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RESUMEN.

El uso de pruebas de durabilidad es de vital importancia en la industria
automotriz para validar que todos los componentes que estan ensamblados en el
vehiculo cumplan con los estandares que la industria necesita en cuanto a
seguridad, calidad, costo y durabilidad. Debido a que un agente externo e interno
al que estan sujetos los automoviles son las vibraciones, que generan ruido y fallas
ademas de otros efectos negativos, las pruebas de durabilidad a vibraciones son
comunes en la industria automotriz y requieren cada vez estandares mas
rigurosos. Un caso importante debido al impacto en la seguridad durante el manejo,
son las ldmparas, que estan sujetas a altos noveles de vibracion y son susceptibles
a fallas por oscilaciones.

En este proyecto se presenta una metodologia por medio de simulacion
modal de elementos finitos para analizar las frecuencias naturales de la estructura
de un portaldamparas automotriz, con el fin de estudiar estos valores desde la etapa
de disefio y evitar fallas debidas a resonancias durante la prueba de vibracién a la
que se somete el producto durante su etapa de validacion. Posteriormente se
presenta una simulacién de vibracién aleatoria para predecir la respuesta durante
dicha prueba. Se calcula la distribucion de esfuerzos resultante de la carga
determinada ante cada frecuencia, esto con el fin conocer las posibles zonas en
las que puede mostrar fallas durante la prueba. Posteriormente estos resultados
tedricos se validan y analizan con pruebas experimentales de andlisis modal y
vibracién aleatoria para comparar las respuestas y conocer el nivel de correlacién
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entre ambas. Se presentan posibilidades de redisefo del producto, para estudiar
los efectos en la respuesta modal y aleatoria de forma teédrica y validaciones
experimentales, siendo la contribucidn principal de este estudio lograr que desde
una etapa temprana del desarrollo se pueden hacer modificaciones a la estructura
del producto y hacer diferentes iteraciones en la simulacion para encontrar la mejor
opcién de diseno y reducir las fallas durante las certificaciones de pruebas de

vibracion.



CAPITULO 1. INTRODUCCION.

1.1 Consideraciones.

Las vibraciones por lo general son causantes de efectos no deseados como
fatiga, soltura, dafos, ruidos, etc, y los automaviles por naturaleza son una fuente
de vibracion y ademas estan expuestos a fuentes externas de vibracion al rodar
por diferentes calles en distintas condiciones, es por esto que dentro de los
componentes del automévil debe de cuidarse mucho este fenbmeno en todas sus
partes, especialmente en los componentes electrdnicos y sistemas de iluminacion
gue son especialmente sensibles a estos efectos, y ademas impactan de manera
directa la seguridad durante la conduccién del vehiculo. Debido a esto, es
necesario asegurarse de su correcto funcionamiento por medio de las pruebas de

vibracion para certificar la durabilidad durante su funcionamiento.

Esta investigaciéon fue desarrollada debido a una necesidad dentro de la
empresa CEMM MEX para conocer mas acerca de los efectos de la vibracion en
un producto disefiado y fabricado dentro de la misma, el cual es un modelo de
portalamparas automotriz. La importancia de esta investigacidn radica en que la
exposicion a vibracion es una de las pruebas principales usadas para predecir el
comportamiento del producto en campo, y asegurarse de su buen funcionamiento
durante la vida util del mismo. Es por esto que cobra una alta importancia dentro
del disefio y validacion de los productos, y en particular de los componentes de
iluminacién automotriz.
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El objetivo de esta investigacion es lograr un dominio de los conceptos
bésicos de vibraciones, enfocados a simulaciones y pruebas experimentales, para
poder desarrollar un estudio de los efectos que un producto presenta dependiendo
de las principales caracteristicas de disefio a las pruebas de durabilidad. Se
presenta una metodologia de prediccion del comportamiento por medio de
simulacion de elementos finitos, una metodologia por medio de pruebas vibratorias
y un analisis de correlacion con el cual se puedan validar algunas de las principales
caracteristicas de disefio tales como la cantidad de “Lugs Pattern” (Lug Pattern por
su término en ingles refiere a los soportes que un portalamparas tiene para su
ensamble y sujecion) y el efecto de la resina epoxica en el portaldmparas para
hacer este un producto sellado.



1.2 Antecedentes.

Segun la norma USCAR-15 [1] se define a un portalamparas como un
dispositivo para sujetar bulbos pequefios. Los portalamparas (Figuras 1.1y 1.2) en
la industria automotriz son un componente importante de seguridad para el
conductor de un automovil, asi como para las personas que rodean a los vehiculos,
ya que éstos ayudan a la visibilidad del conductor en el camino y éste a su vez
avisa a los que lo rodean de las maniobras que realizara por medio de sefnales
universales, es por esto que los disefladores de los mismos deben de cumplir con
las normas establecidas, para asegurar que no haya un problema en el automovil
en campo y con esto prevenir accidentes que ocasionen pérdidas materiales o de

vidas humanas.

Y 1%

s ioe

Figura 1.1. Algunos tipos de portalamparas automotrices para luces frontales y

traseras disefiados en la empresa Cemm-Thome.



Bulbo T20

Cable engrapado con
terminal de alimentacion (+)
y tierra (-)

Portalamparas

Contraparte
de lampara

Figura 1.2. Diagrama general de ensamble de portaldmparas automotriz como
producto y como es ensamblado en la lampara del automovil y/o contraparte de
montaje para pruebas.

Se le llama portalampara al dispositivo que se usa para sostener un bulbo,
lampara o foco, es la interfase entre éste mismo y el arnés, o mazo de conexiones
principal del vehiculo que manda la sefial para que realice determinada funcién en
el vehiculo. La organizacion International Electrotechnical Comission (IEC) es
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quien determina las normas que rige mundialmente el disefio de estos dispositivos
[2].

Existen diferentes necesidades de iluminacion en un automovil, es por ello

gue existen varias aplicaciones de focos y portalamparas para cada uno de ellos.

Entre las principales aplicaciones de iluminacion automotriz estan las

siguientes (Figura 1.3):

e Luz principal.

o Sistema de LEDs exterior.

e Luz de tablero.

e Luz de guantera.

¢ lluminacion de cielo.

e Centro de montaje alto de luz de freno o CHMSL (por sus siglas en
inglés).

e Luztrasera.

e lluminacién de puerta.

e Sistema de LEDs interior.



Luz de guantera.

Luz de
tablero.

Sistema de
LEDs interior.

Luz principal

Sistema de
LEDs exterior.

Huminacién
de puerta.

Luz trasera. I

Figura 1.3. Principales aplicaciones de iluminacién automotriz.

Las funciones que realiza una lampara principal (Figura 1.4) son:
e Luzbaja.
e Luzalta.
e Luz de circulacion diaria o DRL (por sus siglas en inglés.)
e Direccional.

e Intermitente.

Figura 1.4. Ejemplo de lampara principal automotriz.
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Las funciones que realiza una lampara trasera (Figura 1.5) son:
e Luztrasera.
e Luz frenado.
e Luzreversa.
e Luz de direccional.

e Luz intermitente.

Figura 1.5. Ejemplo de lampara trasera automotriz.

Esta investigacién estara enfocada en un portaldamparas que puede ser
utilizado en la lampara principal o trasera.

Este portaldmparas corresponde al del foco T20 [3] (Figura 1.6), el cual esta
disefado geométricamente para cumplir con la norma internacional IEC 60061-2
7005-105-2 [4], la eleccién de este modelo de portalampara se debi6é a que es uno
de los mas demandados en cuanto a nuevos proyectos para la empresa en los

ultimos anos.
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Este portaldamparas tiene las funciones de:

Figura 1.6. Portalamparas modelo T20 tipo no sellado y foco T20.

Este foco tiene una variedad de opciones en las que puede ser conectado
en el sistema del carro, los cuales pueden ser portalamparas sellado, no sellado y

como fuente de energia externa o EPS (external power supply, por sus siglas en

ingles).

Un portaldmparas sellado es aquel que tiene la funcion de mantener
hermético el sistema de la lampara automotriz, y esto se realiza comunmente por
medio de un sello que lleva el portalamparas en la parte externa, y para sellar la
parte interna del producto se utiliza una resina epoxica llamada “potting”. Por el
contrario, un portalamparas que no requiere tener la funciébn de mantener
hermético el sistema por si mismo, quiere decir que se encuentra ya dentro de un

ambiente hermético, es llamado un portalampara no sellado.

Direccional.
Reversa.

Freno.

Luz lateral.
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Un portalampara con funcion de fuente de energia externa quiere decir que
no lleva cables, el socket recibe la energia necesaria para energizar el foco
mediante un contacto eléctrico integrado y es mediante otro contacto eléctrico
ensamblado en la lampara y conectado al arnés principal que recibe esta energia.

Cualquier opcidn seleccionada para usar este foco T20 en el automovil debe
de pasar satisfactoriamente la prueba de vibraciébn a la que se somete este
componente de acuerdo a la norma USCAR-15 [5] para asegurar un correcto
funcionamiento durante la vida del producto. Los detalles de esta norma seran

explicados posteriormente en el Capitulo 2.
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1.3 Revision del estado del arte.

Diferentes estudios han investigado acerca del efecto de la vibracion en
diversos productos, y entre ellos los mas destacados y relacionados con el

proyecto de esta tesis se resumen brevemente en esta seccion.

Una investigacion de nombre “A methodology for fatigue prediction of
electronic components under random vibration load” fue llevada a cabo por Ron S.
Li en el 2001 [6], la cual esta enfocada en presentar una metodologia de analisis
de falla y prediccion de fatiga de componentes electrénicos (en este caso una

tarjeta electronica PCB) bajo un ambiente de vibracion automotriz.

El desempefno mecanico del componente se estudia mediante elementos
finitos, se restringe de acuerdo a su funcionamiento, se le cargan al programa las
propiedades del material y se corre el estudio de simulacion de excitacion aleatoria,
la vibracion programada fue ruido blanco sobre un rango de frecuencia de 50Hz a
2000Hz con un nivel de aceleracion RMS de 12 G RMS.

Al final se comparan los resultados de la simulacion con observaciones
experimentales para validar la simulacion (Figura 1.7) y se pudo concluir que la
prediccion hecha mediante simulacion se cumpli6 en la experimentacion
observada, asi que una vez validada la simulacién esta puede ser utilizada para
validar nuevos componentes similares a través de simulaciones de elementos

finitos antes de lanzar prototipos fisicos.

—_
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Figura 1.7. Comparacion de resultados (Transmisibilidad) por simulacion vs
experimentacion en tarjeta electrénica PCB en un rango de frecuencia de 50Hz a
2000Hz y 12 G RMS [6].

Otra investigacion relacionada es la de “Life prediction for lighting bulb shield
designs subjected to random vibration” realizada por la empresa Visteon
Automotive System [7], la cual reporté una metodologia para simular la prueba de
vibracién y predecir la fatiga de un protector usado para focos en lamparas
automotrices (Ver Figura 1.8), ésta se realizd6 mediante un andlisis modal para
determinar los elementos criticos de distribucion de la densidad de energia de
deformacién. Después se realiz6 un analisis de respuesta en frecuencia de
vibracidn aleatoria para monitorear el espectro de densidad espectral de potencia
de respuesta al esfuerzo (PSD) para los elementos criticos debido a los PSD de

[{p=h)

entrada de carga “g”, medida en el punto de fijacion en las tres direcciones [8].
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Figura 1.8. Disefio de protector de bulbo utilizado en una lampara automotriz
analizado en la referencia [7].

La vida de fatiga puede calcularse basandose en la Densidad Espectral de
Potencia (PSD, por sus siglas en inglés Power Spectral Density) de respuesta al
esfuerzo y la curva de respectiva de S-N (S: Esfuerzo, “Stress” en inglés, N: ciclos
de vida) utilizando el método de Dirlik [9]. Con este estudio se pudo concluir que la
simulacion de andlisis de fatiga en el dominio de frecuencia ha sido una
herramienta muy importante para validar el disefio de un protector de bulbo cuando
éste estd sujeto a vibracion aleatoria, las predicciones de pasa 0 no pasa han sido
consistentes para varios disefios de acuerdo a los resultados y realizar este
andlisis antes de lanzar herramentales de produccion significa un ahorro en costo

y tiempo.

También se destaca la investigacidn llamada “Development and Correlation
of Three Axes Random Vibration Simulation on Automotive Lighting’ [10] realizada
por Curt D. Schrader y Frances K. N. Hilburger, en la cual buscan desarrollar y
validar una simulacién de vibracion aleatoria usando el analisis elementos finitos,
ya que con esta herramienta piensan generar disefios y conceptos de lampara

automotrices sin construir prototipos costosos.
17



Para este estudio se realiz6 una simulacion de elementos finitos para
predecir la respuesta de una lampara automotriz que se somete a vibracion
aleatoria, primero que nada se extrajeron las frecuencias modales, en la Figura 1.9
se observa el resultado del primer modo de deflexion. Para posteriormente simular
en conjunto el perfil de vibracion aleatoria con la carga G determinada. Teniendo
como resultados del software valores de esfuerzo y deformacién RMS (Root Mean
Square por sus siglas en inglés, media cuadratica que es encontrado por la integral
del PSD entre el rango de frecuencia) [11][12].

Figura 1.9. Simulacién modal de l&mpara automotriz, modo de deflexién nimero
1 [10].

Después se realizé un método de correlacion con valores medidos en
experimentacion de laboratorio para verificar la utilidad de la simulacién, en la cual
se midié la deformacioén que ocurre sobre la lampara durante la prueba, y aunque
normalmente se busca conocer el esfuerzo, para correlacionar los resultados se
utilizé la deformacion por ser mucho mas sencillo medirlo experimentalmente
cuando el producto esta siendo vibrado. En la Figura 1.10 se muestra la

preparacion de la prueba.

18



Figura 1.10. Preparacion de prueba de vibracion experimental en lampara
automotriz para la basqueda de una correlacion del patrén de deformacion [10].

Al final de este trabajo se logré6 demostrar una buena correlacién con
resultados dentro del 10% de precision entre la simulacion y la experimentacién,
asi que los resultados de la simulacion pueden ser confiables para hacer buenos

juicios en cuanto a si el producto sobrevivird con éxito la vibracidén aleatoria o no.

