 RPM

Con estas masas de balanceo se obtuvieron los Diagramas de Bode, Fase y Polar
mostradas en la Figura 49, Figura 50 y Figura 51. En estas figuras se observa una
amplitud maxima y cambio de fase alrededor de los 1430 RPM (23.8 Hz), encontrando
la velocidad critica correspondiente a la frecuencia natural del sistema rotodindmico.
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Figura 49 Diagrama de Bode del rotor balanceado con probeta de acero.
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Figura 50 Diagrama de fase del rotor balanceado con probeta de acero
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Figura 51 a) Diagrama polar del rotor balanceado con probeta de acero y b) Ajuste a cero del diagrama polar

A través del Diagrama Polar de Respuesta fue posible identificar la amplitud maxima y
angulo de fase de la respuesta del sistema y, en consecuencia, identificar la posicion angular
del desbalance. De acuerdo con la literatura, cuando un sistema estd en resonancia hay un
desfase entre la excitacion y la respuesta de 90°, donde primero ocurre la excitacion, y la
respuesta ocurre 90° después. Por lo tanto, tomando como referencia el diagrama polar de la
Figura 51a, que se ajust6 a un diagrama con amplitud inicial igual a cero (ver Figura 51b), se
identificé una amplitud maxima de la respuesta en 353.91°, por lo tanto, la excitacion por
desbalance se encuentra en un angulo de 261.91°. Este valor es muy importante identificarlo
para el control de amplitud de vibracion, debido a que, para contrarrestar la vibracion
generada por el desbalance en condiciones de resonancia, es necesario colocar masas de
balanceo en una posicion angular opuesta al &ngulo de excitacion. Es decir, en el caso de este
sistema, es necesario colocar masas de control en una posicion de 83.91°.

Se colocaron diferentes masas de balanceo para evaluar la respuesta del sistema y la relacion
entre estos parametros. Los resultados se muestran en la Figura 52, donde se compara la
respuesta con diferentes masas de balanceo colocadas a una posicion angular de 90°. Por otro
lado, en la Figura 53 se muestra el diagrama polar de la respuesta para cada masa de balanceo.
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Figura 52 Comparativa de Diagramas de Bode del sistema con masas de desbalance con probeta de acero

Figura 53 Comparativa de Diagramas Polares de Respuesta del rotor con diferentes masas de desbalance con probeta de
acero.
En el diagrama polar de respuesta de la Figura 53 , se observa una disminucidn progresiva
en la amplitud de vibracion del sistema al incrementar la masa de control desde los
0.117 X 1073 kg'm hasta 0.4005 X 1073 kg'm. Sin embargo, a partir de la masa de
0.567 x 1072 kg'm, la amplitud de vibraciéon comienza a aumentar gradualmente. Segtin la
literatura, este comportamiento es caracteristico del efecto de las masas de desbalance,
relacionado con la identificacion de la posicion angular del desbalance del sistema (ver
Figura 51). Si se incrementaran las masas de desbalance mas all4 de 0.786 X 1073 kg'm, la
amplitud de vibracion continuaria aumentando, lo que dificultaria la ejecucion de las pruebas
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de fatiga. Por ello, para garantizar la realizacion de las pruebas, se utilizara una amplitud de
vibracion cercanaa 2.5 V.

En este analisis, a diferencia de lo obtenido con la probeta de aluminio, el comportamiento
del rotor es mas estable con la probeta de acero. Ademas, permiti6 hacer un analisis de control
de vibraciones mediante masas de balanceo, sin afectar plasticamente a la probeta. Por lo
tanto, se concluye que, para la realizacion de los ensayos de fatiga se utilizaran probetas de
acero.

8 Analisis, estimacion del dafo y vida util a fatiga. Un analisis
experimental.

De las secciones anteriores se concluyd que se utilizarian probetas de acero, a pesar de tener
mejores propiedades mecanicas y de acuerdo con la literatura, estos tienen un limite de
resistencia a la fatiga y tienden a fallar a mayor numero de ciclos si se compara con el
aluminio.

En esta seccidn se analizan los patrones de respuesta medidos a partir del ensayo de fatiga
aplicado a una probeta de acero AISI 1018 y el efecto que tienen sobre la vida util a fatiga.
Por otro lado, se presenta un analisis experimental de la vida util a fatiga de probetas de
aluminio 6061-T6.

8.1 Analisis experimental con probetas de acero AISI 1018

8.1.1 Historiales de carga

Se determind que se trabajaria con una amplitud de respuesta de vibracion de
aproximadamente 2.5 V. Para obtener el historial se midi6 la respuesta en el Nodo 1 del rotor
(ver Figura 34) y en la Figura 54a se muestra un fragmento correspondiente a 3.194 horas
del ensayo total. Este ensayo dur6d un total de 56.931 horas, es decir, el historial que se
muestra en la Figura 54 representa unicamente el 5.61% del ensayo de fatiga.

En la Figura 54b, se presenta el ajuste del historial convertido de voltaje a desplazamiento,
esto a partir de la equivalencia de 7.87 V/mm que proporciona el fabricante del sensor.
Ademés, el historial se ajustd con valor medio de 0. Esto es debido a que la probeta es
sometida a flexion rotatoria con una relacion de ciclos R = —1, es decir, completamente
invertido con un valor de esfuerzo medio igual a cero.
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Figura 54 Historial de respuesta de a) voltaje y b) desplazamiento del sistema en condiciones de resonancia

8.1.2 Analisis de elementos finitos

Es necesario obtener un historial de esfuerzos a partir del historial de desplazamientos
presentado en la Figura 54. Esto se realiz6 mediante el software de elemento finito “ANSYS
Student 2024 donde se modelo la probeta con las condiciones de frontera y carga mostradas

en la Figura 55.

c) d)

Figura 55 Modelado de la probeta por el método de elemento finito. a) Modelo CAD, b) condiciéon empotrada, c)
condicion de simetria, y d) Simulacion del desplazamiento como condicion de carga
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El mallado de la probeta se construyd con elementos hexaédricos y se muestra en la Figura
56. Este tipo de andlisis para obtener los esfuerzos de probetas sometidas a flexion rotativa
ha sido utilizado en estudios tales como el de Rodriguez-Reyes, et al [28].

