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1- Estado del arte y objetivos de la tesis

1.1- Estado del arte y de la técnica

No son pocos los autores de diferentes estuditizadas sobre el tema que coinciden
en considerar que el trabajo realizado por L. Sgd¢l H. Lang [1] es el mas realista
publicado hasta el momento.

En dicho trabajo se tienen en cuenta los princgpéeEametros fisicos del amortiguador
para realizar un estudio de los fendmenos que edupen en el conjunto del

amortiguador, llegando a un grado de detalle ta gl ajuste del modelo con la
experimentacion practica resulta ser altamentsfaatorio.

La principal caracteristica del modelo de Segebyd.y por lo que destaca respecto a
los otros trabajos realizados es que, a la vezcqusidera el fluido de trabajo como
compresible, introduce un modelo de cavitacionréirpde parametros semi-empiricos,
modelo mucho mas realista que los propuestos bhstamento.

A pesar de todo, el modelo de amortiguador propupst Segel y Lang no tiene en
cuenta los efectos térmicos que aparecen en eltigmaafor como consecuencia de la
generacion de calor producida por el trabajo radbzsobre el aceite.

Aunque existen varias publicaciones que las quebitamse tiene en cuenta la
cavitacion y la compresibilidad del aceite, ninguaiecellos llega a la calidad del trabajo
de Segel y Lang por el simple hecho de introducdetos demasiado simples en los
campos relacionados. La introduccion de tales nogdiééne como consecuencia un
incremento de la capacidad predictiva debido ame@r calidad de ajuste de los datos
tedricos con los experimentales, si bien ningunellibs consigue alcanzar la precision
de los datos obtenidos por Segel y Lang.

Por lo que se refiere al apartado térmico se em@remublicaciones en las que se
menciona la dependencia de la fuerza de amortigarancon la temperatura del aceite
y se proporcionan graficos de fuerza de amortigaataien funcion de la velocidad de
trabajo, provenientes de un mismo amortiguadorra pa mismo ciclo de trabajo a

diferentes temperaturas, pero nunca se ha preseatacthodelo en el cual se haga un
tratamiento transitorio de la temperatura del acgitlel cuerpo del amortiguador como
consecuencia del ciclo de trabajo al que se en@usoimetido.
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1.2- Objetivos de la tesis

El objetivo principal de la tesis es proponer urdeio general de amortiguador que sea
capaz de predecir el comportamiento mecanico deftagunador teniendo en cuenta los
efectos térmicos que tienen lugar como consecu€rdias condiciones de operacion.

Como objetivo complementario, se estudiara el pordgel uso de los amortiguadores
dentro del sistema de suspension de los vehiculdsmaviles y el método de
optimizacion.

Bibliografia:

[1] L.Segel & H. H. Lang. -The mechanics of autoivethydraulic dampers at high
stroking frequencies (The dynamics of vehiclesaatds and on tracks, Vol. 10, 1981).

[2] C. Surace, K. Worden & G. R. Tomlinson. -On then-linear characteristics of
automotive shock absorbers (IMECH, part D, vol.,20892).

[3] A. L. Audenino & G. Belingardi. -Modelling theynamic behaviour of a motorcycle
damper (IMECH, part D, vol. 209, 1995).

[4] Koenraad Reybouck. -A non linear parametric slodf an automotive shock
absorber (SAE, n® 1031, 1994).

[5] Brian Warner & Subhash Rakheja. -An analitiaald experimental investigation of
friction and gas spring characteristics of racimmg suspension dampers (SAE paper
962548, 1996).

[6] Kwangjin Lee. -Numerical modelling for the hydic performance prediction of
automotive monotube dampers (Vehicle System Dynamim. 28, 1997).

[7] K. Yabuta, K. hidaka & N. Fukushima. -Influenoé suspension friction on riding
comfort (Proceedings of thd' TASVD symposium, 1981).
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[9] L. Boswirth. -A model for valve taking non sthaflow into account (Eigenverlag,
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[10] A. Dalibert. -Progress in shock absorber etthnology (ESSO S.A.F., 770850,
1977)

[11] Stefaan WR Duym. -Simulation tools, modellirgnd identification, for an

automotive shock absorber, in the context of vehidinamics (Vehicle System
Dynamics, vol. 33, 2000).
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[13] W. F. Milliken & D. L. Milliken. -Race car vehle dynamics (SAE book, 1995).

[14] J. B. Hunt. -Dynamic vibration absorbers (Manltal Engineers Publications,
LTD book, 1979).

[15] Robert Blevins. -Applied fluid dynamics handtko(Krieger Publishing Company
book, 2000).

[16] F. M. White. -Mecanica de fluidos (McGraw-Hidbok, 2001).

[17] Bernard J. Hamrock. -Fundamentals of fluidnfilubrication (McGraw-Hill book,
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[18] Donald Bastow. -Car suspension and handlirm(@h Press book!“2dition).
[19] J. Wong. -Theory of ground vehicles (Willeydo 2001).

[20] Penske racing shocks, Technical manual (Peteskaical data (web), 2001).
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2- Introduccion a los amortiguadores

La funcion de un amortiguador es la de frenar pawitotalmente un movimiento no
deseado que aparece de forma intencionada o no gstama mecanico. En particular,
el amortiguador en el ambito del automovil no stéte amortiguar movimientos no
deseados sino que debe hacerlo de forma O&ptima gyinsdos criterios de
maniobrabilidad y confort que se introduciran maslante.

Légicamente, para disminuir la velocidad de unaansastiene que hacer una fuerza tal
gue se oponga a su velocidad. La fuerza mas semgi# cumple este requisito es la
friccion y es ésta fuerza en la que se basa eldnamiento de los amortiguadores mas
comunmente utilizados.

Se distinguen tres tipos de friccién, la fricciom @ouloumb (asociada al movimiento
relativo entre partes solidas en contacto), litic asociada al movimiento viscoso de
un fluido y la llamada friccién turbulenta que ag=e a partir de la disipacién energética
como consecuencia del movimiento turbulento deilddlu En funcién del tipo de
amortiguamiento deseado es conveniente buscar atro tipo de friccion.

En los amortiguadores para automdéviles, siempréusea la friccion asociada al
movimiento de un fluido ya que dicha friccion esdidn, entre otras variables, de la
velocidad del fluido. Por el hecho de utilizar comedio un fluido, a este tipo de
amortiguadores se los conoce como amortiguadodeduticos.

Por otra parte, es interesante que la fuerza qeeetl amortiguador sea funcion de la
velocidad. En particular, los fabricantes de autaiaé han llegado a la conclusiéon que
la optimizacion de la maniobrabilidad y del confeg obtiene cuando existe una
dependencia lineal entre la velocidad y la fueeamortiguamiento.

2.1- Funcién de los amortiguadores

En los primeros vehiculos automéviles no se ublizaingun tipo de suspension vy,

realmente era innecesaria debido a que eran lgniesados. Rapidamente y a medida
que los vehiculos se volvieron mas ligeros y rapide percataron de que la falta de
suspension no soélo producia disconfort sino queeaf@ momentos en los que los
neumaticos perdian el contacto con el suelo, peidie traccion y estabilidad.

Teniendo presente que el neumatico es el Unicoeglendel vehiculo en contacto con
el suelo y, consecuentemente, es el Unico resplensk cambio cinematico del
vehiculo, se deduce que la principal funcidén detesna de suspension es la de asegurar
el contacto entre el neumatico y el suelo.

En un segundo plano, la suspension ha de proparcemaximo confort posible a los
pasajeros y a la carga transportada.
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El amortiguador, como parte integrante del sistdenauspension, tiene la obligacion de
permitir y colaborar en la obtencion del éxito de fequerimientos propuestos bajo
cualquier situacion.

De los dos requerimientos impuestos sobre el ssstmsuspension nacen los criterios
de confort y de maniobrabilidad, los cuales satéi en detalle en el punto 2.3.

2.2- Descripcion del funcionamiento y partes del
amortiguador

Si a un fluido que circula por un conducto se legyona restriccion, como por ejemplo,
un orificio o un estrangulamiento, el fluido, elatutenia una cierta presién y
temperatura en la entada, sale con una presiénanfeuna temperatura superior, de
forma que se ha transformado energia mecanica engiantérmica. Ademas, es facil
ver que el fluido ejerce una fuerza sobre el adfioc estrangulamiento debido a la
variacion de presion que se ha generado. Como sdepimaginar, este efecto de
conversion de energia es la base de todo amortghattaulico.

En cualquier amortiguador hidraulico existe unatganovil que desplaza un fluido
(generalmente aceite) a través de unos orificiosvglvulas que son las encargadas de
producir una pérdida de carga. La fuerza de amuigento es debida principalmente
a la caida de presion generada en las valvulagjuaunfluyen otros factores como la
fuerza de friccion existente o la presion del gas.

El éxito en el funcionamiento de cualquier amouwigpr es conseguir controlar la fuerza
generada en funcion del movimiento impuesto solste, ara poder optimizar el
confort y/o la maniobrabilidad.

El efecto de pérdida de carga que tiene lugar etralelel amortiguador depende
basicamente del caudal que circula a través derificios, y dicho caudal es, en teoria,
directamente proporcional a la velocidad a la qumseve el piston relativo al cilindro

de trabajo, por lo que la fuerza de amortiguamieet@ funcién de la velocidad. Esta
afirmacion no es del todo cierta ya que existemtasedisefios de amortiguadores
modernos (como por ejemplo los Sensatrac de Moraodps que se procura que la
fuerza de amortiguamiento sea también proporciand posicion relativa entre el

pistén y el cilindro con la intencion de aumentaifuerza de amortiguamiento cuanto
mas comprimido esté el amortiguador para conseg@ramortiguacion mas progresiva
y obtener el maximo de confort para los viajeros.
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2.2.1- Tipos de amortiguadores

La parte encargada de transmitir el movimiento iatép de trabajo para forzar el
movimiento del fluido es el vastago, el cual entrsale del cuerpo del amortiguador.
Debido a que el volumen interior del amortiguad®icenstante y a que los aceites de
trabajo utilizados son practicamente incompresjldesdeduce que el movimiento del
vastago no seria posible si no existiera una pleitamortiguador destinada a absorber
dichas variaciones de volumen.

La clasificacibn mas comunmente utilizada en lo®réguadores surge del modo en

que se absorbe la variacion del volumen. En comcist distinguen tres tipos de
amortiguadores: el de doble tubo, el monotubodeadepésitos separados.

[]

C 5

o
Fig. 1. Amortiguador Fig. 2. Amortiguador Fig. 3. Amortiguador de
de doble tubo monotubo depdsitos separados

2.2.2- Monotubo frente a doble tubo

Se ha observado que el amortiguador de doble t@bopnotubo son de constituciones
notablemente diferentes, por lo que cada uno p@E®erunas ventajas y unos
inconvenientes respecto al otro. El objetivo dee égpartado es estudiar de forma
comparativa las ventajas de cada tipo, no consideral de depdsitos separados por no
ser comunmente utilizado en los vehiculos autoraé\ipo turismo.

El monotubo presenta una Unica camara de trabajto pue éste tipo de amortiguador
sera mas compacto que el de doble tubo.
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A causa de la mayor compacidad del monotubo, éssepta una capacidad inferior de
refrigeracion del aceite, por lo que resulta netesaontarlo dentro de la suspension en
una zona aireada para evacuar el calor generadométtiguador de doble tubo no es
tan exigente en éste aspecto.

Como el amortiguador monotubo compacto necesitgéraholo flotante, ha de estar
posicionado de la forma mas vertical posible dendib sistema de suspension para
evitar que el émbolo pierda su posicidon naturakrdbajo como consecuencia de la
aparicion de fuerzas masicas orientadas en unacire distinta a la del eje

longitudinal del amortiguador, asi como la fricceiticional y el desgaste que conlleva.

Sea cual sea el montaje del amortiguador dentréa deispension es inevitable que
existan esfuerzos laterales sobre éste. Estosresfuse contrarrestan en la zona de
contacto entre el piston y el cilindro de trabaj@ry la guia del vastago. Esta guia
dispone de casquillos antifriccion y de los coroesentes retenes y guardapolvo para
evitar las fugas de aceite, por lo que no es etgooras delicado bajo estos esfuerzos
laterales. Si lo es la zona de contacto entrestbmpiy el cilindro ya que un pequefio
desgaste supone unas “fugas” mayores de aceite & menor fuerza de
amortiguamiento. En esta zona es facil observarlmjo una fuerza lateral dada, la
reaccion sera menor cuanto mas separado estét@h pis la guia del vastago. Los
amortiguadores de doble tubo presentan una vesmagate punto ya que al no tener que
alojar en el cilindro el depdsito de gas, se pueter trabajar al piston mas alejado que
el de un monotubo.

Cuando un amortiguador de doble tubo tiene el dEpdie reserva a presion
atmosférica o ligeramente superior, al estar ens@pel aceite que se encuentra en la
camara de extension tiende a igualar el nivel deit@& que se encuentra en el depdsito
de reserva, lo cual favorece la entrada de airasoeg la camara de extension dando
lugar al fendmeno llamado “mourning sickness”. Efeémeno no sucede en los
monotubo.

Es mas dificil que exista cavitacion en un monotyaoque el depdsito de gas se
encarga de mantener presurizado el aceite bajguigakondicion de funcionamiento.

La estructura del amortiguador de doble tubo oldigaontar la valvula de la base en la
parte inferior, lo que supone que en el anclajeadertiguador el vastago va unido a la
masa suspendida y los cuerpos de la cAmara degotnalael depdsito de reserva van
unidos a la masa suspendida. Por las caractesiskchs vehiculos y de irregularidades
en las calzadas existentes, la masa no suspendide sometida a muchas mas
vibraciones y de mas alta frecuencia, por lo quaireacion del aceite es mucho mas
facil.

En el amortiguador de doble tubo, el taraje devédsulas es especialmente critico ya
que, cuando se encuentra trabajando en el cicttadeion, debido a que es la camara
de reserva (la cual se encuentra a la misma presi@rel gas y que es usual que sea la
presion atmosférica) la que suministra fluido adenara de compresion, la presion a la
qgue entra el fluido en dicha camara se encuentradebajo de la presion del gas,
pudiendo llegar a presiones inferiores a la presi@rvapor del aceite y apareciendo
cavitacion. La valvula de la base ha de permitfatal circulacion del aceite sin apenas
restriccion en el sentido de salida de la camaraederva. Asimismo, ocurre un
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fendmeno similar cuando el amortiguador se encaestr compresion ya que si las
valvulas del piston que regulan el paso de fluidede la cAmara de compresion hasta la
de traccidon son muy restrictivas, en la cAmararaecion puede llegarse a presiones
excesivamente bajas, siendo necesario aumenteedeip de ambas camaras a costa de
poner fuertes restricciones en la vélvula de laelasndo el fluido circula desde la
camara de compresion hasta la de reserva.

2.3- Criterios de confort y de maniobrabilidad

Como es imaginable, el confort va asociado al siEEmegue siente un pasajero dentro
del vehiculo, por lo que su cuantificacion reselkremadamente compleja por ser una
sensacion subjetiva.

Afortunadamente, existen numerosos trabajos odestal analisis y cuantificacion del
confort y, si bien los resultados obtenidos sorogmecisos, se llega a la conclusion de
gue la sensacion de malestar va fuertemente ligddaaceleracién a que se encuentra
sometido el individuo.

Se suele evaluar el confort instantaneo como umaido del valor RMS (valor
cuadratico medio) de la aceleracion, generalmerdedgrado por una funcidn
dependiente de la frecuencia excitatriz. Esto es:

R=F(RMS(x(f )) G(f))

donde R es el confort,Fy G son funcionesX la aceleracion del chasis ¥ la
frecuencia motriz.

La funcién G(f) trata de dar peso sobre aquellas frecuenciasoqueds molestas para
el cuerpo humano debido a que los estudios hecblose | analisis del confort
demuestran que existen ciertas frecuencias querdamel malestar (en la tabla 1 se
muestran las frecuencias de resonancia de difer@aites del cuerpo humano) y trata
de minimizar otras que resultan menos molestasgdanaerpo humano (las frecuencias
verticales que mejor tolera el hombre se encuemnar los 0,8 d5Hz debido a que

la frecuencia vertical asociada al acto de canesti entre los 1,2 y Id3Hz).

FrecuenciagHz) Zonas de resonancia
3-6 Térax — Abdomen
20-30 Cabeza — Cuello — Hombro
60-90 Globo ocular
100-200 Mandibulas

Tabla 1. Zonas de resonancia del cuerpo humano

Debido a que las vibraciones que se producen emekiculo no son siempre
oscilaciones forzadas, condiciones bajo las quéiese sentido definirG(f), se
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supondra que dicha funcién es la unidad para cielgaso, por lo que el valor del
confort se determinara a partir del valor cuadeatitedio de la aceleracion sobre el
chasis(en talcasofF (RMS(x(f))) = RMS(x())).

Por otra parte y a grandes rasgos, la maniobrallisg puede definir como la capacidad
del vehiculo a cambiar su estado cinematico dedmeagura y predecible, de manera
que resulte sencillo mantener la trayectoria deséalendo en cuenta las aceleraciones
longitudinales y transversales a que puede estaetsio.

Como es ldgico pensar, la maniobrabilidad tiene egtar necesariamente relacionada
con la fuerza existente entre la rueda y el suelo.

Debido a que los estudios de maniobrabilidad notaoncomunes como los estudios
realizados sobre el confort, se establecera uericripropio para cuantificar dicha
cualidad.

No cabe duda de que la maniobrabilidad esta relad@ con la seguridad activa que es
capaz de proporcionar el vehiculo.

Imaginese un vehiculo que esta entrando en ureviBgjo tales condiciones, por la
redistribucion de masas que se genera, los newsdideriores al viraje aumentaran la
fuerza existente en la zona de contacto entreeldary el suelo mientras que en los de la
zona interior la fuerza disminuira. Para un neucodttualquiera, si se encuentra
sometido a una fuerza lateral bajo una cierta cead@l, se desvia un cierto angulo de
la trayectoria marcada por el plano en que se em@u¢conocido como angulo de
deslizamiento). Debido a que el deslizamiento esifin de la carga radial, una vez
entrado en la curva y en funcion del sistema dpensdn, la variacion de la fuerza
entre la rueda y el suelo se puede producir de raaseilatoria o no. Si se produce de
manera oscilatoria, el angulo de deslizamiento aleukeda y consecuentemente la
trayectoria de la rueda y del vehiculo no serérstzoties hasta que se estabilice todo el
proceso de distribucion de la masa. En ciertas icammes, la oscilacion de la
trayectoria es suficientemente grande como paraafoal conductor a corregirla,
alargando el periodo transitorio.

El ejemplo anterior justifica el hecho de relacioabaconcepto de maniobrabilidad con
la fuerza de contacto entre la rueda y el suelgodtticular y tomando como referencia
los dos casos extremos citados anteriormente,téweisante es que, si el vehiculo se
encuentra con un bache o desnivel en la via, lzdude contacto se estabilice lo mas
rapidamente posible, mientras que si circula paer wia “ondulada”, la variacion de la

fuerza sea la menor posible.

Se establece el criterio de evaluacion de la maaipdlidad del vehiculo a partir del
valor RMS de la fuerza existente entre la rueda y el sudorma que entre menor
sea éste menor sera la variacion de dicha fuemaypr la posibilidad de controlar el
vehiculo (a efectos tedricos, un valor cero supgume no existe cambio en el valor
inicial de dicha fuerza):

H = RMS[K, (X = %) + C(% = Xiq0)]
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donde k;, es la constante elastica equivalente del neumétiap su constante de
amortiguamientox, representa la posicion del sueloxy, la posicion de la masa no
suspendida.

2.3.1- Modelo para el analisis del confort y de lamaniobrabilidad

Si bien el modelo de cuarto de vehiculo no es wnend réplica de un vehiculo
completo, si que permite obtener resultados ctiabi@mente interesantes, motivo por el
cual es el modelo propuesto en este estudio.

N

Mgys

Fig. 4. Modelo de cuarto de vehiculo.

En la figura anterior se ha aplicado la hipétegsqde la rueda se comporta como un
elemento elastico amortiguado, de constante edadticy c¢, de coeficiente de

amortiguamiento. Por otra parte, y ¢, son la constante elastica y de amortiguamiento
de la suspension mientras gqog,, Yy M, representan a la masa no suspendida (rueda,

parte del sistema de frenado, parte de la suspenstd.) y a la masa suspendida
(chasis, parte del sistema de suspension, motoy respectivamente.

A partir de la teoria de la vibracion, se define@tficiente critico de amortiguamiento
como:

CCI’ = 2 erTLUS

De donde se obtiene el factor de amortiguamieéio (

El sistema de ecuaciones diferenciales que simelacomportamiento del modelo
planteado se obtiene a partir de un analisis Neanonsobre las masas. Debido a que
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dicho andlisis se puede encontrar en multitud bkolgirafia técnica (p.e. en la obra de
Rova Vila y Juan Leon L. (Vibraciones Mecanicag)jljo se presentara su desarrollo.

Los valores que se utilizaran para la obtenciéredaltados se presentan en la tabla 2 y
corresponden a un vehiculo tipo turismo de tamaédiano.

1 2
mkg) 35 400
k(kN/m) 300 60
c(kNs/m) 1,5 variable

Tabla 2. Valores utilizado:

2.3.2- Coeficientes 6ptimos en frente de una irretaridad

No cabe decir que las vias por las que circulanvidsculos no son perfectas. En
particular es usual que aparezcan irregularidapgestales” o baches. En este punto se
tratar4 de simular el comportamiento del vehiculancio se encuentra con una de esas
irregularidades.

Se supondra un caso ideal en el cual la via presenéscalon de una altunay que es
el responsable de perturbar el estado del vehstololado.

Las oscilaciones que se produciran sobre las npesastirdn encontrar los valores para
la maniobrabilidad H y para el confort R que, una vez normalizados
(H/H,, yR/R..) conducen a los graficos siguientes en funcién faetor de

amortiguamientcf .

14

12 A

H/MHpin ()

0,8 T T

0

Fig.5. Coeficiente de maniobrabilidad adimensionalizad@ un
bache en funcién del factor de amortiguamiento
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16 4

R/Ruin ()

12 +

0,8 T T

$0)

Fig. 6. Coeficiente de confort adimensionlizado para urhbam
funcioén del factor de amortiguamiento

Se observa que el valor 6ptimo para el confortreientra cerca dé =  Ofhientras
que el éptimo para la maniobrabilidad se encueitealedor def = 035

Es destacable que el crecimiento de la curva dadodoa partir del minimo que
presenta crece mas pronunciadamente que la curwaadm®brabilidad, por lo que un
pequefio alejamiento del valor 6ptimo tiene efeads notables que en el caso de la
maniobrabilidad.

2.3.3- Coeficientes 6ptimos para una via ondulada

Si bien es cierto que las vias de circulacion preseirregularidades puntuales, también
es cierto que suelen tener perfiles continuameatiables, ya sea por un mal proceso
de pavimentado o por las deformaciones que sufteriaago del tiempo (dilataciones,
movimientos de tierras, etc.).

Légicamente el perfil resultante serd aleatorioopeain asi, los Estandares I1SO
proporcionan una informacion tal que permite comrsidla superficie de la via como si
tuviera un perfil senoidal puro.

Los Estandares ISO proporcionan RD (Power Spectral Density) en funcion del

namero de ciclos por metro, de forma que, en fund@ la calidad de la via, se puede
conocer la amplitud del ciclo. Se muestra la figuggara visualizar esta idea.
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Fig. 7. Obtencién dePSD de una via en funcién de su calidad.

El gréfico resulta Gtil para poder estimar los vedode frecuencia y amplitud existentes
en las vias actuales.

Para una via de calidad pobre, para una frecuemaie 1 ciclo por metro y a una
velocidad elevada de 1Rf/h se obtiene una frecuencia de oscilacion deHZAy
una amplitud estimada d@01m . Bajo tales hipotesis y en condiciones estacias, a
partir de las definiciones del punto anterior aldogo de un ciclo se obtienen los
resultados siguientes:

H (N)

3200 ~

3000 -

2800 -

2600 : .
0 0,5 1 &)

Fig.8. Coeficiente de maniobrabilidad en una via onduadéuncion
del factor de amortiguamiento. La frecuencia dél@sén es de 219z
y la amplitud de 0,(m.
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0 0,5 1 &()

Fig. 9. Coeficiente de confort para una via ondulada anifun del
factor de amortiguamiento. La frecuencia de osidfaes de 218z y
la amplitud de 0,01.

Aunque no se ha representado en las figuras, lea@e maniobrabilidad encuentra un
minimo para un valor d& = 2Bnientras que la curva de confort es estrictamente

creciente y acotada superiormente cuando el faet@mortiguamiento tiende a infinito

(€~ ).

A pesar de que se ha elegido un caso particularlparepresentacion de las curvas de
confort y maniobrabilidad, la realidad indica quarg cada frecuencia y para cada
amplitud de la via el coeficiente 6ptimo de amardigniento cambia.

Efectivamente, si se considera una amplitud cotestale 0,01lm y se cambia la
frecuencia excitatriz, aparecen tres zonas distimtara el coeficiente 6ptimo de
maniobrabilidad. La primera zona engloba las fracies hasta desde 0 hastaHiO
aproximadamente y los coeficientes de amortiguaimielevados son 6ptimos para la
maniobrabilidad. La segunda zona llega hasta Id$z7&n que los Optimos son valores
de amortiguamiento bajos. Por altimo, la tercemaazengloba los valores restantes y se
observa que los 6ptimos crecen de forma continndactrecuencia.

Por lo que se refiere al confort, se diferenciaitamente dos zonas. La primera en la
cual los valores elevados de amortiguamiento satimép y la segunda que se
encuentra a partir de los 1Rz donde los valores Optimos son valores bajos del
coeficiente de amortiguamiento.