Existen diversos trabajos relevantes para este estudio que aunque no son
directamente relacionados a la industria automotriz, presentan conceptos
relacionados. Por ejemplo, la investigacién nombrada “Comparison of Traditional
and Finite Element Solutions to Random Vibration Problems” de S. K. Tsang [13]
en la cual se presentan un par de ejemplos donde se utiliza la correlacion para
demostrar que las predicciones de esfuerzo usando un enfoque tradicional basado
en cargas estaticas son aceptables para propédsitos de disefo, pero las

19



estimaciones de respuesta de desplazamiento de velocidad y aceleracién pueden

ser peligrosamente optimistas.

El ejemplo 1 es una viga tubular restringida totalmente de traslacion y

rotacién en su base, como se describe en la Figura 1.11.

Diametro externo = 19.05 mm
Diametro interno = 13.97 mm
Medulo de Young = 199.35 kN/mm?
Coeficients de Poisson = 0.27
Densidad = kg/m?

Figura 1.11. Detalles de un ejemplo de viga para estudio de correlacion de
resultados por elementos finitos y matematicos [13].

Las primeras tres frecuencias naturales son encontradas en base a
simulacion de elementos finitos y matematicamente [14] como se muestra en la

Figura 1.12, donde fn es la frecuencia natural.



fn
(Elementos fn a
Modo finitos) (Matematico) Diferencia
1 114.6 Hz 115.29 Hz 0.6
2 J04.5 Hz 70457 Hz 0.01
3 1917.79Hz 2020.86 Hz 3.37

Figura 1.12. Resultados de correlacion presentados por [13] donde se resumen

los resultados de elementos finitos y calculos matematicos.

Este estudio realizado con una estructura hipotética y condiciones ideales
ha revelado que la correlacion entre resultados de elementos finitos y los célculos
son influenciados por varios factores tales como el amortiguamiento y el numero
de modos considerados, y basado en estos descubrimientos se pudo concluir que
la estimacidn para el esfuerzo es segura cuando la excitacion de vibracion aleatoria
de la viga es reemplazada por una carga estatica equivalente.

En el articulo “Experimental and Modeling Studies Towards Random
Vibration” de G Pandiyanayagam, Prashant Bardia y Yuvraj Patil publicado en la
SAE (Society of Automotive Engineers por sus siglas en inglés) [15], se busca
desarrollar una metodologia para entender y predecir el comportamiento dinamico
del sistema usando varias aproximaciones (tedrica, numérica y experimental). La
respuesta modal del modelo se adquiere a través de la teoria de vibracion para
sistemas continuos. Asi mismo, el mismo modelo es analizado por elemento finito
y también experimentalmente, determinando sus propiedades dinamicas tales
como frecuencias modales, formas modales, etc. Estos resultados fueron
desarrollados con una viga en cantiléver para simplificar el modelo debido a que
una tarjeta PCB que usa soldadura, adhesivos, etc, presenta muchas variables no
lineales.
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De la misma manera estos resultados son obtenidos mediante simulacién
de elementos finitos y experimentacion, en las referencias [16] [17] se puede
encontrar mas informacién sobre la metodologia de experimentacidn realizada

para obtener estos resultados, ver Figura 1.13.

I Natura:;iquenc}' Difference (%)
maode
Theor. Num. Expt. %’::;: EI:.IF:’:I-

1 16.71 16.74 - - -
2 104.72 104.85 08.4 6.42 6.55
3 29322 293.69 - = =
4 574.60 576.60 532.1 7.98 8.37
5 949 .86 953.46 1186.1 19.9 19.6
6 1418.93 1426.2 1350.7 5.05 5.59
7 1981.80 1994.4 1921.1 3.15 3.81
8 2638.50 2658.1 25299 1.9 5.06
9 3389.00 3416.6 3307.1 2.47 3.31
10 4233.32 4269.6 4164.26 1.67 2.53

Figura 1.13. Comparacion de frecuencias naturales obtenidas te6ricamente,

mediante simulacion de elementos finitos y experimentalmente [15].

Después se calculé la transmisibilidad que presenta la viga mediante
elemento finito y experimentalmente, y se obtuvieron los resultados que se

muestran en la Figura 1.14.
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Figura 1.14. Grafica de transmisibilidad elementos finitos vs Experimentacion en

una viga en cantiléver [15].

Con esta correlacion se pudo validar la metodologia de vibracién aleatoria,
comparando los resultados matematicos, simulados y experimentales. Después,
se pudo encontrar mediante la comparacidn con los resultados experimentales el

mejor valor de amortiguamiento, el cual es muy importante para analisis dinamicos.
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1.4 Objetivo general.

Basado en la revision bibliografica y necesidad actual, se busca proponer
una metodologia para validar nuevos desarrollos de portalamparas mediante
simulacion de analisis modal, simulacion de vibracion aleatoria y validacion con
pruebas experimentales, con el fin de analizar el ensamble del portalamparas
desde sus primeras etapas del disefio, y predecir alguna probabilidad de presentar
un riesgo de falla que pudiera ser provocado por una resonancia al momento de

su validacion final en laboratorio.
Objetivos Especificos:

e Realizar simulacién de analisis modal mediante técnicas de elementos

finitos para determinar las frecuencias naturales del producto.

e Realizar simulacion de andlisis de vibracion aleatoria mediante técnicas de
elementos finitos para conocer la respuesta a la frecuencia y analizar los

niveles y zonas de esfuerzos provocados por la misma vibracion aleatoria.

e Realizar pruebas experimentales de busqueda de resonancia antes y
después de someter el sistema del portalamparas a 6 horas de vibracién
aleatoria para comparar los resultados de la respuesta a la frecuencia con

la simulacion numérica por elemento finito.

e Analizar los resultados de las principales variables presentes en el disefio
de un portalamparas para verificar el impacto en la funcionalidad y vida util
del mismo al estar expuesto a diferentes niveles de frecuencia durante su

operacion con el fin de validar la metodologia.
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Limitantes:

e En este proyecto no se considera el efecto de la temperatura en la vibracion
que se requiere en la prueba de vibracion de la norma USCAR-15, esto
debido a las limitantes para poder realizar la experimentacién con estas 2
consideraciones al mismo tiempo y ademas con el fin de centrar la atencion

primero que nada en el estudio y efecto de la vibracion en el producto.

¢ Otra limitante no considerada es el efecto de la corriente durante la prueba
de vibracion, esto quiere decir que la prueba de vibracién y simulacién
hechas no fueron con focos energizados, la corriente provoca un incremento
de temperatura en las terminales y por lo tanto en el portaldmparas el cual

pudiera provocar un cambio en sus frecuencias naturales.

e El producto fue simplificado para fines de estudio, no se considera la

experimentacion y simulacion con el foco ensamblado.

Estas limitantes podrian ser consideradas y estudiadas en futuras
investigaciones con el fin de ampliar el conocimiento de la respuesta a la vibracion
del producto con algunas caracteristicas adicionales no cubiertas en esta tesis,
para ello ya se podra contar con una propuesta de metodologia que sirva como
base para las siguientes investigaciones.



1.5 Justificacion.

1.5.1 Metas Cientificas.

Desarrollar una simulacion por elementos finitos de analisis modal y
vibracidén aleatoria del ensamble de portalamparas y terminales, validada con
pruebas experimentales, para encontrar la frecuencia natural del mismo y verificar
si el disefo del portalamparas presenta frecuencias naturales dentro del rango de
frecuencia en el que se valida experimentalmente segun lo especificado en la
norma USCAR-15, ademas de conocer por medio de la simulacion las zonas del
producto que se encontrarian sometidas a un nivel de esfuerzo mayor debido a la

vibracion aleatoria.

Desarrollar una metodologia de validacion por elemento finito y experimental
en la que se pueda analizar si un nuevo disefo de portalamparas pudiera estar en
riesgo de presentar problemas de resonancia y concentraciébn de esfuerzo

considerable al momento de estar expuesto a vibracion aleatoria en campo.

Todo esto ayudara a mejor la estructura del producto con el fin de disminuir
el numero de iteraciones de disefio para lograr el producto final deseado con
mejores caracteristicas, esto a su vez dar4d mayor seguridad al momento del
lanzamiento del herramental necesario para la produccién y evaluacién final de
funcionalidad del producto, evitando costos elevados en la ultima etapa del
desarrollo necesarios para corregir problemas o errores de disefo.
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1.5.2 Implementacién dentro de la Industria.

La implementacion se llevara a cabo en el departamento de diseno y
desarrollo de la empresa Cemm Mex, el cual realiza conceptos y desarrolla disefios
nuevos de acuerdo a las necesidades y requerimientos de los clientes por lo que
el analisis dinamico vibratorio desarrollado de las principales caracteristicas y
variables de un portalamparas sera de gran utilidad para conocer y analizar los
efectos que representaria en cuanto a su frecuencia natural, con lo cual se podria
mejorar el disefio desde su conceptualizacién para que durante la validacién y/o

vida util del componente este pueda soportar las cargas a las cuales esta sujeto.

Ademas la metodologia de validacion por simulacién de elemento finito y
experimental de la frecuencia natural de un portalamparas podra ser usada en
futuros desarrollos para estas mismas u otras variables que se necesiten, esto con
el fin de mejorar la calidad de los productos desde una etapa temprana del
desarrollo disminuyendo los costos de prototipos y/o cambios de ingenieria ya en

producto terminado.



1.5.3 Hipétesis.

Caso 1: Reduccion de numero de soportes de portalampara (“lug patterns” por su

significado en inglés).

La reduccion del numero de "lug patterns” (Figura 1.15) ocasionara una
reduccién en la fuerza de sujecion del portalamparas con la lampara, y a su vez
este factor provocara una frecuencia natural menor la cual podria provocar que el
ensamble esté mas cerca o entren una o més frecuencias naturales en la zona de

resonancia durante la prueba de vibraciéon USCAR-15.

“Lug patterns”
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Figura 1.15. Cuatro “Lug Pattern” son utilizados actualmente en el Portaldmparas
T20 tipo no sellado de la empresa Cemm-Thome.
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Caso 2: Eliminacion de restriccién de movimiento en terminales por uso de resina

epoxica (potting).

La eliminacién de la restriccion de movimiento de las terminales por el uso
de la resina epoxica (Figura 1.16), potting, ocasiona que las terminales se
encuentren restringidas rigidamente, por lo que al presentar un menor grado de
libertad en las mismas el ensamble de portaldamparas cambiara su frecuencia
natural provocando que el ensamble tenga frecuencias naturales mas altas y por
lo tanto mas alejadas de la zona de resonancia que el producto pudiera presentar
durante la prueba de vibraciéon USCAR-15.

Figura 1.16. Portalamparas T20 sin resina epoxica aplicada (izquierda) y
Portalamparas T20 con resina epoxica aplicada (derecha).
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1.6 Metodologia.

El presente proyecto de tesis tiene contemplado las siguientes etapas:

1. Realizar un estudio de arte, que permita conocer el fenémeno de la
resonancia en ensambles electrénicos automotrices, asi como las
opciones de simulacién por elementos finitos de vibracién tipo
aleatoria. En esta etapa esta contemplada una busqueda de articulos
en diferentes bases de datos; ademas, mediante esta etapa se podran
observar los alcances y limitaciones de las investigaciones
desarrolladas. El resultado de esta blusqueda permitird elaborar un

reporte técnico.

2. Desarrollar un modelo para una simulacion de analisis modal por
medio de elementos finitos del ensamble (portalamparas, terminales,
tapa y contraparte), para conocer las frecuencias naturales y los
modos que el producto estaria presentando. Para esto se tomaran en
cuenta las restricciones de movimiento que el producto tendra en
funcionamiento, esto con el fin de desarrollar una simulacién que
reproduzca lo mas cercano a la realidad el comportamiento que el
producto estaria teniendo al momento de la vibracion.

[G¥)]



3. Para ampliar la informacion obtenida en la simulacién de analisis
modal, se realizard un analisis de vibracidn aleatoria para monitorear
la respuesta a la frecuencia debido a una carga de aceleracion G
(PSD) determinada, medida en el extremo del portaldmparas més
cercano a su zona funcional critica (cerca de donde es ensamblado el

foco) para encontrar la peor condicién.

4. Realizar un barrido de frecuencia experimental de ensamble
(portalamparas, terminales, tapa y contraparte), reproducir prueba de
vibracion aleatoria experimental y volver a realizar barrido de
frecuencias para validar los resultados de simulacibn modal antes y
después de ser sometidos a una prueba de durabilidad.

5. Realizar prototipos de las variables dadas en la hip6tesis para analizar
el impacto en la frecuencia natural del ensamble, asi como analizar si
con estos cambios el ensamble tendria un efecto después de
someterlo a 6 horas de vibracién aleatoria. Realizar el estudio tanto
por simulacion de elementos finitos como experimentalmente para

hacer una correlacion de los resultados.

6. Analizar los resultados de cada hipétesis validados tanto por
elementos finitos como experimentalmente para que sirva de consulta
y guia para que los siguientes desarrollos de portalamparas nuevos
puedan seguir la metodologia realizada.



1.7 Cronograma de actividades.

1 Realizar estudio del
arte.
Desarrollar modelo

5 de simulacién por
elementos finitos
modal.
Complementar
modelo de

3 [simulacibn modal
con vibracién
aleatoria.
Realizar barrido de

4 |frecuencias y
vibracion aleatoria.
Realizar prototipos
de hipétesis para

5 |validar por
simulacién y
experimentalmente.
Andlisis de las
variables

6 |estudiadas y
metodologia de
validacion.
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1.8 Infraestructura.

La infraestructura con la que se cuenta para poder llevar acabo esta
investigacidn es un laboratorio para pruebas dinamicas dentro del Centro de
Investigacion e Innovacién en Ingenieria Aeronautica de la UANL. Entre el equipo
con el que cuenta para realizar diferentes pruebas experimentales se encuentra un
generador de vibraciones con una capacidad de 100 kg (maximo) de masa; este
excitador se utiliza para probar la resistencia y durabilidad de diferentes objetos y

sistemas a las vibraciones en diversas condiciones extremas.

También se cuenta con equipo de andlisis y captura de sefiales en tiempo
real: analizadores de sefial multicanal, diferentes tipos de sensores
(acelerébmetros, por ejemplo), medidores de fuerza piezoeléctricos y sistemas de

generacion de vibracion para andlisis modal.

Para el desarrollo de la simulacion de elementos finitos se tiene una estacion
de trabajo especial dedicada para simulaciones dentro de la empresa Cemm Mex,
la cual cuenta con licencia de ANSYS Mechanical V15.

[GN]
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1.9 Contenido de la tesis.

La estructura y contenido de la tesis se presenta de manera general en esta
seccion. En el Capitulo 2 se presentan los conceptos fundamentales de teoria de
vibraciones mecanicas y pruebas vibratorias necesarios para comprender el

desarrollo de este proyecto.