Figura 56 Mallado de la probeta

En la condicion de desplazamiento de la Figura 55d, se carg6 una porcion de 1 y 5 segundos
del historial de respuesta total que se midi6 de la Figura 54b (ver Figura 57 y Figura 58).
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Figura 57 Fraccion de historial de un segundo
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Figura 58 Fraccion de historial de cinco segundos.

Si bien es cierto que corresponde a una fraccion muy pequeiia del total del historial de
respuesta, se observa una buena estabilidad del historial completo, es decir, corresponde a
una respuesta aleatoria estacionaria.

Al ejecutar las simulaciones se obtienen los historiales de esfuerzos mostrados en la Figura

59 y Figura 60.
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Figura 59 Periodo de un segundo de historial de esfuerzo

63



Esfuerzo (MPa)

8.1.3 Relacion es

1DDD '|I'|| |||'||| |" I '||| Il
soo HMAARHRMG I

0
0 A

=500

-1000

MR AARRA R ARRARAN M
|

-1500

0.5 1 15 2 25 3 3.5 4 45 5
Tiempo (s)

-2000

Figura 60 Periodo de cinco segundos del historial de esfuerzo

fuerzo-desplazamiento

De acuerdo con la literatura [51], se puede relacionar el historial de desplazamiento con el
historial de esfuerzo para obtener una relacion lineal entre estos dos parametros. En la Figura
61 y Figura 62, se muestra un ajuste lineal que relaciona el desplazamiento y el esfuerzo.

Ambas ecuaciones presentan una variacion minima entre si, y en consecuencia es posible
aplicar este ajuste al historial que se presenta en la Figura 54b, obteniendo el historial de

esfuerzos que se muestra en la Figura 63.

Esfuerzo (MPa)

Figura 61 Relacion esfuerzo-desplazamiento para el historial de un segundo
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Figura 62 Relacion de esfuerzo desplazamiento para el historial de cinco segundos
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Figura 63 Historial de esfuerzos

Para analizar este historial de esfuerzos y realizar un dptimo conteo de ciclos mediante la
técnica rainflow, es necesario aplicar diferentes filtros y técnicas de suavizado para eliminar
ruido de altas y bajas frecuencias. Por lo tanto, se aplicd un suavizado de Savitzky-Golay y
un filtro pasa-altos y pasa-bajos. En la Figura 64 se muestra la comparativa entre la sefial
ruidosa y la sefial suavizada y filtrada.
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Figura 64 Comparativa de sefial original, filtrada y suavizada

8.1.4 Estimacion del dafio y vida util a fatiga

Se desarroll6 un coédigo en Matlab (ver Apéndice A) que implementa el método rainflow para
el conteo de ciclos de carga y la regla de Miner para la estimacion del dafio y predecir la vida
a fatiga de la probeta. Con este cddigo se obtiene una tabla denominada matriz rainflow
donde se presenta el conteo de los ciclos con su correspondiente rango de esfuerzo, valor
medio, e inicio y fin temporal (ver Tabla 8), y posteriormente se representa de manera grafica
en la Figura 65.

Tabla 8 Matriz rainflow (una muestra)

Ciclo g&;ﬁ‘; Val((l)\l/‘ﬂl)lz‘ (;dlo Inicio (s) Fin (s)
0.5 210.72 -48.01 5000.00  5000.02
0.5 364.07 28.66 5000.02 5000.04
0.5 450.52 -14.56 5000.04  5000.06
0.5 491.27 5.81 5000.06 5000.08
0.5 508.80 -2.95 5000.08 5000.09
0.5 518.19 1.73 5000.09 5000.11

1 504.46 0.42 5000.19 5000.21
510.59 -0.74 5000.17 5000.23

519.64 -1.06 5000.15 5000.25

0.5 522.11 -0.22 5000.11 5000.13
0.5 528.09 2.76 5000.13 5000.27
0.5 538.02 -2.19 5000.27 5000.29
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0.5 545.20 1.39 5000.29 5000.30

0.5 551.67 -1.84 5000.30 5000.32
0.5 559.50 2.06 5000.32 5000.34
0.5 568.01 -2.19 5000.34 5000.36

1 567.65 -0.65 5000.42 5000.44

1 571.92 0.82 5000.40 5000.46
0.5 573.37 0.48 5000.36 5000.38
0.5 575.99 -0.82 5000.38 5000.48

La tabla completa contiene un total de 250,861 filas, por lo tanto, solo se presenta la porcioén
de la Tabla 8.
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Figura 65 Histograma de rango de esfuerzo y conteo de ciclos.

En la Figura 65 se muestra el histograma del conteo de ciclos de esfuerzos generado a partir
del histograma de la matriz rainflow donde se observa que el rango de esfuerzo oscila entre
los 440 y 620 MPa, correspondiente a esfuerzos alternantes entre 220 y 310 MPa, con un
esfuerzo alternante promedio de 265 MPa.

Es necesario relacionar la curva S-N del material con el historial de carga y evaluar qué rango
de esfuerzos si contribuyen a la acumulacion del dafio, y con base a esto, construir una curva
de dafio en funcion del nimero de ciclos.