Para comprender el motivo por el cual el coefidge@ptimo de maniobrabilidad se
comporta de tal manera, se requiere la introduadémriterio de transmisibilidad.

La transmisibilidad del suelo hasta el chasis $@&a partir de dos criterios diferentes,
estos son la transmision de fuerza y la transmiggdesplazamiento.

Aunque ambos criterios permiten conocer la aceal@magde la masa suspendida, resulta
una medida préactica definirla a partir del desptaizato del chasis, por el simple hecho
que la fuerza existente entre la rueda y el suelesnconocida a priori, y si que lo es el
perfil de la via.
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De lo citado se define la transmisibilidad como riacion existente entre el
desplazamiento del chasis respecto a la posicibsudén, por lo que la aceleracion del
chasis resulta proporcional a esta para una fre@eéada.

RMS{x,, ]

* RMSx)]

Una vez definida se obtiene el grafico siguiente:

T ()

0 10 20 30 f(H2)

Fig. 10. Transmisibilidad entre el suelo y el chasis en fande la
frecuencia para diferentes factores de amortigustmien una via ondulada.

Los picos que se observan alrededor de lldg 8on debidos a fenbmenos resonantes
del sistema, y la Unica forma de reducirlos pasa quomentar el coeficiente de
amortiguamiento, motivo por el que los valores atlos deé hacen 6ptimo el confort

en esta region.

A partir de los 1Mz los fendmenos resonantes desaparecen, disminuykndo
aceleracion transmitida a medida que el coeficieldeamortiguamiento decrece, y
encontrando dichos valores como Optimos para s

Como es usual en problemas de ingenieria, la éleab® un coeficiente 6ptimo de
confort se presenta como una solucion de comproaiagque, como norma general, se
procura no sobrepasar los valores de transmisabllide T, = 25 hecho que permite

escogeré = 025%omo una buena solucion.

Por lo que refiere a la maniobrabilidad, se muestragrafico 8, donde se ha
representado la maniobrabilidad como funcién deegeuencia para diferentes valores
del factor de amortiguamiento para una amplitudstate.
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H (N) A=0,01(m)
4000 - &=0,1
3000 4 <=L
2000 - /
=1,
1000 A £=0,5
0 . : .
0 50 100 150 f(Hg

Fig. 11. Representacion del coeficiente de maniobrabilmado funcion de la
frecuencia para diferentes factores de amortiguaimig una amplitud de
desplazamiento constante.

Resulta facil distinguir las tres zonas existentéasta los 181z aproximadamente,
para valores bajos de amortiguamiento existen femdsresonantes que hacen que los
coeficientes de amortiguamiento elevados sean OptirA partir de esta frecuencia
hasta los 75z aproximadamente, los efectos resonantes disminlgsta el punto de
conseguir valores de maniobrabilidad bajos parartagu@amientos blandos. Y es a
partir de los 7%z que vuelven a aparecer fendmenos de resonancia par
amortiguamientos suaves, por lo que el 6ptimo seldea hacia valores dg elevados

para el resto de frecuencias.

Nuevamente la eleccion del coeficiente 6ptimo tassgr una solucién de compromiso,
aungue en general, para vehiculos deportivos, seges valores elevados de
amortiguamiento (superioreséa=  PBn prevision de las altas velocidades de paso a

gue son capaces de circular.

La conclusion general a la que se puede llegaruespgra una via cuyo perfil no es
completamente liso no existe un valor concretorderdguamiento éptimo, pues para
cada tipo de via los coeficientes 6ptimos de maalmbdad y de confort cambiaran.

2.3.4- Coeficientes 6ptimos en un viraje

Ya ha sido destacado el hecho de que la suspessisn conjunto también influye en el
comportamiento del vehiculo cuando este se en@ientun viraje, siendo necesario un
analisis extremadamente complejo sobre todo elculhipara poder determinar qué
sucede exactamente.

Para evitar tal complejidad y a su vez poder tanas parametros indicativos que
permitan optimizar la suspension bajo ciertas situges, se presenta una simulacion
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simplista de viraje sobre el modelo anterior dertcude vehiculo que permita conocer
los fenbmenos existentes bajo tal situacion.

Debido a que el vehiculo cambia de trayectoriaresgggn unas fuerzas de inercia sobre
las masas constitutivas del vehiculo que tiendexdistribuir las cargas aplicadas sobre
los neumaticos, es el fenbmeno conocido como letrédalicion de masas. Si bien las
fuerzas de inercia aparecen sobre todas las mesdgspreciaran las que actian sobre
las masas no suspendidas por ser de un orden deitntaghucho menor que las
implicitas en la masa suspendida. Segun las higddestrabajo adoptadas, el modelo
que se presenta se reduce a estudiar el compontantel cuarto de vehiculo cuando
sobre la masa suspendida se aplica una fuerzaalaté valor conocido.

Aunque el objetivo directo es el estudio del cortgraiento de la suspension en un
viraje, aparecen fenémenos similares en los precgs@celeracion y de frenado debido
a las fuerzas de inercia inherentes en ambas ihescy la consecuente redistribucion
de masas que tiene lugar.

Se supondra que toda la distribucion del pesotahrean el viraje se produce de forma
lineal en un tiempd, y que, como ya se ha justificado, se puede comrsi@®mo una

fuerza aplicada integramente sobre la masa susjzemgj .

Con el fin de tener valores orientativos, para ehieulo de 140Rg que circula a
80km/h y entra en una curva de 80 de radio, la aceleracién sobre el centro de
gravedad es de unos 16355’ .

Si el centro de gravedad se encuentra a unas @@l suelo y la via del vehiculo es de
1,2m, entonces las ruedas exteriores reciben una ciErdas interiores del®, que
aplicado al modelo de cuarto de vehiculo, da umeszéu aproximada sobre la masa
suspendidan,,, de 4kN .

En tal caso y suponiendo que el perfil de la viper$ectamente liso, se obtienen los
siguientes desplazamientos para la rueda y elxhasi

Xsus (M)

0,06 o

0,04 -+

0,02 ~

0 2 4 6 t(s)

Fig. 12. Desplazamiento de la masa suspendida en un viraje.
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Xnsus (M)

0,006 A
0,004 - /.\
0,002 - U

0 2 4 6 t(9

Fig. 13. Desplazamiento de la masa no suspendida en ya.vira

Con el objeto de poder observar mejor el periodnsitorio que se produce y poder
concluir hechos, se muestran las dos figuras sitese donde sélo se han mostrado los
dos primeros segundos de la situacion anterior.

Xeus (M)
0,06 - £ 0.1
0,04 - Bﬂ
0,02 -
0 .
0 15 te

Fig. 14. Detalle de la zona transitoria del desplazamidetta maa
suspendida en un viraje.

Xneus (M)

0,006 -
€=1

£=0,1
0,004 /_\ X/—\
0,002 - E:1,m520,5

0 : T T
0 0,5 1 15 t(s)

Fig. 15. Detalle de la zona transitoria del desplazamidetta masa
no suspendida en un viraje.
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A efectos practicos se debe entender el desplantondalculado del chasis como un
desplazamiento debido al balanceo que se producel @ehiculo, mientras que el
cambio de posicion de la rueda da idea de la vériate la fuerza que se genera entre
la rueda y el suelo.

Se puede observar en las figuras que, un amortigné&minferior aé = 10produce

oscilaciones en el balanceo de la masa suspendidras que a partir de este valor no
se producen ya que el chasis se desplaza mas tarttahasta su posicion de equilibrio.

No hace falta mencionar que cualquier oscilacioindsseable en lo que se refiere al
confort, por lo que parece evidente utilizar vadoseperiores & = 1@ara cualquier

vehiculo que esté pensado para circular por zarasas.

Asimismo, también existen pequefias oscilacionedadposicion de la rueda para
factores superiores&=  1Estas oscilaciones son altamente indeseableas para la

maniobrabilidad como para el confort ya que, cualgoambio que tenga lugar en la
fuerza existente entre la rueda y el suelo se ¢eden un cambio del angulo de
deslizamiento del neumaético, por lo que el movindenelativo oscilante entre la rueda
y el suelo se traducird necesariamente en unactae irregular respecto a la
trayectoria tedrica de equilibrio.

Légicamente, todo el balanceo del vehiculo se otmtmediante el sistema de

suspension. En general, el movimiento relativo eed’s masas suspendidas y no
suspendidas se traduce en un cambio en el angualaidie de los neumaticos respecto al
suelo. Tal cambio en el angulo de caida producevariacion en la fuerza lateral. En

tal caso, se comprende que la maniobrabilidad ensitnacion de viraje no solo esta
asociada al contacto entre la rueda y el suelogieaambién es funcion de la posicién
relativa entre las masas y de la geometria delrsestde suspension, motivo por el que
las oscilaciones que se producen para bajos cemtes de amortiguamiento son

extremadamente perjudiciales para la maniobrakilidan realidad, la geometria del

sistema de suspension trabajando en conjunto csnellementos elasticos y los

elementos amortiguadores determinan la capacidadioria maxima del vehiculo en

funcion del control de la caida del neumatico ylaléuerza vertical que se transmite
sobre éste, resultando extremadamente dificil §m@acion.

A modo de comentario se dira que, en competiciosusten usar los amortiguadores
para “retrasar” la transferencia de pesos juntoeddmalanceo del coche y controlar la
distribucion de cargas. Efectivamente, de la figlfsase ha podido observar que para
factores de amortiguamiento elevados, el balanetwehiculo se produce de forma
lenta, por lo que se consigue un mejor controledeflierzas inerciales que producen
dichas masas. Asimismo, es altamente deseabld gabrale una curva que enlaza con
la siguiente, el chasis no haya conseguido lledampasicion de equilibrio con el objeto

de suavizar la siguiente transferencia de masaduycir el movimiento de esta.
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2.4- Influencia del amortiguador dentro de la suspesion

De los puntos anteriores en los que se han prekeihda coeficientes optimos bajo
diferentes situaciones se ha podido observar laefugfluencia del amortiguador como
parte integrante del sistema de suspension.

En términos generales la optimizacion del confatjyslica a la maniobrabilidad y
viceversa.

Asimismo, el valor 6ptimo de amortiguamiento seiei® para unas determinadas
condiciones de circulacion y unas caracteristicascretas de la via, por lo que si
cambia alguna de las condiciones cambia tambiérvaédr Optimo. Bajo tales
condiciones, la optimizacion del amortiguamientoapeondiciones variadas pasa a ser
una solucion de compromiso.

Como norma general, los amortiguadores mas raégtrictnejoran la maniobrabilidad
en vias rugosas mientras que los amortiguadoressosses optimizan el confort. El
concepto de transmisibidad resulta practico a le hde escoger una solucién de
compromiso.

El motivo por el cual los amortiguadores mas suaveran el confort reside en que la
transmision de la fuerza a la masa suspendida e®rmpor lo que los valores de
aceleracion disminuyen. Por contra, el menor “adhtque ejerce sobre la masa no
suspendida permite una fuerte variacion en el ctmtaexistente entre el suelo y el
neumatico, afectando drasticamente a la maniolwtatil

Por lo que refiere a la afectacién del amortiguad@ndo existe un obstaculo puntual
en la via (bache o similar), se deduce que el aguarniento que optimiza el confort es
ligeramente inferior al que optimiza la maniobriaitl. De la pendiente de las curvas
obtenidas y presentadas se deduce que una ligsveacién del valor 6ptimo para el
confort tiene una repercusion menor que el mismgamliento del 6ptimo de la
maniobrabilidad.

El dltimo punto a destacar proviene de consideramfluencia del amortiguador cuando
el vehiculo entra en un viraje (a efectos tedri@s;aso que se presenta es un caso
equivalente al que se produce en una aceleracgimuma frenada), momento en el que
se produce una redistribucion de masas.

Realmente, el sistema de suspension que optimizaomlportamiento bajo las
condiciones impuestas es aquél que presenta udazimfinita (lo cual equivale a no
disponer de sistema de suspension). El motivo eesidque la redistribucion de masas
es la que perturba el contacto entre la ruedasyelb, teniendo como consecuencia un
movimiento oscilatorio tanto en la masa suspendaiao en la no suspendida y que es
el responsable de la disminucién de la maniobidddliy del confort. El sistema de
suspension que minimiza la transferencia de masaguel que no se deforma bajo una
solicitacion. La no deformacién se puede consegu@diante un elemento elastico de
rigidez infinita o bien mediante un amortiguador aeeficiente de amortiguamiento
infinito. Logicamente, los valores propuestos nao salmisibles, por lo que no se
tendrén en cuenta.
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En el anexo A.1, para valores distintos a los @&r@ente mencionados, se deduce que
los amortiguadores mas restrictivos mejoran el artamiento tanto en confort como
en maniobrabilidad. ElI motivo por el cual se pragtal efecto se debe a que se acorta
el periodo transitorio que tiene lugar el contamtre el suelo y el neumaético a la vez
gue se reduce el tiempo de transmision de fuelzarasa suspendida.

Nomenclatura:

B, : coeficientes de la matriz

c: constante de amortiguacion lineal genérico

C, . coeficiente critico de amortiguamiento

c,: constante de amortiguacion del neumatico

c,: coeficiente de amortiguacion de la suspension
D, : coeficientes de la matriz

f . frecuencia

F : fuerza genérica y funcion genérica

Fs: funcion genérica para la maniobrabilidad

F;,: fuerza de friccion que actlia sobre la masa npeswtda
F;,: fuerza de friccion que actla sobre la masa npesuiida
G : funcién genérica

H : valor de la maniobrabilidad

k : constante elastica genérica

k,: constante elastica del neumatico

k,: constante elastica de la suspension

m: masa genérica

M. Masa no suspendida

m,, : masa suspendida

R: valor del confort

t: tiempo

t,: tiempo de transferencia de carga

T,.: transmisibilidad desde el suelo hasta al chasis

X : posicion o desplazamiento
X,: posicion del suelo

X.os. POSICION de la masa no suspendida
Xy PoOsicion de la masa suspendida

X" : posicién evaluada un instante posterior al actual

X" : posicién evaluada un instante anterior al actual
& : factor de amortiguamiento
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3- Caracterizacion de los amortiguadores

Hasta el momento se ha descrito el funcionamieattosl amortiguadores hidraulicos
telescopicos para los automoviles tipo turismootuso se ha hecho una clasificacion
en funcion de como se absorbe el volumen introduerd la camara de trabajo por el
vastago una vez iniciado el movimiento.

Es momento de precisar, aunque sea de forma ganéticango de actuacion de los
amortiguadores y describir los métodos en que slesunformar de las caracteristicas
de actuacién del amortiguador en cuestién, que gae se denomina caracterizacion de
los amortiguadores.

3.1- Rangos de actuacion del amortiguador

El amortiguador, igual que sucede con cualquier aiecanismo, esta pensado para
operar dentro de unos rangos determinados de despknto y de velocidad, rangos

gue se determinan a partir de la experimentacide la experiencia acumulada en el
sector.

Conocer los limites de actuacion del amortiguadsulta de especial interés, sobre todo
en lo que se refiere al apartado experimental ga dg no conocerlos, se podria trabajar
en un régimen demasiado elevado que podria ten@ consecuencias resultados poco
tiles y en el peor de los casos, la rotura deernatutilizado.

Se entiende por rangos de actuaciéon del amortiguda® desplazamientos y

velocidades maximas a las que se encuentra sometidoondiciones normales de
funcionamiento, valores que no necesariamente aoodndiciones limite a las que se
puede someter al amortiguador.

3.1.1- Desplazamiento maximo

Si bien se encuentran rangos concretos de actuanimque refiere a velocidad, no es
usual acotar el rango de actuacion del amortiguadolo que a desplazamiento se
refiere ya que, en casos extremos (como son caniivioscos de rasante a altas
velocidades o fuertes escalones sobre la via)sieemnsion puede trabajar al limite de su
carrera de compresidn o de extension, encontrandost@ada o no por el propio
amortiguador.

En la carrera de compresion y con el fin de ewfatontacto entre partes solidas en
estos casos extremos, se dota, bien en la partexteéisa del vastago del amortiguador
y de forma concéntrica a este o bien en algin pdetenecanismo de suspensién, de
unos topes de caucho o goma elastica tales queediddanque son comprimidos,
aumentan su resistencia de forma exponencial tadnyo se muestra en la figura 1,
dando como resultado un incremento muy elevado aeriuérza equivalente de
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compresion sobre el sistema de suspensién peroortingdose, a su vez, de forma
progresiva.

Fuerze

Compresion

Fig. 1. Resistencia de un tope de goma a ser comprimido.

Normalmente, para el ciclo de extension es el prapiortiguador el que internamente
se encuentra dotado de un tope de plastico setigeldsituado de forma concéntrica al
vastago y correctamente fijado mediante algun tofgeno, el cual tiene la mision de

evitar el contacto entre partes metalicas a la ez debe ser capaz de frenar el
movimiento de la suspension de forma rapida y msiga.

3.1.2- Velocidad maxima

Como se ha comentado, si es usual acotar el mdegantuacion del amortiguador en
cuanto a velocidad se refiere.

En el ciclo de extensién, la velocidad maxima a gaesometera el amortiguador
aparecera cuando la rueda pierda el contacto caret y se produzca la caida libre del
vehiculo (o parte de él). En la figura 2 se muestrasquema de la situacién descrita
basado en el modelo de un cuarto de vehiculo.

Integrando las ecuaciones provenientes de un enBlewvtoniano del sistema permite
obtener la solucion mostrada en la figura 3. Paralgencion, se ha considerado un
vehiculo que tiene por masa suspendi@iakg ,50kg por eje de masa no suspendida,
un coeficiente de amortiguamiento medio para elrdaguador de 950NS'm y una
constante elastica del muelle de la suspensid@v880N/m (sistema sub-amortiguado)

y se ha supuesto que la posicion inicial relatiaieclas masas antes de llegar a la caida
libre es de equilibrio estatico (velocidad inigialativa nula).
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Fig. 2 Esquema de la caida libre del vehiculo para la
determinacion de la velocidad méxima a traccién
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f?.s}
Fig. 3. Evolucion temporal de la velocidad en funcion dspo.

Se observa que la velocidad maxima a la que seertrausometido el amortiguador en
el ciclo de extension es del orden2ag's.

El proceso de deduccion de la velocidad maxima mpeesion es radicalmente
diferente al empleado para extension ya que, eansXin es el muelle el Unico
responsable de separar la masa suspendida de kuspendida mientras que en
compresion son elementos externos a través del at@mamlos responsables de
comprimirlo.
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Tedricamente no existe limitacion en la velocidadixima de compresion ya que la
fuerza de entrada (o desplazamiento) sobre el rieagr@uede ser tan grande como se
quiera. No obstante se presentaran casos pracfimoseran Utiles para determinar la
velocidad de compresion maxima que se suele pasemtel amortiguador.

El primer caso que se contemplara consiste enndietar la velocidad relativa entre la
masa suspendida y no suspendida cuando el velticciba por una via ondulada.

Dentro de tal situacion, el caso mas desfavorabl@aduce cuando la ondulaciéon de la
via coincide con la frecuencia propia del sistems,decir, cuando la frecuencia
excitatriz se encuentra alrededorldiz .

La velocidad maxima que se alcanza para una ogxilé@rzada se obtiene de la teoria
de la vibracion explicada en el capitulo 1:

Vo = Aw = 2A7E

donde A representa la amplitud del desplazamientogs la frecuencia de la oscilacion
y f =w/2m.

Suponiendo que el movimiento extiende y comprintaliieente el amortiguador y que
este tiene un recorrido Util de un@2m , la velocidad maxima a la que trabajara el

amortiguador es:
V., =201071 = 06ms"*

El caso presentado corresponde a una conducciéenetpor lo que rara vez se dara
en condiciones normales.

Se presenta una tabla con las diferentes velogdad&imas para diferentes amplitudes
de desplazamiento:

Despl. max(m) | v, (m/s)

0,01 0,06
0,05 0,3
0,1 0,6

Tabla 1.Velocidad méaxima en funcion
de la amplitud del movimiento.

El segundo caso que se presentara para la dedudeida velocidad maxima de
amortiguamiento en el ciclo de compresion corredp@al momento en que la rueda del
vehiculo entra en contacto con el suelo después aidda libre del vehiculo.

El caso mas extremo se produce si se supone gaenreomento de contacto la rueda
cambia de forma infinitamente rapida su velocidaddgmas se acepta que ésta es
indeformable. En tal caso, en el momento en queaduce el contacto, la rueda pasa a
tener velocidad cero mientras que, instantaneamept® culpa de la inercia, la masa
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suspendida mantiene su velocidad de caida libreegt® asumiendo que no existe
movimiento relativo entre la masa suspendida y uspendida antes del contacto, es
decir, que el estado inicial es de equilibrio dircohn

Bajo tales hipotesis, la velocidad de accionamief@bamortiguador coincide con la
velocidad de caida del vehiculo antes de que sdupca el contacto. La energia
potencial inicial del vehiculo se transforma enrgfgecinética, por lo que se deduce la
velocidad de caida libre:

%(mnsus * mSUS)Vz = (mnsus + msus)gh = V=4 Zgh

dondeh es la altura desde la que cae.

Se presenta una tabla de las velocidades maximassgualcanzan para diferentes
alturas de caida.

h(m) v(ms?)
0,025 0,7
0,050 1,0
0,075 1,2
0,100 1,4
0,125 1,6
0,150 1,7
0,175 1,9
0,200 2,0
1,000 4.4

Tabla 2 Velocidades de caida para diferentes alturas.

Raras veces se producen caidas de md®@am en vehiculos de uso normal, por lo
que una velocidad maxima de compresion se aceatatd@lor de14ms*, siendo una
velocidad elevada de trabajo para el amortigudgloicoches de competiciéon (como por

ejemplo los destinados a los rallies) se puedeana#r valores de hasfns™ en casos
muy extremos.

En las maniobras de entrada en curvas también s tha@bajar al amortiguador a
traccion y a compresion si bien no se contempkraituacion ya que las velocidades

méaximas que se suelen dar son del ordeln&' en casos muy extremos.

El dltimo caso a que se deberia contemplar pardetarminacién de la velocidad
maxima corresponde al de aceleracién o frenado, @as tampoco se tendra en cuenta
debido a que en tales maniobras el amortiguadbajaaa unas velocidades inferiores a

los 05ms™, lo cual implica que la fuerza de amortiguacionceatrola mediante los
denominados circuitos de baja velocidad.
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Légicamente, en las condiciones reales de trabajoca se dan las situaciones citadas
por separado sino que la velocidad resultante mektiguador es una combinacion de
los casos anteriores.

La experiencia muestra que en vehiculos automdtijegurismo, la velocidad méxima
de amortiguamiento que se alcanza en condicionasnades” de uso es del orden de

03ms*, para condiciones de conduccion “fuertes” o viasnal estado se alcanza la

velocidad delms® y muy rara vez la velocidad de funcionamiento isgasentre 1 y
2ms*, motivo por el cual se limita el margen de actaaael amortiguador en lo que a
velocidad se refiere al rango de2ms™.

Contrariamente a lo que se piensa, las velocidddexctuacion de los amortiguadores
para vehiculos de competicion son inferiores ajlas se dan para vehiculos normales
ya que, como se vio en el capitulo 1, la optimizadile la maniobrabilidad tiende a
amortiguamientos mas restrictivos y muelles maslafg lo cual hace que la fuerza
transmitida sea mucho mayor, impidiendo una vebtictlativa elevada entre la masa
suspendida y no suspendida. Como ejemplo clarificgolara una conduccion fuerte

sobre un Férmula Indy se alcanzan velocidades rioremde inferiores a lo§4ms™.

3.2- Representacion de la fuerza de amortiguamiento

Existen tres formas diferentes de caracterizaogiportamiento del amortiguador. La
primera consiste en dar a conocer el coeficientardertiguamiento, la segunda en
presentar graficamente la fuerza generada conatespeal posicion relativa del piston
y la tercera consiste en presentar la dependeadefderza con la velocidad relativa de
sus partes.

3.1.1- Coeficiente de amortiguamiento

La primera y la menos utilizada consiste en presezitcoeficiente de amortiguamiento
(constante de proporcionalidad entre la fuerza rgeiaey la velocidad).

El caso mas sencillo ocurre cuando Unicamente sa danocer el coeficiente de
amortiguamiento medio, pudiendo distinguir entre dalores distintos para el ciclo de
compresion Yy el de extension.

La gran ventaja de este método es su sencillemifgemdo un estudio simplificado del
comportamiento del vehiculo usando la teoria débl@cion expuesta en el capitulo 1.

La gran desventaja es que se estd asumiendo quedatadn entre la fuerza y la

velocidad es lineal, lo que suele inducir a errebido a que generalmente dicha
relacion suele ser compleja, perdiendo detalleca®lportamiento como pueden ser la
cantidad de histéresis que presenta el amortiguddopresion de apertura de las
vélvulas limitadoras o la dependencia con la pégigila aceleracion.
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La derivacion logica de este método consiste enlarhakl coeficiente de
amortiguamiento definido como la relacién puntuatre la fuerza y la velocidad. El
resultado se puede presentar en forma de gréficp,como se muestra en la figura 4, o
bien mediante un ajuste de la curva obtenida, ewnallse suele utilizar como variable
independiente la velocidad, siendo opcional el dgola posicion e incluso la
aceleracion en funcion de la calidad de represgmtagie se desee obtener.

¢ (Ns/m)
2500 -~

Traccion

Compresion
1000 —\_’_’vﬁ

0,2

04 t(s)

Fig. 4. Representacion del coeficiente de amortiguamiento
funcién de la velocidad para un amortiguador ddedtibo.

3.1.2- Grafico fuerza-posicion

Otra de las formas de caracterizar al amortigupdwriene de la representaciéon gréafica
de la fuerza de amortiguamiento en funcidén de kgnan del pistén de trabajo una vez
escogido el nivel cero y para una frecuencia dada.