Posteriormente, en el Capitulo 3 Simulacion de pruebas vibratorias se
desarrolla la simulacion por elementos finitos de analisis modal y vibracion
aleatoria que serviran para el andlisis de las hipo6tesis expuestas. El procedimiento
y resultados experimentales se presentan en el Capitulo 4.

Mediante esta etapa de experimentacién se comprueba o validan los
resultados simulados en el capitulo anterior, ademas sirve de retroalimentacion

para mejorar la simulacion.

Por ultimo, en el Capitulo 5 se presentan las conclusiones finales del
proyecto asi como las recomendaciones para en un futuro ampliar el desarrollo y

conocimiento de este proyecto.



CAPITULO 2. TEORIA FUNDAMENTAL DE
PRUEBAS DE VIBRACION.

2.1 Introduccion.

La vibracién esta a nuestro alrededor, desde los terremotos que sacuden el
suelo y los edificios, a la resonancia de una cuerda de un violin para producir un
tono musical. Todas las estructuras de los puentes y aviones hasta unos
ordenadores portatiles y reproductores MP3 estan expuestas a ambientes con
vibracidén durante su vida [18]. Debido a esto, es importante para los ingenieros
considerar sus efectos desde etapas tempranas de disefio, para evitar futuras
fallas o complicaciones.

El objetivo de este capitulo es comprender los conceptos que rodean a la
vibracion para poder hacer un analisis de la respuesta a la misma de un producto,
en este caso un portalamparas, y con esto poder disefiar un producto mas seguro
y robusto. En este capitulo se presenta de manera general la teoria de pruebas
vibratorias, sus conceptos basicos, la importancia, su objetivo, el procedimiento y
su criterio de aceptacion con el que se rigen en el medio automotriz para poder ser

aceptados por las principales armadoras en cualquier parte del mundo.

[GN)]
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2.2 Teoria basica de vibraciones mecanicas.

2.2.1 Fundamentos.

De manera muy general, se pueden establecer tres tipos generales de
vibracion: vibracion arménica o periodica, vibracion aleatoria (también llamada
random en inglés) y vibracion transitoria o de impacto. En el caso de la vibracion
periédica, la forma mas sencilla es la llamada sinusoidal, por seguir el patron de
una funcién seno o coseno. El caso de vibracion transitoria o de impacto no sera

tratado en esta tesis.

La vibracion sinusoidal se caracteriza por una excitacién deliberada a una
Unica frecuencia en un momento dado, mientras que la vibracién aleatoria se
considera como algo que ocurre en todas las frecuencias en el rango de interés al
azar en el tiempo; la amplitud de la vibracion en cualquier frecuencia dada en un

momento particular es una base estadistica.

Aproximaciones muy similares a la vibracion sinusoidal [18] se pueden
encontrar en la naturaleza y los sistemas fisicos, aunque no de manera exacta, por
ejemplo en la vibracién de maquinaria puramente rotativa, motores eléctricos. Sin
embargo, el concepto de vibracién sinusoidal proporciona una herramienta de
ingenieria excelente que permite comprender las vibraciones complejas por su
desglose de las excitaciones en un tono simple. Algunos ejemplos de vibracién
sinusoidal incluyen una rueda que gira sobre un engranaje de aterrizaje de
aeronaves, el rotor girando de un helicéptero, entre otros.



Es importante entender que con la vibracion sinusoidal, la relacion entre la
aceleracion, velocidad y desplazamiento estan fijas y dependientes de la
frecuencia. No se puede variar uno de estos tres parametros sin afectar a otros, y
en consecuencia, se debe de considerar a todos ellos al mismo tiempo cuando se
especifican u observan en la grafica de vibracion sinusoidal. Los tres parametros
de aceleracion, velocidad y desplazamiento son todos cantidades escalares
lineales y en ese sentido, en cualquier frecuencia dada, cada uno tiene una relacion
constante, proporcional con el otro y puede ser consultados en la Figura 2.1. Todos

estos parametros se trazan contra el tiempo y por lo tanto se refieren tipicamente

como historias de tiempo.
Desplazamiento

NN\
See ot The e
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Figura 2.1. Gréfica de forma de onda sinusoidal expresada en amplitud de
desplazamiento (X), velocidad (V) y aceleracion (A), en funcién del tiempo,
también conocida como respuesta en tiempo [18].

El sistema masa resorte amortiguador (M-K-C donde M representa la masa,
K es la constante de rigidez o resorte y C es la constante de amortiguamiento) es
la forma mas general y sencilla de representar un cuerpo para su andlisis dindmico,

el sistema se muestra en la Figura 2.2.
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Figura 2.2. Diagrama de sistema masa-resorte-amortiguador, donde m=masa, k=
constante de rigidez, c= constante de amortiguamiento, Input= entrada, x(t)=

respuesta con respecto al tiempo [18].
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2.2.2 VIBRACION ALEATORIA.

La vibracion aleatoria [18] es en la cual un valor instantaneo no es predecible
con la informacién disponible. Esta vibracidon se genera, por ejemplo, por los
motores de cohetes, los flujos turbulentos, terremotos y movimiento sobre
superficies irregulares. Para un sistema de masa-resorte-amortiguador excitado
aleatoriamente, se muestra a continuacién una historia de tiempo tipico (Figura
2.3). Es el movimiento en muchas frecuencias al mismo tiempo. La amplitud a

estas frecuencias varia aleatoriamente con el tiempo.

x (t)
ma il

clt <k

x(1)

Input

Figura 2.3. Gréfica tipica aleatoria [18] de respuesta a la frecuencia con respecto

al tiempo para un sistema masa-resorte-amortiguador.

La caracteristica méas obvia de vibracion aleatoria es que no es periddica. A
pesar del caracter irregular de la funcién, muchos fenémenos aleatorios (incluyen
todos los eventos mencionados anteriormente) exhibe un cierto grado de
regularidad estadistica (por ejemplo una senal aleatoria estacionaria). El
conocimiento de la historia pasada de movimiento aleatorio es adecuado para
predecir la probabilidad de ocurrencia de diferentes magnitudes de aceleracion y
de desplazamiento, pero especifico. Ciertos procedimientos estadisticos (por
ejemplo, promedio, media, desviacidén estandar, etc) pueden ser aplicados para
establecer las caracteristicas utiles en el disefio.



2.2.3 Frecuencia natural y resonancia.

La frecuencia natural es la frecuencia a la cual un sistema vibra
naturalmente una vez que este ha sido puesto en movimiento [19]. Por ejemplo, se
puede considerar una simple viga fijada en un extremo y con una masa anexa en
si extremo libre, como se muestra en la Figura 2.4. Si la viga es empujada hacia
abajo, y luego se libera, la viga oscilara a su frecuencia natural.

Lightweight
Flexible Rod

Release Point
for Tip Mass

Figura 2.4. Diagrama y ejemplo de viga en cantiléver para observar el concepto
de frecuencia natural [19].

Para un sistema de un grado de libertad, sin amortiguamiento, la frecuencia

natural puede ser calculada usando la formula simple:

1 |k
fn = 2. |m
Dénde:
fn es la frecuencia natural en Hertz (ciclos / segundo).
k es la rigidez de la viga en N/m.

mes la masa en kg.
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La resonancia es la acumulacion de una larga amplitud de vibracién que
ocurre cuando una estructura o un objeto son excitados en su frecuencia natural.
La resonancia puede ser deseada o indeseada. La resonancia acustica, una
resonancia deseada, ocurre en muchos diferentes instrumentos musicales. La
resonancia indeseable puede ocasionar que puentes se colapsen, que alas de

avion se quiebren, que maquinaria falle o presente mal funcionamiento.

La resonancia en el cuerpo humano también esta presente, la frecuencia
natural de una persona se encuentra alrededor de 1 Hz, ya que es la frecuencia a
la que normalmente caminamos [20]. Cuando un automdvil se disefa, se necesita
estudiar, probar y validar la vibracion que este generara para que el conductor y
las personas que vayan abordo no presenten malestares debido a la resonancia
que pudiera ocasionar en ellas. A frecuencia muy bajas el cuerpo humano presenta
mareos entre 0.5y 0.75 Hz, de 5 a 7 Hz el cuerpo presenta resonanciay de 18 a
20 Hz presentan resonancia la cabeza y el cuello (ver Figura 2.5).

1w
\ . = Umbral de percepcion
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e 0 — Umbral de comodidad
a L /"‘\ i o __
= \ T ,/ e — Umbral severo de
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e \\\___// \ —— — 60 mph promedio
1 ) carretera
< ] = — 120 mph promedio
ey somE carretera
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Frecuencia (Hz)

Figura 2.5. Umbral del cuerpo humano (tolerancia y percepcion) el cual es el
mejor de acuerdo a estudios de confort para el cuerpo humano [20].
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2.2.4 Densidad Espectral de Potencia (Power Spectral Density —
PSD).

En el caso de la vibracion aleatoria se dice que contiene energia en todas
las frecuencias dentro de la banda de frecuencias especificada pero no excitacion
a cualquier frecuencia Unica o especifica. Mientras que el nivel de vibracion
instantdnea no es predecible, es posible predecir la vibracion en términos
estadisticos, tales como la distribucién de probabilidad de la amplitud de la
vibracidn, el nivel de vibracién cuadrada media, y el espectro de frecuencia media.
La manera habitual de describir el movimiento aleatorio es en el dominio de la
frecuencia por una funcién de densidad espectral de potencia. El espectro de
densidad de potencia (PSD) de la vibracion de prueba aleatoria es definido por el
conjunto en general dividido en bandas de frecuencia estrechas. La potencia es
medida por el promedio de varias transformadas rapidas de Fourier (FFT) que
resultan de cada banda. Una grafica de PSD amplitud contra frecuencia
proporciona una forma de caracterizar este complejo proceso aleatorio en un

formato visual [18].
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La Figura 2.6 es una grafica tipica que describe la densidad de aceleracion
mediante las unidades de G2 por Hz (Donde G es gravedad RMS)

Grafica tipica PSD
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Figura 2.6. Gréfica tipica de PSD [18] en donde se representa en el eje vertical
“Y” la aceleracion PSD (G?/Hz) y en el eje horizontal “X” el rango de frecuencia
(Hz).
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2.2.5 Analisis Modal.

Se define analisis modal como un proceso por el cual se describe una
estructura en términos de sus caracteristicas naturales las cuales son frecuencia,
amortiguamiento, y formas de los modos, es decir sus propiedades dinamicas. En
muchas ocasiones se puede explicar analisis modal en términos de modos de
vibraciébn de una estructura simple, como una placa. Esta explicacion es
usualmente Util para ingenieros que son nuevos en vibraciones y analisis modales
[21].

Se considera una placa rectangular con soporte libre, ilustrada en la Figura
2.7. Se le aplica una fuerza variable a una de sus esquinas. Se considerara una
frecuencia fija de oscilacion de la fuerza constante. Después se cambiara la
frecuencia de oscilacién de la frecuencia manteniendo la amplitud en el mismo
valor. También se medira la respuesta de la placa debido a la excitacién con un
sensor de aceleracidn fijo en una de las esquinas de la placa.

Respuesta

Fuerza

Figura 2.7. Excitacién de placa simple, respuesta de una placa a una fuerza
ejercida [21].

44



Cuando se mide la respuesta en la placa se notara que la amplitud cambia
de acuerdo al cambio en la frecuencia de oscilacion de la fuerza de entrada (Figura
2.8).

Incremento de oscilacion —

+--

Tiempo

Figura 2.8. Respuesta en tiempo registrada por un sensor de aceleracién en la
placa simple [21].

La respuesta se amplifica cuando se aplica una fuerza con una velocidad de
oscilacién que se acerca mas y mas a alguna de las frecuencias naturales (o
frecuencias de resonancia) del sistema y alcanza un maximo cuando la frecuencia

de oscilacion coincide en la frecuencia de resonancia del sistema.

Si se toma la informacion de tiempo y se transforma al dominio de la
frecuencia usando la transformada rapida de Fourier (FFT, Fast Fourier Transform
por sus siglas en inglés [22]) se obtiene la funcién de respuesta en frecuencia
(Figura 2.9).



Frecuencia

Figura 2.9. Funcion de respuesta en dominio de la frecuencia de la placa simple,
donde se observa facilmente las frecuencias de resonancia [21].

Se puede ver que hay picos en esta funciéon los cuales ocurren en las
frecuencias naturales del sistema. Y se puede notar que estos picos ocurren en las
frecuencias donde la respuesta en tiempo fue observada al tener maxima
respuesta correspondiendo a la velocidad de oscilacion de la excitacion de entrada.
Estos picos de respuesta se conocen como resonancias, y surgen como efecto de
una fuerza variable externa de igual frecuencia a alguna de las frecuencias

naturales del sistema.

Cuando se empalma la grafica de tiempo con la de frecuencia, l0 que se
puede notar es que la velocidad de oscilacidén en el tiempo (en el cual el tiempo
alcanza su maximo valor) corresponde a la frecuencia donde el pico de la funcién

de respuesta en frecuencia alcanza un maximo (Figura 2.10).
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Figura 2.10. Comparacion de grafica de funcion de respuesta en tiempo y grafica

en dominio de la frecuencia [21].

Asi es como se puede observar que tanto la respuesta en tiempo y la funcién
de respuesta en frecuencia son utiles para determinar donde ocurren estas
frecuencias naturales. Sin embargo, la funciéon de respuesta en frecuencia revela

mas informacion oculta en la historia en tiempo.

Ahora se muestra qué ocurre con el patron de deformacién en la estructura
en cada una de estas frecuencias naturales. Si se colocan varios acelerometros
distribuidos en la placa y se mide la amplitud de la respuesta de la placa con
diferentes frecuencias de excitacidn, al observar cada una de las frecuencias de
resonancia, se observara un patron de deformacion que existe en la estructura
(Figura 2.11).
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MODE 1 MODE3

Figura 2.11. Patrones de deformacion en una placa rectangular simple, formas
modales [21].

La figura muestra los patrones de deformacion que resultarian cuando la
excitacion coincide con una de las frecuencias naturales del sistema. Se observa
gue en la primera frecuencia natural hay un patron de deformacion de doblez en la
placa mostrado en azul (modo 1). En la segunda frecuencia natural existe el primer
patrébn de deformacion de torsion en la placa mostrado en rojo (modo 2).
Observando la tercera y cuarta frecuencia natural, se observa el segundo patrén
de deformaciéon de doblez y torsion en verde (modo 3) y rosa (modo 4),
respectivamente. Estos patrones de deformaciones son conocidos como formas

modales, o simplemente modos de vibracion.