A diferencia de las curvas esfuerzo-deformacion, obtener curvas S-N es mas complejo debido
a que estas son generadas de forma experimental, y sus resultados son influenciados por
diversos factores como el tamafio del espécimen de prueba, concentradores de esfuerzos,
acabados superficiales, entre otros. Sin embargo, en la literatura existen diferentes modelos
tedricos con bases empiricas para obtener curvas S-N aproximadas. Uno de estos es el modelo
de Basquin (Ecuacion 13), donde se relaciona el esfuerzo y el numero de ciclos. De la
Ecuacion 13 y la literatura especializada, los parametros de la curva S-N del acero 1018 son
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Sy =275 MPa, Ny = 10° ciclos, b = 0.1. La curva correspondiente se muestra en la Figura
66.
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Figura 66 Curva S-N del acero 1018

Con el codigo desarrollado en Matlab (ver Apéndice A), se relacionan los ciclos del historial,
la curva S-N del material, y se calcula el dafio acumulado mediante la regla de Miner
(Ecuacion 14). Esta regla de dafio excluye los ciclos de carga donde el esfuerzo alternante es
menor o igual al limite de resistencia a la fatiga. En la Figura 67 se muestra la curva de dafo
en funcion del numero de ciclos, y debido a que la regla de Miner es una regla de acumulaciéon
de daio lineal, la curva de dafio obtenida se ajusta a una curva de ajuste lineal.
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Figura 67 Curva de dafio-niimero de ciclos

Con la curva de ajuste lineal de la Figura 67, se estima una vida util a fatiga de 2,691,178
ciclos. En la Tabla 9, se presenta la comparativa entre el nimero de ciclos que dur la prueba
y la vida a fatiga estimada por el modelo de dafio de Miner. Se observa un error superior al
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50%, esto podria asumirse como un error en el tratamiento de datos, sin embargo,
considerando que el limite de resistencia a la fatiga es de 275 MPa, y de acuerdo con la Figura
65, la mitad de los rangos de esfuerzos se encuentran por debajo de este limite, se concluye
que solo la mitad del rango de esfuerzos del historial de carga analizado contribuye al dafio
por fatiga generado en la probeta. De esta manera se compensa el 50% de error calculado
entre la vida a fatiga experimental y la estimacion mediante la regla de Miner.

Tabla 9 Comparativa entre los resultados experimentales y el modelo empirico del experimento preliminar.

0 FRR-101-1 5,328,752 2,691,178 50.5

8.1.5 Ajuste de la respuesta de vibracion

Del experimento preliminar se obtuvo un error del 50%, que se atribuy6 a que la mitad de
los ciclos aplicados no contribuyen al dafio acumulado de la probeta debido a que estos
niveles de esfuerzo se encuentran por debajo del limite de resistencia a la fatiga. En
consecuencia, se increment6 el nivel de carga al aumentar la masa de desbalance. El nivel de
carga se limitd a las capacidades de medicion del sensor de proximidad, con amplitudes
maximas registradas en el historial de -4V. En la Figura 68 se muestra el ajuste de la respuesta
de vibracion.

Voltaje (V)

0 2000 4000 6000 8000 10000
tiempo (s) sec

Figura 68 Ajuste de respuesta de vibracion limitado a las capacidades del sensor.

Se realizaron tres pruebas mas con el ajuste de nivel de carga, donde se obtuvo un incremento
de alrededor del 80%. Sin embargo, ninguno de estos especimenes fallo hasta la fractura
total. En la Tabla 10 se muestra el conteo de ciclos (N, ), donde al relacionarlo con la region
de vida infinita de los materiales, se observa una tendencia a que el material se ubicara sobre
la region de vida infinita. Por lo tanto, fue necesario suspender las pruebas con el acero de
1018.
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Tabla 10 Comparativa entre el conteo de ciclos experimental (Nexp) de 3 pruebas en probetas de acero AISI 1018 y la
region de vida infinita de acuerdo con la literatura [55].

1 FRR-101-1 214,2240
2 FRR-101-2 3,194,406 = N > 10°
3 FRR-101-3 4,908,923

De forma alternativa, considerando que el aluminio no tiene un limite de resistencia a la
fatiga, y, en consecuencia, las curvas S-N de este material no tienen una region de vida
infinita. Se procede a realizar los ensayos de fatiga con este material.

Es importante destacar algunos puntos importantes de los ensayos realizados con probetas de
aluminio. Primero, debido a la problematica presentada en la seccion 7.2.1, donde se observo
una deformacion plastica del material al emplear diferentes masas de desbalance en
condiciones de resonancia, no se realizaron las pruebas con diferentes masas de desbalance
en la velocidad critica. Segundo, el sistema si se balance6, y una vez alcanzada la velocidad
critica, se realiz6 el ensayo de fatiga. Y tercero, se priorizé la repetibilidad del balanceo, la
frecuencia de excitacion durante las pruebas y la amplitud de respuesta del rotor.

8.2 Analisis experimental con probetas de aluminio 6061-T6

Se realizaron un total de seis pruebas experimentales con probetas normalizadas [42]. Se
considerd la curva S-N mostrada en la Figura 69 que se obtuvo a partir de datos de la
literatura. [61], [73].
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Figura 69 Curva S-N del aluminio 6061-T6 con limite a la fatiga S; = 96.15 MPa @ 5 x 108 ciclos.
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Siguiendo la metodologia planteada en este proyecto, el rotor se balanced y se encontr6 una
velocidad critica en 1253 RPM (20.8 Hz). En la Figura 70, Figura 71 y Figura 72 se muestra
la amplitud méxima de respuesta, y un cambio de fase de 180 grados en la velocidad
mencionada.
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Figura 70 Diagrama de Bode del rotor balanceado con probeta de aluminio.
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Figura 71 Diagrama de fase del rotor balanceado con probeta de aluminio.
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Figura 72 Diagrama polar de respuesta del rotor balanceado con probeta de aluminio.