Se muestra un ejemplo de este tipo de gréafico wammortiguador real en la figura 5,
donde se ha mantenido el criterio de velocidadtipasén el ciclo de compresion y se
ha escogido el origen de coordenadas en la posicadtia de la carrera.

Cuadrante 2 F(N) a Cuadrante 1
. 800 4 B
Cierre Apertura
limitadora limitadora
c A
T T >
-0,05 200 10 0,05 x (m
Apertura D Cierre
limitadora limitadora
Cuadrante 3 Cuadrante 4

Fig. 5. Representacion gréfica de la fuerza de amortigeratm
en funcion de la posicion para un amortiguadoratgedtubo.
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El punto A del cuadrante 1 corresponde al inicibaielo de traccién (por lo que su
compresion es maxima). A partir de este punto erapie trabajar las valvulas de baja
velocidad hasta el punto en que la presién esisafi para abrir las limitadoras.

En el punto B se alcanza la velocidad maxima debraguador para el ciclo de
traccion, por lo que la caracteristica de actua@étd gobernada por la actuacion
conjunta de las valvulas de alta y baja velocidad.

Es en algun punto del segundo cuadrante cuandaoskiqe el cierre total de las
limitadoras a traccion, por lo que nuevamente ssncbnductos de baja velocidad los
que determinan la fuerza de amortiguamiento.

Una vez se ha alcanzado el punto C del tercer antrel amortiguador se encuentra
en su maxima extension y comenzando el ciclo depoesion. En la primera zona, de
la misma forma que sucedia en el inicio del cicle waccién, la fuerza de
amortiguamiento esta gobernada por las valvuldsagevelocidad a compresion, hasta
el punto en que las limitadoras empiezan a funciona

El punto D es el momento de maxima velocidad depresion y el comportamiento del
amortiguador esta definido tanto las valvulas da bamo de alta velocidad.

Nuevamente, en algdn momento del cuarto cuadrdase,valvulas limitadoras a
compresion cierran y el comportamiento se encuemipaiesto por las vélvulas de baja
velocidad.

La ventaja del grafico posicion fuerza frente atfamente de amortiguamiento es que
permite la determinacién directa de la fuerza dertiguamiento a la vez que permite
observar los momentos de apertura y de cierresdealaulas limitadoras.

Como ya se ha mencionado repetidas veces, es tkesqak la fuerza de

amortiguamiento sea una funciéon de la velocidadiddela que es la velocidad la
“determina” los caudales circulantes por las va@subor lo que el gran inconveniente
gue presenta este método es no mostrar dicha adabforma explicita, si bien es
deducible a partir de la frecuencia a la que seochéenido los datos.

Otro de los inconvenientes que presenta este méedque no permite visualizar
facilmente la cantidad de histéresis que presehtan®rtiguador, la cual es la
responsable de que existan diferencias en la figerza hace la simetria respecto al eje
de fuerzas (es decir, que la histéresis que prest@mortiguador es la diferencia entre
las fuerzas de la posicion y la —x para cuadrantes del mismo ciclo). Con el fin de

ilustrar dicho concepto se presenta la figura @negoero representando el valor
absoluto de la posicion.
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Fig. 6. Representacion gréfica de la fuerza de
amortiguamiento en funcion del valor absoluto de la
posicion para un amortiguador de doble t

3.1.3- Gréafico fuerza-velocidad

El método mas empleado para la caracterizacioardeltiguador debido a las ventajas
gue aporta consiste en la representacion grafick deerza de amortiguamiento en
funcioén de la velocidad de trabajo de éste.

Se muestra un ejemplo en la figura 7, donde sedmesentado los puntés B, Cy D
obtenidos anteriormente en el grafico de fuerzaepns

F(N)
600

400 A

00 -

)

T 7 T
-4 02 /) v
A~—"-200 ] (m/s)

faVal
\"A¥J

A
4

Fig. 7. Representacion gréafica de la fuerza de amortiggraim
en funcion de la velocidad para un amortiguadatatge tubo.

La representacion gréafica de la fuerza de amomigerato en funcion de la velocidad
permite visualizar de una forma directa la lineadidlel amortiguador. Como se habia
mencionado con anterioridad, los fabricantes deradwiles tratan de que la fuerza de
amortiguamiento dependa de forma lineal con laciésm, hecho que, como se puede
observar, esta lejos de la realidad para los aguatiores reales.
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Otra de las ventajas del grafico anterior es quenipe observar de forma clara la
cantidad de histéresis presente en el amortiguador.

La representacion de la velocidad como variablepeddiente permite hacerse una idea
del “grado” de solicitacién a la que se encuernkiauesto el amortiguador en el ciclo de
trabajo, hecho que no sucedia en la representagdia fuerza como funcion de la
posicion.

Por altimo, cabe comentar que un grafico de epte tiel mismo modo que lo hacia el
grafico de fuerza posicion, permite ver los momentle apertura y cierre de las
valvulas limitadoras, lo cual facilita su ajusteeditaso en que la unidad lo permita.

Nomenclatura:

A amplitud del desplazamiento
c: constante de amortiguacién
f : frecuencia

F : fuerza
F..... fuerza realizada por el amortiguador

amort *

g: valor de la gravedad

h: altura de caida libre
k : constante elastica
M. Masa no suspendida

m,.: masa suspendida

V... vVelocidad méaxima

X s POSICION de la masa no suspendida
X, POSIiciON de la masa suspendida

« : frecuencia de oscilacion
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4- Fenomenologia en el amortiguador

En el punto que se presenta se tratara de destislmamente y por separado los
distintos fendmenos fisicos que tienen lugar eramabrtiguador para su posterior
modelizacion.

4.1- Pérdida de carga en un conducto circular

Debido a que la mayoria de expresiones para lai&siah de las pérdidas de carga en
conductos se han desarrollado para conductos @e@seecta circular, en el caso en
gue los conductos del amortiguador a modelizaorseln, se hard uso del concepto de
diametro hidraulico, lo cual permite hacer usoatedxpresiones anteriores.

Se define el diametro hidraulid®,, ) como:

Donde S es la superficie del conductoR el perimetro mojado.
Las pérdidas de carga en conductos circularesatadn aplicando las correlaciones

propuestas en la bibliografia (Frank M. White (Mgca de los fluidos [2])), por lo que
no se detallara el contenido.

4.2-  Caracterizacion de los aceites para
amortiguadores

Al ser el aceite el elemento encargado de prodleipérdida de carga en el
amortiguador, resulta evidente que se necesitasqudescripcion fisica sea lo mas
semejante a la realidad como sea posible.

El objetivo de este punto es determinar qué efesindos que se deben tener en cuenta
y cOmo se debe hacer la modelizacion de sus pragbesd

4.2.1- Dependencias de la viscosidad

La viscosidad de los aceites es uno de sus pasnai@s importantes por lo que no
resulta extrafio que sea uno de los mas estudiados.

La dependencia de la viscosidad esta afectada paitroc variables, que son la
temperatura, la presion, el esfuerzo cortantetigiglpo.
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Efectivamente, la viscosidad de un aceite aumestdat presion, si bien en el caso de
los amortiguadores se puede despreciar pues &¢befsemotable a presiones elevadas,
las cuales no se alcanzan durante el funcionamdattamortiguador.

Por lo que refiere a la dependencia con el esfusydante, los aceites pueden cambiar
su viscosidad en funcidon del esfuerzo cortanteus se encuentran sometidos. Se
supondra que el aceite del amortiguador es Newtonias decir, que su viscosidad no
depende del esfuerzo cortante al que se encuemtretislo.

Referente a la dependencia con el tiempo, el orgemiene de los cambios fisico-
quimicos que sufre el fluido. En general, los caslan la viscosidad requiren tiempos
elevados, por lo que la afectacion con el tiempdiee sentido en el estudio que se
presenta.

Por lo tanto, a efectos practicos, se consideraedla@ viscosidad Uunicamente depende
de la temperatura del fluido. En concreto se @tiéida correlacion siguiente:

u= AT 1)

donde i es la viscosidad dinamicd, es la temperatura absolutad y B son
constantes por determinar para cada aceite.

4.2.2- Dependencias de la densidad

Otra propiedad de vital importancia que tiene umfluéncia decisiva en el
comportamiento del amortiguador es la densida@dackte de trabajo.

El motivo reside en que la pérdida de carga enm@rtiguador se procura que sea de
forma turbulenta mas que viscosa, ya que la deperaale la densidad con la
temperatura es menor que la que presenta la vilscbsi

En general, hay dos variables que influyen sobdefesidad, estas son la temperatura y
la presion.

Se define el factor de dilatacion térmico del fifp,) a partir de la expresion
siguiente:

d_V:¢de - d_p:—¢de
\% P

dondeV es el volumen del fluiddl la temperatura y la densidad.

Equivalentemente, se define el factor de compriedsioi isotermo( f) a partir de la
relacion:
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av _ d_p B
dp B; dp B p

Si bien el factor de compresibilidad depende depresion, se puede considerar
constante habida cuenta que experimentalmente @wows Higginson (1996)) se
comprueba que la dependencia del volumen con &doren un liquido se comporta de
forma aproximadamente lineal hasta la presion 4&®@a.

La integracion de las dos expresiones anterioreduwtmra a la relacion funcional de la
densidad con la presion y la temperatura (cap&ulo

4.3- Expansion y dilatacion térmica de la camara de
trabajo

4.3.1- Efecto de la expansiéon de la camara de trgba

Si bien es cierto que el aceite es compresiblebittimse ha de tener presente que
cualquier material bajo presion se deforma, pagjue cuando la presién de la camara
aumente, su volumen también lo hara, permitiendosgualoje una mayor cantidad de
aceite, fenbmeno que provocara un cambio en elatalelaceite que circula por las

valvulas y, consecuentemente, se producira unaficestlon de la caida de presion.

Este efecto es cuando menos importante, ya que pas amortiguadores
geométricamente idénticos pero cuyo material deidecd de trabajo sea distinto, se
encontraran unas propiedades de amortiguamiergedies.

Para un cilindro en el cual su presion exteriomstiene constante, se determina
analiticamente la dilatacién que sufre a partiledepresiones interior y exterior y de sus
caracteristicas elasticas:

2 2
AV = nerApé{r R u} =V A.0p

DondeV representa el volumen interior del cilindbo, su longitud,r su radio interno,
R su radio externoE el médulo de elasticidad del material,el médulo de Poisson,
Ap la presion actual menos la de referengay p,, respectivamente), el volumen

tedricamente no deformadog, el factor de dilatacion equivalente del cilindro.
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4.3.2- Efecto de dilatacion térmica

Equivalentemente a lo que sucede con la expanst@mtoaccion de un cilindro cuando
se encuentra sometido a presién en una de sus sardsbera tener en cuenta el efecto
que produce la dilatacion térmica sobre las candeasabajo, pues la variacion de su
volumen también afecta a la amortiguacién en tgowse produce una variacion en el
caudal circulante por las valvulas.

Una variacion de la temperatura de la camara tajtrgprovoca una dilatacion de éste,
por lo que en las mismas condiciones de presiosepta una mayor capacidad
volumétrica, efecto que tiene dos consecuenciagrin@era es que el gas se encuentra
forzado a absorber el cambio de volumen existgmte,lo que su volumen en las
mismas condiciones cambia. Si se trata de un gaedéa 0 a alta presion, el cambio de
volumen que experimenta puede provocar un cambiguepresion, afectando a la
fuerza de amortiguamiento. La segunda cosecueneidiene lugar proviene del hecho
gue el movimiento del piston implica un mayor cdwddumétrico por el incremento en
la seccion recta de la camara de trabajo. En t&b,da caida de presion entre las
camaras seré diferente.

Se define el coeficiente de dilatacion lingalcomo:

S =gt ©

donde | representa una longitud solida Tyla temperatura a la que se encuentra
expuesto el material.

Para un cilindro, se deduce que su cambio de vollese

AV—V = 39,AT = AV =V, 3¢ AT

dondeAV representa el incremento de volumen debido al zadetemperaturAT)
y V, el volumen tedrico indeformable.

4.4- Cavitacion en los amortiguadores.

En los amortiguadores, existen momentos en el dieltrabajo, (generalmente cuando
trabajan a altas velocidades) en los que las preside las camaras (o presiones locales
dentro de éstas) se encuentran por debajo de kioprele vapor del aceite,
produciéndose la generacion de vapor en forma daufas que implosionan de forma
muy violenta cuando la presion crece por encimaaderesion de vapor, lo cual
conduce a la generacion de ondas expansivas deetaugda magnitud y altamente
destructivas. ElI fenomeno descrito se conoce coawitacion, y es el causante de
comportamientos andmalos en los amortiguadoresdosmhes inesperadas de la fuerza
de amortiguamiento o retraso en la fuerza de aguation).
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Una forma de reducir este fenOmeno consiste eaduatir el aceite de trabajo lo mas

puro posible y sin permitir su aireacion, ya quegémeracion de las burbujas suele
producirse o bien teniendo como ndcleo las impu@rercroscopicas que existen en

forma de particulas sélidas microscépicas o biaretelo como nucleo las burbujas de

aire disuelto con el aceite. El introducir un aeeitas puro que otro supone, a efectos
practicos, disminuir la presion de vapor.

Légicamente, la introduccién de un aceite mas @unmenta el coste del producto,
motivo suficiente en la industria como para nazdil dicha solucion.

4.4.1- Cavitacion en el amortiguador monotubo

La arquitectura del amortiguador monotubo permresyxizar de forma “residual” el
aceite de trabajo mediante la presion inicial @l ¢p cual dificulta la generacion de las
burbujas, y lo hace especialmente resistente aaldtacion. Aun asi, para altas
velocidades de trabajo en condiciones severasatparperaturas elevadas del aceite,
se puede producir la cavitacion.

Generalmente, en este tipo de amortiguadoresyltacan soélo se produce en el ciclo
de compresion dentro de la camara de tracciondouknvelocidad es suficientemente
elevada como para producir una caida de presige &g camaras de forma que la
diferencia entre la presion actual del gas y ldaale presion se encuentre por debajo
de la presion efectiva de vapor del aceite. Ers teileunstancias, el aceite cavitara hasta
gue la presién aumente por encima de la presidrager y un tiempo suficientemente
elevado como para permitir la desaparicion totdhdase gaseosa.

En la cAmara de compresion no se suele productareifenémeno de la cavitacion, ya
que estid continuamente sometido a la presion delngadiante el pistdén flotante,
presion muy superior a la de vapor.

No obstante, aunque la camara de traccion se emeysor encima de la presion de
vapor del aceite, se puede producir el fendmenia davitacion en el chorro de fluido
saliente de las vélvulas del pistén, habida cuenuea su velocidad implica una
disminucién local de su preson absoluta.

La manera mas eficaz de prevenir la cavitacionl emertiguador monotubo consiste
en aumentar la presion del gas con el fin de awandatpresion absoluta en ambas
camaras, debiendo tener en cuenta que el aumenéopdesion tiene efectos sobre la
fuerza de amortiguamiento, tendiendo a abrir elgrdima de fuerza-presion y
modificando la fuerza de amortiguamiento en suwaoj

4.4.2- Cavitacion en el amortiguador de doble tubo

El fendbmeno de la cavitacion en el amortiguadodalgle tubo suele ser mas acusado y
dificil de resolver que en el amortiguador monotubo
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En la fase de compresion sucede un efecto analbgiel eamortiguador monotubo
dentro de la cAmara de traccion en el cual, pasavatocidad suficientemente elevada,
la caida de presion existente entre las camarasrdpresion y de traccion hace que la
presion del aceite se encuentre por debajo deeksigor de vapor y se genere la fase
vapor.

Puede ocurrir un efecto similar al descrito ded&#da camara de compresion en el ciclo
de traccion, si bien no es tan usual.

En la cAmara de reserva es dificil que se prodiazcavitacién debido a que la presion
suele estar cercana a la atmosférica (0 a la @@¥idu sus cambios son poco
importantes.

De la misma forma que sucede en el amortiguadorotabn, si las velocidades de
trabajo son elevadas, el lugar donde aparece lecen sin que las camaras de trabajo
alcancen la presion de vapor es en el chorro d#oflgue sale de las vélvulas, debido a
las presiones locales existentes.

Se puede deducir que, por lo que respecta a laaémi la mas facil aparicion de ésta
en el amortiguador de doble tubo se presenta con@ desventaja en frente del
monotubo.

La solucién al problema de la cavitacion en el diggador monotubo no suele pasar
por el aumento de la presion del gas debido adstes de produccion que supone sino
que se buscan soluciones alternativas como optinasasecciones del piston y del

vastago para conseguir una disminucién de lasgresiexistentes o el aumento de las
presiones existentes en las camaras de trabajoamedvalvulas de la base mas
restrictivas en compresion y mas permisivas ermitac

4.4.3- Teoria de la cavitacion

4.4.3.1- Dindmica de la burbuja

A efectos tedricos, el equilibrio necesario paraXstencia de burbujas de vapor dentro
del fluido afectado de cavitacion supone que etigrento de las cavidades es

instantaneo. Realmente, existe un cierto retrageiado principalmente a que la

burbuja al crecer debe desplazar la masa de flgido se encuentra a su alrededor
siendo, por lo tanto, un retraso mecanico.

El objetivo de este punto es determinar el tiempa@eneracion y de extincion de las
burbujas para poder admitir la hip6tesis de quetingeneraciéon como la extincion
del vapor se produce de forma instantanea, corotsecuente simplificacion que
implica.
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4.4.3.1.1- Colapso de una burbuja vacia

En todo instante se considera que la burbuja dervgpe se genera es esférica y se
encuentra dentro de una masa infinita de fluidoes@bcual no actlian fuerzas masicas.

Para una burbuja genérica cuyo radioResen el instantet, la velocidad radial de

crecimiento se obtiene a partir de su derivadfla Andlogamente, para un punto
cualquiera de fluido situado a una distancialel espacio, su velocidad seratal y
como se muestra en la figura 1.

Fig. 1. Cavitacion en un fluido.
La ecuacion de continuidad para un liquido incomsipte se formula como:

R’R

A% = AR = 1 = - ) (4

un movimiento puramente radial supone un campoetieciades irrotacional, por lo
gue se determina su potencial de velocidades como:

R’R
r

Q= —J'rmr'dr = -

Utilizando el teorema de Bernouilli para relacionar punto situado a la distancia
con una presiorp y otro punto situado en el infinito cuya presié g, , conduce a la
expresion:

p-p._ _0p 1 , 2RR®+RR 1R'F

Yo, ot 2 r 2 r!

Dondev representa la velocidad del fluido.

En particular, si se desea analizar el movimieettacpared de la burbuja, es condicion
suficiente introducir = R, lo cual muestra la ecuaciéon fundamental de lardina de
la burbuja:

PP gy 3R (5)
Yo, 2
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donde p, es la presion del fluido en la zona comun delidigweon la burbuja.

4.4.3.1.2- Colapso de una burbuja de gas: Teoria teppiras y Poritsky

Ya se ha comentado que la zona mas propensa derginera la cavitacion suele ser
alrededor de las impurezas que contiene el fluido fas burbujas de gas (generalmente
aire) que se encuentran mezcladas con el fluido.

Imaginese que existe un fluido con un cierto gasctado, por lo que existen burbujas
de éste en su interior. Un aumento repentino gedsion tiene como consecuencia el
colapso de la burbuja. En tal caso, el gas progleeismo efecto que un muelle, es
decir, la burbuja alcanza un volumen minimo infeab de equilibrio (por lo que su
presion es superior a la de equilibrio) que produnerebote tal que hace crecer
nuevamente el volumen de la burbuja.

El proceso descrito es oscilatorio y dura hastalguascosidad y la transferencia de
calor disipan totalmente la energia absorbidalgque el proceso es disipativo.

Inicialmente se supondra que dentro de la burbxistee Unicamente gas y no una
mezcla de gas mas vapor del fluido.

Imaginando que el gas se comporta de forma idetdnees se cumple la relacion:
4R

Donde p, es la presion del gasR, la constante ideal de los gases.

Antes del colapso existe equilibrio entre la buabdg gas y el fluido, de forma que las
fuerzas en la interficie estan equilibradas. Laosigidn anterior supone:

29
7R§opgo = 7-R§op|o +27—Rgol9: Pgo = Pio +§
0

Donde R, es el radio inicial de la burbuja de gag, su presion inicial,p, la presion
inicial del fluido yJ la tension superficial del fluido.

Debido a la rapidez del proceso, se aceptara quesese comprime o expande de forma
adiabatica, en tal caso se obtiene la ecuaciomi@anteodificada:

R (4R (. .29\ Re)”
pg( 3 j —pgo(T] = Dg—(plo E](?J

dondey es la relacién de calores especificos.
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Considerando que existe equilibrio en todo instantee la burbuja y el fluido permite
deducir la presion del liquido para cualquier vadimnael volumen del gas:

(2 Re) 20
m_{go Rgo](Rj :

Introduciendo la ecuacion obtenida dentro de laaeiém (5) permite deducir la
ecuacion del movimiento de la burbuja:

T A
RR+§R _,OHHOJngoJ(Rj = Dw] (6)

Posteriormente a la deduccion de la ecuacion pradenPoritsky introdujo un término
de disipacion viscosa que tiene efecto en la franfeicamente mas que en el conjunto
fluido, tal y como se deduce de las ecuaciones deieNStokes. La ecuacion ya
modificada queda como:

3y .
RR+§R2 zl{[pm"'g](ﬁj _2_19_%_ poo:l
2 P Ro \ R

dondeu es la viscosidad dinamica del fluido.

4.4.3.1.3- Tiempo de colapso

Supdngase que se esta a una presion a la qudaenao una cavidad estable de radio

R, -

En el momento en que la presion aumente hasta lon yg igual a la que tiene el

fluido en el infinito(pm), la burbuja disminuye su volumen hasta desapa(sisampre
y cuando se considere una cavidad vacia).

A partir de la ecuacion de continuidad (4) se pugeterminar la energia cinética del
sistema en un instante cualquiera:

1 >, 24, — 523
EPIR 47 °dr = 27pR°R

El trabajo realizado por la presion hidrostaticarmo la cavidad pasa de forma
isoterma de su radio inicial hasta un ra8ices:

W = gmo(Rg - Ra)
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Igualando la energia cinética y el trabajo realizeel obtiene:
3
2rPROR’ ——izpo(RO R)= R= Z—p(RO 1]
3p
Habida cuenta qu® = dR/dt, se pueden separar variables y deducir:
3
2p0 R —-R

Se introduce el cambio de variab¥e= R/R, para simplificar la expresion anterior y

deducir:
e

Por lo que para la determinacion del tiempo coroptet colapso es suficiente hacer

X =0. Considerese el nuevo cambio de varia¥fe= Z tal que simplifica el término
integral:

X
oo

el cual puede ser resuelto mediante las funcioedBedsel [ ). En tal caso, el tiempo

total de colapso es:
_n [ TEIG) _ o [#
=R 6, r(%) S Po

Suponiendo que se tiene una burbujdlaen de didmetro a la cual se la somete a una
presion ligeramente superior a la de vapor (detoak10®Pa), para una densidad del
fluido de 880kg/ m®, el tiempo de colapso hallado es:

:E ! _%3 — _%
dX 3on (1-z)72dz

r=8500"s

por lo que, de cara al modelo teérico, se puedatamdanhipétesis de que la velocidad
de generacion (o extincion) del vapor es infinita.

El problema que presenta el modelo de NeppirasrigsRp es que cuando el radio se
acerca a 0, la presion (la cual es determinablartir ple la ecuacién de la cantidad de
movimiento) y la velocidad de la pared de la buabtignden a infinito, problema

solucionable introduciendo gas dentro de la burbtgaia, de forma que en la
compresion actuard de forma semejante a un mueliendo que el radio decrezca
hasta 0, sucediendo un efecto analogo en la expansi
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4.4.3.1.4- Colapso adiabatico de una burbuja llende gas

Debido a la rapidez del colapso o de la genera@bmodelo que mejor describe el
comportamiento del gas es el modelo adiabatico.

Supdngase una burbuja llena de gas. Su radio maesRy y su presion ep,, . Sila

presion del fluido durante el colapso ps, la ecuacion (6) despreciando el término de
tension superficial pasa a valer:

3y
RR+§ RZ = i{ ng(%) — pm:|
P

Neppiras demuestra que la primera integral tiemaocoesultado la ecuacion de la
energia en el colapso:

-2)
1-y

3 .
EpRz = pm(Z _1)_ pgo

Ecuacién que una vez integrada numéricamente peomitocer la curvdR -t .

Para determinar el radio minimo que alcanza lawarkes suficiente consider&= , 0
en tal caso se encuentra:

D Y3(y-1)
R = R{ pm(y—l)}

donde se ha asumido qus, << p,.

La expresion anterior muestra que el radio minimdélega a ser nunca cero.

El tiempo de colapso de la burbuja se puede encongdiante la integracion:

. dR
r= J.?

Rm ax

La integral fue resuelta por Khoroshev tomande 3/4 y concluyendo:

; 1% Pgo
=091 — || 1+—=
oo 2

Se observa que la ecuacion anterior difiere delaioode burbuja vacia en el término
(1+ pgo/ pm), el cual es siempre mayor a la unidad forzandoeagd tiempo de colapso

sea tambien mayor.
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Asimismo, con el modelo propuesto, las presionesmrde el colapso no tienden a
infinito si bien alcanzan valores mas elevadosejualor tedrico estable.

El principal inconveniente que presenta el model@as con compresion adiabatica es
gue no tiene en cuenta la compresibilidad del dlufh cual puede ser importante

debido a las altas velocidades de contraccion deuthuja) ni tiene en cuenta los

términos de disipacién viscosa.