Estas frecuencias naturales y formas de modos ocurren en todas las
estructuras por el hecho de que contienen las tres propiedades fisicas de masa,
rigidez y amortiguamiento. Basicamente, existen caracteristicas que dependen del
peso Y la rigidez de la estructura que determinan donde ocurrirdn estas frecuencias

naturales y formas de modos. Como ingenieros de disefio, se necesita identificar
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estas frecuencias y conocer como pueden afectar la respuesta de la estructura
cuando una fuerza excita la estructura. Entendiendo la forma de modo y como la
estructura vibrard cuando es excitada ayudara al disefiador a construir mejores

estructuras.

El andlisis modal es extremadamente til de informacion que puede asistir
en el disefo de casi cualquier estructura. El entendimiento y visualizacion de las
formas de modos es invaluable en el proceso de disefio. Esto ayuda a identificar
areas de debilidad en el disefio 0 que areas de mejora son necesarias.
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2.3 Pruebas de vibracion aleatoria.

Una vez que los niveles de vibracion se caracterizan o se definen, la prueba
de vibracion es llevada a cabo con el propésito de estudiar los efectos de la
vibracién o la evaluacion de las propiedades fisicas de los materiales o estructuras.
La prueba de vibracién puede ayudar a asegurar que el nuevo disefio va a
sobrevivir el entorno previsto. Por ejemplo, en el caso de los portaldamparas, el
estudio de la vibracidn aleatoria nos permite asegurar que el producto va a resistir
la vibracién a la que estara expuesto en cualquier automévil durante su vida Gtil en
cualquier tipo de terreno por el que el automévil se desplace, sin sufrir problemas
en su estructura, la cual pueda hacer que el producto pierda propiedades y
ocasione pérdida de alguna de sus funciones [18].

Los componentes electrénicos y mecanicos pueden ser montados en un
excitador electrodinamico, o shaker, para el propésito de la prueba de vibracion.

Una preparacién de prueba de vibracidn tipica se presenta en la Figura 2.12.
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Controlador

Objeto de prueba
Computadora K Herramienta

I Mesa de agitador
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Figura 2.12. Preparacion tipica de prueba de vibracién desde que se programa

en la computadora hasta que se ejecuta el programa [18].

El excitador electrodinamico proporciona una entrada al elemento a probar
por medio de un controlador en una computadora, el cual proporciona la sefnal de
vibracién aleatoria al excitador electrodinamico mediante un amplificador de
potencia. El excitador electrodinamico entonces aplica vibracion mecénica al
elemento de prueba. Finalmente, los acelerémetros monitorean la vibracién del
excitador y proporcionan una sefal de retroalimentacién a la computadora de

control.

u
—



2.3.1 Pruebas de vibracion aleatoria automotriz.

De acuerdo con las diferentes normas, como USCAR-15 [1] y GMW3191
[23] el objetivo de la prueba de vibracién es someter al sistema eléctrico a una
vibracion variable para simular aceleradamente la exposicion a condiciones reales
del vehiculo y verificar que el disefio y la construccidn del portalamparas o conector
son suficientemente robustos para soportar la vibracién normal de un vehiculo.
Para calificar a los portalamparas que cumplen esta norma ellos deben de cumplir

0 exceder el criterio de aceptacion.

La principal norma de validacion que debe cumplir un portalamparas
automotriz es la USCAR-15; esta norma es revisada y aprobada por algunas de
las principales armadoras automotrices del mundo, entre ellas Ford, Chrysler y
General Motors. Esta norma es una de las mas severas y completas por lo que es
la base en el disefio de un portalamparas que se requiera para ser vendido en
cualquier plataforma automotriz y cumplir con casi cualquier requerimiento en el

mercado global.

Una de las pruebas mas importantes a la que se somete este componente,
dentro de la norma USCAR-15 es la de vibracién [5], ya que al estar ensamblado
en el automdvil, éste esta sujeto a un rango de vibracién previamente estudiado

por las armadoras involucradas en revisar esta norma y establecido en la misma.

La prueba consta basicamente de instalar el portaldmparas rigidamente en
un soporte (fixture) instalado en un excitador electrodindmico para someterlo hasta
2,000 Hz por un tiempo de 6 hrs, el ensamble debe estar energizado durante este
tiempo y con una temperatura de prueba de 85°C (Figura 2.13).



El portalamparas debe sostener los focos en su posicion todo este tiempo,

sin presentar arco eléctrico ni intermitencia.

Figura 2.13. Preparacion de prueba de vibracion de acuerdo a norma automotriz
USCAR-15 Revision 3 [5].

En la Tabla 1.1 se validaron las normas mas comunes en América, las
cuales son la USCAR-15 [1], USCAR-2 [24] y GMW3191 [23], aunque de hecho
también son frecuentemente requeridas por plataformas en el mercado Europeo y
en las Figuras 2.14, 2.15 y 2.16 se puede observar graficamente estos perfiles.
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Tabla 1.1. Comparacion de perfiles de vibracion aleatoria de principales normas

automotrices utilizados para validar portaldmparas [24] [1] [23].

1.78
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Figura 2.16. Perfil de Densidad Espectral de Potencia (PSD) de vibracién
aleatoria en GMW3191 usando VibrationVIEW.

Debido a que la norma USCAR-15 tiene un rango méas amplio de frecuencia
y su perfil genera una fuerza de vibracion mayor (G RMS) en este proyecto se
utilizard como referencia para la prueba esta norma, pero esta metodologia es

capaz de probar cualquier otro perfil requerido por cualquier cliente.
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2.4 Teoria de elemento finito usando ANSYS.

El software utilizado para realizar la metodologia de validacion por analisis
de elementos finitos es ANSYS, el cual trabaja utilizando la aplicacién de
Mechanical para realizar las simulaciones de ingenieria tales como esfuerzo,

térmicas, vibracién, termo-eléctricas y magnetismo [25].

El estudio que se presentara es dinamico donde las estructuras estan
sujetas a fuerzas aplicadas rapidamente, ejemplos que requieren estos estudios
son edificios de gran altura, alas de avién y las plataformas de perforaciones estan
sujetas a las rafagas de viento, turbulencias y olas del mar respectivamente. Estas
estructuras estan en un estado de movimiento como resultado de las fuerzas

dinamicas [26].

En un analisis dinamico, ademas de la fuerza estructural de elasticidad, la
inercia estructural y el amortiguamiento son también considerados en la ecuacion

de movimiento para equilibrar las fuerzas dinamicas, ver Figura 2.17 con ecuacion.



Finercia  Famortiguamiento Frigidez Faplicada

[17]{:_!}%?] +[—f L”J— (T)}

[M]:  matriz estructural de masa {u}: wector nodal de aceleracion
[C]: Matriz estructural de amortiguamiento ~ {11}: Vector nodal de velocidad
[K]: Matriz estructural de rigidez {u}:  Vector nodal de desplazamiento

{F}: Vector de fuerza (t): Tiempo

Figura 2.17. Ecuacion general de movimiento para analisis dinamicos (no lineal).

Las fuerzas de inercia son un producto de la masa estructural y la
aceleracion, una matriz de masa es una representacion discreta de una

distribucion continua de masa.

Mientras que las fuerzas de disipacion (o amortiguamiento) son un producto
del coeficiente estructural de amortiguamiento y la velocidad, en donde se presta

una especial atencién a la friccién y a la perdida de histéresis [27].

La matriz de rigidez K es un calculo aplicable a estructuras que se
comportan de forma elastica y lineal, en la que las propiedades de rigidez del
material son compilados en una Unica ecuacion matricial que gobierna el
comportamiento interno de la estructura, los datos que se desconocen de la
estructura son las fuerzas y los desplazamientos que pueden ser determinados
resolviendo esta ecuacion. La matriz de rigidez relaciona las fuerzas nodales

equivalentes y desplazamientos sobre los nodos de la estructura [28] [29].
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Cuando un andlisis lineal dindmico es desarrollado en ANSYS Mechanical,
la aplicacién calcula la respuesta estructural basada en el supuesto de que la
estructura (K) es lineal, lo cual significa que no toma en cuenta largas
deformaciones, solo resuelve con contactos lineales (pegado y sin separacion) y

propiedades de material lineales.

El amortiguamiento puede ser usado en estudios transitorios, armonicos o
modales amortiguados asi como PSD analisis y estos se resuelven mediante la

matriz estructural de amortiguamiento [30].

El analisis de vibracién aleatorio en ANSYS permite determinar la respuesta
de estructuras a cargas de vibracion que son aleatorias por naturaleza. Un ejemplo
seria la respuesta de un sensor de un componente electronico montado en un

vehiculo y que esta sujeto a vibracion del motor, pavimento, y presion acustica [31].

Puntos a tomar en cuenta en el desarrollo de una simulaciéon de elementos

finitos en ANSYS para vibracion aleatoria:

e La excitacién es aplicada en forma de Densidad Espectral de Potencia
(PSD), como una tabla de valores espectrales frente a la frecuencia que
captura el contenido de frecuencia. EI PSD capta la frecuencia y el
contenido de la amplitud de la media al cuadrado de la historia del tiempo

de la carga.
e La raiz cuadrada del area bajo una curva PSD representa el valor de la

excitacion raiz media cuadratica (rms). La unidad del valor espectral de la
aceleracion es G?/Hertz.
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Este analisis es basado en el método de superposicion. De ahi que un
andlisis modal que extrae las frecuencias naturales y las formas de los

modos es un requisito previo.

Esta funcién cubre solo un tipo de excitacién PSD — excitacién base. La
excitacion base puede ser un PSD de aceleracion, velocidad o
desplazamiento. La excitacion base es aplicada en una direccidén
especifica para todas las entidades que tienen una condicién de frontera
“Fix Support”. Otros puntos de soporte en una estructura tales como

“Frictionless Surface” no son excitados por el PSD.

Si los resultados de esfuerzo / deformacion son de interés a partir del
analisis de vibracidon aleatorio entonces tendria que ser solicitados estos
célculos en el propio andlisis modal. Solamente los resultados de

desplazamiento estan disponibles por defecto.

La salida de resultados por el ANSYS Mechanical es 1 sigma o un valor
de desviacion estandar (con valor promedio cero). Estos resultados siguen
una distribuciéon gaussiana. La interpretacion es que 68.3% del tiempo la

respuesta serd menos que el valor de desviacién estandar.
Este valor puede ser escalado 2 veces para obtener 2 sigmas, la respuesta

seria menos que la de 2 valores sigma 95.45% del tiempo y valores 3
sigma 99.73% del tiempo.
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CAPITULO 3. METODOLOGIA DE SIMULACION Y
PRUEBAS VIBRATORIAS.

3.1 Introduccion.

En esta seccidn se propone y se estudia una metodologia de simulacion
mediante elementos finitos utilizando el software ANSYS / Mechanical V15, la
simulacion que se estudiard es una simulacién dindmica modal y de vibracién
aleatoria, en la cual se puede estudiar el comportamiento que el portalampara por
su diseno de estructura y material presentard en las respectivas pruebas de
laboratorio y a la vez en la vida del producto en campo. Se busca determinar
principalmente sus frecuencias naturales y la respuesta que el producto
presentaria bajo un perfil de prueba vibratoria determinado. Posteriormente se
propone una metodologia de validacién por medio de pruebas experimentales en
la que se estudiara el comportamiento real del portalampara actual y sus 2
hipétesis.
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3.2 Metodologia de Simulacion.

Los modelos 3D que se van a estudiar seran los del Portaldmparas T20 no
sellado, por ser uno de los focos y disefios con mas demanda en los Ultimos afos

y con mas futuro a corto y mediano plazo.

Primero se prepar6 el modelo eliminando todas las leyendas posibles como
material, empresa, cavidad, fechador, etc. que tiene el modelo 3D CAD original. La
diferencia de 0.01g en masa no es representativo para los resultados de la
simulacion (ver Figura 3.1). Este ajuste es con el fin de mejorar la calidad de

mallado para la simulacién.

IR

‘I -1; l_i -,-{/'};;/,I” (

{
i

e L4

L

Figura 3.1. Masa de disefio de portaldmparas actual incluyendo todo el detalle de
leyendas 4.01g (foto izquierda) y 4.02 sin incluir detalles de leyendas (foto
derecha).
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Una vez que el modelo principal es simplificado se importa el ensamble a un
analisis modal dentro de la ventana del software ANSYS Workbench 15.0. Al abrirlo
en la aplicacion Mechanical se renombran algunas partes en el area de Geometria
para simplificar la identificacion, y se le asigna el material a cada una de ellas (ver
Figura 3.2).

Qutline a

JFiIter‘. Mame -

Project
- [ga] Model (A4, B4)
=) A0 Geometry

-y 1) COUNTERPART
-5 @1 COVER
" E@ TERMIMAL MAJOR
" @ TERMIMAL MAJDOR
ol SOCKET T20 UNS
]‘,;.L Coordinate Systems o
4| i | *

laai| »

(|

Details of "TERMIMAL MAIOR" n
Graphics Properties

-|| Material
Assignment Bronze_Cusnd J
Monlinear Effects Yes

Thermal 5train Effects | Yes
Bounding Box

Properties

Statistics

Figura 3.2. Ajuste general realizado en la seccién de Geometria en la aplicacion
de Mechanical.

64



Los materiales utilizados para la simulacién fueron Nylon PA46 15% de fibra
de vidrio [32] para el portalamparas y tapa o cover, Bronce CuSn6 para las
terminales [33], y Aluminio 6061-T6 para la contraparte [34] [35] [36] [37]. En la
Figura 3.3 se observan las propiedades de los materiales utilizados basadas ellas

en sus hojas técnicas respectivas.

Propiedades de materiales

PA46 15% FV |Bronce CuSn6 Al 6061-T6
Densidad (g/cm”3) 1.29 8.8 2.7
Modulo de Young (Mpa) 2800 1.18E+05 68900
Poisson ratio 0.35 0.34 0.33

Figura 3.3. Material Nylon PA46 15% Fibra de Vidrio, Bronce CuSns y Aluminio
Al6061-T6.