Con el rotor balanceado se procedio a realizar los ensayos de fatiga donde se determiné una
velocidad de giro del rotor de 1080 RPM (18 Hz), apenas 2 Hz por debajo de la velocidad
critica identificada en el Diagrama de Bode de la Figura 70. Esto se determiné con la finalidad
de prolongar los tiempos de ejecucion de las pruebas, donde, a diferencia de las pruebas
realizadas con las probetas de acero, se observdé un comportamiento cadtico apenas unos
segundos de haber iniciado la prueba en condiciones de resonancia.

8.2.1 Ensavyos de fatiga de probeta de aluminio 6061-T6

Se midio la respuesta del rotor y, a través del método de los elementos finitos se obtuvo una
relacion entre el desplazamiento y esfuerzo de s = —1199x — 1.3212, donde s es el
esfuerzo y x el desplazamiento medido. El esfuerzo y el desplazamiento se calcularon a través
de la senal de respuesta y la metodologia presentada en la seccion 8.1. Posteriormente, la
sefial fue filtrada y suavizada para eliminar el ruido de alta y baja frecuencia, donde se obtuvo
el historial de cargas presentado en la Figura 73.
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Figura 73 Periodo del historial de cargas de la probeta 0.

A través del algoritmo de conteo de ciclos rainflow se obtiene el histograma de esfuerzos de
la Figura 74, el cual presenta una distribucion atipica.

2500

2000

1500

Conteo de Ciclos

1000

500

0 50 100 150 200 250 300 350 400
Rango de Esfuerzo (MPa)

Figura 74 Histograma de cargas del historial de la Figura 73.

Relacionando el histograma rainflow, la curva S-N del material y la regla de acumulacion de
dafio lineal de Miner, se obtiene la curva de dafio presentada en la Figura 75, y mediante un
ajuste de curva lineal, es posible predecir la vida a fatiga cuando el dafio D es igual a 1. Por
otro lado, en la Figura 76 se presenta la curva de dafio experimental, pero con un ajuste
cuadratico, donde se puede observar que este tipo de ajuste tiene una mejor convergencia que
el ajuste de tipo lineal. Sin embargo, para el caso de esta prueba experimental, el ajuste de
curva lineal tiene una mejor prediccion de la vida a fatiga del material, con un error con
respecto a la vida experimental del 73%, mientras que el ajuste cuadratico presenta un error
del 87% (ver Tabla 12).
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Figura 75. Curva de dafio de la probeta 0 con ajuste lineal.

D =1.054 x 107°N? — 8.079 x 107N + 0.01106

Figura 76 Curva de dafio de la probeta 0 con ajuste cuadratico.

Por otro lado, se calcul6 la intensidad de dafio mediante el método presentado en la seccion
3.2.5. Se obtuvo la PSD (ver Figura 77) correspondiente al historial de la Figura 73 y se
calcul6 momento espectral m, y la frecuencia de cruce por cero positiva vg a través de la
Ecuacion 9 y Ecuacion 10, respectivamente. Mediante la Ecuacion 17 se obtuvo una
intensidad de dafo d, de 0.1258 y, considerando que el material falla cuando el dafio D es
igual a 1, se estima una vida a fatiga de 144 ciclos (Ecuacién 16).
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Figura 77 PSD del historial de esfuerzos de la probeta 0.

De acuerdo con las curva de dano obtenidas en la Figura 75 y Figura 76, se predice una vida
a fatiga de 72,284 y 34750 ciclos; respectivamente. Sin embargo, la prueba experimental
registrd una duracion total de 272,045 ciclos. Por otro lado, calculando un esfuerzo alternante
promedio de 165 MPa, calculado a partir del histograma de la Figura 74 (despreciando los
ciclos de carga alternante por debajo de los 100 MPa), y mediante el modelo de Agerskov
[5] donde arroja un esfuerzo equivalente de 352.91 MPa, se estima una vida a fatiga de
645,726 ciclos y 272,738 ciclos, respectivamente. Por ltimo, mediante el método espectral,
se estimo una vida a fatiga de 144 ciclos. En la Tabla 11 se muestra una comparativa entre la
vida experimental y la vida estimada a través del modelo de dafio calculado, el esfuerzo
promedio, el esfuerzo equivalente de Agerskov y el método espectral.

Tabla 11. Comparativa entre la vida experimental (Nexp), vida estimada mediante la metodologia propuesta a través de
ajustes lineal (Np,,edl) y cuadratico (Npred2)> vida promediando el patrén de cargas (N@4&), vida a través del modelo de
Agerskov (N@ay,) y el método espectral (N@dyg).

0 FRR-101-0-Al = 272,045 72,284 34,750 645,726 | 272,738 144

Asimismo, en la Tabla 12 se muestra una comparacion del error porcentual entre los métodos
evaluados y la vida experimental del material. Los resultados muestran un error maximo del
137% en la estimacion basada en el esfuerzo promedio del patron de cargas. En contraste, el
modelo de Agerskov demostro ser el mas preciso en esta prueba experimental. Por su parte,
la metodologia propuesta para el calculo del dafio presentd un error del 73% y 87%, lo que
implica una subestimacion de la vida a fatiga del material.
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Tabla 12 Comparativa de errores porcentuales con respecto a la vida experimental

0 FRR-101-0-Al  73%  87%  137%  025%  99.94%

En la siguiente seccion se presentan los resultados obtenidos para un total de seis ensayos de
fatiga en donde se compara la vida experimental, las curvas de dafio calculadas y el error
porcentual para cada ensayo.