4.5- Transferencia de calor

Generalmente, los gradientes de temperatura etastegn los amortiguadores no
justifican el analisis de la transferencia de calor radiacion, mas cuando los aceites
utilizados son practicamente transparentes a lagiéd térmica.

El Unico mecanismo de transferencia de calor quewsesiderara proviene de la

conduccion. La ecuacion basica de transferenciealte por conduccion se escribe en
su forma vectorial como:

. Q_
q—g— kOT

dondedq, es el calor por unidad de area y de tiempo traigoniQ, el calor transmitido

por unidad de tiempo$S es la superficie de transferencia de calor podagocion yk
la conductividad térmica.

Si bien la transferencia de calor entre un sélidmyfluido es mediante conduccion a
escala molecular, se utilizard el método de traestea de calor por conveccion para
evitar el estudio detallado del fluido.

La ecuacion basica para el andlisis de transfeaaseicalor por conveccion se escribe
como:

Q.wa f = aS(TW _Tf )

donde a es el coeficiente convectivo de transferencia alerc S la superficie de
intercambio de calofT,, la temperatura de la superficieTy la temperatura del fluido.

En el anexo A.3 se presentan los métodos de caltiliados para la obtencién de los
coeficientes de transferencia de calor por convecci
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4.6- Friccidon

Al existir movimiento relativo con contacto entrédedentes partes del amortiguador
aparecen fuerzas de friccion que también influyetaduerza de amortiguamiento.

De hecho, los primeros amortiguadores de la hestoasaban su funcionamiento en la
fuerza de friccion, si bien hoy en dia es una faar@e se procura evitar y que, en
algunos casos como en los sistemas de suspensiinekéon, no es despreciable.

Del estudio realizado por K. Yabuta, K. Hidaka y Rukushima [18] se intenta
demostrar de forma tedrica la influencia que tidaefriccion proveniente del
amortiguador en el conjunto de la suspension ddlcuéo a partir de un modelo de dos
grados de libertad.

La conclusién principal que se desprende es qeéeeto relativo de la friccion cambia
en funcion de la caracteristica de la via.

En términos generales, el efecto de la friccion entan con la disminucion de la
velocidad del vehiculo y con el aumento de la ridgakde la via.

Siendo conocedores que la friccibn siempre se opolaevelocidad y para conseguir
una mayor legibilidad, toda formulacidbn matermaticee se presente en este punto se
hara sin tener en cuenta su signo.

4.6.1- Dependencias de la friccion en el amortiguad

En términos generales, las zonas en que la fridoéte lugar dentro del amortiguador
son:

1- Entre el pistdn y la camara de trabajo
2- Entre el vastago y su guia

3- Entre el vastago y el retén

4- En el pistdn flotante del gas (monotubo)

La evaluacioén de la friccion en el primer caso aaleecta de realizar ya que, aunque
de los datos geométricos se puede conocer el @uistiente entre las partes, el bafio de
aceite que existe hace que la fuerza de fricci@e @aser una fuerza de lubricacién
hidrodinamica, la cual disminuye al aumentar laeielad.

Ocurre el mismo efecto entre el vastago y su guias también se establece una fuerza
de lubricacion hidrodinamica.

El contacto entre el vastago y el retén es, ercipim el mas dificil de evaluar ya que

los retenes utilizados suelen ser de doble labi@ubl supone que tiene la mision de
evitar la salida de aceite al trabajar a traccifemgntrada de aire y suciedad al trabajar a
compresion. Al trabajar a traccion o a compresgagestablece un contacto diferente
entre el retén y el vastago debido a que la gedengdrlos labios superiores e inferiores
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de éste son diferentes y se ven afectadas porafamthcion distinta. Ademas, aunque
no permite la salida de aceite, siempre existecapa de aceite que cubre el vastago,
por lo que también se ha de considerar un efecttultiicacién hidrodinamica. A
diferencia de los dos casos anteriores, se obspreala friccion aumenta con la
velocidad.

En general y a efectos globales, se observa gueiaa de friccion total diminuye con
la velocidad.

Por otra parte, se ha de tener presente que exisfarfecciones en las partes del
amortiguador debidas al proceso de fabricaciéni¢atades, diferencias de rugosidad,
etc), por lo que la friccion pasa a depender gm$cion relativa de las partes.

Asimismo, debido a que los materiales de estangdesd deforman con la presion, la
friccién en el ciclo de compresion es distinta &itzcion en el ciclo de compresion.

El dltimo punto a considerar es que al aumentatelaperatura, las partes del
amortiguador se dilatan, por lo que el ajuste erist cambia dando lugar a un cambio
en el valor de la friccién. Los ajustes entre pisgéeilindro y entre vastago y guia son
siempre holgados (no existe apriete), por lo quaualentar la temperatura la holgura
existente entre ellos aumentara, disminuyendo ddritzion. Logicamente, los
materiales utilizados influyen en la dependenciadgccion con la temperatura.

4.6.2- Modelos de friccidén para el amortiguador

No es el objetivo de éste punto proponer un mogala la friccion sind Unicamente
exponer las teorias actuales existentes que intetgscribir el comportamiento de la
friccion bajo unas ciertas condiciones de entorno.

Las tres teorias que se presentaran son validasdarel ciclo de traccion como en el
de compresion.

Teoria 1

La primera teoria que se describira consiste eerhaic ajuste lineal de los valores

obtenidos para la friccion cuando el amortiguadaliza un ciclo en vacio (sin la fuerza

ejercida por el gas ni por la caida de presion spigroduce en las valvulas) y a

temperatura constante. El ajuste que se realiemtmttener presente el efecto de la
posicion y de la velocidad del amortiguador, pogl® el ajuste que se propone es del
tipo:

F, =C,+Cx+C,v

donde C, es el término independiente de la funcion de ejyststa directamente
relacionado con la friccion estatic&, es el coeficiente de friccion que mide la
sensibilidad a la posicion §, es el coeficiente que mide la sensibilidad a lacrdad.
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Un ejemplo del ajuste propuesto se muestra egladi2, sobre la cual se presentan los
datos experimentales utilizados para el ajuste:
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Fig. 2. Ajuste tedrico de la friccidon a partir de datopexmentales

El inconveniente que presenta la teoria presengglague requiere una previa
experimentacion para poder determinar los coefiefede ajuste, por lo que no puede
ser utilizado en un modelo predictivo.

Teoria 2

La segunda teoria que se mostra se basa en oste gjaro teniendo en cuenta la
influencia de la temperatura.

Se determina experimentalmente la fuerza de fmca&tatica a una determinada
temperatura para diferentes posiciones. Mediangguste se obtiene:

Ffe = Ffe(X'TO)
dondeF,, es la friccion estatica.

Se define el cocient®_,; como la relacion entre la fuerza de friccion dirgay la
fuerza de friccion estatica en la posicigry a la temperatur&d como:
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El Gltimo paso a realizar consiste en ajustar nmtdiaxperimentacion la funcioR.,;
segun la expresion:

R, =C,+CAT

donde nuevament€, y C, son coeficientes de ajuste AT es el incremento de
temperatura respecto a la temperatura de referencia

Se deduce que para la obtencion He, se requiere experimentacion a diferentes

temperaturas que la de referencia, por lo que elefoodescrito presenta el mismo
inconveniente que el anterior.

Teoria 3

La dltima teoria que se presenta también provienendmodelo empirico. La fuerza de
friccion se determina como:

{ Fy v=0

Zstri
1+ M

Vstri

Fy

- Ze |:FN + |Zvi50|v| + I:N vz 0

La ecuacion anterior representa los siguientestefeenglobados en la fuerza de
friccion dinamica:
1. .V es la fuerza de friccion viscosa. El coeficieqtg, esta asociado al
amortiguador, y por lo tanto es un parametro is&@o a determinar.

2. Cuando se sobrepasa el valor de friccion estdfigh, ), se genera una fuerza

inestable negativa de friccion viscosa durante ango caracteristico de
velocidadv,,. , efecto conocido como efecto de Stribeck.

stri 1

3. El nivel de friccion estatica normalmente increnaehésta su nivel maximo a
medida que el tiempo de repo(;g) aumenta. Del tiempo de permanencia se

obtiene el coeficiente de Stribe¢k,,):

Zstri (t2) = Zstri,oo - (Zstri,oo - Zs )e_ﬂg

donde {,; ., es el coeficiente de stribeck para un tiempo idfiy 6 y ¢
parametros a determinar.

4. El parametror indica la existencia de memoria en el procesorideidn, es
decir, se produce un retraso en la fuerza de émceiscosa cuando existe un
cambio de velocidad.
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Desafortunadamente, el modelo presentado es demasithplejo y requiere la
evaluacion de demasiados parametros empiricos g@rantroducido dentro de un
modelo predictivo.

Nomenclatura:

A constante

B : constante

C,: constante

C,: constante

C,: constante

D : diametro

D,, : diametro hidraulico

E : modulo de elasticidad del cilindro

F : fuerza

F, : fuerza de friccion

F : friccion dinamica

F.: ajuste de la fuerza de friccion y friccion estati
F, : fuerza normal

k : conductividad térmica

| : longitud

L : longitud

p: presion

p, : presion del gas

Py - Presion inicial del gas

P : presion inicial del liquido

p, : presion del liquido en la zona de interfase
p,,: presion durante el colapso

P, : Presion de referencia de obtencion de las medidbsilindro
p,, : presion en el infinito

P, presion

P : perimetro

g: potencia calorifica por unidad de superficie

Q: potencia calorifica

vaf : calor que pasa de un sélido a un fluido por whidiatiempo

r : radio y radio interior

R: radio y radio exterior

R : relacion entre la fuerza de friccion dinamicaayelstatica para una posicion y
temperatura concreta

R, : constante universal de los gases
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Ry, : radio inicial de la burbuja que contiene el gas

R, : radio minimo

R, : radio inicial

S: superficie

t: tiempo

T : temperatura

T, : temperatura del fluido

T, : temperatura de referencia de obtencion de lasdagdel cilindro
T, : temperatura de la superficie del solido

T,: temperatura de referencia

v : velocidad

V : volumen

V, : volumen tedrico indeformable

W trabajo

X : coordenada de posiciéon

X : variable auxiliar

Z : variable auxiliar

a . coeficiente convectivo de transferencia de calor
B, : coeficiente de compresibilidad del fluido

B.: factor de compresibilidad del cilindro

§ : parametro

@.: factor de dilatacion térmico (lineal) del cilirdr

¢, : factor de dilatacion térmico del fluido

y : relacidon entre calores especificos

¢ : potencial de velocidades

M : viscosidad dinamica

vV : viscosidad cinematica del fluido y médulo de Bois

J : tension superficial del fluido

{,: coeficiente para la friccion estatica

{,: coeficiente para la determinacion del coeficietgeStribeck
{ i - coeficiente de Stribeck

{ i - COEficiente de Stribeck para un tiempo infinito

{.isc - COeficiente para la fuerza viscosa

@: parametro

p: densidad del fluido

P, densidad de referencia
7 : tiempo de colapso y pardmetro de memoria endeidin
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5- Modelizacion del amortiguador

5.1- Modelizacion de las valvulas

Las valvulas dentro del amortiguador son las resplolies de producir una caida de
presion entre la camara de compresion y la de si¥terasi como en la camara de
reserva en el caso del amortiguador de doble tubaelacion de la caida de presion
con las superficies del cilindro genera una partgortante de la fuerza de
amortiguamiento.

Debido a que la fuerza generada en el cilindroeasgeneral, casi la totalidad de la
fuerza de amortiguamiento en las situaciones “nashiade trabajo, la modelizacion
correcta de las valvulas es de vital importancia.

Existen diferentes tipos de véalvulas que se moatalos amortiguadores en funcién del
fabricante y del uso al cual se destinara el aguatior, pero generalizando se tiene
para cada sentido de circulacion del fluido un cotal “abierto” (ya sea un conducto

fisico o el debido a las pérdidas existentes elagsecamaras) que en general es el
encargado de controlar la caida de presion endredemaras a bajas velocidades del
piston y una valvula limitadora que tiene la misida evitar que existan caidas

demasiado elevadas de presion cuando el caudalarite es elevado.

La valvula que se va a modelizar, en concordaraida explicado anteriormente, es la
representada en la figura 1:

Conducto "q"

|
—:_-"l- @ Cl:lrl.dul:ti:l "EJ" H\H"‘-u - 'H.
| M E
L)

a0,
™,
\

X

Fig. 1. Esquema simplificado de las valvulas de un amaatigr

Se observa que existe un conducto siempre abiedosq denominara por conducto
“a” y una valvula limitadora controlada por un mueti@ibrado que se denominara
conducto ‘b”.

Légicamente, la respuesta de la valvula frente eaauwrdal sera una combinacion de las
dos valvulas de que esta formada, motivo por elsgugebe estudiar el comportamiento
de cada valvula por separado para posteriormenterndear el comportamiento
conjunto.
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5.1.1- Correlaciones para las valvulas

5.1.1.1- Pérdida de carga en un conducto circular

De acuerdo a la bibliografia (Idelchik I.LE. (Mémzles pertes de charge, [2])), el uso
de la ecuacidon de Bernouilli aplicada entre lasaras“1” y “2” de la figura 2 conduce

a la relacién funcional siguiente, la cual tienecaanta las pérdidas de carga continuas
y singulares.

80Q,° fL
_ - a 1+K + a—a
pl p2 ﬂ_zDa4|: a D :|

a
donde p,y p, son las presiones a la entrada y a la salida cegpmente, o la
densidad del fluido circulant&), el caudal volumentrico referenciado a la entrddla,

el diametro (hidraulico del cilindro)K, el coeficiente adimensional de pérdida de
carga en la entradaf, es el coeficiente de Darcy-WeisbachlLy la longitud del
conducto.

P I 2 Ha 2

Fig. 2. Esquema de la valvula modelada

La curva caracteristica tipo que se obtiene meglian¢éxpresion anterior se muestra en
la figura 3.

(MPa)

600 -

400 A

200

0 T T
0 0,001 0,002 Q (ns)

Fig. 3. Caida de presion en una valvula dnr- 2mmy L = 5mm.
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De la figura anterior se comprende el por qué del de una valvula limitadora. En
efecto, para valores crecientes del caudal, laacaédpresion crece con el cuadrado de
éste hasta el punto de llegar a valores inadmssialles que producirian una fuerza de
amortiguamiento intolerable para cualquier vehictdozando la necesidad del uso de
una valvula limitadora que disminuya el crecimietiéola caida de presion.

5.1.1.2- Pérdida de carga en la valvula limitadora

Considérese la geometria ilustrada en la figunaiesige,

p.?
= B
1--I h— * -@ %— .3

Fig. 4. Esquema de la valvula limitadora

Analogamente al caso anterior, la pérdida de pmesitire las camaras “1" y “2” se
deduce aplicando la ecuacion de Bernouilli y teshiieen cuenta que la perdida de carga
a la salida depende de la posicion del disco looitgdRobert D. Blevins (Applied fluid
dynamics handbook, [1])):

f.L D! (1
p—p,=050m,% K, +13+- 022+ 2} =
Pe b( ° D, 80D§(X2jj

donde u, es la velocidad media del fluido dentro del condud{, la constante de
pérdida en la entradaf, el coeficiente de Darcy-Weisbach, la longitud del
conducto, D, el diametro del conductoD, el diametro del disco limitador % la

separacion entre el asiento del disco y el disco.

Para la obtencién de resultados resulta necesader lun andlisis de fuerzas sobre el
disco de la valvula con el fin de deducir su pdsigdara un caudal dado.

Las fuerzas actuantes sobre el disco son las dehidfuido tanto en la cara interna

como en la externa mas la fuerza que ejerce ellencelibrado aplicada sobre la cara
externa.
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Suponiendo que en la cara exterior la presién gqi@aasobre el disco se mantiene
constante siendq, y teniendo en cuenta el sistema de referencisadeglira 5, la
resultante es:

2
Z Ifext = _T(kmy+ Fpm + IDd p2j
4
dondek,, es la constante elastica del muelléy, la fuerza de precarga de este.

En la cara interior resulta necesario hacer unisiedhas detallado con el fin de poder
determinar la fuerza que ejerce el fluido sobréisgo.

SS
Disco

Volumen de control <+— SL

s/ |
L.

i
Fig. 5. Volumen de control para la determinaciéon d
fuerza que ejerce el fluido en la cara inferiordisto.

El principio de la conservacion de la cantidad devimiento para el volumen de
control es:

- A o
>R = > [ vav + [ _pu(v)ds

dondez F .. s lasuma de fuerzas exteriores aplicadas sbbotuenen de controlS

es la superficie exterior del volumemi, es un vector unitario perpendicular a la
superficie y v la velocidad del fluido.

Suponiendo un régimen estacionario, la ecuacidadige a:
>F= J'Sva(v [h)dS

Bajo la nomenclatura de la figura 5, se deduce lgsefuerzas aplicadas sobre el
volumen de control son:
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dondeF,, es la fuerza debida a la presién que actiia sbbdienen de controlF,, es

la fuerza debida a la presion que actia sobreparfcie lateral ylfSS es la fuerza que
ejerce la superficie superior que es igual y ouasta que ejerce el fluido sobre el

—

disco (F

disco/ *

La fuerza en la superficie lateral tiene que sev debido a la simetria existente:
Fo=[ pdS=0

Por simplicidad, se supondra que la caida de presié largo de la superficie inferior
es lineal, idea que se intenta representar eguaio.

Dy

Voluroen de

control \
Fa

(L L

¥

Fig. 6. Perfil de presion sobre la superficie inferiol de
volumen de control.

En tales condiciones, la fuerza en la superfidierior del volumen de control es:
Dp Dy ( _
- _ s e e P>~ P) ), _Da )y -
Foi = J-SI p(r)dS B J.[o2 271p,dr + J-[Dj 4ﬂ[p2 ' Dy - D, j(r 2 jdr )

I1
= JL—zﬂ(pz - p,)(DZ +D,D, + D§)+7ZT pzDS}

donde r representa el radio donde se encuentra definigadsion en la superficie
superior del volumen de control.

Los términos de la cantidad de movimiento se esgrdmmo:

Jo A RS = [ pu(vR)as+ || (v A)ds
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Nuevamente, por simetria, la integral sobre la Sigie lateral tiene que ser cero, es
decir:
[ (vim)ds=0

y la integral sobre la superficie inferior se rdgae&omo:
Dy
_[S, (v T)dS = LF 2Hp(ubT)((ubT)Eﬁ— T))dr = —T(PUS %[ Df}

dondeu, representa la velocidad del fluido.

Bajo tales condiciones, el principio de conservaaite la cantidad de movimiento
queda expresado como:

- 1 T — = 7
J[l_zn'(pz' - pz)(Dd2 +D,D, + Db2)+z pdez}-l' Fss = —J(PUEZDEJ

de donde se concluye la fuerza que hace la suigetft disco sobre la cara superior del
volumen de control:

- (1 n m
Fss = _J{(l_zﬂ(pz' - pz)(Dd2 + Dd Db + Dbz)+z pZDsj +('OU§ZD*JZJ}

Por accion y reaccion, la fuerza que hace la agvaror del volumen de control sobre
el fluido es igual y opuesta a la que hace el fiigdbre la cara superior, es decir, sobre
el disco:

- (1 m Vs
Fe _ disco = ) _n(pz' - pz)(Dj +D,D, + Dl)2)+_ psz + pUE_DbZ
12 4 4
La resultante sobre el disco es:
~ (1 m m Vs
I:disco: J _n(pz - pz)(D§+DdDb+Dbz)+_p2D§ + ms_Dbz _kmx_Fpm__p2D§ =
12 4 4 4
-1 T
= J(l_zn(pz - pz)(Dg +DyD, + Dbz)+pu§sz2 — kX~ Fpmj

dondek,, es la constante elastica del muelléy, la fuerza de precarga del muelle.

En la fuerza total se distingue la fuerza realizaolael muelle y la fuerza realizada por
el fluido, la cual se descompone en una fuerzaddeddiincremento neto de presion y en
una componente debida a la variacion de la cantidadovimiento.

En realidad, en la cara superior del disco, tamleiéste una componente de fuerza
producida por la variacion de la cantidad de moemnto pero, habida cuenta que no se
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conoce el movimiento del flujo (en las zonas dalaale las valvulas se suele producir
turbulencia por la alta velocidad del chorro y pbefecto de mezclado que se produce)
dicho término resulta dificil de evaluar, motivor @ cual se introduce un coeficiente
correctorC, sobre el término de fuerza de la cantidad de mievito que actia en la

cara inferior del disco, coeficiente que se dehienas. La ecuacion de las fuerzas que
actlan sobre el disco una vez modificada queda como

A 2
dISCO_ J(lzﬂ(pz pz)(Dj + DdDb + D§)+ l[ﬁd 7& —kmx_ Fpmj

b
ecuacion donde se ha cambiado el término de veld@dr el de caudal.

La caida de presion que se produce entre los puihtgs2 es la correspondiente a la
pérdida de carga singular en la salida:

D4 1
- +03
Py =P, = 2pub(8OD ( j j

La ecuacion de solido libre del disco es:

l 2 D4 1 2 2 4Qb
03|\Ds + D,D, + D -k x-F,
Mysock = (24/9711 (SOD( j j( #D,D, +D})+ AC, % ki~ J

Debido a que la masa del disco suele ser de unomspgramos, se despreciara el
término inercial, por lo que la ecuacién resultaye

2 Q (1J 2 2 4Q¢
—b_| b 03|(DZ + D,D, + DZ)+ ~kx—F,, =0
3'07D4[80D ( )pc"nob

Una vez simplificada queda la ecuacion cubica:

4 4 2 4
K, Dz 3+( 3’12“2 - GD;c —osj Dbz =0 (1)
20Q°N 20Q°N N 80D

donde, por simplicidad, se ha hecho el cambio dahla:
N? = (D? + D,D, + D?)

Existen casos en los que resulta mas correcto sujpoie la caida de presién en la cara
inferior del disco se produce de forma repentina.bden ejemplo se encuentra en una
vélvula en la que no haya un contacto “directo’teet conducto y el disco, sino que el

fluido se encuentra en una “cadmara” formada pealala del conducto, los asientos del

disco y el propio disco.

Suponiendo una pérdida de carga repentina y haziendlesarrollo similar al anterior
se deduce la expresion siguiente:
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2
—2cw9%—a€%2—
Dd

Dy
80D]

4 4
7#,D, x3+( D, =0 )

F
20Q0; * "\ 20Q0; "

Las ecuaciones (1) y (2) son ambas de tercer gradm las que permitirdn determinar
la posicion del disccﬂy) para un cauda dado, a partir de donde se deducira la caida
de presion total en la valvula.

El andlisis sobre las funciones obtenidas pernuitelcir que las dos ecuaciones ((1) y
(2)) sOlo tiene una Unica raiz positiva, lo qua lagn el fendmeno fisico al cual trata de
representar y lo que permitir4 conocer la pérdel@atga en la valvula limitadora para
un caudal dado, una vez conocidos sus datos geoosefunto con las caracteristicas
del muelle encargado de controlar el movimientodikdo.

5.1.1.3- Valvula conjunta

Se ha visto que la valvula que se modelizara daammertiguador es la resultante de la
unién entre un conducto “siempre abierto” sin fesitbnes y una valvula limitadora en
paralelo tal y como se mostro en la figura 1.

Debido a que en la vélvula limitadora el muella¢ieina precarga inicial, dicha valvula
necesitara estar sometida a un incremento de prestdando sobre el disco capaz de
desplazarlo para que empiece a fluir un cierto abpdr su interior. De aqui se deduce
gue el conducto d” ha de producir una caida de presion suficienta pae la valvula
limitadora empiece a trabajar, por lo que inicialiteetodo el caudal tiene que circular a
través de dicho conducto.

Es a partir de un cierto caudal en que el disclad@lvula limitadora empieza a abrir y
permite la circulacion de fluido a través de dighbvula. El caudal total que circula por

la valvula del amortiguador se divide en dos paeegue circula por el conduct@a”
(Q,) vy el que circula por el conductd” (Q,), de forma que la caida de presién a

través de ambos conductos debe ser la misma.

Si se expresan las caidas de presion en cada ¢onchroo funcion de los caudales
circulantes(G(Q)) se tiene:

y, por lo explicado anteriormente, se tiene quepirm

{(pl— p.). = (P~ )y, = G.(Q) = G,(Q)
Q=Q.+Q,

Funcion que es la curva caracteristica de la valgal amortiguador.
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5.1.1.4- Valvulas de secciodn variable

Anteriormente se ha comentado que existen otras tife valvulas empleadas en los
amortiguadores. En realidad el tipo de valvulagua se refiere son aquellas que por si
solas cumplen la mision de conducto abierto yeegude valvula limitadora.

Este tipo de véalvulas son las denominadas valvd&aseccion variable, las cuales
pueden presentar geometrias considerablemente gaspl

Un ejemplo tipico de vélvula de seccion variableeseuentra en un conjunto de tres
discos, el primero del cual tiene una serie deopacfones que permiten la entrada del
fluido entre el primer disco y el segundo ya qugdametria del este ultimo es la que
forma una seccion de paso para el flujo.

Si el disco superior es flotante y se lo sometea fuerza de precarga mediante un
elemento elastico, una vez la caida de presidorsgy#oduce en el seno de la valvula
venza la fuerza ejercida por el muelle el discoesop se desplazara y aumentara la
seccion de paso.

Con el fin de aclarar conceptos, se presenta umpégede la valvula que se esta
tratando de describir en la figura 7.

/3

2

P2

XJ

Disco 1 Disco 2 Disco 3

Fig. 8. Ejemplo de discos
utilizados en las valvulas de
un amortiguador

Fig. 7. Valvula de seccion variable

Para optimizar el rendimiento o cambiar facilmdateurva caracteristica de la valvula,
se encuentran geometrias del disco intermedioregtfamente complejas, tal y como
se retratan en la figura 8.