Siguiendo con la preparacién del modelo se ajustan los contactos. Estos
deben de ser conexiones lineales tipo “bonded” (pegado) o “No Separation” (Sin
separacion) para que pueda ser resuelto mediante las ecuaciones lineales; la
primer conexion de ellas es la principal entre el portalamparas y la contraparte,
esta es “No separation”. La segunda es entre el portalamparas y la tapa del
portalampara, “bonded” debido a que en la realidad la tapa entra a presion en el
portalamparas. La tercer y cuarta conexion es entre el portalamparas y cada una
de sus terminales, considerada como “bonded” debido a que al ser ensamblada la
terminal esta totalmente rodeada por paredes de plastico del portalamparas y no
se considera la holgura que existe en ellas para la simulacién. En la Figura 3.4 se
observan los contactos.
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Figura 3.4. Preparacion de conexiones lineales para analisis modal y de

vibracion aleatoria.

Después se procedié a realizar un estudio de sensibilidad en la malla con
distintos tamanos de malla y se llegé a la conclusion que con una malla general de
relevancia fina al nivel 100 era suficiente para obtener buenos resultados en la
simulacion, ya que el resultado final de frecuencias modales no presentaba un
cambio al mejorar la calidad de la malla. En la Figura 3.5 se puede ver el ajuste

realizado.
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Figura 3.5. Preparacién de malla para solucion de andlisis modal y vibracién
aleatoria, con centro de relevancia fino y relevancia de 100.

Se utilizaron en total 174,168 elementos y 299,761 nodos para resolver esta
simulacion, el tipo de elemento que se utilizé6 fue principalmente tetraédrico,
nombrado en ANSYS como elemento SOLID187, el cual es un elemento 3D de
alto orden con 10 nodos por elemento, este tiene un comportamiento de

desplazamiento cuadratico y se adapta bien a mallas de modelado irregular. El
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elemento es definido por 10 nodos teniendo 3 grados de libertad en cada nodo:
traslacién nodal en direccion X, Y y Z. En la Figura 3.6 se puede ver el tipo de

elemento descrito anteriormente [38].

Figura 3.6. Elemento SOLID187 tetraédrico de 10 nodos utilizado en simulacién
de elemento finito de ANSYS [38].

El siguiente paso es configurar un estudio modal, el cual es resuelto por el
solver Mechanical APDL [39], y para esto se realizan los ajustes de andlisis donde
se establece el rango de frecuencia de interés, en este caso de 10Hz a 4000 Hz,
también se ajusta el nUmero de modos a encontrar, buscando solamente los

primeros 3, en la Figura 3.7 se puede observar la configuracion final.
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Figura 3.7. Preparacion de configuracion de andlisis modal para buscar las
primeras 3 frecuencias naturales de 10 a 4000Hz.
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El siguiente paso es ajustar el soporte que tendra el modelo, esto es
representando en la simulacién la sujecién que el producto tiene al momento de
realizar las pruebas de validacién, para esto se restringe la contraparte en su
contorno externo, ya que cuando el producto es validado asi es como funciona el
sistema, ver Figura 3.8.

A: Modal

Fixed Support
Frequency: M/A,
220242016 06:13 porn.

. Fized Support

Figura 3.8. Preparacion de condicion de frontera soporte, sujeto de la

contraparte.
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Por ultimo en cuanto al analisis modal se configura la solucién, aqui se piden
los resultados que se quieren visualizar al final de la solucién, para esto se pide
una deformacién total para cada modo solicitado en los ajustes de andlisis, ver
Figura 3.9.
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Figura 3.9. Preparacion de resultados de deformacién total para cada resultado

de frecuencia natural en analisis modal.
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Con esto se completa un estudio de analisis modal encontrando las primeras

3 frecuencias naturales del ensamble.

Al andlisis modal se le enlaza una simulacion de vibracion aleatoria, ya que
ésta requiere primero la informacion del analisis modal, es decir matriz de rigidez
y valores propios (frecuencias naturales). Después de esto se le agrega el perfil de
vibracion aleatoria de la norma USCAR-15, esta configuracion se observa en la
Figura 3.10.

=--/ul] Random Vibration (Y) (B5) (BS) o
------- /7=2 Modal (Modal)

O PSD G Acceleration

-/ Solution (B6)
(- Solution Information

- M Equivalent Stress

------- _,ﬁ Equivalent Stress - 09016 _SOCKET _T20_ L ™

1| 1] | 3
Details of "P5S0 G Acceleration” n
[-l| Scope
Boundary Condition | Fixed Support
[=| Definition
Load Data Tabular Data
Direction ¥ Axis
Suppressed Mo
Graph 3 Tabuler Data

Frequency [Hz] [[v G Acceleration [GY/Hz
10. 5.e-003

1.e-002

4.e-002
4.e-002
6.e-003

2.5e-2

Figura 3.10. Preparacion de PSD en direccion Y con perfil de vibracion USCAR-

15.
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Se configura en direccion “Y” debido a que es la direccion que tiene el
portaldamparas cuando esta en su funcion en el automévil y se solicitan en el

software.

Los resultados de la respuesta PSD que se quieren observar en la solucién

son configurados y se observan en la Figura 3.11.

B Solution (B6)
o Solution Information
------- A0 Equivalent Stress
b Equivalent Stress - 09016 SOCK
------- T ¥ Axis - Response PSD - 09016
N i | F
Details of " Axis - Response P5D - 09016_SOCKET_T2...
I=1| Definition
Type Response PSD
Location Method | Geometry Selection
Geometry 1 Vertex ]
COrientation Solution Coordinate System
Reference Absolute [including base motion)
Suppressed Ma
I=1| Options
Result Type Acceleration )
Result Selection | Y Axis
Acceleration in G | Yes
I-1| Results
Mode IDv 174694
RMS Value 501584 G
I=| Information
Time 2562, 5
Load Step 1
Substep 3
Iteration Mumber |3

Figura 3.11. Preparacion de solucion de respuesta a PSD del portaldampara en
direccion “Y” utilizando un vértice superior del portalampara.
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Por dltimo se configura el esfuerzo equivalente (Von-Mises) para el
ensamble completo y para la estructura principal que es el portalamparas utilizando
3 sigma de factor de escala para obtener el mejor porcentaje de probabilidad
posible dentro del programa (99.73 %), ver Figura 3.12.

..... ution (5G]
- Solution Information
: [ ----- ABf Equivalent Stress
------ ‘,ﬁ Equivalent Stress - 090 16_50CI=]
b Mh ¥ Ayiz - Reenones PSD - 09016
F] m b

Details of "Equivalent Stress - 09016_SOCKET_T20_UN.. @

-|| Scope
Scoping Method | Geometry Selection
[Geometr}' 1 Body ]
shell Top/Bottom
Layer Entire Section

-|| Definition
Type Equivalent Stress
Scale Factor 3 Sigma
Probability 99.73 %
Suppressed Mo

-|| Integration Point Results
Display Option | Averaged

-|| Results
Minimum 1.2256e-006 MPa
Maximum 015425 MPa

=l Minimum Value Ower Time
rinimum 1.2256e-006 MPa
Maximum 1.2256e-006 MPa

= Maximum Value Over Time
rinimum 015425 MPa
Maximum 015428 MPa

+|| Information

Figura 3.12. Preparacion de solucion esfuerzo Equivalente (Von-Mises) para

ensamble y estructura de socket individual utilizando 3 sigma de factor de escala.
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3.3 Metodologia de Pruebas.

La experimentacion propuesta para analizar la respuesta a la vibracion del
portalamparas tanto en un disefio actual como en sus respectivas hipdtesis es la

siguiente:

A. Busqueda de resonancia en portalamparas: Se analizan las frecuencias
naturales en dos puntos definidos del producto del rango de frecuencias
entre 10Hz y 4000Hz durante 5 minutos de prueba, colocando un
acelerometro en la parte alta o frontal del portalamparas y otro en la parte
baja o trasera sobre la tapa), midiendo solo en la direccién “Z”, por ser
esta la direccidbn menos rigida y por lo tanto més propensa a presentar
resonancia en el rango de frecuencias analizado. Ademas la excitacion es
aplicada en esta direccién. Esta disposicion se muestra en la Figura 3.13.
La deteccién de resonancia se procesé por medio de la medicion de
transmisibilidad, es decir, la relacion en frecuencia de la respuesta medida
por los acelerémetros de los portalamparas, y el acelerometro de control
en la base del accesorio de montaje, que mide directamente la aceleraciéon
de vibracién aplicada por el excitador electrodinamico, y a la vez se usa

como senal de control.
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Figura 3.13. Instalacién de portalampara T20 no sellado en herramienta de
montaje en posicion en el vehiculo, asi como acelerometros para monitoreo de

resonancia.

La herramienta de montaje utilizado en la Figura 3.13 fue disefiado para que
este no tuviera resonancias en el rango de 0 a 2000 Hz, con el fin de que este no
tuviera ningun efecto en el producto derivado por la resonancia del mismo, la
herramienta fue validada inicialmente utilizando simulacion por elementos finitos y
posteriormente se valid6é experimentalmente teniendo su primer frecuencia natural
alos 2,775 Hz.

La configuracidén de busqueda de resonancia en el software de control de
vibraciones se puede ver en la Figura 3.14, donde se le configuré el software para
que buscara como maximo 15 resonancias por sefal de transmisibilidad con un
factor de calidad Q mas grande a 1. Esto significa que el criterio de busqueda de
resonancias se baso en la cantidad de amortiguamiento del sistema dada por el
factor de calidad, o Quality factor Q, en inglés. La frecuencia minima del rango de
frecuencia, 10 Hz, fue seleccionado basado en el minimo rango de frecuencia de
vibracién de la norma USCAR-15 y el rango maximo de 4000 Hz es el doble de la
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frecuencia maxima a la que se expone el producto a vibracién en esta norma, para
poder explorar el comportamiento a frecuencias mas altas que las determinadas

por la norma.

Define resonance criteria g]
Search For no rave than FESONANCEs per

transmissibility signal
Resonance criteria

[ Factor greater than 1
{+ OR, 1)
[ Amplitude ratio greater thar | 1.5

Mate: Click on the Resonance Search Pane conkaining the
transmissibility signals, then press Chrl+0 to display,

(0]4 | Cancel ‘

Figura 3.14. Definicién usada de criterio de busqueda de resonancia a
portalampara T20 no sellado.

B) Vibracion aleatoria (6 horas) de acuerdo a perfil USCAR-15: Se
somete el producto a 6 horas de vibracidn aleatoria de acuerdo a la norma USCAR-
15, se monitorea al mismo tiempo el portalamparas y la tapa para conocer su
respuesta a la vibracién, esto con el fin de encontrar alguna falla en el producto tal

como fractura, desgaste, juego en el sistema / ensamble, etc.

C) Busqueda de resonancia en portalamparas después de 6 hrs de
vibracion aleatoria: Se analiza si hubo un cambio en las frecuencias naturales
iniciales ocasionadas por las 6 horas de vibracién aleatoria, probablemente
debidas a desajustes, solturas o fallas del producto.
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3.3.1 Procedimiento, equipo utilizado y configuracién.

Para la realizacién de la experimentacion presentada en este capitulo se
requirid de un sistema de control de vibraciones en base a lazo cerrado, tal cual lo
requiere la norma USCAR15 y la mayoria de las pruebas vibratorias; en la Figura
3.15 se muestra un diagrama general de la configuracion del sistema.

<
[
Acelerometro
[ *
l'_ . ———— — =
| 4
Controlador Amplificador Excitador
electrodinamico

Figura 3.15. Diagrama general de sistema de lazo cerrado requerido para
pruebas vibratorias.

El sistema de vibracién de lazo cerrado inicia al programar un determinado
perfil de vibracidn mediante el software del equipo en una computadora, este
requerimiento de prueba o perfil es enviado al controlador y el controlador asi
mismo la envia al amplificador para que este provoque que el excitador
electrodindmico genere el movimiento definido por el perfil, aqui es donde se
requiere de un acelerometro de control el cual mide y envia retroalimentacion del
nivel de vibracion presente al controlador, es entonces en donde el controlador
hace los ajustes necesarios a la sefnal enviada para que esta cumpla con los
niveles de vibracion del requerimiento de prueba.
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El equipo utilizado para realizar la experimentacion fue:

e Estacion de trabajo HP xw4600.

e Controlador LDS Dactron Laser USD.

e Amplificador LDS PA 1000L.

e Excitador electrodinamico LDS V721 M8-CE.

e Acelerémetro de control Bruel & Kjaer tipo 4394.

e Acelerémetros de monitoreo Kistler tipo 8778 A500M14 (usado en la
parte superior del socket).

e Acelerébmetro de monitoreo PCB Piezotronics modelo 352C22
(usado en la parte inferior del socket).

En la Figura 3.16 se puede observar la instalacion preparada en el excitador

electrodinamico.

Figura 3.16. Preparacion de muestras en contrapartes con acelerémetro de

monitoreo y control instalados para su respectivo estudio.
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CAPITULO 4. RESULTADOS DE SIMULACION Y
PRUEBAS VIBRATORIAS.

4.1 Introduccion.

En esta seccién se presentan los resultados de las simulaciones y las
pruebas de laboratorio realizadas sobre las muestras de producto seleccionadas.
Los resultados de estas pruebas permiten analizar de una forma numérica y
experimental la respuesta y el comportamiento que tiene el producto ante una
prueba de vibracion, con el fin de validar las hip6tesis expuestas y obtener méas
datos para mejorar las variables de disefio que definen la durabilidad de los
portalamparas. Ademas los resultados de la simulacién seran comparados con las
pruebas vibratorias presentadas en este capitulo, con el fin de determinar el grado

de validez y las limitaciones de la simulacién.



4.2 Resultados de simulaciéon de Portalamparas T20 no
sellado diseno actual.

A continuacion se presentan los resultados modales obtenidos mediante
simulacion en el ensamble del portalampara, encontrandose la primer frecuencia
natural en 2254.7 Hz, la segunda en 2265.7 Hz y la tercera en 2562 Hz, los

patrones de deformacién de cada frecuencia natural se observan en la Figura 4.1.

A
Toted Dcnmatian - Mosde 3350 =2
Ty T Deformation 2
frqunes AL T

& AN
Tatlloformaivn Wwi2 WEI= g
va: Tatad Ofonma, v
Freg.amey ME5TH
Lnkme

Lok mm
L@ M

AAAAA

1 LD e

Figura 4.1. Resultado frecuencias naturales en Portalamparas T20 no sellado
obtenidas por andlisis de elemento finito usando ANSYS.
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Enseguida se calcularon los resultados de la respuesta que tendria el
producto al estar sometido a una excitacién de aceleracién PSD, de acuerdo al
perfil de vibracion de la norma USCAR-15, en la direccion “Y”, ver Figura 4.2.