8.3 Resultados de ensayos de fatiga con probetas de aluminio 6061-T6

En las graficas de la Figura 78 y Figura 76 se presentan las curvas de dafio ajustadas a
modelos de tipo lineal y cuadratica, respectivamente, que se obtuvieron a través de la
metodologia propuesta para cada ensayo de fatiga. Los historiales de respuesta y esfuerzo,
los histogramas rainflow, PSD y curvas de dafio de cada prueba individual se presentan en el
Apéndice B. En la Tabla 13 y Tabla 14 se muestran los resultados experimentales y una
comparativa entre la vida a fatiga experimental, la vida a fatiga a través de la metodologia
propuesta (ajuste lineal y cuadratico), la vida a fatiga bajo una carga de amplitud constante
promediada con respecto a los histogramas rainflow, la vida a fatiga mediante el modelo de
Agerskov, y la vida a fatiga estimada a través de la intensidad del dafio calculada a través de
técnicas espectrales.

Figura 78 Curvas de dafio-niimero de ciclos de cada prueba mediante ajuste lineal.
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Figura 79 Curvas de dafio-numero de ciclos de cada prueba mediante ajuste cuadratico.

Tabla 13 Resultados experimentales de las pruebas de fatiga.

0 FRR-101-0-Al = 272,045 72,284 34,750 165 645,726  176.96 272,738 144
1 FRR-101-1-Al = 143,090 438,270 85,250  137.5 | 6,101,201 163.90 700,816 570
2 FRR-101-2-Al 13,235 11,228 5,565 155 1,394,807 189.00 121,209 38
3 FRR-101-3-Al 8,428 13,506 6,645 125 19,737,710  204.71 45,312 25
4 FRR-101-4-Al 8,232 45,840 9,020  192.5 96,691 177.48 262,892 150
5 FRR-101-5-Al 4,232 7,139 2,655 225 14,152 218 | 20,892 12

Tabla 14 Comparativa de errores porcentuales de los ensayos de fatiga

0 FRR-101-0-Al 73% 87% 137% 0.25%  99.94%
1 FRR-101-1-Al 206% 40% 4,164% 390% | 99.60%
2 FRR-101-2-Al 15% 58% 104,39%  816%  99.71%
3 FRR-101-3-Al 60% 21% 234,092%  438% | 99.70%
4 FRR-101-4-Al 457% 10% 1,075%  3,094% 98.18%
5 FRR-101-5-Al 69% 37% 234% 394% | 99.73%

PROMEDIO 147% 42% 4,1690%  855.38% 99.48%
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Como era de esperarse, considerar cargas de amplitud constante equivalentes a patrones de
cargas aleatorios o pseudoaleatorios, conduce a sobrestimaciones sobre la vida a fatiga. En
la Tabla 14 se calcularon errores por encima del 1000% para el caso de la simplificacion de
los patrones de cargas a través del promedio y el modelo de Agerskov. Mientras que, a través
de la metodologia propuesta, el porcentaje de error reduce considerablemente para el caso de
las probetas 1-5. En el caso de la probeta 0, el modelo de Agerskov demuestra ser mas preciso
en la estimacion de la vida a fatiga, lo cual puede deberse a la naturaleza estable de la prueba
experimental. Sin embargo, de acuerdo con la Figura 87 del Apéndice B, correspondiente al
historial de esfuerzos de la prueba experimental FRR-101-1-Al, también presenta un patrén
de respuesta estable, sin embargo, este no replica la precision de la vida a fatiga estimada a
partir del modelo de Agerskov.

Se puede observar que las probetas 2, 3, 4 y 5, fallaron en un intervalo entre los 4,000 y
15,000 ciclos. Mientras que los ensayos de las probetas 1 y 2 se extendieron hasta los 272,000
ciclos. Por lo tanto, las curvas de dafio de la Figura 78 que mejor se ajustan a la vida a fatiga
de las pruebas experimentales son las curvas FRR-101-2-Al, FRR-101-3-Al, FRR-101-5-Al.
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9 Conclusiones

En este proyecto se propone una metodologia para estimar la vida a fatiga de probetas en
condiciones de resonancia. Se encontré que un sistema rotodinamico reproduce patrones de
carga aleatorios o pseudoaleatorios que pueden representarse a través de distribuciones de
probabilidad de tipo Gaussiana y son comparables con los patrones de carga y respuesta de
estructuras y componentes mecanicos presentes en la naturaleza.

A diferencia del trabajo realizado por Cruz-Castro, donde se realizé un andlisis con un
enfoque en la mecanica de la fractura, donde relacioné la tasa de propagacion de una grieta
con la vida a fatiga, en este trabajo, se emplearon técnicas estadisticas para relacionar el
historial de esfuerzo y la vida a fatiga, ademds de compararlo con técnicas deterministicas y
espectrales. La principal ventaja de la metodologia empleada y el enfoque esfuerzo-vida,
empleado, es la adaptabilidad a aplicaciones practicas y de campo, donde resulta mas
accesible medir respuestas de vibracidon a medir la tasa de propagacion de una grieta en partes
estructurales.

Se compar6 el comportamiento rotodinamico del banco experimental con probetas de acero
y probetas de aluminio, y se encontrd que es posible tener un comportamiento mas estable
con las probetas de acero. Sin embargo, al realizar los ensayos de fatiga, inicamente una
probeta se ensayo hasta la fractura. Se ensayaron tres probetas mas, sin embargo, estas nunca
fallaron hasta la fractura total y se concluyd que se ubicaron en la region de vida infinita, por
lo que las pruebas fueron suspendidas y se realizaron con probetas de aluminio.