El motivo de existencia de este tipo de discosleesin conseguir que la presion tenga
una mayor influencia en las zonas deseadas mediargeamento de la seccion efectiva,
a la vez que se consiguen caidas de presion dstanias que se obtienen mediante
conductos circulares y que son mejores para el odarpiento del amortiguador.
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Es sencillo darse cuenta de que las valvulas questa describiendo son un caso
particular de las valvulas limitadoras ya estudsadiande Gnicamente se ha de tener en
cuenta que la posicion de reposo del disco no whEncon el asiento del conducto.
Dicho en otras palabras, existe una separacidafeitre el disco y el conducto en el
estado de reposo.

Debido a la complejidad de dichas geometrias, taacuaracteristica de la valvula se
tiene que encontrar mediante experimentacion,@qué inicialmente se simplificara el
problema asumiendo la validez del diametro hidcauli

Existen dos ventajas principales por las que dearnilas valvulas de discos. La
primera es que, por la sencillez de los element@sapmponen la véalvula, el disefio
constructivo del amortiguador se simplifica consadbddemente mientras que la segunda
proviene del hecho que, mediante el cambio de algeros discos, se puede conseguir
un cambio considerable en la caracteristica del riagnador, por lo que las
posibilidades de regulacion del amortiguador samrraes.

El comportamiento de este tipo de valvulas consigasar de una curva de
caudal - presion correspondiente a la valvula #idota con el disco en su posicion mas
cerrada hasta la curva caracteristica de la misivaila limitadora pero con el disco en
Su posicién de maxima abertura. Con el objetivaraestrar el efecto descrito se ha
obtenido la figura 9 a partir de las cotas geormatridetalladas en el pie de la imagen.

p
(MPa)

250 -

200 | Apertura minima

150 -

100 . Zona de transici6

50 - Apertura

maxima

0

0 0,0005 0,001 0,0015  Q (nf/s)

I I

Fig. 9. Curva caracteristica de una valvula de seccidablarcon diametro

y longitud del conducto de Zyiny Immrespectivamente, didmetro efectivo
del disco de 2/8m 50N de fuerza de precarga del muelle y constante
elastica de 4000/m La separacion minima del disco es derhyiy la

méxima de inm.
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5.2- Modelizacion de los parametros fisicos

El modelo matematico necesita evaluar las propesidtsicas (tanto propiedades
mecanicas como térmicas) de los diferentes materidé los que estd compuesto el
amortiguador, motivo por el cual deben obtenerggesxones que permitan conocer su
estado a partir de las condiciones conocidas dgdoamiento.

Las propiedades fisicas de los materiales siemgm@senen a parir de ajustes sobre
datos reales, si bien, algunos ajustes estan basadexpresiones tedricas. EI método
de evaluacién se basard en el ajuste por minimasrados de datos empiricos
conocidos, datos que pueden haber sido obtenidoda deibliografia técnica o
directamente de los proveedores.

El objetivo del punto actual es presentar y jusifilos ajustes que se utilizaran para las
evaluaciones de las propiedades fisicas de todesmlateriales constitutivos del
amortiguador. Solamente se mostraran cuantitatimteries datos genéricos, es decir,
aquellos datos que son validos para todas las aoionles realizadas ya que los datos
particulares (como puede ser la densidad o la sidad del aceite) se mostraran en el
capitulo 7 en funcién del amortiguador que se samul

5.2.1- Modelizacion de las partes solidas

La mayoria de las partes sélidas de los amortigegdcomerciales suelen estar
formados por aceros con el fin de abaratar costes.

No ocurre lo mismo con el vastago y con su guieetéh y el aro o junta del piston.

Estrictamente hablando, el vastago estd compuestmelo con una capa muy fina de
cromo en su exterior que le aporta una mayor sgi& en contra de las ralladas y una
menor friccion, lo cual favorece al funcionamied#& conjunto.

La guia del vastago suele ser de acero con unittasgetalico relativamente fino (del
orden delmm de espesor) de material antifriccion, cuyas magies mecanicas y
térmicas son de dificil obtencion.

El retén encargado de evitar las fugas de acdieepntrada de suciedad dentro de las
camaras de trabajo suele componerse de una patéicaesnvuelta por el plastico
sellador.

Por otra parte, el aro del pistén o, en su deflacfonta, suelen ser materiales plasticos.

Debido a que la mayoria de elementos del amortmyuad componen de acero y es
esperable que sus propiedades se asemejen a éstedda obtencion de propiedades
fisicas de las diferentes partes sélidas del aguatior se obtendran a partir del mismo
patrén de ajuste, motivo por el que Unicamenteregeptara la metodologia y los datos
utilizados para el ajuste de las propiedades aggbac
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En el caso de existir zonas en las que aparecalisoantinuidad en las propiedades
fisicas (como, por ejemplo, el cambio de materigistente entre el retén y su
alojamiento), se puede definir una propiedad media el conjunto o bien se puede
definir localmente, mediante la introduccién deigoden el programa, la propiedad
requerida.

5.2.1.1- Modelizaciéon del acero

El acero del cual se reportara la informaciéon apoade a un acero comercial del tipo
ST 34-2 (s. DIN 2393).

Se destacan los valores utilizados para la simanaci

Pacero = 7800kg [
E.coro = 21010°[Pa]
Vacoro = 030-]
Bacero = 120K ™
Cpacero = 470,75] [kg™ (K™
KaceroW TN 'K | = ~0,0258r [K ] + 67,073

el moédulo de elasticidaa

acero

donde p,..,, €s la densidadg,,, el moédulo de Poisson,
P.cero €l cOeficiente de dilatacion térmica,,., la capacidad calorificak,.,, la
conductividad térmica ¥ su temperatura.

5.2.2- Caracterizacion de los fluidos

Ademas de las propiedades que se han presentadtpaolidos, los fluidos presentan
una viscosidad finita (motivo por el que se defarmadefinidamente mientras se
encuentren sometidos a una tension cortante) opqué se afiadira dicha propiedad a la
modelizacion.

5.2.2.1- Caracterizacion del aceite

Ya se ha mencionado repetidamente el papel fundatrepre juegan los aceites dentro
del amortiguador, por lo que resulta evidente lpartancia que tiene poder representar
correctamente sus propiedades fisicas en funcidesdmndiciones de operacion.

Como anteriormente, se destacan las correlacicales#¢ que se usardn en la

simulacién, los cuales han sido obtenidos de léiogitafia de B.Warner, S. Rakheja
(An analytical and experimental investigation a€tion and gas spring characteristics
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of racing car suspension dampers [3]) y StefaanDMign (Simulation tools, modelling
and identification, for an automotive shock absothehe context of vehicle dynamics

[4]).
My = Ae®T
B, =500°[yPa] (Bibliografia, [3])
¢, = 7200*[y°C] (Bibliografia, [4])

0p
pr ~ e (5, (9-p0)-01 (T-T5)
1 \P=Po)=9: (T-Tpy
:>,0f=,ooeﬁ P~Po)-¢ (3)
%t = pp
oT T
o = poe(ﬁf(l)‘ Po)-#+ (T_To))

C,[J/kgK] = 491677T[K]+ 421172 (Bibliografia, [4])
k, [W/K O] = -283010* [T[K] +0,20778
p,; =15Pa

donde los subindiced y 0 refieren al fluido de trabajo y a las condi@snde

referencia,A y B son constantes dependientes del aceit® ¥s la presion de vapor
del fluido.

A modo de comentario, se muestran las calidadéssdgjustes tanto para la capacidad
calorifica (figura 10) como para la conductividadhtica (figura 11).

(kg K

2200 -
Real

2000 -

1800 -
Ajuste

1600 ‘ ;
250 300 350 T (K)

Fig. 10.Ajuste de la capacidad calorifica para un aceite-M-5606
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k
(W/m K)

Real
0,130

Ajuste
0,120 -

0,110

0,100 ‘ ‘
250 300 350 T (K)

Fig. 11.Ajuste de la conductividad térmica para un additie-M-5606

5.2.2.1.1- Entalpia de vaporizacién

Debido a la falta de informacion técnica sobredosites, resulta complicado encontrar
ciertas propiedades térmicas de estos, como easel @e la propiedad que se esta
tratando y siendo el motivo por que se realizagestimacion a partir de correlaciones
semiempiricas, realizando un tratamiento diferémghresto de propiedades.

La entalpia de vaporizacion se requiere en el mtmen que se hace un balance
energético sobre las camaras de trabajo o de eegesgbre estas aparece el fenémeno
de la cavitacion.

Tedricamente, si el amortiguador esta bien disefladoavitacion ocurre solamente en
casos muy extremos, motivo por el cual se consigieeda entalpia de vaporizacion no
depende de las condiciones del aceite.

El punto de partida para la evaluacién de cualqpiepiedad fisica de una sustancia
pasa por conocer sus propiedades criticas. A supaga la determinacion de estas,
resulta imprescindible conocer su estructura mddgecu

Los aceites hidraulicos utilizados en los amortiljwas son el resultado de la mezcla de
un aceite de base sintética con una gran cantidacditivos que optimizan sus
propiedades naturales y, consecuentemente, nae axist estructura molecular Unica
aungue si una predominante.

Asimismo, no es usual conocer la estructura modealel aceite base, pues este puede
tener gran cantidad de moléculas diferentes ehtre s

Debido a que la entalpia de vaporizacién se necésitamente para el analisis térmico

cuando se produce el fenomeno de la cavitaciérpssiderara suficiente conocer el
orden de magnitud del parametro buscado.
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Para su obtencioén se utilizarA como base un acaiteal cuya estructura molecular es
la siguiente:

/CH\ /OH

CH CH
CH CH

@

Fig. 12. Molécula de aceite para la determinacién
de la entalpia de vaporizacion.

gue se puede descomponer para el futuro analisis en

4 grupos=CH-
2 grupos=CH=
1 grupo -OH
1 grupo -O-
1 grupo -CO-
1grupo CH

El siguiente paso consiste en determinar la tenyoerg la presion criticas.

Segun el método de Joback, método obtenido deblendpiafia [8], la presidn critica
(p.) expresada en bar se obtiene como:

p, = (0113+ 003, -3 Ap)?

donden, son el numero de atomos de la moléculapy son las contribuciones de los
grupos. A partir de la bibliografia [8], se tiene:

> Ap = 4(- 0,0006) + 2(0,0011) + 0,0184+ 0,0048+ 0,0028- 0,0012= 0,0246

En este caso concreto, la molécula del aceitedivatane 19 atomos, por lo que se esta
en condiciones de evaluar la presion critica:

p, = (0113+0,032019- 0,0264) = 449bar = 449MPa

La evaluacién de la temperatura critica segun ébdoéde Fedors [8] se hace como:
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T, =535l0g) AT

dondeT, es la temperatura critica expresada en KelvikiTy son las contribuciones de
los grupos. De la bibliografia [8], se obtiene:

AT = 4(14)+2(089) + 965+ 156+ 268+ 179 = 2686
por lo que la temperatura critica se aproxima krva

T. =535l0g2686 = 759,7K

El siguiente paso consiste en evaluar el factontsicé (w), el cual es indicativo de la

no esfericidad de la molécula, de manera que, ocuaayor es éste, menos esférica es la
molécula. Se define el factor acéntrico como:

w=-logp, —-10

donde p,, es la presion de vapor reducida cuando la temparaeducida(Tr) es 0,7
(una propiedad® reducida se define a partir de la propiedad eritmmoP. = P/P,).

La presién a la que un aceite de este tipo camitar(ento en que la presion a la que
esta sometido es igual a su presion de vapor) lesrden del Pa(o 08mmHg) a la

temperatura de unad®00K , lo que supone que la temperatura reducida €s3®5, por
lo que la expresion anterior no es aplicable.

La determinacion del factor acéntrico se puedezaah partir de otras propiedades
conocidas. En este caso se hard uso de la expdsiBitzer para la evaluacion de la
presion de vapor:

Inp, = f°+af’

donde f° y f* son funciones de la temperatura reducida y selealcomo:

6,09648

f°=592714- -1,28862nT, +0,169347°

r

156875

ft=152518- —134721nT, +043577°

r

Como ya se encontrg, para una temperaturd0fK la temperatura reducida del aceite
es deT, = 0,395. Los valores def® y f* son:

f°=-8345
ft=-1201

mientras que la presion de vapor reducida se abtquartir de su presion critica:
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En tal caso, el factor acéntrico se encuentranfécite como:

Inp, — f°
w:p"# = 058
Se esta ya en condiciones de evaluar la entalpiaagerizacion a partir de la

correlacion del factor acéntrico de Pitzer exteaqidr Carruth y Kobayashy [8] a bajas
temperaturas reducidas:

A"_'r\, - 7,08(1 -T )0,354 +10 95a)(1 -T )0,456

C

donde AH, es la entalpia de vaporizacionR; es la constante de los gases ideales
(R, =831443/molK).

Aungue la expresion anterior es valida solo pa6e<T, <1 y se esta evaluando a una

temperatura reducida de 0,395 del aceite, teniendocuenta que Unicamente se busca
un valor orientativo de la entalpia de vaporizaciée supondra aplicable. En
consecuencia:

AH, = 693787i
mol

Valor aparentemente fiable (la entalpia de vapoidra del metil ester del &cido
benzéico es d&557k J/mol).

5.2.2.2- Caracterizacion del aire

Las propiedades fisicas y correlaciones que s@&migara la descripcion del aire que se
presentan a continuacion han sido obtenidas deréade Welty (Transferencia de calor
aplicada a la ingenieria, [7]).

w[Pars] = 4,66110°T[K ]+ 448107
P. = PM,/RT
C,.lJ/kg K] = 00558[K] + 9888
k,W/mK] =7,268010°T[K]+0,00436
oyl =yTlK]

78



dondeM, es la masa molar que, en caso del airMes 289610 kg/mol.

5.2.2.3- Caracterizacion del nitrégeno

Por lo que refiere al nitrogeno, las correlaciopag la obtencidn de las propiedades
fisicas relevantes se presentan a continuacion:

Uy PR3] = 48620007 JT[K] + 3451010° [T[K] - 9862107 [T K]
Pgas = PM 4o/ RT
J | |10246 Si2554 < T < 380K
"g“{kg—m} B {A +BT +ET?+I T3 +AT*  si380<T <1000K
KyaslW/ MK ] = 6,28610°T[K] + 0,00705
plyK]=yT[K]

dondeA,B,E, I yA son constantes cuyo valor se presenta a cootétua

A =3675

B =-1,208107°
E=232410"°
I =-0,632010"°

N =-0,266010"

Para la obtenciéon de la densidad se utilizaralek vk la constante de los gases ideales
M .. = 2802010 kg/mol.

5.3- Modelizacion de la cavitacion

En el apartado 5.6 se trat6 la fenomenologia dav#&acion, presentandose diferentes
modelos de prediccidon del tiempo de generacion gotkgpso. A partir de estas teorias,
se calcul6 el tiempo de generacion y de colapda therbuja de vapor y se justificéd la

aceptacion de la velocidad infinita de generaciaheycolapso, motivo por el cual se

considerara que en todo instante la coexistencidgd&lo-vapor se encuentran en un
estado de equilibrio.

Para el modelo que se propone, se va a suponaedigne una masa de fluidp mas
una cierta masa de vapoy, (la coexistencia de las dos fases supone acep&ataq
presion a la que se encuentran es la presion mter\(@v)), masas que ocupan un

volumenV/(t).
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El problema principal que se presenta reside egrm@tar la cantidad de vapor que se
genera cuando se dispone de una nnn(s}ade liguido mas vapor dentro de un volumen

V(t), gue puede ser variable o no en funcién del tiempo

Supébéngase que el vapor y el fluido se encuentrala anisma temperatura, y
momentaneamente supdngase que el proceso de esiap@sa instantaneo.

La situacion descrita se reduce a un problema simi@lcambio de fase que puede ser
resuelto mediante las ecuaciones de la termodi@amic

Suponiendo que la masa de vapor ocupa un volipsnque la masa del fluido ocupa
un volumenV,, se deducen facilmente las dos primeras ecuacigites:

m=m+m, (6)
V=V +V, (7)

Se requieren dos ecuaciones adicionales que pevide las ecuaciones de estado del
vapor y del liquido.

La densidad del liquido es constante por el heéhtralarse de un proceso de cambio
de fase, por lo que se debe cumplir:

v =2 ®)
P

Suponiendo que el vapor se comporta como un gakpdea omitir la utilizacion de los
diagramas de estado para la sustancia, se pueti@@nsu masa como:

_m _mRT
V,=—RT=V,=—r"2 9
P T M p, )

Donde M representa la masa molar del vapRy,la constante universal de los gases y
T latemperatura a la que se encuentra.

Con las ecuaciones (6) y (8) se obtiene:
m =m- gV,

Que introducida dentro de la ecuacion (9) pernstzibir:

Vﬁ,%(m—nv.)

v

Utilizando la ecuacion (7) y reordenando permitéedsinar el volumen de vapor
existente en el sistema:
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V = (m—p,V)
" Mp, _
RT

La derivacién del volumen de vapor respecto al pienconduce a la velocidad de
generacion de vapor en funcion del caudal masicou@ se considera que entra a la
misma temperatura y presion que la masa existeatdluiio) y de la variacién
volumétrica:

L (dn_ 00
dt  Mp, dt ' dt

R,T
Bajo el convenio que se esta utilizando, el candaico o volumétrico que entra en un

volumen es negativo, por lo que se puede complctauacion anterior para llegar a la
ecuacion deseada:

A

5.4- Caracterizacion de las camaras de trabajo

En apartados anteriores se ha estudiado cémo caghbralumen de una cdmara
cilindrica cuando se la somete a presion o cuaadambia su temperatura.

Con el fin de introducir dicho fendbmeno dentro deldelo de amortiguador, se debe

estudiar como cambia el volumen cuando las cansaa&nhcuentran sometidas tanto a
cambios de presion como de temperatura.

5.4.1- Camaras de traccidon y compresion

Supodngase una camara de trabajo, la cual preseatgyeometria aproximadamente
cilindrica, de radio interior, y de longitudL .

Como ya se ha comentado, la elasticidad de la @am@bido al incremento de la
presién produce un cambio en el volumen tal como:

— 2
AV, =2m LB Ap
donde AV, es el incremento de volumen de la camara debiddeato de la presion,

Ap representa es el incremento de presion desdes@practual respecto de la presion
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de referencia(p,ef) a la que se tomaron las medidas del cilindrB.yes el coeficiente

de compresibilidad del cilindro, el cual se consad& invariante y se dedujo a partir de
constantes geométricas y elasticas:

'2+ 2
ﬂc=£|:rl fe +V:|

2 2
E.lrS -1

Donde E es el modulo de elasticidad del materialsu médulo de Poisson g el
radio externo del cilindro.

Por otra parte, una variacion de temperatura tamdfiécta al volumen de la camara en
la forma:

AV, = 271°L3g AT

donde g, es el coeficiente de dilatacion térmica lineal ekerial del cilindro yAT el

incremento de temperatura desde la temperaturaalabiasta la temperatura de
referencia a la que se obtuvieron las cotas geaagtr

Suponiendo aplicable el principio de superposicg&npuede afirmar que la variacion
de volumen total es el resultado de un cambio eolamen debido a la presién més el
cambio de volumen debido a la temperatura, esto es:

AV = AV, +AV,
por lo que se concluye:
AV =21 %L(B.0p +3¢.AT)
La variacion temporal del incremento de volumeersgientra como:

4 pv)- g A e 5 00, 55 AT
" (av) 477L(,8cAp+3¢CAT)dt + 271 (ﬁcAp+3¢cAT)dt + 271 L(ﬁc i +3¢, dtj

asumiendo que las variaciones del radio interior dkndro son lentas permite
despreciar su derivada por lo que la ecuaciéniants simplifica para quedar como:

d dL dp dT
—(AV) =21%(BAD+ 30 AT )— +2/1°L| B.— +3¢p —
Olt( ) (B.0p + 38, )OIt [ﬁcdt 39, dtj

La introduccion del volumen no deformado (o indefable) del cilindro (V,)
simplifica la nomenclatura:

d _ d dp dT
S ov) = (ap+30.87) § (4 (L) v 2.2 +30. 57
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donde ya se ha hecho notar que la derivada detariindeformable s6lo depende de
la longitud L .

5.4.2- Camara de reserva

La camara de reserva del amortiguador de doblettabe una geometria diferente a las
de trabajo, por lo que requiere una mencion especia

En los amortiguadores de doble tubo, el volumergae existente en la camara de

reserva suele ser sustancialmente superior aleexésen el amortiguador monotubo,

motivo por el cual la presion del gas (y consecer@ente de la camara de reserva) sufre
variaciones poco importantes.

La explicacién anterior justifica el hecho que reoreodele la elasticidad de dicha
camara, ya que el aumento de precision que se @ainise no justificaria la
complicacion matematica afadida.

Por otra parte, el efecto de dilatacion térmicamuede sufrir la camara de reserva en el
amortiguador de doble tubo se despreciara ya quxers es cierto que las camaras de
compresion y expansion tienden a disminuir el va@orde la camara con un aumento
de temperatura, también es cierto que la dilatadéintubo exterior tiende a hacer

aumentar el volumen de reserva, por o que el cagibimal puede suponerse nulo.

De lo anterior se asume que la cAmara de resemestene invariante en cuanto a su
volumen se refiere.

5.5- Modelizacion térmica del amortiguador

5.5.1- Caracterizacion de las partes sélidas

El objetivo de este punto es poder evaluar la @sign temperatura en las partes
sélidas del amortiguador (pistén, vastago, cilin@to).

Debido a que se esta en frente de un procesottaosion una geometria compleja, no
resulta posible encontrar una solucion analitiGecty por lo que se necesita resolver el
problema de forma aproximada.

El método que se utilizard es el de volumenesoBnitconsistente en dividir los
elementos sélidos del amortiguador (cilindro dédia, “tapas” superiores y inferiores,
piston de trabajo y del gas y vastago) en pequebhsnenes de control sobre los
cuales se aplicara la ecuacion de conservacioa dedrgia por separado, llegando a un
sistema de ecuaciones acopladas.
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Debido a que las partes del amortiguador son citiasg, la discretizacién planteada se
hara sobre un sistema de coordenadas cilindricdpmpe se optimizara el proceso de
calculo.

Asimismo, se considerara que el fluido contenidaea camara tiene una temperatura
uniforme, lo cual supone una simetria total regpactualquier plano que contenga el
eje longitudinal del amortiguador.

Tal hipotesis implica aceptar que todos los eleogenbntenidos en el plano situado a
una alturah respecto del origen de coordenadas y que se enenenuna distancia

del eje del amortiguador tienen en todo instantamilama temperatura. En tal caso, los
volumenes finitos que optimizan el tiempo de ca@dignen forma de anillo, tal y como
se muestran en la figura 13.

Q4

Fig. 13.Representacion del volumen finito y
los calores que intervienen.

5.5.1.1- Conservacion de la energia sobre el voluminito
El balance de energia aplicado sobre un elemanito és:
du =Q, -W

DondeU es la energia interna total del sistei@a,es el calor que entra en el sistema y
W es el trabajo realizado por el sistema.

El trabajo que realiza el volumen de control espoEsable, por lo que la ecuacion

anterior muestra que la variacion de la energiarmat se debe Unicamente al
intercambio de calor con el resto del sistema.
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du =Q,
La variacion de energia interna del elemento s@g&lo
du = pve dT

Considerando que el calor especifico de un soéligoeaién constante es igual que el
calor especifico a volumen constar(txﬁp =¢,) y tomando la ecuacién de balance en

base al tiempo, se obtiene:

daT _

e, o}

por lo que la variacion temporal de la temperatiglaelemento se encuentra como:

dt  pVc,

La temperatura instantanea del elemento se obtiegrando la ecuacion anterior, pero
debido a que la resolucion del sistema completoase de forma numérica, carece de
sentido buscar una solucion exacta para la ecugopuesta, por lo que se también
seran integradas de forma numérica.

La temperatura, un instante posterior se obtiengco

T =T+ & At
pVe

p

Con el fin de generalizar el método de resoluciém yartir de la nomenclatura
introducida en la figura 13, la suma de calorespodad de tiempo que entran en el
sistema es:

QT :Ql_Q2+Q3_Q4

por lo que la ecuacion que se obtiene y que se dpligar sobre cada elemento del
dominio es:

At

T+ :T+pVC @-0,+0,-0)

p
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5.5.1.2- Obtencién de los calores

En el capitulo de fenomenologia se mostrd queaxises métodos de transferencia de
calor. Esto es la conduccion, la conveccion y téacon.

Se justific6 que no se tendrd en cuenta la tragiséés de calor por radiacion por el
hecho de no tener un papel determinante en el gudéemico implicado.

No sucede lo mismo en los procesos de transferaleciealor por conveccion y por
conduccion, por lo que requieren ser modelados.

5.5.1.2.1- Calores de conduccion

En la conduccion es usual hacer uso de métodosriuamépara la resolucion de las
ecuaciones gobernantes debido a la complejidad pyasenta el tratamiento de
cualquier problema analitico, maxime cuando eldsste es transitorio. En el caso que
se presenta, la ecuacion diferencial requerida glazélculo de la transferencia de calor
por conduccién (ecuacion de Fourier aplicada endirgccion) se resolvera mediante
un esquema explicito basado en la ecuacion (11).

En tal caso, para dos nodos como los mostrados fegura 14 separados una distancia
Ax y cuya superficie de union €S, el calor transmitidoQ ,,, del elementoi al
elementoi +1 se puede aproximar como:

T-T

Qiﬁi+1:ks( i i+1)
AX

Conocida la temperatura de los nodos se puedentdatarla transferencia de calor por
conduccidn existente.