Resupuesta a la Frecuencia Vibracién Aleatoria
Usando Ansys
Socket T20 Unsealed - Disefio Actual

0.1

PSD (G"2/Hz)
o
o
=

0.001
10 100 1000

Frecuencia (Hz)

——PSD USCAR-15  ———PSD Socket Actual Ansys

Figura 4.2. Resultado respuesta a PSD en Portalamparas T20 no sellado
obtenido por experimentacion, linea azul, y analisis de elemento finito usando
ANSYS linea roja.

Y para analizar si el producto estaria expuesto a niveles de esfuerzo
significativos por esta vibracion se observa en la Figura 4.3 los resultados
generales de esfuerzo Von Mises, los cuales presentan el nivel mas alto en las

terminales.
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B: Random Yibration ¥
Equivalent Stress

Type: Equivalent Stress
Scale Factor Yalue: 3 Sigma
Probability: 99.73 %

Unit: MPa

Tirne: 0
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Equivalent Stress

Type: Equivalent Stress
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Time: 0
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15299
13113
109z
0.3742
0,63563
0.437L
0.21855
4.2084e-7 Min
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Figura 4.3. Resultado esfuerzo Von Mises de PSD Ensamble de Portalamparas

T20 obtenido por simulacién de elementos finitos en ANSYS.



Por ultimo se verifica el esfuerzo Von Mises solo de la estructura del
portalampara, el cual se puede ver en la Figura 4.4, para revisar si el portalampara
estara sujeto a altos niveles de esfuerzo que pudieran provocar alguna falla.

0.011021
1.2256e-6 Min

142015 05:13 p.l

0.15428 Max
0.14326
0.13224
012122
0.1102
0.000178
0.088159
0.077139
0.066119
0.0551
0.04403
0,03306
0.022041
0.011021
1.2256e-6 Min

Figura 4.4. Resultado esfuerzo Von Mises de PSD Estructura Portalamparas T20

obtenido por simulacién de elementos finitos en ANSYS.
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4.3 Resultados de simulacion de portalamparas T20 no
sellado con modificaciones (Hipétesis).

4.3.1 Caso 1: Reduccion de numero de soportes en

portalampara.

Para trabajar en la primera hipo6tesis se modificé el Portalampara T20 no
sellado actual, quitando 2 de los 4 “lugs” con los que actualmente trabaja para
mantenerse ensamblado, asi podremos conocer como se ve afectada o no la

cantidad de “lugs” en un portalamparas dentro de la prueba de vibracién aleatoria.

El portalampara ya modificado como hipétesis 1 siguié la misma
metodologia de simulacién que el portalampara de disefio actual, y el primer
resultado analizado es el resultado del analisis modal, obteniendo su primer modo
a 2276.2 Hz, el segundo a 2285.9 Hz y el tercero a 2611.1 Hz, los patrones de
deformacion de cada modo se observan en la Figura 4.5.



A: Modal Hip 1
Total Deformation - Mode 1 - 2276.2 Hz
Type: Total Defarmation
Frequency: 2276.2 Hz
Unit: mim

227112015 07:4L por,

A: Modal Hip 1
Total Deforrmation - Mode 2 - 2285.9 Hz
Type: Total Deformation
Frequency: 2285.9 Hz
Unit: rarm

22f11/2015 07:42 prn.

3435.3 Max 3452.9 Max

A: Modal Hip 1
Total Defarmation - kMode 3 - 26111 H;
Type: Total Defarmation
Frequency: 261L 1 Hz
Unit: mim

227112015 07:44 p.rn,

Figura 4.5. Resultado frecuencias naturales en Portaldmparas T20 de hipétesis 1
obtenidas por analisis de elemento finito usando ANSYS.

Después se calcularon los resultados de la respuesta que tendria el
producto al estar sometido a una excitacién de aceleracién PSD, de acuerdo al
perfil de vibracién de la norma USCAR-15, en la direccién “Y”, ver Figura 4.6.
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Resupuesta a la Frecuencia Vibracion Aleatoria
Usando Ansys
Socket T20 Unsealed - Diseiio Hipétesis 1
01

001

PSD (GA2/Hz)

0.001
10 100 1000

Frecuencia (Hz)

——PSD USCAR-15 = PSD Socket Hip-1 Ansys

Figura 4.6. Resultado respuesta a PSD en Portalamparas T20 de hipétesis 1
obtenido por experimentacion, linea azul, y analisis de elemento finito usando
ANSYS linea roja.

Y para analizar los niveles de esfuerzo debidos a este perfil de vibracion

aleatoria se observa en la Figura 4.7 los resultados generales de esfuerzo Von

Mises, los cuales presentan el nivel mas alto en las terminales.
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0.000

5.000
2,500

Figura 4.7. Resultado esfuerzo Von Mises de PSD Ensamble de Portalamparas

T20 de hipotesis 1 obtenido por simulacion de elementos finitos en ANSYS.

Por Ultimo se verifica el esfuerzo Von Mises solo de la estructura del

portalampara, el cual se puede ver en la Figura 4.8, para revisar si el portalampara

estara sujeto a altos niveles de esfuerzo que pudieran provocar alguna falla.
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Equivalent Stress - SOCKET T20 UN
Type: Equivalent Stress
Scale Factor Value: 3 Sigma
Probability: 99.73 %
Unit: MPa

Time: 0

07/11/2015 10:47 p.m.
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0.0097014

20.000 {mm) E,{ ®

Figura 4.8. Resultado esfuerzo Von Mises de PSD Estructura Portalamparas T20

| IS |

hipétesis 1 obtenido por simulacion de elementos finitos en ANSYS.

89



4.3.2 Caso 2: Eliminacion de restriccion en terminales por uso de

resina epoxica (potting).

En la segunda hipotesis que se estudié se agregdé resina epoxica en la
parte trasera del portalamparas, para conocer la respuesta a la vibracion del
portalamparas con esta variable de diseno.

El primero resultado fue el modal, dando como resultado la primer
frecuencia natural en los 2299.2 Hz, la segunda en 2304.9 Hz y la tercera en
2608.6 Hz, en la Figura 4.9 se muestran las formas modales de cada una de las

frecuencias naturales.

90



C: Modal Hip 2
Total Deformation - Mode 1- 22002 Hz
Type: Tatal Deformation
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C: Modal Hip 2
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0 Min

Figura 4.9. Resultado frecuencias naturales y formas modales en Portalamparas
T20 de hipbtesis 2 obtenidas por analisis de elemento finito usando ANSYS.

Posteriormente se le aplicd una carga de aceleracién al modelo de acuerdo

a la norma USCAR-15, y en la Figura 4.10 se puede ver la respuesta que el
ensamble presenta ante dicha carga.
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Resupuesta a la Frecuencia Vibracion Aleatoria
Usando Ansys
Socket T20 Unsealed - Diseiio Hipatesis 2

0.1

PSD (G"2/Hz)
(=]
(=]
2

0.001
10 100 1000

Frecuencia (Hz)

= PSD USCAR-15  ==—=PSD Socket Hip-2 Ansys

Figura 4.10. Resultado respuesta a PSD en Portalamparas T20 de hipétesis 2
obtenido por experimentacion, linea azul, y analisis de elemento finito usando
ANSYS linea roja.

Después se analizaron los niveles de esfuerzo debidos a este perfil de

vibracion aleatoria, los cuales se observan en la Figura 4.11, en la cual el nivel

mas alto se presenta en las terminales.
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Equivalent Stress
Type: Equirvalent Stress
Scale Factor Walue: 3 Sigma
Probability: 99.73 %
Unit: MPa

Tirne: 0
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Figura 4.11. Resultado esfuerzo Von Mises de PSD Ensamble de Portalamparas

T20 de hipobtesis 2 obtenido por simulacion de elementos finitos en ANSYS.

Y por ultimo se verifica el esfuerzo Von Mises solo de la estructura del
portalampara, el cual se puede ver en la Figura 4.12, para revisar si el portalampara

estara sujeto a altos niveles de esfuerzo que pudieran provocar alguna falla.



Probability: 9
Unit: MPa
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Figura 4.12. Resultado esfuerzo Von Mises de PSD Estructura Portalamparas
T20 hipétesis 2 obtenido por simulacién de elementos finitos en ANSYS.
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4.4 Resultados pruebas vibratorias.

Los resultados que se presentan a continuacion fueron ordenados para una
mejor visualizacion distinto a como se describe en la metodologia de prueba punto
3.3, pero esto es solo para lograr un mejor andlisis, mostrando primero los
resultados de la prueba de fatiga y posteriormente la diferente respuesta a la

vibracién que el producto presentd antes y después de ésta prueba.
4.4.1 Resultados Portalamparas T20 No Sellado diseino actual.

Vibracion aleatoria en Portalamparas T20 no sellado (disefio actual): El
producto se sometié a 6 horas de vibracion aleatoria para someter a esfuerzos
dinamicos el sistema y ver posibles modos de falla en el producto durante o
después de haber soportado este tiempo, en la Figura 4.13 se observa el
comportamiento del perfil durante la prueba y la respuesta a la frecuencia que
presento el producto durante dicha prueba de fatiga, asi mismo para su posterior
andlisis se incluyé el resultado de la respuesta a la frecuencia obtenido por

simulacion.



Resupuesta a la Frecuencia Durante Vibracion Aleatoria
Socket T20 Unsealed - Disefio Actual
1.00E+00
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e e L
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= PSD Perfil USCAR-15 ——— PSD Socket Actual PSD Socket Actual Ansys

Figura 4.13. Grafica de perfil de vibracidn aleatoria experimental USCAR-15
observada durante las 6 horas de prueba de portalampara actual linea azul,
resultado de respuesta a la frecuencia en portalampara linea roja, resultado de

respuesta a la frecuencia simulacion en ANSYS linea verde.

Durante y después de la vibracidbn no se observd ningun defecto en el
producto que pudiera provocar alguna falla durante su funcionamiento, este fue
monitoreado mediante los resultados de busqueda de resonancia y mediante una
inspeccion visual.

Busqueda de resonancia en Portalamparas T20 no sellado (diseno
actual): Las resonancias o frecuencias naturales encontradas en el sistema del
portalamparas antes y después de 6 horas de vibracidn aleatoria con disefio actual
se muestran en la Figura 4.14, para este andlisis s6lo se estudiaran los resultados
obtenidos en el acelerdmetro colocado en la parte superior del porta-lampara
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midiendo la respuesta en direccion “Z”, ya que es el area y la direccion critica en

el producto por ser la que sostiene o transmite la vibracion al foco.

Busqueda de Resonancia Socket T20 Unsealed - Disefio Actual

mn

Magnitud (gn/gn}
&

=]

| J

0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000

Frecuencia (Hz)

—— Antes de Vibracidn Aleatoria = [espués de Vibracidn Aleatoria

Figura 4.14. Resultado busqueda de resonancia de Portalamparas T20 no
sellado antes de prueba de vibracion linea morada, y después de prueba de

vibracién aleatoria linea roja.

A continuacion en la Tabla 4.1 se muestra un resumen de las resonancias
encontradas en el socket del disefio actual antes y después de 6 horas de vibracion
aleatoria. Se muestran los valores de frecuencias naturales encontrados durante
el experimento, en Hertz, y el amortiguamiento del sistema calculado mediante un
proceso de ajuste de curvas en base a una simplificaciéon de 1 grado de libertad,
representado por el factor de pérdida de n. Se presenta también el porcentaje de
cambio en estos indices antes y después.
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Tabla 4.1. Resultado de frecuencias naturales encontradas con su factor de

pérdida de amortiguamiento antes y después de prueba de vibracion aleatoria.

1 1965.0 0.11208 1970.9 0.17110 0.3 52.7
2 2510.8 0.01863 2501.1 0.01870 -0.4 0.4
3 2588.8 0.02184 2588.8 0.02032 0.0 -6.9
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44.2 Resultados Portalamparas T20 No Sellado con

modificacion para Hipoétesis 1.

Vibracion aleatoria en socket T20 no sellado (Hipotesis 1): El producto
se somete a 6 horas de vibracién aleatoria para someter a esfuerzos dinamicos el
sistema y ver posibles modos de falla, en la Figura 4.15 se puede observar el
comportamiento del perfil durante la prueba, ademas para su posterior analisis se
incluyé el resultado de la respuesta a la frecuencia obtenido por simulacién.

Resupuesta a la Frecuencia Durante Vibracién Aleatoria
Socket T20 Unsealed - Diseiio Hipotesis 1

0.1

e A B B e a
- --/

0.001

PSD (GA2/Hz)

0.0001

0.00001

0.000001
10 100 1000

Frecuencia (Hz)

——— PSD Perfil USCAR-15 ——PSD Sacket Hip 1 PSD Socket Hip-1 Ansys

Figura 4.15. Grafica de perfil de vibracidn aleatoria experimental USCAR-15
observada durante las 6 horas de prueba de portaldmpara de hipotesis 1 linea
azul, resultado de respuesta a la frecuencia en portalampara linea roja, resultado
respuesta a la frecuencia de simulacién en ANSYS linea verde.
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Durante y después de la vibracion no se observd ningun defecto en el
producto que pudiera provocar alguna falla durante su funcionamiento, este fue
monitoreado mediante los resultados de busqueda de resonancia y mediante una

inspeccion visual.

Busqueda de resonancia en Portalamparas T20 no sellado (Hipétesis
1): El producto fue modificado para simular fisicamente las condiciones expuestas
en la hipotesis 1, quitdndole 2 de los 4 soportes que tiene para sujetarse en la
contraparte en la que se sujeta cuando es ensamblado en la lampara. Las
resonancias o frecuencias naturales encontradas en el sistema del portaldmparas
antes y después de 6 horas de vibracion aleatoria con disefio de hipotesis 1 se
muestran en la Figura 4.16.
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m— Antes de Vibracidn Aleatoria Después de Vibracion Aleatoria

Figura 4.16. Resultado busqueda de resonancia de Portalamparas T20 no

sellado (Hipétesis 1) antes y después de prueba de vibracion (linea azul y verde

A continuacién en la Tabla 4.2 se muestra un resumen de las resonancias

encontradas en el socket del diseno hipétesis 1 antes y después de 6 horas de

respectivamente).

vibracién aleatoria con su respectivo factor de pérdida de amortiguamiento.
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Tabla 4.2. Resultado de frecuencias naturales encontradas con su factor de

pérdida de amortiguamiento antes y después de prueba de vibracion aleatoria

para el caso de hipotesis 1.