Del ensayo de fatiga con probeta de acero se obtuvo un modelo de dafio empirico basado en
la regla de acumulacion de dafio de Miner, que resulté en una subestimacion de la vida a
fatiga, correspondiente a 2,691,178 ciclos. Sin embargo, la prueba duréd 5,328,752 ciclos,
resultando en un error del 50.1%. Esto es, debido a que mas de la mitad de los ciclos de carga
se encuentran en un rango de esfuerzos alternantes de entre 219 y 275 MPa, es decir, por
debajo del limite de resistencia a la fatiga del material, por lo tanto, estos ciclos de carga no
contribuyen al dafio del material. El resto de los ciclos de carga si contribuyen de forma
significativa, sin embargo, el modelo de dafio lineal utilizado en este trabajo no considera la
secuencia de las cargas aplicadas, por lo tanto, conduce a una subestimacion de la vida a
fatiga.

Se destacd la importancia de considerar los patrones de respuesta aleatorios que se pueden
generar en condiciones de resonancia, ya que despreciar este comportamiento y asumir
patrones deterministicos de amplitud constante pueden conducir a estimaciones de vida
infinita, lo cual puede comprometer la integridad fisica de maquinas, estructuras y sus
usuarios.

Debido a que los ensayos de fatiga con probetas de acero se extendieron lo suficiente para
considerarse dentro de la region de vida infinita, de acuerdo con la curva S-N del material,
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se cambid el material de prueba por probetas de aluminio 6061-T6. De acuerdo con la
literatura, este no tiene un limite de resistencia a la fatiga que separe la region de vida finita
e infinita, por lo tanto, se asegura la falla por fatiga del material.

Se realizaron 6 ensayos de fatiga con probetas de aluminio, donde todas fallaron por fatiga.
Sin embargo, se observo una variacion significativa entre la vida a fatiga de las probetas 0 y
1, con respecto a las probetas 2, 3, 4 y 5. Donde las primeras tuvieron una vida a fatiga de
hasta 64 veces mas extensa (comparando la vida de la probeta 0 y la 5) con respecto a al
segundo bloque mencionado.

En las ultimas pruebas se observo una tendencia por mantener la vida a fatiga por debajo de
los 10,000 ciclos; sin embargo, no se logré obtener la repetibilidad deseada en los patrones
de respuesta para hacer un analisis que permita incrementar el nivel de precision de la
estimacion de la vida a fatiga de los materiales. Por un lado, se logro obtener una curva de
dafio que estima la vida a fatiga del material con un error porcentual con respecto a la vida
experimental del 10%; por otro lado, se calcul6 la vida a fatiga a partir del modelo de
Agerskov y una técnica espectral de banda angosta, y se calculd un error del 816% y 99.94%

Comparando la respuesta del acero con el aluminio, se concluye que el aluminio tiene una
resistencia a la fatiga en condiciones de resonancia mucho menor que el acero. Esto se
concluye a partir de las observaciones experimentales, donde el acero fue capaz de llegar a
la region de vida infinita, aun en resonancia, mientras que, en las Ultimas pruebas con
probetas de aluminio, no se superaron los 10,000 ciclos de carga.

Finalmente, se encontr6 que, aun en condiciones de carga controlada, la resonancia tiene un
efecto significativo sobre la vida a fatiga de los materiales, y a través de la metodologia
experimental propuesta, es posible obtener modelos de dafio que estimen la vida a fatiga de
materiales expuestos a cargas aleatorias generadas por condiciones de resonancia. Sin
embargo, realizar este tipo de pruebas requiere de mucho cuidado para evitar dafios
significativos sobre los componentes mecanicos, estructurales y de medicion. Por otro lado,
se recomienda realizar este tipo de pruebas a materiales que, si cuenten con un limite de
resistencia a la fatiga, es decir, una region de vida infinita, como, por ejemplo, aceros al
carbono, inoxidables, entre otros. Para realizar ensayos en aluminio, se recomienda
incrementar la seccion transversal de prueba con la finalidad de reducir los niveles de
esfuerzos y tener respuestas de vibracidon mas controladas y estables donde se obtengan
patrones de respuesta con un mayor nivel de repetibilidad entre todas las pruebas.
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Apéndices

9.1 Apéndice A: Codigo “Rainflow y estimacion del dafio”

clear ;
close all;

% Leer los datos desde el archivo TDMS
data = tdmsread('partel@.tdms’',...
ChannelGroupName = "Untitled",...
ChannelNames = ["Dev4/ail"],
TimeStep = seconds(0.001), StartTime = seconds(®@));
canall = data{:, 1}; % Acceder a la primera columna
canall = timetable2table(canall);
t = table2array(canall(:,1));

v = table2array(canall(:,2));

n = size(t);

t = t(5000e3:n-(n-1.457e7), 1);
v = v(5000e3:n-(n-1.457e7), 1);

t2=(0:0.001:19140.001);
t2=t2.";

% Ajustar la senal experimental

X =v / 7.87; % Normalizaciodn

xmean = mean(x); % Media de la senal

X = X - xmean; % Eliminar la componente DC

s = (-3383.3 * x) - 2.197;% Conversién a esfuerzo en MPa

figure(1)

subplot(2,1,1)

plot(t,v);

xlabel('tiempo (seg)');
ylabel('Voltaje (V)');
subplot(2,1,2);

plot(t,x);
xlabel('tiempo(seg)');
ylabel('desplazamiento (mm)");

figure (2)

plot(t,s)

xlabel('tiempo (seg)')
ylabel('Esfuerzo (Mpa)')