AX

Fig. 14.Nodos para la transferencia de calor por conduaccio

5.5.1.2.2- Calores de convecciéon

La evaluacién del calor por conveccion se efectédiamte la ecuacion propuesta por
Newton para la conveccion:
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Qsﬂ f = aS(Ts _Tf )

dondeQ, ; es el calor que cede el sélido al fluid,el coeficiente de transferencia de
calor por conveccionS la superficie de la transferencig, la temperatura media a la
que se encuentra el séliddly la temperatura media al a que se encuentra dbflui

La obtencion del coeficiente de transferencia dercpor conveccion se tiene que
realizar mediante correlaciones empiricas o seniigap.

Desafortunadamente, los coeficientes de transfereshe calor por conveccion son
funciones de la geometria, temperatura, estadfiuigd, etc, por lo que el calculo de la
conveccion resulta notablemente mas complicadabde la conduccion.

En general, para cada parte del amortiguador seerieg un método diferente para la
determinacion del coeficiente de transferenciaaler @or conveccion.

Se muestran en la figura 16 las diferentes zondaseague se tendran que evaluar dichos
coeficientes, valores que se pasan a comentar.

3
AN
_|_ _|_
— 1
5
|~
e
"
NN
™

Fig. 16. Zonas de transferenciee ccalor en el amortiguador para
evaluacion de los coeficientes de transferencieatte por conveccion.
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1- Cilindro exterior

El calculo del coeficiente de transferencia de rcptir conveccion para la cara externa
de un cilindro es un caso especial ya que la lgtdida existente permite calcularlo de
forma local. El calculo de su valor medio se hamaa:

Nu = C(GrPr)'K = a_kl_

donde Nu es el numero de Nussdh, el nUmero de Prandtl, Gr el nimero de
Grasshoff yL es la altura del cilindro.

El nimero de Grasshoff se calcula como:

_ 9¢,p"LAT
2

U

Gr

En este caso concretAT representa la temperatura en la superficie delsatenos la
temperatura de corriente del fluido.

Las constante€, n y K se calculan como:

C=08 paraelflujo laminar
C =0.0246 paraelflujo turbulenb

1 . .
n= 2 paraelflujo laminar
2 ,
n= < paraelflujo turbulenb
_ A
1 )4
K=[1+| 1+ — araelflujo laminar
( Jﬁj ] ParsETH
_ rJ/ 2
Prv® 5 :
K= araelflujo turbulend
L+ O.494Pr13)} P ’

El calculo del valor local se hace a partir deebagresiones anteriores pero modificando
el valor de la constant€ junto con la definicion del nimero de Nusselt:

Nu:%
k

C=06 paraflujo laminar
C =0.0296 paraflujo turbulenb
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Wong distingue el flujo laminar cuandbd* < GrPr<10’, y la expresién local de
Nusselt en el caso laminar es véalida cuabdb > 38Gr™*.

2- Vastago en contacto con el aire (cilindro veatide reducido diametro)

La bibliografia aconseja el uso de las expresiamésriores para obtener el nimero de
Nusselt medio cuando el flujo es laminar pero @sncbnstantes modificadas:

C = 0.686
1
n==
4
K = Pr |
(1+ 105Pr)
Nu,, = Nu+ 052%

3- Cara superior exterior

Para la utilizacion de las expresiones siguiergedede suponer que la cara expuesta a
conveccion es isoterma, plana y se encuentra éciqmosiorizontal.

El Nusselt de capa delgada se obtiene a partir de:
Nu' = 0.835C,Ra"*

Donde Ra es el numero de RadarCy es, aproximadamente, una funcion universal
definida a partir del nimero de Prandtl:

na o 900 ATL
v,k
c - 0671
" h+(0.a92pry]”

Se define AT como la media ponderada del valor absoluto de iferemicia de
temperaturas entre la pared y la temperaturaudbfien el infinito:

El Nusselt laminar se encuentra como:
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Nu = 14
" Inft+14/NuT)

Y el Nusselt turbulento lo se encuentra a partiladexpresion:
Nu, = C’Ra"®

Donde se define la funcié@’ como:

cv = 0.14(1+ 0.0lO?Prj
1+ 001Pr

Una vez encontrados los numeros de Nusselt lanyirtarbulento, se pondera de la
siguiente forma para obtener el Nusselt global:

N = ((Nu, Y+ (Nu, o)

El Nusselt se debe calcular como:

donde el términd. esta definido como el cociente entre la superfieidransferencia
de calor y el perimetro de la superficie:

4- Cara inferior exterior

Debido a las propiedades del sistema, se debe sugae no existe flujo turbulento,
por lo que el resultado es valido pafi < Ra<10°:

El Nusselt de capa delgada es:

0527 .

Nu' = ,
L+ (Lo/Prfef?

de donde se obtiene el Nusselt total:

25
In{L+ 25/Nu")

Nu = Nu, =
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el cual se ha definido como el caso de la carargupe

*

Nu:ﬁ
k

5- Zonas interiores

No se distinguira entre la geometria de la camareothpresion y la de traccion por el
hecho de utilizar correlaciones empiricas provdeende las expresiones de
transferencia de calor utilizadas en los motoresradtivos de combustion interna.

El uso de tales expresiones se debe a que la géardet volumen es variable en
funcion del tiempo y ademas existe un caudal méd&entrada o de salida, lo cual
hace que no exista informacion bibliogréfica.

Se calcula el numero global de Nusselt como:
Nu=CRe* Pr(x"f
El nimero de Reynols y el parametro adimensiofiake definen como:

= p/pD

Re

*

X =

—|O X

en este casoD es el diametro interno (hidraulico) del cilindre, la velocidad del
pistén y L la longitud interna que ocupa el fluido dentro d&hdro.

Las constantes iniciales, las cuales estan expuastedificacion, se encuentran como:

C =0.03622
A =0.786
B =0.786
A =0.054

Se ha comentado que la expresion anterior supanelgégimen del fluido dentro de la
camara es turbulento, por lo que no sera fiabladma&l movimiento del fluido no sea
suficientemente elevado como para que se prodakcartdicion.

5.5.1.3- Discretizacion de las partes sélidas

Debido a que se obtendra una solucion aproximada &nomenologia térmica que
tiene lugar mediante el método de los volumenatéinse debe imponer la geometria
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de los volumenes generando la llamada malla deetizacion, volumenes sobre los
gue se aplicaran las ecuaciones de conservacioseqaguieran.

Se justificé anteriormente que la geometria devtd@menes de control seria en forma
de anillos (tal y como muestra la figura 17), debédla existencia de simetria respecto
al eje del amortiguador.

Fig. 17. Volumen tipico de control para el analisis
térmico de las partes solidas del amortiguador.

El siguiente paso a realizar consiste en deternteneeintidad de anillos que existiran en
cada parte del amortiguador, tanto en sentidolradiao en sentido axial.

Como norma general, la cantidad nodal para cada patida del amortiguador se
obtendra de forma automatica e independiente pata parte a partir de la distancia
minima impuesta entre nodod,, , que sera la distancia menor entre dos nodos
consecutivos que puede existir, de forma que, camdbi dicho parametro se obtendran
mallados diferentes y soluciones mas o menos “agacta regla anterior se aplicara
sobre todas las direcciones de mallado (axial bade las piezas solidas sobre las que
tenga sentido el estudio direccional de la tempexatya sea por que el espesor que
presentan es relativamente elevado o bien porqumeslicion y posterior verificacion
resulte sencilla).

A partir de los dos puntos anteriores se encuegitranallado a utilizar para cada
componente soélido del amortiguador.

Se presenta una lista descriptiva de cada parteachartiguador, tanto para el
amortiguador tipo doble tubo como para el monotubo.

Amortiguador de doble tubo:
-Vastago: La discretizacion del vastago se haréleentido axial unicamente

debido a que es extremadamente compleja la meddsdla temperatura en
zonas interiores mientras que en la zona extregla ser poco significativa.
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-Piston de trabajo: la medicion instantanea deaperatura del pistbn es muy
dificultosa, por lo que se tratard& como un solidd wlumen y densidad
aparentes conocidos.

-Tapa superior: se considerara como un sdlido drito de densidad y
geometria conocidas. Debido a que los espesoresemtido radial y axial
pueden ser relativamente grandes, la discretizamgdhara en ambos sentidos.
La malla se adaptara en las zonas de contactolcolindro exterior y con el
cilindro interior, de forma que el espesor sea ishm que el de los anteriores,
resultando una malla no uniforme que puede tenatrculiferentes distancias
internodales en el sentido radial.

-Tapa inferior: el tratamiento es el mismo que ella tapa superior con la
diferencia que la malla solo debe adaptarse earla de contacto con el cilindro
exterior, ya que se supondrd que no existe confestm con la valvula de la
base.

-Valvula de la base: de la misma manera que sedwtel piston de trabajo vy,
debido a la dificultad existente en la medicionsdetemperatura, se supondra
que es un solido cilindrico de cotas y densidadesgpa conocidas.

-Cilindro interior: debido al espesor que presemdadiscretizacion se hara
Unicamente en el sentido axial.

Cilindro exterior: EI comportamiento sera el misomqee el del cilindro interior,
motivo por el cual sélo sera discretizado en elideraxial.

Amortiguador monotubo:

Todos los elementos compartidos del amortiguadoratudo se tratan igual que en el
de doble tubo, excepto el piston flotante del ghsual es propio del monotubo.

-Pistén del gas: debido a la dificultad existemtdaemedicion de su temperatura,
se tratara de la misma forma que el piston de jmabque la valvula de la base.

5.5.1.3.1- Conexion entre partes solidas

Como ya se sabe, la transferencia de calor enttespsdlidas en contacto directo se
produce mediante el mecanismo de conduccion. Reesemue el flujo de calor entre
el puntoi y el i + 1de una malla se encontraba como:

2 — (Tl _Ti+1)
Qiai-fl _kS AJ

En este casd)\d es la distancia entre nodos.
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El término de conductividad térmica se evalla dimpde la temperatura media de los
dos nodos en el caso de que sean materiales ioen8c existe una discontinuidad en
las propiedades fisicas de los materiales en larcip del mallado, la conductividad
térmica se debe evaluar a partir de la expresginesite:

Expresion deducible a partir de la conduccion éstamidimensional entre dos
materiales de diferente conductividad térmica.

K Ki+1
4 41
i i+1

Fig. 18.0btencion de la conductividad térmica equivalente
entre nodos con diferentes propiedades fisicas.

La superficie de contacto y la distancia nodal ebed evaluar a partir de la malla
generada. Con el objeto de evitar confusioneset®lan las dos variables a partir de la
imagen presentada, en la cual se muestran las adratsr.
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Fig. 19.Zonas de conexion entre las distintas
partes del amortiguador.

Zonas comunes:

Se procede a comentar las partes comunes de anoioledoside amortiguador con el fin
de no repetirlas. Las situaciones de las zonasmkexn se muestran en la figura 19.

-Zona superior del vastago (posicién 1): la Unigas@deracion que se tendra en
cuenta es que la zona superior se comporta de fadrabatica, por lo que no se
requerird su superficie de intercambio de calor.

-Vastago con la tapa superior (posicion 2): el atalldel vastago se ha realizado
con la misma longitud internodal que el de la tsyerior. El calculo del calor
transmitido se hace suponiendo que el nodmincide con el nodg , siendo
estos los mas cercanos entre si. Con el fin dennizar el error de dicha
hipotesis, se requiere una malla lo més fina pesibh superficie se determina
como S = 7D,d, y la distancia internodal se encuentra cowed= (d, +d,)/2.
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Fig. 20.Zona superior Fig. 21.Conexion entre el
del vastago. vastago y la tapa superior.

-Véstago con el piston (posicidon 3): la transferemie calor se produce a travées
de la superficie de contacto que coincide con feeHdicie recta del vastago, es
decir S = 7D, /4 y la distancia entre nodos & = (d, + hp)/2.

-Tubo exterior con la tapa superior (posicién 4:ha sido comentado que el
tubo exterior se discretiza Unicamente en el serdidal, por o que su radio
interior y exterior determinan el ancho de cadaiv@n de la maya. Asimismo,
se ha comentado que el mayado de la tapa superaatapta al mayado del tubo
exterior e interior, por lo que la superficie dentawto, cuando el diametro

exterior del tubo esD,,, se obtiene coch=77(D2 (Dext—st)z)/4 y la

ext -

distancia internodal se encuentra cofd= (dl + dz)/2.
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Fig. 22.Conexion entre el Fig. 23.Conexiones entre el
vastago y el pistén de trabajo. tubo exterior y la tapa superior.

-Tubo exterior con la tapa inferior (posicion 5% @na situacion idéntica a la
anteriormente descrita. La superficie de contac® encuentra como

S:ﬂ(Djxt—(Dext—Zdz)z)M y la distancia entre nodos se encuentra como
AS =(d, +d,)/2.

-Piston con el cilindro de trabajo (posicion 6):esta en frente de un caso en el
gue el tubo posee una malla distinta a la del pigtécuérdese que éste no ha
sido dividido en sub-volumenes), motivo por el cuat extremos del piston
pueden estar en contacto parcial con los nodoemmientes al tubo. En el
momento en que el contacto es parcial, la evalnat@da superficie de contacto
no resulta sencilla. Se resuelve la situacion estauguponiendo que el nodo esta
en contacto total con el pistobn cuando la superfieal de contacto sea igual o
superior al 50% de la superficie maxima, mientrae gn caso contrario se
admitird que no existe superficie de intercambicaler. Segun lo expuesto y
basandose en la figura 25, los nodos del tuboiextgue intercambian calor con
el piston de trabajo son ¢l y el k. La superficie de contacto entre el volumen

perteneciente al cilindro y el piston &= 7D_d, y la distancia entre los nodos

para la determinacion de la componente normalsaperficie del flujo de calor
esAd=D./4+d,/2.
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Fig.24.Conexion entre el tubo - Fig. 25.Conexién entre el
exterior y la tapa inferior. piston y el cilindro de trabajo.

Amortiguador de doble tubo:

-Tubo interior con la tapa superior (posicién &:uma situacién analoga a la del
contacto entre el tubo exterior con la tapa supedo inferior, con la
particularidad que el mallado de la tapa supe@onlma a izquierda y a derecha
respecto a la posicion de contacto estudiada. parBcie de contacto, teniendo
presente que el didmetro interior del tubo es @metro del cilindro(D,) es

S= 77((Dc - 2d4)2 - Df)/4 y la distancia entre nodos A® = (dl + dz)/2.

-Tubo interior con la valvula de la base (posiddnla valvula de la base es otro
de los elementos que no se divide en sub-elemehtpartir de la figura 27, se

deduce que la superficie de contactoSss 71{(D, - d, ) - D2)/4 y la distancia
internodal se encuentra coma = (d, +h,,)/2.
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Fig. 26.Conexion entre el tubo Fig. 27.Conexion entre el tubo
interior y la tapa superior. interior y la valvula de la base.

Amortiguador monotubo:
-Piston del gas con cilindro de trabajo (posicifind@bido a que el pistén del gas no se

divide en sub-volumenes, el tratamiento resultatidé al que ya se ha hecho con el
piston del trabajo, motivo por el cual no se repda explicacion.

5.5.2- Caracterizacion de los fluidos

5.5.2.1- Descripcion del aceite

Se debe aplicar la ecuacion de conservacion dedayia sobre el aceite de trabajo, el
cual forma un sistema abierto y ocupa un volumeiabiz.

La energia que el volumen tiene en un instarpeoviene de la energia interna, cinética
y potencial:

V2
Elt) = u+—+gz|dv
0= ] fusror
La energia en un instante postefierAt es:
V2
E(t+At)= J' plu+—+gz|dV
Vv (t+At) 2

La variacion de la energia por unidad de tiemperseientra como:
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v2 V2
plu+—+gzldV - p(U++QZjdV
Eft +at)-E(t) v(t[m) ( 2 j v{t) 2

At At

Haciendo tender el incremento de tiempo hacia qezonite aplicar la definicion de
derivada, por lo que se obtiene la variacion temlpde la energia contenida en el
sistema como:

de(t) _ d v?
—l = ~—+gzldv
g Au e

La variacion de la energia del sistema puede dadae la transferencia de calor, al
trabajo realizado y a la energia asociada a Igesflmasicos que entran en el sistema.
Bajo el convenio de signos comunmente adoptadajedehcalor que entra al sistema
es positivo y el trabajo realizado sobre el sistapgativo, la conservacion de la energia
se escribe como:

dE() .« ( V2 j
—=Q -W- | pu+—+gz|vdS
i 1A

donde el término integral representa el flujo né¢oenergia asociada a los caudales
masicos que atraviesan la frontera del sistema.

El trabajoW contempla el trabajo axial (debido a que algursepde la frontereem(t)
es movil) mas el trabajo asociado a la masa dédlgue atraviesa la fronte(Sf (t)) y
que tiene que vencer las fuerzas de presion, ssto e

W =W, +W, = [pudS+ [ pvdS
sa() si ()

La expresion una vez rescrita queda como:

dEt) _ . . o v o1&
T_Qr—Wa— jpvdS— j p(u+7+gz]vd8

S (t) S (t)

donde ya se ha tenido en cuenta la superficievédrde la cual esta definida la integral
aplicada sobre el flujo que atraviesa la frontalaststema.

A partir de la definicion de entalpl'éh:u+ p/,o) y despreciando los términos de
energia potencial y gravitatoria en todos los teasise consigue deducir la expresion:

d ) . ~
— dVv = -W, - vdS
dtV{t )pu Q -V, ~ [phv

S (t)
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Suponiendo que la energia interna y la densidad:enstantes en todo el volumen de
integracion, el primer término de la expresion sede desarrollar como:

a j,oudV :i(puv)=d—’0uv +%pv + dv

dt i) dt g a” e ™

La ecuacion de la energia queda como:

do du dv S &
—uV+—oN+—up=Q -W, - vdS
dt dtpv at © QW Sfj(fh

La variacion de la energia interna se puede obtermartir de la definicion del calor
especifico a volumen constante, y suponiendo queat&acion de la densidad es
despreciable (fluido incompresible), la energiarina se escribe como:

du dT
du=cdT=> —=¢,—
& dt & dt

Por simplicidad de calculo, se supondra que eldéluse comporta de forma
incompresible, por lo que resulta que los calogseeificos a presion y a volumen
constantes son iguales, es decir:

C: :)%:Cd_-r
=& dt " dt

Finalmente, la expresion de la energia se resume:co

W,

dT dv . . ~
V+—cC +—upo=Q -W, - vdS
dt dt oAV dt 0= Qr ~We Iph

S (1)

Para un fluido incompresible, la definicién delaraéspecifico a volumen constante se
transforma a:

:6u

ou =du
oT

dT

\

En tal caso, la expresion anterior es integrableocom
du=cdT=cdT = u=u, + cp(T —Tref)

donde ya se ha utilizado el hecho que los cal@mpsadfficos a temperatura y a volumen
son iguales. En este casa,, es la energia interna especifica del fluido cuaselo

encuentra a una temperatura de referefigia

De la definicibn de entalpia se deduce facilmemna expresion analoga para la
entalpia:
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h= href +Cp(T _Tref)+%(p_ pref)

Para la evaluacion del trabajo axial se tiene gqueaer el movimiento de la frontera
del sistema:

_av
R

donde la variacion temporal del volumen incluyeakdus formas posibles (velocidad
del pistén y el volumen que ocupa la fase vapa@l@aso de que exista cavitacion).

Los calores se deducen directamente de los catmsuteriormente en el apartado 5.5
de modelizacién de las partes sélidas, por lo guservolveran a comentar.

El dltimo término que falta por comentar es el té@anintegral, el cual si se supone que
los términos integrandos son constantes a lo ldegda superficie de integracion se
resumen como:

[ phvdS = mh, -,
S (t)

dondem, es el caudal masico que atraviesa la fronteramthdr dentro del volumen de
integracion original h, la entalpia que lleva asociada, es el caudal masico que sale
del volumen integral y que atraviesa la frontefia yu entalpia asociada.

La ecuacién anterior presenta la cantidad de datglpe entra en el sistema por unidad
de tiempo. Desafortunadamente su evaluacion nétaesancilla.

El término de salida no presenta ninguna dificulpadgs la entalpia asociada al flujo es
la que tiene el sistema en el momento en cuestion.

No resulta tan evidente de que a entalpia de entad la entalpia de la otra camara de
trabajo, pues ha sufrido un proceso termodinanpéod{da de carga) que ha cambiado

su estado. Con el fin de conocer su valor, resmpaiescindible estudiar el proceso que

tiene lugar dentro de la valvula.

Searm, caudal masico que circula por la valvula tal quepce una pérdida de carga,
pasando de una presign a p, .

El primer principio de la termodindmica para el vo&n encerrado por la valvula se

escribe como:
9 W h+ gz |-+ gy
dt 2 2
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Considerando que el proceso es suficientementdadumo para que la transferencia
de calor no sea significativa se esta frente araogso adiabatico.

No se produce ningun tipo de trabajo y ademasdtess geométricas y la diferencia de
velocidad que pueda existir son despreciables. rSepdo que se puede tratar el
proceso como estacionario se obtiene:

0=rm(h-h)=h =h,
Por lo que el proceso descrito es un proceso ialpéra.

Como curiosidad, se va a determinar el incremeattethperatura que sufre el fluido.
Debido a que se conoce su presion a la salida,sgdcee termodinamico queda
determinado.

Si el fluido es considerado como incompresibleyltagjue su densidad a la salida es la
misma que a la entrada y puesto que ya se ha dedelonel cambio de entalpia que
tiene lugar en tales condiciones, la determinaciérla temperatura de salida queda
definida como:

1
T2=T1+ (p1_p2)
C,0

p

Se esta en condiciones de determinar todos losn@ésnale la ecuacion de la energia,
por lo que la evolucién temporal de la temperatyua tiene el fluido dentro del
volumen de control se determinara integrando déclugcion.

5.5.2.2- Descripcién del gas

La diferencia principal existente entre la modealiga propuesta para el fluido y el gas
reside en la compresibilidad. Si bien el fluidogjge de trabajo) se puede considerar
incompresible, en el gas su compresibilidad jueggpapel muy importante.

El comportamiento de un amortiguador (especialmdetdipo monotubo y de doble

tubo con gas a alta presion) viene fuertementeiciomédo a la presién a la que se
encuentra sometido el gas (debido, principalmergeque la superficie sobre la que
actta el fluido es distinta entre la cara de cosiprey la de traccion), motivo por el

cual es importante describir correctamente su estad

Se utilizaran y describiran dos modelos distinedsnodelo politrépico, que se usara
para los modelos en los que no interviene la gértaica y el modelo termodinamico

completo, el cual da en todo instante la presidanyperatura del gas a partir de las
condiciones iniciales, geométricas actuales ytetsferencia de calor.

En ambos modelos se supondra que el gas se cormmportaun gas ideal.
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5.5.2.2.1- Modelo politrépico

Se utilizardn dos modelos distintos para la desicnip del gas: el poltropico y el
termodinamico completo.

El modelo politrépico es bien conocido, por lo quaécamente se presentara su
expresion basica:

pV" =cte

donden representa la constante de politropia.

5.5.2.2.2- Modelo termodinamico completo

El proceso politrépico es un modelo muy sencillo rpseilta especialmente util cuando
no se tiene en cuenta el calor que desprende .el gas

En realidad, lo que sucede es que al comprimir (ekpael gas, éste aumenta (0
disminuye) su temperatura, por lo que se generaiiegencia de temperaturas con la
consecuente transmision de calor. El proceso ppi@oj al “imponer” los estados por

los que pasa el gas no permite determinar dichafgeencia de calor, por lo que resulta
un modelo cualitativamente falso y que solo esldiabefectos globales previo ajuste
del coeficiente de politropia.

Por este motivo, en los modelos avanzados (térpngsoprescindira de dicho modelo y
se hard uso de las ecuaciones de conservaciondptaminar el estado en que se
encuentra el gas en todo momento, dando como adsuéil modelo conocido como
modelo termodinamico completo.

Ya se ha utilizado el hecho que existen tres viasalle estado, por lo que dada una
propiedad se necesitan dos ecuaciones adicionadea @eterminar el estado
termodinamico completo del gas. Dichas ecuacion@ggnen de la conservacion de la
energia y de la ecuacién de gas ideal.

Nuevamente, se aplica el balance de energia salsistema cerrado compuesto por el
gas:

du =dQ —dwW
Particularizando, se tiene que la energia inteehgak se encuentra como:
du =m,cdT,

dondeT, es la temperatura a la que se encuentra el gas.
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El trabajo que hace el sistema si el gas se eneuantma presionp, y ocupa un
volumenV, es:

dW = p,dV,

Dividiendo la ecuacion de continuidad entre el rdifeial de tiempo, se obtiene la
ecuacion de conservacion escrita con potencias:

av,

dT, 6 -
ST T Pt

Por otra parte, se hara uso de la ecuacién deakessddeales, la cual ha sido utilizada
anteriormente:

PeVy =/RT,
donden es la masa molar existente de gas dentro detsadi@atado.

Derivando respecto, se obtiene la variacion tenipi@iazolumen:

a1l i, o
dt p,|  dt °dt

Introduciendo la variacion del volumen del gas demte la ecuacion de la energia
permite hallar la ecuacion siguiente:

dT d .
2 lme, +nR)-v,—2 =

La relacion existente entre las capacidades calasifa presion y volumen constantes
con la constante universal de los gases es:

c _Cv+i
P M

g

dondeM ; es el peso molar del gas.

De la relacion anterior se deduce que la igualdadente:

(myc, +7R)= mg[cv *Mij =mg,

g

por lo que la ecuacion de la energia del gas galifita considerablemente:

105



- 1[5 4y 3P
dt _mgc (QT ’ dtJ

En el analisis que se presentara del amortiguadootabo, en el cual se tendra en
cuenta el modelo termodinamico completo del gasegeerira una relacion funcional
entre el volumen del gas y su presion. Dicha réfaproviene de una combinacion de
las ecuaciones de gas ideal y de conservacionatelgia.