1 1754.5 0.04111 1756.5 0.03329 0.1 -19.0
2 2173.6 0.11478 2210.6 0.13490 17 17.5
3 2512.8 0.03879 2508.9 0.03651 -0.2 -5.9
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44.3 Resultados Portalamparas T20 No Sellado con

modificacion para Hipétesis 2.

Vibracion aleatoria en Portalamparas T20 no sellado (Hipotesis 2): El
producto se somete a 6 horas de vibracidn aleatoria para estresar el sistema y ver
posibles modos de falla, en la grafica de la Figura 4.17 se puede observar el
comportamiento del perfil durante la prueba, ademas para su posterior analisis se
incluyé el resultado de la respuesta a la frecuencia obtenido por simulacién.

Resupuesta a la Frecuencia Durante Vibracién Aleatoria
Socket T20 Unsealed - Diseiio Hipotesis 2

0.1

ST W TR
0.01 /
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0.00001
10 100 1000
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= PSD Perfil USCAR-15 = PSD Socket Hip 2 PSD Socket Hip-2 Ansys

Figura 4.17. Grafica de perfil de vibracién aleatoria USCAR-15 observada
durante las 6 horas de prueba de portalampara de hipétesis 2 (linea azul),
respuesta a la frecuencia en portalampara (linea roja) y resultado de simulacion
de ANSYS (linea verde).
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Durante y después de la vibracién no se observd ningun defecto en el
producto que pudiera provocar alguna falla durante su funcionamiento, este fue
monitoreado mediante los resultados de busqueda de resonancia y mediante una

inspeccion visual.

Busqueda de resonancia en Portalamparas T20 no sellado (Hipétesis
2): El producto fue modificado para simular fisicamente las condiciones expuestas
en la hipétesis 2, dejando los 4 soportes que tiene para sujetarse en la contraparte
cuando es ensamblado en la lampara, pero agregando una resina epoxica en la
parte trasera. Las resonancias o frecuencias naturales encontradas en el sistema
del portalamparas antes y después de 6 horas de vibracion aleatoria con disefio
actual se muestran en la Figura 4.18.
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Figura 4.18. Resultado de frecuencias naturales encontradas y su magnitud

antes y después de prueba de vibracién aleatoria para caso de hipétesis 2 (linea

azul y verde respectivamente).

A continuacion en la Tabla 4.3 se muestra un resumen de las resonancias

encontradas en el socket hipotesis 2 antes y después de 6 horas de vibracion

aleatoria con su respectivo factor de pérdida de amortiguamiento.
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Tabla 4.3. Resultado de frecuencias naturales encontradas con su factor de

pérdida de amortiguamiento y amortiguamiento antes y después de prueba de

vibracion aleatoria para caso de hipétesis 2.

2366.6 0.01235 2364.6 0.01236 0.1 0.1
2501.1 0.00857 2503.0 0.00779 0.1 -9.2
3187.2 0.06910 2582.9 0.01283 -19.0 -81.4

106



4.5 Discusion resultados de simulacion.

Ahora se discutiran los resultados de simulacion del portaldmpara con
diseno actual, en la Figura 4.1 se presentan los primeros 3 modos de dicho diserio,
en el cual se puede ver que el modo mas bajo se encuentra por encima de los
2000 Hz (limite maximo de perfil de vibracion aleatorio de norma USCAR-15), por
lo cual de acuerdo con la simulacion el ensamble no presentaria ningun efecto de
resonancia, al menos en el rango de frecuencias determinado por la prueba como
se puede ver en la Figura 4.2. Ademas se estudié el esfuerzo Von Mises que el
ensamble de portaldmpara tendria dando como resultados esfuerzos
relativamente bajos comparado con el limite de esfuerzo a la fractura del material,
70 MPa, este resultado se puede ver en la Figura 4.3, donde se presenta un
esfuerzo maximo de 3.05 MPa del ensamble completo, este se presentd en las
terminales, el esfuerzo maximo del portalampara fue de 0.15MPa como se muestra

en la Figura 4.4.

En el caso del portaldampara modificado como hipétesis 1, donde se le
quitaron dos de los cuatro soportes que tiene, se puede ver en la Figura 4.5 las
frecuencias naturales resultantes de los primeros 3 modos, estando todas por
encima de los 2000 Hz, en la Tabla 4.4 se muestra una comparacion de resultados
con respecto a los del portalampara con disefio actual, en la que se puede ver que
hay un incremento en las frecuencias de entre 0.89% y 1.92%, en la Figura 4.6 se
puede ver la respuesta al PSD que presenta el portalampara, en la cual se puede

ver que no tiene resonancia.
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Tabla 4.4. Comparacion de resultados frecuencias naturales entre portaldmpara
con disefno actual e hipétesis 1.

Frecuencias naturales Portalampara
Diseio actual Hipotesis 1
Modo Frecuencia (Hz) % de cambio
1 2254.7 2276.2 0.95
2 2265.7 2285.9 0.89
3 2562 2611.1 1.92

En cuanto al estudio de esfuerzo Von Mises, que se presenta en la Figura
4.7, también presenta valores bajos comparados con el esfuerzo de fractura y el
nivel mas alto esta presente en las terminales, el resultado de esfuerzo solo de la
estructura del portalampara se puede ver en la Figura 4.8 donde se observa que

los valores son bajos por lo que no presentaria un problema de falla o fractura.

Y por ultimo para el caso del portalampara modificado como hipétesis 2, al
cual se le agrego6 resina epoxica en la parte trasera del producto, los resultados del
analisis modal se presentan en la Figura 4.9, en donde todos los frecuencias estan
por encima de los 2000 Hz por lo tanto no se observa resonancia en la gréfica de
la Figura 4.10 que presenta la gréafica del perfil de vibracion junto con la respuesta
del portalampara. En la Tabla 4.5 se puede analizar en porcentaje de cambio que
sufrié el ensamble en cuanto a sus frecuencias naturales con respecto al disefio
actual, aqui se puede ver que existe un incremento en las 3 frecuencias naturales
probablemente debido a que la rigidez del producto se increment6 al usar la resina
epoxica.



con disefio actual e hipétesis 2.

Tabla 4.5. Comparacion de resultados frecuencias naturales entre portalampara

Frecuencias Naturales Portaldmpara (Ansys)

Disefio actual | Hipotesis 2

Modo Frecuencia (Hz) % de cambio
1 2254.7 2299.2 2.0
2 2265.7 2304.9 1.7
3 2562 2608.6 1.8

En cuanto el caso del estudio de los esfuerzos Von Mises de las Figuras
4.11 y 4.12 se puede ver que al igual que los casos anteriores del disefio actual e
hipbtesis 1 el esfuerzo es muy bajo comparado con su esfuerzo de fractura.
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4.6 Discusion resultados pruebas vibratorias.

Una vez realizada la experimentacion planeada para comprobar la
correlacién que pudiera existir del efecto en el portalampara producido por la
modificacion de disefio expuesta en la hipotesis 1 y 2, se puede observar que si
existe un ligero efecto en el producto dado por cada uno de estos cambios en el

diseno.

Lo primero que se estudio fue el portalampara con su disefo original para
conocer su respuesta a la vibracion y factor de amortiguamiento propio con el fin
de analizar el efecto que un cambio en el disefio le pudiera provocar en la

respuesta a la vibracion y amortiguamiento.

En la Figura 4.13 se observa una grafica en la cual se muestra la respuesta
que el portalampara presenta a la excitacion programada en el perfil de vibracion,
y en ella se puede ver que en la mayor parte del rango de frecuencias probado no
presenta alguna respuesta de resonancia, sino hasta que llega a altas frecuencias,
1965 Hz de acuerdo al barrido de busqueda de resonancia.

La Figura 4.14 muestra el resultado del estudio de busqueda de resonancia
antes y después de ser sometido el producto a la prueba de vibracién aleatoria por
6 horas, y analizando la gréafica se puede ver un comportamiento muy similar del
producto, en la Tabla 4.1 se pueden ver que la frecuencia de resonancia no vario
mas de 0.4% después de haber sido sometido a una prueba de fatiga por lo tanto
el portalampara conserva las mismas frecuencias naturales, pero lo que si
presenté un cambio mayor fue el factor de pérdida de amortiguamiento en el primer
modo, aumentando un 52.7% lo cual significa que en esta frecuencia el

amortiguamiento aumentd, al final de la prueba el resultado no tuvo un impacto
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grave en el producto ya que este siguié funcionando normalmente sin ningun
problema y no presenté un dafo aparente. Es posible que este aumento en el
factor de amortiguamiento haya sido provocado por indicios de desgaste o friccidn
durante el proceso de vibracion por 6 horas, o alguna soltura que haya causado
mayor libertad de movimiento y por ende mayor friccién. Asi mismo, es importante
mencionar que sélo una de las frecuencias naturales se presenta en el rango de
frecuencia maximo de la prueba, pero al ser vibracion aleatoria es poco probable
que el producto presente fallas debidas a resonancia, al menos en el rango de
frecuencias especifico al cual se valida el producto (de 10 a 2000 Hz).

Ahora bien pasando a los resultados observados anteriormente del
portalampara modificado como hipétesis 1 se observa en la Figura 4.15 que el
comportamiento a bajas frecuencias no se ve afectado por esta modificacién, pero
en altas frecuencias si existe una diferencia ligeramente notable en esta misma
figura, esto puede ser observado mejor en la Figura 4.19 en donde se juntan los
resultados finales de busqueda de resonancia del portalampara actual junto con el
de la hipotesis 1.
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Busqueda de resonancia Porta-ldmparaactual /
Hipotesis 1

Magnitud {gn/fgn)

Frecuencia (Hz)

——Portaldmpara Actual  ——— Portaldmpara Hip 1

Figura 4.19. Resultado de frecuencias naturales encontradas y su magnitud
entre el porta-lampara actual y la hipétesis 1 después de ser sometidos a 6 horas

de vibracion aleatoria (linea azul y roja respectivamente).

Y en la Tabla 4.6 se muestra una comparativa de los resultados presentados
anteriormente en la Figura 4.19 en donde se observa una reduccidén en las
primeras 3 frecuencias naturales del producto de 10.9%, 11.6% y 3.1%
respectivamente al tener 2 soportes menos de apoyo entre el producto y su
contraparte, ademas el amortiguamiento también vari6 dependiendo de cada
frecuencia como se observa en la figura, en la segunda y tercer resonancia se
aprecia un incremento en el factor de pérdida de amortiguamiento para el disefo
de hipotesis 2, esto debido al incremento en el amortiguamiento, probablemente
debido a que al quitarle rigidez al ensamble por la eliminacion de 2 soportes de

ensamble.
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Tabla 4.6. Comparacion de resultados de frecuencias naturales encontradas y su
factor de pérdida de amortiguamiento entre el porta-lampara actual y la hipétesis

1 después de ser sometidos a 6 horas de vibracidn aleatoria.

Comparacion Portaldampara - Hipotesis 1
Socket actual Hipotesis 1 Porcentaje de cambio (%)
Resonancia | Frecuencia | Factor de perdidade | Frecuencia | Factor de perdida de Frecuendia Factor de perdida de
(Hz) Amortiguamiento (n) (Hz) Amortiguamiento (n) Amortiguamiento
1 1970.9 0.17110 1756.5 0.03329 -109 -80.5
2 2501.1 0.01870 2210.6 0.13490 -11.6 621.4
3 2588.8 0.02032 2508.9 0.03651 3.1 79.7

Enla Figura 4.16 y Tabla 4.2 se puede ver que el portaldmpara de hipétesis
1 no presenta un dano en su estructura durante las 6 horas de vibracion aleatoria
a las que se someti6 por lo que las graficas de busqueda de resonancia antes y

después de esta prueba se pueden ver muy parecidas.

Por dltimo en los resultados de la hip6tesis 2 se observa en la Figura 4.17
que al igual que los portalamparas anteriores éste se comporta estable a bajas
frecuencias y cuando se encuentra en las altas empieza a presentar una respuesta

de resonancia en la estructura del producto.

Ademas, en la Figura 4.18 se puede ver que el comportamiento del
portalampara antes y después de la prueba de fatiga es similar, por lo que no
presenta un dafo en el producto que altere estos resultados significativamente,
como se puede ver en la Tabla 4.3 en donde las frecuencias 1y 2 de resonancia

muestran valores muy cercanos.
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También se puede analizar en la Figura 4.20 la diferencia presente entre el
portalampara actual e hipétesis 2, en donde se puede ver que las frecuencias de

resonancia en el portalampara de hipétesis 2 presentan valores mas altos.

Busqueda de resonancia Porta-lampara actual /
Hipotesis 2

Magnitud (gn/gn)

0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000

Frecuencia (Hz)

Portalampara Actual

Portalampara Hip 2

Figura 4.20. Resultado de frecuencias naturales encontradas y su magnitud
entre el porta-lampara actual y la hipétesis 2 después de ser sometidos a 6 horas

de vibracion aleatoria (linea azul y roja respectivamente).

En la Tabla 4.7 se muestra un resumen comparativo de las frecuencias
naturales encontradas en el porta-lampara actual y de la hipétesis 2.

114



Tabla 4.7. Comparacion de resultados de frecuencias naturales encontradas y su
factor de pérdida de amortiguamiento entre el porta-lampara actual y la hipétesis

2 después de ser sometidos a 6 horas de vibracion aleatoria.

Comparacion Porta-lampara - Hipotesis 2
Portaldmpara actual Hipotesis 2 Porcentaje de cambio (%)
Resonancia | Frecuencia | Factorde perdidade | Frecuencia | Factor de perdidade Erecuenia Factor de perdida de
(Hz) Amortiguamiento (n) (Hz) Amortiguamiento (n) Amortiguamiento
1 1970.9 0.17110 2364.6 0.01236 20.0 -92.8
2 2501.1 0.01870 2503.0 0.00779 0.1 -58.4
3 2588.8 0.02032 2582.9 0.01283 -0.2 -36.9

El resultado de frecuencia de resonancia con las muestras de porta-lampara
modificado como hipotesis 2 se incrementa, principalmente en su primera
frecuencia, que es la mas importante ya que es la mas cercana al rango de
frecuencia al que el producto es expuesto para validacién, por el contrario el factor
de pérdida de amortiguamiento disminuye notablemente en las 3 primeras
frecuencias de resonancia estudiadas 92.8%, 58.4%, 36.9% respectivamente lo
que significa que el producto es ligeramente rigido y menos amortiguado. Sin
embargo, es apreciable una disminucién de la respuesta en la propuesta 2, en las
altas frecuencias, lo que pueda traer ventajas en la durabilidad del producto en

estas frecuencias, aunque no son consideradas por el estandar.