% Parametros del filtro de Savitzky-Golay
order = 3; % Orden del polinomio
frameSize = 5; % Tamano de la ventana (debe ser impar)

% Aplicar el filtro de Savitzky-Golay para suavizar la senal
s_suave = sgolayfilt(s, order, frameSize);

% Parametros del filtro pasa-altos y pasa-bajos

Fs = 1000; % Frecuencia de muestreo en Hz

fc_low = 24.47; % Frecuencia de corte del filtro pasa-altos
fc_high = 27; % Frecuencia de corte del filtro pasa-bajos
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% Filtro pasa-altos
[b_low, a_low] = butter(4, fc_low / (Fs / 2), 'high');
s_filtrada = filtfilt(b_low, a_low, s);

% Filtro pasa-bajos
[b_high, a_high] = butter(4, fc_high / (Fs / 2), 'low');
s_filtrada = filtfilt(b_high, a_high, s_filtrada);

% Graficar la senal original, suavizada y filtrada

figure(3);

plot(t, s, 'b--', 'DisplayName', 'Senal Original');

hold onj;

plot(t, s_suave, 'r', 'DisplayName', 'Senal Suavizada');
plot(t, s_filtrada, 'g', 'DisplayName’, 'Senal Suavizada y Filtrada');
xlabel('Tiempo (seg)');

ylabel('Esfuerzo (MPa)');

title('Comparacién de Senal Original, Suavizada y Filtrada');
legend show;

grid on;

figure (4)
plot(t,s_filtrada);
xlabel('tiempo (seg)');
ylabel('Esfuerzo (MPa)');

%s_filtrada =[s_filtrada;s_filtrada];

% Conteo de ciclos de esfuerzos usando Rainflow
figure(5);

[c, hist, edges, rmm, idx] = rainflow(s_filtrada, t);
T = array2table(c, 'VariableNames', {'Count', 'Range', 'Mean', 'Start', 'End'})
rainflow(s_filtrada, t)
filename="matrizrainflow.xlsx";
writetable(T,filename, 'Sheet',1)

% Verifica que los valores de Count (c(:, 1)) y Range (c(:, 2)) estén en un
rango razonable.

% Asegurate de que el conteo de ciclos no esté en decimales.

%disp(T); % Verificar el resultado

% Graficar el histograma de rangos de esfuerzos
figure(6);

histogram('BinEdges', edges', 'BinCounts', sum(hist, 2));
xlabel('Rango de Esfuerzo (MPa)');

ylabel('Conteo de Ciclos');

%title('Histograma de Ciclos de Esfuerzo (Rainflow)');

% Ajuste de la distribucidén de probabilidad utilizando los rangos de esfuerzo
ranges = c(:, 2);

figure(7);

histfit(ranges, 50, 'normal');

xlabel('Rango de Esfuerzo (MPa)');

ylabel('Frecuencia');

title('Ajuste de Distribucidén Normal a los Rangos de Esfuerzo');



% Obtener los parametros del ajuste Normal
pd_normal = fitdist(ranges, 'Normal');
mu_normal = pd_normal.mu;

sigma_normal = pd_normal.sigma;

% Anadir cuadro de texto con los parametros de Normal

str_normal = sprintf('Normal Distribution:\n\\mu = %.2f\n\\sigma = %.2f",
mu_normal, sigma_normal);

annotation('textbox', [0.15, ©.65, 0.3, 0.2], 'String', str_normal,
'"FitBoxToText', 'on', 'BackgroundColor', 'white');

0,
 mmmmmmm e m———— - -

% Cdlculo del dano acumulado usando la curva S-N
Y e e e eem oo

% Parametros de la curva S-N para acero 1018
sigma_fatiga = 275; % Limite de fatiga en MPa
N_fatiga = 1leé6; % Ciclos al limite de fatiga
b=20.1; % Exponente tipico para aceros

% Crear un rango de ciclos para la curva S-N
N_SN = logspace(1l, 9, 100); % Ciclos de 1071 a 1079

% Calcular el esfuerzo alternante segun la curva S-N
sigma_a = sigma_fatiga * (N_SN / N_fatiga).”(-b);
sigma_a(N_SN > N_fatiga) = sigma_fatiga; % Limite de fatiga

% Graficar la curva S-N

figure(8);

semilogx(N_SN, sigma_a, 'r-', 'LineWidth', 2);
hold onj;

semilogx([N_fatiga, 1e9], [sigma_fatiga, sigma_fatiga], 'b--', 'LineWidth',

1.5); % Limite de fatiga

xlabel('Numero de Ciclos (N)');

ylabel('Esfuerzo Alternante (MPa)');

%title('Curva S-N para Acero 1018');

legend('Curva S-N', 'Limite de Fatiga (275 MPa)', 'Location', 'best');
grid on;

A
% Calcular el dano acumulado usando la ley de Miner

% Inicializar dano acumulado
dano_acumulado = 9;
danos = zeros(length(c), 1); % Vector para almacenar los danos por ciclo

ciclos_falla = zeros(length(c), 1); % Vector para almacenar los ciclos a la

falla

% Calcular el numero de ciclos a la falla para cada rango de esfuerzo
for i = 1:1length(c)
rango_esfuerzo = c(i, 2); % Rango de esfuerzo (Max-Min)
ciclos_contados = c(i, 1); % Numero de ciclos contados por Rainflow
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% Convertir el rango de esfuerzo en esfuerzo alternante (dividir entre 2)
esfuerzo_alternante = rango_esfuerzo / 2;

% Calcular la vida util (numero de ciclos a la falla) segun la curva S-N
if esfuerzo_alternante >= sigma_fatiga