De la ecuacion de conservacion de la energia secddd variacion temporal de la

temperatura:
dT, _ 1 3 - dv,
dt mgcv Poat

Una vez derivada e introducida en la ecuacion sigéses ideales queda como:

dv, dv. d
Py — ”R - g_g _Vg&
dt mgcV dt dt
Agrupando términos se obtiene:
MR -V %
_mg 7t

dt
p(1+ ”RJ
m.c,

Y teniendo en cuenta que la masa de gas es lamwagapor el peso molar, la ecuacion
anterior se simplifica para resultar en la expresjde precede:

. dpg
dv, _ 7QT Vo ut

dt [ R J
Pl 1+
M,c,

Por otra parte, las relaciones de calores espesifie pueden tratar como:

por lo que la expresion del gas se simplifica paredar como:

dt  p,

MCQT y dt

g-p

dVg_l[ R -_V_gﬁ}
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5.6- Descripcion de la friccion

Anteriormente se han introducido los conceptos sa@as para la modelizacion de la
friccién y los modelos propuestos por diferente®i@s. Unicamente queda por decidir
el modelo que se usara en el estudio teorico.

Se ha comentado que la friccion en el amortiguatdnres puramente friccion de

Couloumb debido a que existe una capa de aceite lestpartes en contacto, por lo que
no sera posible una evaluacion puramente tedrick dieccion sino que se deberan

evaluar una serie de propiedades de forma expeaam@nopiedades que seran tipicas
para cada amortiguador.

Debido a que en condiciones normales la fuerzaici@dn es despreciable en frente de
la fuerza de amortiguamiento total, se admitirauposicion que ni la fuerza de friccion
estatica ni la dinamica dependen de la posiciéta delocidad o de la temperatura a la
gue trabaja el amortiguador.

Asimismo, en toda la explicacion del punto actnalse tendra en cuenta el signo de la

fuerza de friccion al tener presente que esta seesgopone a la velocidad relativa de
las partes.

5.6.1- Friccién estatica

Se evalta el médulo de la fuerza de friccion estatomo constante de valor:
Ffe = ZeFN

dondeF,, es la fuerza de friccion estaticd, el coeficiente de friccion estaticafy, la
fuerza normal que actla entre las superficies.

La correcta determinacion del coeficiente de fdocse tiene que hacer a partir de la
determinacion experimental d&. . v de la fuerza normal (mediante las cotas

geomeétricas), por lo que bajo la hipdtesis anteremulta mas practico considerar que la
fuerza de friccion estatica la se encuentra como:

F =C,

e

siendoC, una constante.
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5.6.2- Friccidon dinamica

El mdédulo de la fuerza de friccidon dinamica se éaale manera idéntica a la fuerza de
fricciébn estética:

Fa ={sFy
dondeF,, es la friccion dinamica ¥, es el coeficiente de friccion dinamica.

Teniendo en cuenta las consideraciones anterggamnsidera que la friccion dindmica
es:

dondeC, es una constante y se obtendra como el valor nudla fuerza de friccion
en un semiciclo completo (compresion o extension).

5.6.3- Modelo completo

Para tener finalizado el modelo completo de friccs@ requiere distinguir cuando se
aplica la friccion dinAmica o estética. Por defibnig se tiene que el médulo de la fuerza
de friccién que actua es:

F, =C, siv=0
F,=C, sivz0

Debido a que el amortiguador monotubo suele tralzajaesiones mayores, los ajustes
internos de las piezas en contacto son mayoregsidae traduce en una mayor friccion.

De la bibliografia se obtienen valores orientativ®ara un amortiguador de doble tubo
se encuentra que la fuerza de friccion dindmica pst debajo de 1025N . Para un
amortiguador monotubo de motocicleta se puede derssi que esta también entorno a
los 25N mientras que para los amortiguadores monotulautienovil existe un rango

mas variado, siendo un valor normal el de6&8! .

Se muestra un ejemplo de como actua la fuerzai@gdim dentro del amortiguador en
la siguiente figura:
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Fig. 28.Representacion experimental de la fuerza de dnicen el
amortiguador para un ciclo dev®r de amplitud y 10Hz de frecuencia.

5.6.4- Friccion en el piston flotante

Légicamente también existe friccion entre el pidiétante y el cilindro de trabajo. En
la practica, esto se traduce en un retraso o awantzetransmision de la presion del gas
al fluido. De resultados experimentales publica@eslizados sobre un amortiguador de
monotubo destinado a la competicion de la casa fdeolace) se deduce que la
variacion de la fuerza de amortiguamiento estédeehtv y 2.5N, por lo que no se
considerara dicho efecto.
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5.7- Amortiguador monotubo

Un analisis Newtoniano sobre el conjunto de vastage piston (figura 29) conduce a
la expresion para la obtencion de la fuerza tcﬁairdortiguamient(ﬂF):

F= pZ(Sc _S/)_ plsc T I:f

donde p, y p, son las presiones en la camara de traccion y @sidor
respectivamenteS, es la superficie del pistorg, es la superficie del vastagoFy es

la fuerza de friccion, sobre la cual se aplicargigsho positivo cuando la velocidad sea
negativa (traccién) y el signo negativo cuandodleidad sea positiva (compresion).

#;

Dg

Fig. 29 Diagrama de solido libre
del conjunto vastago con pistron

El método de obtencidén de la ecuacion anterior lg@eesu resultado sea valido para
cualquiera de los modelos que se presentaran.

Se puede modificar la ecuacion anterior para obteme de sus formas equivalentes:
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F :(pz_ p1)Sc_ pzsbiFf

La cual permite ver que aungue no exista una cdé&aresion entre las camaras,
siempre existe una fuerza que se aplica sobresthg@ En el estado de reposo dicha
fuerza sélo se percibira si ésta es superior akr\d la friccion estatica.

Los modelos matematicos que se presentaran, da masos complejos son 1- Modelo
incompresible, compresion politropica, 2- Modelongoesible, compresion politrépica,
3- Modelo compresible, cavitante y compresion piica, 4- Modelo térmico,
compresible, cavitante y compresion politropica-yModelo térmica,compresible y
cavitante.

5.7.1- Modelo incompresible, compresion del gas pwbpica

El amortiguador que se va a modelar esta esqueadatien la figura 30. Se supondra
inicialmente que el fluido de trabajo es incomgrksy que la compresion y expansion
del gas es politropica de exponente conocido.

— Vo, 2

— Vi, p

Fig. 30.Nomenclatura para el amortiguador monotubo.
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Para una velocidad genérica del vastagdas variaciones de volumen existentes en las
camaras son:

dv, _

ot v(s,-S)
(12)
ﬂ e —VSC —%
dt dt

dondeV, es el volumen de fluido alojado en la camara aepeesion,V, es el volumen
de fluido alojado en la camara de tracciow, yes el volumen de gas.

Por otra parte, un balance masico sobre el pistdrathajo conduce a la expresion:

m = -m,
n = ﬂ
m=pn at

donde p, es la densidad del aceite en la camara de corapresi cual, segun la
hipotesis de fluido incompresible es idéntica ddda camara de traccign, .

La ecuacion anterior junto con la ecuacion (12)dcme a la variacion temporal del
volumen del gas:

dv.

mz = plv(Sc - S/) = pl(VSc +vg) = _rh.l. = d_tg = _VS/

Es decir, si el fluido es incompresible, el volunetirado por el vastago es igual a la
variacion del volumen del gas.

Por otra parte, la ecuacién anterior junto con daaeion (12) permite deducir el
volumen instantaneo existente en la camara de asidpr.

[av, = [W(S, - 8. )dt=V, =V, - (x- %, (S, - S,)

Vo

dondeV,, es el volumen inicial en la camara de compresioel @mstante inicial cuando
X €SX,.

Por el mismo procedimiento resulta factible deteamiel volumen en la camara de
extension, a partir de (12) se obtiene:

V, =V t+ (X_ Xo)(sc - S/)

siendoV,, el volumen de la camara de traccion en la posici@nl x,.

112



El volumen del gas se determina integrando la éangd2), por lo que, sV, es el
volumen inicial de gas en la posicion inicial sné:

Vg =Vgo ~(x=%)S,

Como muestra el enunciado, se supone que la coitmprsl gas es politropica, lo cual
supone que su presion es determinable a partio @ewsacion de estado. Asimismo, se
ha mencionado que la friccidbn en el émbolo es eéesgrle, por lo que la transmision
de presion del gas hasta el aceite de la cAmaranderesion es instantanea:

4

\Y/

g

VgO - (X - XO)S/

pgvgy = ngngo = pl = pg = ng

dondey representa el coeficiente de politropia del gas.

Gracias a que el fluido es incompresible, el caedatante en la camara de extension es
el correspondiente a la variacién de su volumeifp Baconvenio de signos en que el
caudal entrante en un volumen es negativo, se tiene

_4dV; _

Q= at

-v($.-S)

Dada una velocidad del vastago o del piston degjmatse esta en condiciones de
determinar la variacion de volumen del gas y, comsetemente la variacion de presion
de la camara de compresion, asi como el caudaliguuga por las valvulas.

La descripcidbn matematica de las valvulas aporta ratacion funcional entre las
presiones a su entrada y a su salida, por lo gpeeste determinar la presion existente

en la cadmara de traccion, hecho que permite coreaténdo instante el estado interno
de las partes del amortiguador. Es decir:

P,=px Ap( 2)
Estrictamente, debido a que el caudal que seaifi@ra conocer la caida de presion en

las valvulas es el caudal que estas ven a su angsaddebe diferenciar entre el caudal
que entra en la camara de compresion (caso tracQigry el caudal que entra en la

camara de traccion (caso compresiQy). En cualquier caso, debido a que el fluido es
incompresible, se cumple la ecuacion de continuatatérminos de caudal:

Ql = _Qz

La fuerza resultante debida a la presﬁép) se obtiene como:

F, = p(S.-S)-pS =#8p(S. -S)- pS,
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Se utiliza el signo positivo cuando se esta erickh cle extension y el signo negativo
cuando se esta en el ciclo de compresion.

La fuerza total de amortiguamiento se obtiene tefuesn cuenta la fuerza de friccion
tal y como se describié en el apartado correspatlie

=+Ap(S,-S)-pS, +F,

5.7.2- Modelo compresible, compresiéon del gas pabpica

El objetivo que se presenta es poder determindudaza de amortiguamiento del
amortiguador cuando el fluido no es incompresiblelas camaras de trabajo
infinitamente rigidas.

Para una posiciérx y una velocidadv del vastago, a partir de las ecuaciones
obtenidas para la expansion de la camara de trébdjp se tiene que los volumenes de
las camaras toman los valores:

V2 = V2I +V2I IBCAp = [VZO + (X_ XO)(SC - S/)][1+ ﬂcApl] (13)
V1 =V1| +V1| /BcAp = Bllo +VgO - (X - Xo)Sc _Vg ][1+ ﬁcApz]
Donde V, es el volumen teorico indeformable de la camiaraesim: y Ap. es el

incremento de presion que sufre la camar&sim: respecto a la presion de referencia
a la que se obtuvieron las cotas geométricas.

Usando la ecuaciéon propuesta en el apartado 5.@a2dl describir el comportamiento
de la densidad del aceite sin tener en cuenta gandencia con la temperatura se
determina la masa existente en las camaras y sasigaes temporales:

d d

dr? _pl + BN0 dpl
dm, _ dp,
at —,02 d'[ + BN, —= ot

Desarrollando las ecuaciones anteriores y considerauna compresion del gas
politrépica permite la deduccion de las dos ecuss@obernantes.

d_p.l. - _Ql + VSc(1+ :BcApl) ~ _Ql +VSC(1+ lgcApl)
dt 1 - 1
Voob! 1 py
VB +V, B+ (14 gap) V(84 )+ . 1+ 8.0,
p’ p
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dpz - _QZ _V(Sc B S/)(l-l_ IBCApl) ~ _QZ _V(Sc B S/)(l-l_ IBCApl)

dt VLB, +V, 3. v, (8. + B
. . P dp,  dp,
Se tienen dos ecuaciones con cuatro incog I@SQZ'EyE , por lo que se

necesitan dos ecuaciones mas que permitan resblsistema.

La primera ecuacion la proviene de la conservageéla masa:

d_m+d_rnzzo i

+ =ct = -
mTm =ce= dt dt = M=

Si se refiere a los caudales volumétricos perngthudir la ecuacion de continuidad:

p1Q1 = _szz

La segunda relacion funcional que se esta buscprmloene de la caida de presion
existente en las valvulas. Dadas unas presiones gwluciones temporales se puede
determinar el caudal volumétrico asi como su evotutemporal, por lo que el modelo
gueda cerrado.

5.7.3- Modelo compresible y cavitante, compresionetl gas
politropica

Aunque el modelo propuesto de amortiguador condl@ompresible resulta una buena
aproximacion, ya se ha comentado que existen masemnt el ciclo de trabajo en los

que se produce el fenémeno de la cavitacion, preddo variaciones notables sobre la
fuerza de amortiguamiento. El objetivo que se mtaseonsiste en poder predecir el
comportamiento del amortiguador cuando se reurseeadadiciones necesarias para que
se produzca dicho fenbmeno.

El volumen que ocupa el fluido es el volumen dedamaras teniendo en cuenta la
deformacion que sufren debido a la presion intemenos el volumen que ocupa el

vapor generado en el proceso de cavita(f\'Qh. Por la constitucion del amortiguador

monotubo, resulta coherente suponer que Unicanesigte cavitacion en la camara de
traccion, pues la presion del gas asegura unaodpresinstantemente superior a la
presién de vapor en la camara de compresion.

Analogamente que en los modelos anteriores, elgprpaso consiste en determinar el
volumen de las camaras. Suponiendo Yues el volumen de fluido contenido en la

camarai —esims, se tiene:
Vir =Vy +Vy BAp, = |.V10 +Vgo (x=%)S: -V, ][1"' ,BcApz]

16
Voi =Vy +Vy BAp, =V, = [Vzo + (X_ Xo)(sc - S/)][:H ﬁcApl] V2 (10)
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dondeV,, es el volumen de vapor debido a la cavitacioraerdmara de traccion.

Un proceso similar al del modelo anterior usando dauaciones obtenidas en (16)
permite la obtencion las ecuaciones gobernantes.

d_p.L: _Q1+VSC(1+IBCApl) ~ _Q1+VSC(1+IBCApl)
dt 1 1
VooP!, 1 Vool 1
Vlfﬂf +V1I /8(: + » = y+1 (1+ /BcApl) Vll (ﬂc + ﬂf )+ > = y+1 (1+ /BcApl)
14 T 14 T
p” p’
(18)
%S aeor e
21 c f fYv2 t (19)
d_pz =0 otramente
dt

La expresion anterior indica que la presion endlmara de traccion Unicamente puede
cambiar si no existe volumen de vapor y ademaariacion temporal de éste es nula.

La expresion que se utilizard para la modelizadéinvolumen de vapor se ha deducido
en el apartado 5.3. Las condiciones en que seauyliel proceso de obtencion del
volumen total de vapor se resumen a continuacion:

V, >0 Ot
dv, dv
v = m+ o — arap<p,oV,>0 20
at Nlpv_p( p'dtj parap<p, 0V, (20)
RT "
t
VV:jdVth
J Tt

Las ecuaciones (18), (19) y (20) forman un sistetea3 ecuaciones con cinco
incognitas, por lo que nuevamente se haréd usoulacegmn de continuidad y la caida de
presion en las valvulas. Esto es:

:01Q1 = _szz

PP = f(Q)
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5.7.4- Modelo térmico compresible y cavitante, comesion
del gas politropica

Ademas de la cavitacion y de la compresibilidad, s® pueden despreciar los

fendmenos térmicos que se producen dentro del mumador ya que, debido a la

disipacion de energia en forma de calor que tiagarlen el conjunto, la temperatura
del fluido aumenta disminuyendo su densidad, efga@oproduce la disminucion en la

perdida de carga hidraulica para un mismo caudasy vez produce un aumento de la
presion del gas por el incremento de volumen fluido

En el modelo que se presenta, se supone que laresidp del gas es politropica, lo
cual supone que para un volumen dado se conoceesidpy temperatura, por lo que
no resulta necesario hacer un balance energétice 60

El volumen que ocupa el fluido es el volumen dedasaras teniendo en cuenta la
deformacion que sufren debido a la presion interilar dilatacion térmica, sustrayendo
el volumen que ocupa el vapor generado en el ptvmlxesavitaciér(vv).

Nuevamente se supondra que la cavitacion sélosblp@n la camara de traccion, por
lo que los volumenes fluidos se determinan como:

Vir =V +V, BAp +Vy 9 AT, = Mo +Vgo ~ (X - Xo)Sc -V J[l"' BLpy + ¢CAT01]
Voi =V +Vy BApP, +Vo @ AT, =V, = [Vzo + (X - Xo)(Sc - S\/)][l"' BLp, + ¢cATc2] V2

(21)

donde AT, es la temperatura de la pared del cilindro merogemperatura de
referencia a la que se obtuvo el volumen inicifdridos a la camara— esimz.

Nuevamente, el desarrollo de las ecuaciones ardgsripero, considerando que la
densidad del aceite también depende de su tempe(at@.2.1), permite la deduccion
de las ecuaciones gobernantes:

1

d VgoPl, 1 dT LT,
| Var B Vit (L B+ BT |-V g+ Vg =
p 4
= _Ql + VSC (1+ :BcApl + ¢CATC].)
(24)
d dT dT,
2o By + Vo o)== BV 1V =
— dVv2
=-Q, ~V(S, S )+ A, + PLTo)+
(25)
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La determinacién de las variaciones de la tempexatel fluido y del cilindro requiere
aplicar la ecuacion de conservacion de la eneagiigesin volumen de control.

El volumen de control que se utilizara coincide ebwolumen fluido de los aceites (por
lo que la fase gaseosa, si es que existe, no kerécEn tal caso, el volumen en si
forma un sistema abierto y de geometria variable ebtiempo. La ecuacién de
conservacion de la energia en tal volumen se deslujel apartado 5.5.2.1 y, en su
forma genérica es:

do dT dv : , -
—uV+——c,oN+—up=0Q -W, - vdS
dt at P g T e Sfj(fh

donde "vrepresenta el vector velocidad del fluido al enéra el volumen de control y
dS el vector superficie donde esta definida la veladiv.

El siguiente que se debe realizar consiste encphatizar la expresion para cada
camara, haciendo corresponder el volumen de cardrokl volumen fluido existente.

En la camara de traccion, la aplicacion de la ébnate conservacion de la energia se
traduce en la expresion siguiente:

dp, dT;, dT;, dV,; o -
Eﬂf PN _T¢szU2V2f +Tcpp2v2f g P2 T Q ~W, — J-,OthS
St2(t)

La variacion del volumen fluido se debe a efecéwmicos y se obtuvo anteriormente
(22). Si se introduce en la ecuacion anterioregalla:

d dT, dT,
d_%ﬂf :02U2V2f _ﬁ¢fp2u2v2f +ﬁcpp2\/2f +

d dT,] dv C e
+[v(sc—a)(1+ﬁcAp2+¢CAT62)+VZ[,BC ot dﬂ— df]uzpfqz—vvaz— J prvds
Sr2(t)

Reordenando términos se deduce:

d dT. dT,
d_% (ﬁf PN, +Vy u2p2ﬁc) + d—if (CppZVZf =@ PN, )+ d_tzvm U, 0,0, =

. . — dv
= QZ _Wa2 - IpthS + p2u2|: d;z - V(Sc - S/)(1+ :BcApZ + ¢CATCZ ):l
S, (t)

(26)

Para la camara de traccion, el trabajo de las sumsrficoviles se calcula como:

dV,
dt

"

W, = (v(sc -s)-
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mientras que el término integral, distinguiendo etdsecaudales entrantes y salientes
en el sistema e incluyendo el caudal de vapor geogsadiene:

[phdS==-3" pQh +3 pQh,
S (t)

donde se ha tenido en cuenta que puede existirudabantrante(Qe) y uno saliente

(Q.).

Introduciendo las dos expresiones anteriores dentta e@euacion (26) permite escribir
la conservacion de la energia sobre la camara dednageiforma desarrollada:

d dT. dT.
d—% (B, N +VyU,0,8,)+ d—if(cppzvu ~ @, PN, )+ o Valop, =

dV,

— \ d\/vz _
dt

dt

= QZ _(V(Sc - S/) ] p2 + Zpethe - Zpsths + IOZUZ[ V(Sc - S/)(l-i- IBCApZ + ¢CATC2)i|
(27)

Sobre la camara de compresion se realiza un proceslarsiira ecuacion inicial de
balance de la energia es:

d—pl,[z’ ouV, —ﬂ¢ ouV, +&c oV, +%up =Q -W, - jph\?dé
f~1Y1Y1f f ~1-1V1f 1v1f 1M1 T X al
dt dt dt ° dt sl

y la variacion del volumen fluido es:

dv;,
dt

dV, dp, dT.
= vS +—2 |1+ BAp, +PAT, ) +V, | B—=+ . —=
(vc dtj( B, +$AT,) 1{,@ ot dt}

La ecuacion resultante es:

d dT dT
d_F:lﬂf :01U1V1f +d_,;1¢f:01u1v1f +d—;lcp,01V1f +

dT,
dt

+ [_ (VSC + %j(l-l_ :BcApl + ¢cATc1) +V1I [:Bccii_r?. + ¢c }]ulpl = Ql _Wal - J-deé

St,(t)
La variacion volumétrica del gas se simplifica como:

1

dv, :_Vgopgo 1 dp, =K dp,

dt y V71 dt dt
P
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El trabajo del volumen de control variable formamw el volumen que ocupa el aceite
de la camara de compresion es:

Wi, = vs, + Dy = (s K plj
a c dt P = d P

El término integral se resuelve de manera analbda ka camara de traccion:

[pvdS=-3" pQh +3 pQh,

S (t)

La introduccion los tres términos encontrados a@edé la ecuacidén de conservacion y
la su posterior reordenacion conduce a la ecuatférencial buscada:

d dT
d_pl (:Bf AUV T U 0V, lgc +u, 0K (1+ :BcApl + ¢CATcl) + Kp1)+ ?fl (Cpplvlf - ¢f PV ¢ )+

dT
VWP, = Q VS P+ Y] QN ~ 2 QN+ VS, (1+ B.0p, + AT, )up,

(28)

Por lo que se ha obtenido la ecuacion de consémvald la energia sobre la camara de
compresion.

Teniendo presente que el valgr, es entre 50 y 100 veces menor g#@e, se

despreciaran los términos en los que intervienen darivadas temporales de la
temperatura del cilindro, tanto en la ecuacién (@¥no en la (28), por lo que las
ecuaciones simplificadas quedan como:

dp1 dT,
(lgf pPu Vlf + u1p1V1| ﬁ + u1p1 (1+ ﬁcApl + ¢cATc1) + Kp1)+ T(Cpplvlf - ¢f :01U1V1f ) =
- Ql + VSc pl + z peQe e z psths + VSc (1+ lgcApl + ¢cATc1)u1pl

(29)
d_pz(,gf PNy +Vy uzpzlgc) + % (CppZVZf — P PUN, ) =
=Q, —(V(Sc -S)- ddt jpz Y pQh - pQh +pu [d;/ V(S-S )1+ Bop, +¢ ATcz)}

(30)

Se tienen cuatro ecuaciones diferenciales ((24%), (29) y (30)) con siete incognitas

dT,, dT,
(Ql,Qz,dIol dd% dtfl’ d;2 yd;/zzj. Se puede cerrar el sistema introduciendo el

modelo tedrico propuesto para la cavitacion, laaeidn de continuidad y la relacion
funcional para las presiones proveniente de lasulad, tal y como se hizo en el
apartado anterior.
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5.7.5- Modelo térmico compresible y cavitante

Hasta ahora se ha supuesto que el gas se podidizaode forma politrépica ademas
de comportarse como un gas ideal.

Aunque suponer un comportamiento politrépico esapraximacion bastante correcta,
el coeficiente de politropig se deberia determinar experimentalmente a partuna

serie de ensayos mediante el pertinente ajuste.

Debido a que en el estudio se pretende que el mdéidato sea lo mas realista posible,
se procede a abandonar la hipotesis de politrspfamniendo Unicamente que el gas se
comporta como un gas ideal. En tal caso se estddabando una ecuacion de estado,
por lo que se debe buscar una nueva ecuacion ciguga a la anterior, siendo
equivalente a en lo que a funcionalidad se refiere.

El gas dentro del amortiguador forma un sistemaaderde volumen variable por lo
que se puede aplicar el primer principio de la Teatimamica sobre éste. La ecuacion a
utilizar se ha presentado en el apartado 5.5.2E).2esultado que se obtuvo para la
variacion temporal del volumen es:

dv, 1 R . V,dp
P= | Q-2 (31)
dt Py | MyCp y dt

En este caso, se considera @ees el calor que entra dentro de la camara del gas.

Légicamente, las ecuaciones utilizadas hasta atroras que intervenia la variacion
volumétrica del gas quedan modificadas, por lo geedeben actualizar. Dichas
ecuaciones son la de conservacion de la masa g la donservacion de la energia
aplicadas sobre los volumenes de control en la @decompresion.