4.4.1 Comparacion de resultados experimentales con

simulacion de elementos finitos.

Analizando la correlacion que hay entre los resultados de simulacién con los
resultados obtenidos en las pruebas experimentales se puede observar en la
Figura 4.7 que en bajas frecuencias hay un comportamiento muy similar al predicho
por la simulacién, y a altas frecuencias este comportamiento es mas alto en los
resultados de simulacion. En la Tabla 4.8 se puede comparar los resultados de

frecuencias naturales obtenidos mediante experimentacion y simulacion.

Tabla 4.8. Comparacion de resultados de frecuencias naturales encontradas en

el disefio actual de experimentacion con simulacién FEA.

Resonancia Porta-lampara Diseiio Actual
Porcentaje de

Experimentacion Simulacion FEA bi J‘y
Resonancia cambio (%)
Frecuencia (Hz) Frecuencia (Hz) Frecuencia

1 1965.0 2254.7 14.7

2 2510.8 2265.7 -9.8

3 2588.8 2562.0 -1.0

Aqui se observa como existe una variacién del 14.7% para la primer
frecuencia natural, y este porcentaje va disminuyendo para la segunda y tercer
frecuencia natural a 9.8% y 1 %, la variacion de la primer frecuencia natural que
seria la de mas interés por el ser la mas cercana al limite maximo de frecuencia de
2,000 Hz posiblemente se debe a que la simulacion resuelve con contactos lineales
(pegado o sin separacion) para el ensamble, por lo que no logra detectar alguna
posible soltura entre el portaldmpara y la contraparte o el portalampara y las
terminales, es por esto que este porcentaje de variacion se debe de considerar en
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futuras simulaciones para su analisis, tomando un margen de factor de seguridad

gue considere esta variacion si asi lo requiere algun producto critico.

En la Figura 4.9 se puede observar la diferencia del comportamiento
encontrado por simulacion y de forma experimental, en la que al igual que en el
caso anterior en bajas frecuencias el portaldmpara es estable, y en altas
frecuencias ya se observa un incremento en la respuesta del producto con respecto
al perfil al que se sujetdé en ambos casos (simulacién y experimentacion), en la
Tabla 4.9 se presenta una comparacién en cuanto a resultado de frecuencias

naturales encontradas.

Tabla 4.9. Comparacion de resultados de frecuencias naturales encontradas en

el disefio de hipétesis 1 entre experimentacion y simulacién FEA.

Resonancia Porta-lampara Hipotesis 1
Experimentaciéon | Simulacion FEA | Porcentaje de cambio (%)

Resonancia
Frecuencia (Hz) | Frecuencia (Hz) Frecuencia
1 1754.5 2276.2 29.7
2 2173.6 2285.9 5.2

3 2512.8 2611.1 3.9
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Se puede ver una variacion de 29.7% en la primer frecuencia natural, esta
result6 ser mayor al caso anterior posiblemente debido a que en la
experimentacion se perdieron 2 puntos de sujecion del portaldampara con su
contraparte los cuales provocaron que la rigidez del ensamble se disminuyera
provocando que la frecuencia natural tuviera una disminucion, y este mismo efecto
no pudo ser reproducido 100% mediante simulacién debido a que el portalampara

tuvo que ser considerado como sin separacion para realizar la solucidn.

En la Figura 4.17 se puede observar que la respuesta encontrada en la
simulacion es muy parecida a bajas frecuencias, al igual que los dos casos
analizados anteriormente, y para altas frecuencias la respuesta resultante de la
simulacion es mayor, para complementar un analisis comparativo de la simulacion
con la experimentacion se presenta en la Tabla 4.10 un resumen de la variacién

encontrada en frecuencias naturales por estos dos métodos.

Tabla 4.10. Comparacion de resultados de frecuencias naturales encontradas en

el disefio de hipétesis 2 entre experimentacion y simulacién FEA.

Resonancia Porta-lampara Hipotesis 2

Experimentacion | Simulacién FEA Porcentaje de cambio
Resonancia (%)
Frecuencia (Hz) | Frecuencia (Hz) Frecuencia
1 2366.6 2299.2 -2.8
2 2501.1 2304.9 -7.8
3 3187.2 2608.6 -18.2
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En esta tabla se puede observar que la diferencia de resultado en la primer
frecuencia natural es de 2.8%, 7.8% para la segunda y 18.2 % en el caso de la
tercera, la de mayor interés es la primera por ser la mas cercana al rango de
frecuencia de interés, y en este caso el porcentaje de variacidon entre la simulacién
y la experimentacion es relativamente bajo, comparado con las variaciones
anteriores, y esto se puede deber a que las condiciones de frontera de simulacion
son mas parecidas a las experimentales debido a que la hipdtesis 2 tiene sus 4
soportes de sujecidon en el ensamble con la contraparte por lo que la restriccién de
“no separacion” de la simulacion se asemeja mas sumado a la rigidez que aporta

la resina epoxica del portalampara.
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4.7 Conclusiones.

Las simulaciones de elementos finitos presentadas permiten conocer las
frecuencias naturales del ensamble y la respuesta del producto bajo una carga de
aceleracion, asi como el esfuerzo general y en la estructura del portalampara, pero
estos resultados necesitan ser validados experimentalmente, debido a que en el
proceso de simulacion, la misma limitante del software ha hecho que se tomen
consideraciones lineales, en lugar de no lineales, y dichas consideraciones afectan
directamente el resultado. De cualquier forma se puede ver que la frecuencia
natural del disefio de portalampara de hipétesis 1 y 2 si presenta un cambio con
respecto a su disefio original, ligeramente mayor para el caso de la hipétesis 2, y
en cuanto al esfuerzo se puede ver que la estructura del portalampara en
combinacién con el material es muy rigida por lo que sus esfuerzos no presentan
un riesgo de falla en el mismo debido a las cargas de vibracién aleatorias
estudiadas, debido a que las frecuencias naturales observadas quedan fuera del
rango de frecuencias de la prueba de vibracidn aleatoria, por lo tanto, no se excitan

resonancias en este rango de frecuencias.

Después de una serie de pruebas y analisis realizados en el producto con
distintas variables de disefio estudiadas es posible concluir que mediante la
experimentacion de pruebas vibratorias se puede conocer el comportamiento de
la estructura del mismo, con el cual se pueda validar variables en el producto que
se quieran conocer a detalle una vez que éste ya se encuentra fisicamente y a su
vez puede ser de mucha utilidad para validar y mejorar una simulacién mediante
elementos finitos, que pueden permitir hacer mejoras en el producto que no

generen un costo extra por modificacién de herramentales en el mismo.



Para el caso de la hipétesis 1 se puede confirmar fue correcta, la reduccion
en el nimero de soportes en el portalampara provocaria una reducciéon en la
frecuencia natural debido a que la rigidez del ensamble fue menor por la pérdida
de 2 de sus 4 soportes, dando como resultado esta disminucion de frecuencia
natural. Para el caso de la hipdtesis 2 también se confirma que el efecto de la
resina epoxica utilizada le da una mayor rigidez por lo cual la primer frecuencia
natural se incrementa con respecto al portalampara actual, aunque en el rango de
frecuencias definidas por el estandar, los tres disefios presentan una respuesta
practicamente idéntica, sin mostrar resonancias, el disefio de la hipétesis 1
presenta una importante reduccion en las frecuencias medias, y la hip6tesis 2 sin
embargo, presenta una respuesta mas baja en la zona de altas frecuencias. Es
importante mencionar que estos cambios estan fuera del rango de frecuencias
considerado por el estandar de pruebas, pero pueden ser significativos para un
vehiculo en particular, que pudiera presentar contribuciones de componentes de

mas alta frecuencia que los considerados por el estandar.



CAPITULO 5. CONCLUSIONES GENERALES Y
TRABAJO A FUTURO.

5.1 Conclusiones generales.

Los contenidos presentados en esta tesis han sido de mucho valor para el
desarrollo de productos automotrices de calidad ya que la vibracion es un factor
importante al que el producto esta expuesto durante la vida del mismo y es parte
importante en la validacién de productos que la industria automotriz requiere
continuamente para todos sus productos con el fin de prevenir fallas que generan
re-trabajos costosos una vez que el vehiculo ha sido vendido al usuario final. En el
caso especifico del disefio de porta-lamparas ayuda a generar un conocimiento
para el departamento que se encarga del disefo, ya que para futuros desarrollos
estas variables analizadas por medio de hipotesis ya no serdn una incognita y

pueden ser consideradas cuando se requieran.

A su vez la metodologia con la que se validd experimentalmente las
hipbtesis expuestas servira para cualquier variable que en un futuro se necesiten
analizar, como lo fue en el caso de la hipdtesis 1 en donde se expuso una variable
tipica de disefio presente en los portalamparas, en la cual se analizé el efecto que
presenta el portalampara al tener 4 soportes 0 2 soportes de sujecion con la
lampara; y la hipétesis 2 en donde de igual forma se analizé el efecto que presenta
en el producto el uso de resina epoxica en el portalampara. En ambos casos se

desarroll6 una metodologia de simulacién, validada experimentalmente y se
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encontré una correlacion de resultados, con la cual se pudiera llevar acabo un
nuevo andlisis en el momento que se necesite, esta correlacién muestra resultados
dentro de un margen aceptable en el cual utilizando un factor de seguridad este

resultado pudiera ser seguro para la toma de decisiones en disefios nuevos.

Por lo que al final de este estudio y al haber confirmado las hipétesis se logré
confirmar que la reduccién del numero de soportes de sujecion con la lampara en
el portalampara disminuye la frecuencia natural debido a la disminucion de la
rigidez como ensamble e incrementa el riesgo de resonancia dentro de los rangos
de frecuencia probados en la norma USCAR-15. Asi como el uso de la resina
epoxica en un portaldmpara aumenta el valor de las frecuencias naturales por lo
que la probabilidad de riesgo de resonancia disminuye debido al incremento en la
rigidez del producto.

Es asi como al final de este proyecto se cumplié con el objetivo inicial de
estudiar las variables de disefio basado en una metodologia de simulacion y
experimentacion de pruebas vibratorias, utilizando los conceptos basicos de

vibraciones expuestos en capitulos previos.



5.2 Recomendaciones para trabajo futuro.

En el presente estudio se logrd analizar una parte importante de la prueba

vibratoria mas comun requerida para portalamparas obteniendo un alto nivel de

certidumbre en los resultados de simulacion y experimentacién. La industria

automotriz se enfrenta a continuos retos de mejora, y el area de iluminacién no es

la excepcion debido a que continuamente los requerimientos son mas exigentes

requiriendo mayores pruebas, con temperatura mas elevada y variados perfiles de

vibracion, por lo que estos retos estan influyendo fuertemente en el disefio de

nuevos portalamparas buscando mejorar los disenos e investigando en nuevos

materiales para cumplir los nuevos estandares. Por lo anterior se sugiere continuar

con la presente investigacion considerando los siguientes aspectos:

Incluir al estudio la variable de la temperatura ambiente de prueba, algunas
pruebas de vibracion automotrices requieren realizar la prueba a una
temperatura determinada, esta variable no fue considerada inicialmente
debido a las limitantes de equipo para realizar las pruebas, pero la
inversidn del equipo de vibracion con temperatura ya esta en proceso de
implementacion, por lo que pudiera ser realizado el estudio posteriormente

incluyendo esta variable.

Incluir al estudio la variable de la corriente y el bulbo, esto es realizar la
investigacion con el bulbo energizado durante la prueba de vibracion, para
conocer el efecto que el calor por el paso de la corriente y el bulbo

presentan en las frecuencias naturales del producto.

Estudiar el efecto de la vibracidn a largo plazo, por medio de herramientas
como el Espectro de Dano por Fatiga (Fatigue Damage Spectrum FDS),
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que permite estimar los ciclos de vida de elementos expuestos a vibracion

aleatoria.

Desarrollar una actualizacién de los modelos matematicos, por medio de
retroalimentacion del factor de amortiguamiento medido

experimentalmente, dentro de las simulaciones pro elemento finito.
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LISTA DE SIMBOLOS

A: Aceleracion.

G: aceleracion gravitacional.

V: Velocidad.

X: Desplazamiento.

c: Constante de amortiguamiento.

fn: Frecuencia natural.

g: Aceleracion gravitacional.

k: Constante de rigidez.

m: Masa.

X(t): respuesta con respecto al tiempo.
[C]: Matriz de amortiguamiento estructural.
{F}: Vector de fuerza.

[K]: Matriz de rigidez estructural.

[M]: Matriz de masa estructural.

(t): Tiempo

{U}: Vector de aceleracidn nodal.

{u}: Vector de velocidad nodal.

{u}: Vector de desplazamiento nodal.

n: factor de pérdida de amortiguamiento
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APENDICE A.

Experimentacidon en herramienta para vibracion.

En este capitulo se presenta la validacion realizada al diseno de la
herramienta de montaje hecho para realizar las pruebas que requiere la norma
automotriz para portaldmparas, esto con el fin de validar que la herramienta no
afecte los resultados medidos en el producto debido a resonancias dentro del

rango de frecuencias a las que el producto se somete.

Esta validacidon se realizé siguiendo la misma metodologia que se utilizd
para verificar la resonancia en el producto, haciendo un barrido de busqueda de
resonancia en la herramienta, los acelerometros de monitoreo se colocaron en los
extremos superiores de la herramienta por ser los que de acuerdo a simulacion
eran los mas afectados cuando la herramienta se encontraba en resonancia. En la

siguiente Figura se muestra la preparacidén de esta experimentacion.
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L

Preparacién de experimentacion para prueba de busqueda de resonancia en

herramienta de montaje de portalampara con 2 acelerémetros de monitoreo y

uno de control.

El resultado obtenido de esta experimentacién se presenta en la Figura 6.2,
dando la primer frecuencia natural en 2775.9 Hz, 3446.4 Hz la segunda y 3999.9
la tercer frecuencia, por lo tanto se puede observar que las frecuencias naturales
de la herramienta para prueba de vibracidén estan por encima de la frecuencia de

prueba maxima que son 2,000 Hz.
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Busqueda de Resonancia Herramienta de Vibracion
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Resultados de busqueda de resonancia realizados en herramienta para

vibracion.

Con esto se valida que la herramienta de vibracién es apta para realizar
pruebas de vibracidon en el producto, sin generar una alteraciéon o ampliacion de los

niveles requeridos por la norma para vibrar por causa de resonancias en la
herramienta.
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