% Vida util en ciclos (N_falla) segun la curva S-N para esfuerzos

mayores al limite de fatiga

N_falla = N_fatiga * (esfuerzo_alternante / sigma_fatiga).~(-1 / b);
else

N_falla = Inf; % No se considera dano por debajo del limite de fatiga
end

% Calcular el dano acumulado usando la ley de Miner

dano_ciclo = ciclos_contados / N_falla;

danos(i) = dano_ciclo; % Guardar el dano por ciclo

ciclos_falla(i) = N_falla; % Guardar el numero de ciclos a la falla

dano_acumulado = dano_acumulado + dano_ciclo;
end

% Mostrar el dano acumulado total
fprintf('Dano acumulado total (Ley de Miner): %.4f\n', dano_acumulado);

% Graficar dano vs. numero de ciclos
Y e e

% Numero de ciclos (N) y dano acumulado (D)

N_ciclos = cumsum(c(:, 1)); % Acumular el numero de ciclos contados por
Rainflow

D_ciclos = cumsum(danos); % Dano acumulado

B

Ajuste lineal: D = aN + b

polyfit(N_ciclos, D_ciclos, 1); % Coeficientes a y b
= p(1);

p(2);

OC 0 T
|

% Graficar el dano acumulado vs numero de ciclos
figure(9);

plot(N_ciclos, D_ciclos);

hold on;

% Graficar la linea de ajuste

N_fit = linspace(min(N_ciclos), max(N_ciclos), 100);
D_fit = a * N_fit + b;

plot(N_fit, D_fit, 'r--', 'LineWidth', 2);

% Etiquetas y titulo

xlabel('Numero de Ciclos');
ylabel('Dano Acumulado');
%title('Dano vs. Numero de Ciclos');

% Mostrar la ecuacidn en el grafico
eq_str = sprintf('D = %.4e N + %.4f', a, b);
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text(mean(N_ciclos), mean(D_ciclos), eq_str, 'FontSize', 12, 'Color', 'k',
'BackgroundColor', 'w');

% Mostrar leyenda
legend('Dano Acumulado', 'Ajuste Lineal', 'Location', 'best');
grid on;

% Mostrar las ecuaciones en la grafica y en la consola
fprintf('Ecuacidon de dafio acumulado vs. nimero de ciclos (Ajuste Lineal): D
%.2e * N + %.2e\n', a, b);
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9.2 Apéndice B: Historiales de esfuerzo, histogramas rainflow y curvas de
dano

Probeta FRR-101-0-Al

Figura 80 Comparativa entre sefial original, suavizada y suavizada y filtrada de la probeta FRR-101-0-Al.
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Figura 81 Historial de esfuerzo suavizado y filtrado de la probeta FRR-101-0-Al.
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Figura 82 Histograma rainflow del historial de esfuerzo de la probeta FRR-101-0-Al.
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Figura 83 Curva de dafio de la probeta FRR-101-0-Al con ajuste lineal.
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Figura 84 Curva de dafio de la probeta FRR-101-0-Al con ajuste cuadratico.
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Figura 85 PSD de la probeta FRR-101-0-Al.
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Probeta FRR-101-1-Al

Figura 86 Comparativa entre sefial original, suavizada y suavizada y filtrada de la probeta FRR-101-1-Al.
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Figura 87 Historial de esfuerzo suavizado y filtrado de la probeta FRR-101-1-Al.
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Figura 88 Histograma rainflow del historial de esfuerzo de la probeta FRR-101-1-Al.
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Figura 89 Curva de dafio de la probeta FRR-101-1-Al con ajuste lineal.
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Figura 90 Curva de dafio de la probeta FRR-101-1-Al con ajuste cuadratico.
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Figura 91 PSD de la probeta FRR-101-1-Al



Probeta FRR-101-2-Al

Figura 92 Comparativa entre sefial original, suavizada y suavizada y filtrada de la probeta FRR-101-2-Al.
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Figura 93 Historial de esfuerzo suavizado y filtrado de la probeta FRR-101-2-Al.
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Figura 94 Histograma rainflow del historial de esfuerzo de la probeta FRR-101-2-Al.
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Figura 95 Curva de dafio de la probeta FRR-101-2-Al con ajuste lineal.
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Figura 96 Curva de dafio de la probeta FRR-101-2-Al con ajuste cuadratico.
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Probeta FRR-101-3-Al

Figura 98 Comparativa entre sefial original, suavizada y suavizada y filtrada de la probeta FRR-101-3-Al.
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Figura 99 Historial de esfuerzo suavizado y filtrado de la probeta FRR-101-3-Al.
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Figura 100 Histograma rainflow del historial de esfuerzo de la probeta FRR-101-3-Al.
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Figura 101 Curva de dafio de la probeta FRR-101-3-Al con ajuste lineal.
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Figura 102 Curva de dafio de la probeta FRR-101-3-Al con ajuste cuadratico.

PSD (MPa*/Hz)

108

108

104

102

10°

Numero de Ciclos Acumulados (N)

10 20 30 40 50
Frecuencia (Hz)

Figura 103 PSD de la probeta FRR-101-3-Al.
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Probeta FRR-101-4-Al

Figura 104 Comparativa entre sefial original, suavizada y suavizada y filtrada de la probeta FRR-101-4-Al.
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Figura 105 Historial de esfuerzo suavizado y filtrado de la probeta FRR-101-4-Al.
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Figura 106 Histograma rainflow del historial de esfuerzo de la probeta FRR-101-4-Al..
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Figura 107 Curva de dafio de la probeta FRR-101-4-Al con ajuste lineal.
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Darfio Acumulado

Figura 108 Curva de dafio de la probeta FRR-101-4-Al con ajuste cuadratico.
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