De lo comentado anteriormente, se deduce que [as®&nes obtenidas en el apartado
anterior con el modelo politrépico para la camardrdccion se mantienen. Recuérdese:

Ecuacion de conservacion de la masa en la camdraad#on:

d dT dT,
P (sz/gf +V2|ﬂc)‘—f2V2f¢f +—2V, P =

=-Q, — V(S - S, )1+ BAp, + 4AT,,) + T2

Ecuacion de conservaciéon de la energia en la caedraccion:

d dT dT.
d—F,:Z (,Bf PNy +Vy, Uzpzlgc) + % (Cpp2v2f =P PNV ) + d—tzvzl Uy 0p0, =
: dv. dv
=Q, - (V(Sc -S)- t“j P2+ PQehe =D QN + pzuz{ V& -8 A+ Bdp, + 44T, )}

(30 bis)
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Por contra, las ecuaciones deducidas para la cader@ompresion tienen que ser
modificadas. La ecuacion original de la conservaai@ la masa sobre el volumen
fluido en la camara de compresion es:

av, d dT, d dT
Ql :(VSC +d_tgj(1+,3cApl+¢cATcl)_Vll [ﬁcd_?+¢cd_;1} 1f{:8f pl ¢f fli|

La variacion volumétrica del gas se ha recordadtaecuacion (31). Su introduccion
dentro de la ecuacién anterior conduce a:

Q —[vs +_{ RQ, _V dpD(1+,BAp1+¢ATC1)

p| Mc, ydt
dp , , dT. dp _, dT,
-V, cl. g -
{'B dt +9. } {'Bf dt P dt

Ecuacion que, al reorganizarla da la ecuacion desetwacion de la masa ya
actualizada:

d_F:l|:Eg (1+ IBCApl + ¢CATC1) +V1| :Bc +V1f :Bf :| - dilvlf ¢f dtlvll ¢c -
- —oﬁ(vsc -1 J(1+ﬁCApl+¢CATa) (32)
P

Por otra parte, la ecuacion de conservacion dedegé para la camara de compresion
es:

d . —
_plﬂf o, =Q ~W, — IdeS

S, (t)

dT. dT. dv,
,01U1V1f _d_;l¢f :01U1V1f +d—;10p,01V1f + Tfl

La variacion temporal total del volumen fluido yalsa utilizado con anterioridad (22).
Introduciendo la variacién temporal del volumen gt conduce a:

dV,, { VS, +_{RQ ; dpD(1+/3Ap1+¢ATc1)+V“ {ﬁ dT+¢° doH

dt p| Mc, ydt

El trabajo del volumen de control variable y elniéro integral, en este caso se
resuelven como:
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j pVdS = =>" pQh +>" pQN,

St

Introduciendo las tres ecuaciones anteriores eauacion de la energia da el resultado
buscado:

V, Vv, | dT,
/Gf pluvlf t— », (1+ IGApl + ¢ AT ) U0 +V1| ﬂculpl +7 +T[Cplolvlf _¢f:01U1V1f]+
Q

dT, : R
+ d_tlvll ¢CU1,01 = Q1 + VSc P + W +

p

R
+ (VSC + pll\;?i J(l-l_ lgcApl + ¢CATC1)U1101 + Z lerehe - Zpsths

p
(34)

En el apartado 5.5.2.2.2 también se dedujo la cidniaemporal de la temperatura del
gas a partir de la ecuacion de conservacion deday@:

dT, _ dp,
—_9=-_= QT +y 9
dt mgc 9 dt (35)
Las ecuaciones (25 bis), (30 bis), (32), (33) y) (Bds forman un sistema de cinco
dpl dp2 dT;, dez
“dt T odt Cdt

ecuaciones diferenciales con ocho mcogmt{@l Qz,

dTy
dt
aplicada sobre las dos camaras, la ecuacion deviecon y la relacion funcional de
las vélvulas.

dV, : . , g
T:Z , Sistema que se cierra haciendo uso de la comsé@nvae la masa

5.8- Amortiguador de doble tubo

Como anteriormente, se presentaran los siguientelelos: 1- Modelo incompresible,
compresion politrépica, 2- Modelo compresible, coespn politrépica, 3- Modelo
compresible, cavitante y compresion politropica, Medelo térmico, compresible,
cavitante y compresion politrépica y 5- Modelo té&ancompresible y cavitante

5.8.1- Modelo incompresible, compresion del gas pimbpica

Se utilizard como referencia el amortiguador mastren la figura 41.
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pgy Vg

p2, V>

Pz, V3

pn, V1

Fig. 41 Esquema del amortiguador de doble tubo

Cuando el vastago se mueve a una velocidadas variaciones de volumen que se
producen en las camaras son:
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dv, _

— =-VvS§
dt

dv,

—2=v(s - 36
- v(&-s) !
av, __dY

dt ot

La integracion directa de las dos ecuaciones angsrida los volimenes instantdneos de
las camaras de compresion y de traccion:

Vi=V,t (Xo - X)S

C

V, =V t+ (X_ Xo)(sc - SK/)

Asimismo, las variaciones de las camaras de trapejmiten obtener los caudales
volumeétricos. Considerando qu@ es el caudal que entra de la camiaraesim: se

tiene:

__av
Q= p
__av
Q= dt
__av
Q= ai

Debido a que se esta considerando que el fluidiocespresible, la conservacion de la
masa se puede expresar COmo:

rnl+rnz+rns:Cte:>Q3:_Q2_Q1

de donde se obtiene la variacion del volumen deldlude la camara de reserva
expresado como:

dv; _

—2=v
dt .

Ecuacién integrable que conduce el volumen insteatéel fluido de reserva:
V; =V + (X_ Xo)Sv

El volumen de gas es facilmente deducible a pdetila ecuacion anterior junto con la
ecuacion 36:

Vg :VgO - (X_ XO)S/

Se considera una compresion politrépica de expenerdel gas, por lo que la presion
instantanea se encuentra como:
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Y

V

g0

VgO - (X - XO)S/

pg = ng

Dada una funcion para la velocidad del piston dbdjo se pueden determinar los
volimenes fluidos en las camaras. Asimismo se @floevolucién de la presion del

gas a partir de su volumen. Para poder determandundrza de amortiguamiento se
tienen que determinar las presiones de las cant@asompresion y de traccion,

determinacion que se hace a partir de las ecuacidedas valvulas y de los caudales
que circulan por ellas.

El caudal que entra en la camara de traccion ysidmadeterminado. Se debe tener en
cuenta que el caudal de la camara de compresidivise en la parte que va hacia la

camara de traccié(Q,,) y en la parte que va hacia la de resdfyg), es decir:

Q=0Q,+Q;

Por la ecuacién de continuidad se deduce:

por lo que ya se esta en condiciones de evaluanéosmentos de presion existentes
entre las camaras contiguas.

En particular, conocida la presiéon del gas y coraeldal que circula a través de la

valvula de la base se puede determinar la caigmed#on entre la camara de reserva y
la de compresion:

P = P; AP,
Considerando el valor absoluto de la caida de qesiorresponde el signo positivo
cuando el caudal circula desde la camara de compréacia la de reserva (ciclo de
compresion) y el negativo en el caso de traccion.

Analogamente la presion en la camara de traccidletgminara como:

P, = Pt Ap,

pero en este caso utilizando el valor positivo lecicko de traccidn y el negativo en el
de compresion.
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5.8.2- Modelo compresible, compresiéon del gas pabpica

Analogamente al modelo de amortiguador monotubopbgétivo es modelizar el
comportamiento de un amortiguador de doble tubgo ¢wido es compresible y cuyas
camaras son deformables para ver qué efectossidme la fuerza de amortiguamiento.

Se asumira que las camaras de traccion y de coidmpres deforman pero se supondra
gue la deformacion producida por estas camara$ectaza la cAmara de reserva, por el
hecho de tener variaciones poco importantes emesiOp para pequefias variaciones de
su volumen.

Los volumenes existentes en cada camara para @@doox y una velocidadv del
vastago son:

Vi = (Vlo - (X - Xo)Sc)(l"' ﬂcApl) =V (1"' /BcApl)
v, = (Vzo + (X - Xo)(sc - S/))(l"' ,BcApz) =V, (1"' ,BcApz) (37)
V; =V, +VgO —Vg

Donde V, nuevamente representa el volumen tedrico indefolende la camara

i —esimg, el cual coincide con el volumen de fluido.

Un proceso similar al realizado en el modelo edaiv@ del monotubo permite la
deduccidn de tres de las ecuaciones gobernantes:

d_p.l. — VSC(1+,8CAD1)_Q1 ~ VSC(1+ :BcApl)_Ql (41)
dt VuB+VullrBop)s VulB+ 5

dpz - - V(Sc B S/)(1+ ﬂcApz) B QZ ~ - V(Sc B S/)(1+ ﬂcApz) B QZ (42)

dt VB +V, L+ BAp,)B, v, (8.+5)
dpa _Qs
= 43
oo : (43)
& 1 Pgo ¥
o y+1 +ﬂf Vao +VgO _VgOLQOJ
y pT pS
3

Se ha despreciado el término correspondiente aupto del efecto de dilatacion del
cilindro con el de compresibilidad del quid(ﬁcﬁf) en los denominadores de las

ecuaciones (41) y (42) por producir un efecto iaagble dentro de la igualdad, hecho
que se demuestra a partir de un estudio de losésdie magnitud.

Se dispone de tres ecuaciones diferenciales cenrs®ignitas, por lo que se necesita
introducir tres ecuaciones adicionales.

La primera ecuacion se obtiene de la conserva@da thasa que, expresada en forma
de caudal volumétrico es:
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P P
Q=-Q2-Q
e T

Las valvulas aportan las dos ecuaciones buscadess pelacionan los caudales
existentes en las cAmaras con sus presiones.

5.8.3- Modelo compresible y cavitante, compresionetl gas
politropica

Nuevamente se supondra que la camara de reserga eocuentra afectada por la
deformacion mecanica debida a la presién ni pugidtireel fendmeno de la cavitaciéon
en la citada camara (la presion del gas mantiefieigb constantemente por encima de
la presion de vapor). No obstante, ambos fendmefeasan a las cAmaras de tracciéon y
compresion.

Los volimenes de fluido existentes en cada camara pna posicionx y una
velocidadv del vastago son:

Vis = (Vlo - (X - Xo)sc)(l"' :BcApl) —Vu =V (1"' :BcApl) —Viu
Vo = (Vzo + (X - Xo)(sc - S\/))(1+ ﬁcApz) V2 =Vy (1"' ,BcApz) —Viz (44)

V¢ = V30 + Vg =V

El desarrollo de las ecuaciones conduce a las sueyaesiones:

d_p.l. — _Ql + VSC(1+ :BcApl)_Qvl ~ _Ql + VSC(1+ :BcApl)_ Qvl
dt Vi :Bc +V1:8f Vi (ﬁc + :Bf )_ ,vav1

(48)

dpz — _QZ _V(Sc B S/)(1+ IBCApZ)_QVZ ~ _QZ _V(Sc B Sv)(1+ :BcApZ)_QVZ (49)

dt V2| :Bc +V2:Bf V2| (:Bc + ,Bf )_ ﬁfvvz
d% — _Q3
a ! 1 (50)
V..pl, 1 P.o ¥
—90790 ¥ + ,Bf Vso +VgO _Vgo(goj
y p3 y p3

Se ha despreciado el término correspondiente aupto del efecto de dilatacion del
cilindro con el de compresibilidad del quidQﬁc,Bf) en los denominadores de las

ecuaciones (48) y (49) por producir un efecto ieajable dentro de la ecuacion.

Las ecuaciones adicionales que se introducirariaseauacion de continuidad entre las
camaras de traccién y compresion, la ecuacion agincidad entre la camara de
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reserva y la de compresion, el modelo de cavitagilds dos ecuaciones de las valvulas
(de base y del pistdn), por lo que el sistema quedado.

5.8.4- Modelo térmico compresible y cavitante, compsion
del gas politropica

La determinacion del campo de temperaturas obliggabzar un balance de energia
sobre las camaras de trabajo y de reserva. Dehigie #odavia se esta suponiendo que

el gas se comporta de forma politropica, no se ®sizado a hacer un balance de
conservacion sobre él.

Considérese que los efectos de dilatacibn mec@ntéamica Unicamente tienen lugar
en las camaras de traccion y de compresion, deidmanforma que ocurre con la
cavitacion. Bajo tales hipoétesis los voliumenesadechmaras en un instante dado son:

Vip = (V10 - (X - Xo)Sc)(1+ B.Ap, + ¢CAT10) —Vu
Vo = (Voo + (x=%)(S, = S))L+ B.Ap, + 84T, ) -V,
Var = (Vso +Vyo _Vg)

El desarrollo de las ecuaciones junto con la rétatiincional de la densidad del aceite
con la presién y la temperatura conduce a las sikpres siguientes:

d dT, dT. dV,
Bl val- b b Tl - 2 v +00%)-
(51)
S VAV Bl VAP P VAP R S
dt 2f Mt 21 Fc dt 27 f dt 21 7c dt (52)
= _V(Sc - S/)(l+ IBCADZC + ¢CAT2C) - QZ
1
d VooPgo 1 | dT.
d_% Vi By + gOng py;1 - d?[f b/3f¢f]:_Q3 (54)

Donde ya se ha tenido presente que las presiohgasig del fluido son idénticas.

Los balances de energia se hacen a partir de &iéougenérica que se obtuvo en el
apartado 5.5.2.1, que en su forma genérica es:

2Ny +dT”c V +diu =Q -W. +j hvdS
dt i Vif dt ppi if dt ipi i a S(t)pi

Para la camara de compresion se tiene que eldrakigl es:
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El término integral se resuelve como:

J‘deé = _z /Oethe + Z psths
st (t)

Por lo que la ecuacion de la energia particulagzadre la camara de compresion da:

loluvlfﬂf pl 1 lf¢f dt plol 1f

d dT, dv
+ ,Olul(Vll [ﬁcd_[:l +@, d—fj —-VS (1+ B.Ap, + ¢CAT1C) - Vlj =

dt

: dV,
= Ql + (VSC +d_1\:/1j P~ Zpethe + Zpsths
Y una vez reordenada aporta la expresion (55):

dT, dT,
B [plul(\/lfﬂf +Vy, ﬁc)]-'- = [Cplolvlf _:01U1V1f¢f]+ = [Vll ¢c:01U1] =
dt dt dt

= Ql + VSc(pl + ,01U1(1+ ﬁcApl + ¢CAT1C)) + d;é/l (pl + plul) - ZpetheL + Zpstrql
(59)

Por el contrario, para la camara de traccion adlajo axial realizado sobre la camara de
traccion es:

W, = (V(Sc -S)- dv”jpz

Siguiendo un proceso analogo al realizado sobicAtaara de traccion se obtiene la
ecuacion siguiente:

L 0Ty
p2u2V2f:Bf = PU, 2f¢f at Co PV
+ 2f _ _dsz —
102u2 V2I :Bc dt dt +V(Sc S/)(l+:BcAp2+¢cAT2c) dt -

=Q,+ ( V(s -8)+ dv”jpz Y pQh+Y pQh,

gue una vez reordenada es:
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d dT. dT.
d_%[pzuz (sz IBf +V2| /Bc)] + d—if[cppZVZf - pzuzvzf ¢f ] + d_,ic[vm ¢c:02u2] =

e (b, + o) - X pQN, + X pQN,

= Qz - V(Sc - S\,)( P, + U, (1+ BAp, + ¢CAT2C)) +

(56)
Por lo que respecta a la camara de reserva seqienel trabajo axial es:

dv,
Wa =-— pS

dt

por lo que la ecuacion de la energia se reduce a:

Ty dV
Tcpp:i 3f ps%? =

. av
= QS +d_tg Ps _Zpethe|2 +Zpsths|2

,03U3V3f,3f = P3Us 3f¢f

Una vez reordenada:

dv
—g(p3u3 - ps) =

d dT.
_pg(psusvsfﬁf )+d—::f(cppsv3f = PN P, )_ dt

dt
= QS - zpethe|3 + zpsths|3

Introduciendo la ecuacion del gas dentro de laesipn obtenida permite encontrar la
expresion:

1
dp, VeoPgo 1

d  p 2
p,”

d dT.
_% (,03U3V3f :Bf )+ d—if (Cpp3v3f - ,03U3V3f ¢f ) + (,03U3 - ps) =

dt

-2 PRMN[,+ > p.QN,

Si se reordena se tiene:

1

d V,,plh 1 T.

d_% p3u3V3f:Bf + goy z Y+l (,03U3 - ps) +d—‘:f(Cp,03V3f _p3u3V3f¢f):
P,
_zpethe|3 + zpstrqs

(57)
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Las ecuaciones desde (51) hasta (57) excluyendouacion auxiliar (53) forman un
sistema de 6 ecuaciones diferenciales con 12 ii@sgr{ p,, p,. Ps, Ty, o o,

Vvl,sz,Vg,Ql,Qz,ng), sistema que se cierra teniendo en cuenta lasigienes de

continuidad utilizadas con anterioridad en los nagl@recedentes de doble tubo, las 2
ecuaciones gue se aplican por separado a los volswe cavitacion y las 2 ecuaciones
gue aparecen del estudio de las valvulas de laybdskpiston de trabajo, por lo que el
sistema es analiticamente resoluble.

5.8.5- Modelo térmico compresible y cavitante

La determinacion correcta del campo de temperaiibliga a realizar un balance de
energia sobre las camaras de trabajo, de resatarg el gas, de forma analoga a como
se realiz6 en el modelo térmico completo de amaatigr monotubo.

La evolucion temporal de la temperatura en funciéna variacion de la presion y del
calor subministrado en la cAmara formada por esgatedujo en el apartado 5.5.2.2.2 y
se ha utilizado con anterioridad (35):

d_T = (Q ng
dt mgc,\ Vo dt (35 bis)
Debido a que las camaras de traccion y de compresi@stan en contacto directo con
el gas, las ecuaciones de conservacion de la mdsdayenergia se mantienen idénticas

a las del modelo anterior. Como recordatorio:

Ecuacion de conservacion de la masa en la camdraad#n:

d d'I'C d\/V
d_%B/Zfﬂf 2|ﬂ] sz/Zf¢ ] 2 2|¢ ]_ = (58)
= _V(Sc - Sv)(1+ :BcApZC + ¢CAT2C) - QZ

Ecuacion de conservacion de la energia en la caearaccion:

dT,,

d dT.
d_%[pzuz(vzfﬁf +V2,,3c)]+d—if[cpp2V2f _p2u2V2f¢f]+T[V2|¢cp2u2] =

=Q,-V(S, - S )P, + o1, 1+ BAP, + AT, )+ dvt (p, + 2u,) =Y p.QNL, +> QN
(59)

Ecuacion de conservacion de la masa en la cama@naeresion:

dd_F:lbllfﬁf 1|:3] flh/1f¢] ar. 1[1|¢]_ Vl_VS(1+,3Ap1c+¢AT1) Q
(60)
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Ecuacion de conservacion de la energia en la caheazampresion:

d dT, dT,
d_?[plul(vlf B: +Vy :Bc)] + d_if[cpplvlf ~ AUV @, ] + d—ic[Vll ¢cp1U1] =

dV,,
dt

(o + o)=Y p.QN| +D QN
(61)

= Ql + VSc(pl + p1u1(1+ BAp, + ¢CAT10)) +

No sucede lo mismo en la camara de reserva delijde &sta se encuentra en contacto
directo con el gas.

La ecuacion original de conservacion de la masa lpatamara de reserva que permitira
deducir la primera ecuacion util se ha encontradi@reormente (ecuacion (53)) y
escribe como:

_av. dp, dT;,
Qs_d_tg_ 3O+Vg0_vg{ﬁfa_¢f dij

Reordenando términos se tiene:
d dT. dv
d_%b/Sfﬂf]_d_::f[\/Sf¢f]_d_f =-Q,

La ecuacién de los gases ideales junto con la gruae conservacion de la energia
sobre el gas permitia obtener la variacion tempadealvolumen de gas a partir de su
presién y del calor que entra en el sistema. Diecaacion se ha utilizado
anteriormente:

vy =i{ RQ, _Vs dpg} (31 bis)

dt  p, Mgcp_7 dt

Introduciendo la expresion anterior en la ecuacdiérconservacion de la masa para la
camara de reserva permite obtener:

dT, RC
R e

gue si se reordena y se tiene presente que lasmeeslel gas y del fluido en la camara
de reserva coinciden, se concluye la ecuacion dasca

dp, Vv, ] dT, RQ,
V. — = — 62
dt |: 3f:8f + psy} dt b/3f¢f] Q3+ pSM c ( )

g-p
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Para la obtencion la ecuacion equivalente paradaarvacion de la energia se parte de
la ecuacion base de conservacion de la energizadplsobre el fluido de la camara de
reserva:

do. 3f dV; _ A : g
d_t3u3V3f +Fcpp3v3f +Fu3p3 - Qs _Wa + J‘S(t),03h3VdS

Nuevamente, el trabajo axial se encuentra como:

dv,

Wa= _p3

dt

por lo que la ecuacion de la energia ya reordesadaduce a:

V.
—g(p3u3 - ps) =

> (Cpp3V3f = PN P, )_ dt

ATye
dt
= QS - zpethe|3 + zpsths|3

dd_%(pSUSVSfﬁf )+

La introduccion de (31 bis) en la expresion antegonduce a la ecuacion de
conservacion, la cual una vez reordenada adofbane siguiente:

d u dT.
d%[ PN Br + ; (p:) : 1]) +d_:;;f(cp103v3f — PN P ) =
3

(63)

L= > QN[ +D pQh, + [pgus 1]

Las ecuaciones (35 bis), (58), (59), (60), (612) (¢ (63) forman un sistema de 7

dT,
ecuaciones diferenciales con 13 incogni dpl'dpzldpg),ﬂ,de,dT?,, g,
dt dt dt dt dt dt dt

dv, dV, Y,
dt ' dt ' dt

las dos ecuaciones propuestas para la cavitaciérian@los ecuaciones de continuidad
aplicables entre las camaras de reserva y comprgsias camaras de compresion y
traccion cierran el sistema encontrado.

QL Qz,yQSJ, que junto con las dos ecuaciones de las valvuks

Nomenclatura:

A : seccion recta de paso en el conducto de la \&limltadora
A,: seccion entre el disco y el asiento de la vallinigadora

C: constante
C,: constante

C,: constante
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¢, : capacidad calorifica por unidad de masa a presiastante

Cpacero: CAPAcidad calorifica del acero por unidad de ragz@sion constante
C,¢ - capacidad calorifica del fluido por unidad de anapresion constante
C,,: capacidad calorifica del gas por unidad de mgsasion constate

c,: capacidad calorifica a volumen constante

C, : coeficiente corrector de la cantidad de movinaent

C, : funcion universal

C. : funcién dependiente der

d, : distancia internodal genérica

d.,, : distancia minima entre nodos

dS: vector superficie diferencial
D : diametro
D, : diametro del conducto siempre abierto
: diametro del conducto de la valvula limitadora
: diametro del cilindro
: diametro del disco de la valvula limitadora
: diametro exterior del amortiguador

ext -
, . diametro del vastago

E.cero: MOdulo de elasticidad del acero

E: energia de un sistema

f : coeficiente de Darcy-Weisbach

f°: funcion dependiente de la temperatura reducida
f': funcion dependiente de la temperatura reducida
F : fuerza

F.co: fUErZa que ejerce el fluido sobre el disco

F . : fuerzas externas

ext*

F, : fuerza de friccion

b
c
d

D
D
D
D
D

F : fuerza de friccion dinamica
F..: fuerza de friccion estatica
Fo _ gisco: fUerza que ejerce el fluido sobre el disco
F,: fuerza debida a la presion
F.n: fuerza de precarga del muelle de la valvula &ohira
F, : fuerza normal

<, - fuerza debida a la presion que actua sobre ahveh de control
IfSL: fuerza debida a la presion que actla sobre larcie lateral
Ifss: fuerza que ejerce la superficie superior
F. : fuerzas ejercida sobre el volumen de control
g: valor de la gravedad
G : funcién genérica
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Gr: nimero de Grasshoff
h: entalpia especifica
h,: entalpia especifica que entra en el volumen

h,: altura del piston

h. : entalpia especifica de referencia

h,: entalpia especifica que sale del volumen
h,,: altura de la valvula de la base

k : conductividad térmica
K.cero: CONductividad térmica del fluido

k; : conductividad térmica del fluido
k; : conductividad térmica media del node esimc

k..: constante elastica del muelle de la valvula hichitra

K: constante

K, : coeficiente adimensional de pérdida de cargautngn el conducto— esimc
K, : coeficiente adimensional de pérdida de cargautngn el conductd— esimc
L : longitud caracteristica o altura del cilindro

L : relacion entre la superficie de transferenciapeeimetro de dicha superficie
L, : longitud del conductod”

L, : longitud del conductol§”

m: masa
Myeeo: Masa del disco limitador

m, : masa de gas contenida en el sistema

: masa de fase liquida existente

: masa de vapor existente

: masa de fluido en la cdmara de compresion
: masa de fluido en la camara de traccion

: masa de fluido en la camara de reserva

n: caudal de fluido
: caudal mésico que entra en un volumen de control

333333

: caudal mésico que sale de un volumen de control

: caudal masico que fluye a la camara de compresion
: caudal masico que fluye a la camara de traccion

: caudal masico que fluye a la camara de traccion

M : masa molar de la molécula de fluido

M, : masa molar del gas

n: constante

n,: numero de atomos de la molécula

n: versor
Nu: Nimero de Nusselt
Nu, : Nusselt laminar

Nu, : Nusselt turbulento
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Nu' : Nusselt de capa delgada
p: presion

P, : presion critica

p, : presion del gas

Py - Presion inicial del gas

p, : presion reducida

P, : Presion de referencia

p, : presion de vapor

p,, - presion de vapor reducida
P, presion en el estado inicial
Pg : presion en el estado final
p,: presion en la camara “1”
p,: presion en la camara “2”
p,: presion en la camara “3”

P : perimetro mojado
Pr: namero de Prandtl
Q: caudal volumétrico

Q, : caudal circulante por el conducta
Q,: caudal circulante por el conductb
Q.: caudal entrante en un sistema
Q.: caudal saliente de un sistema
Q, : calor

Q : caudal que entra en la camara de compresion

Q,,: caudal que entra en la camara de reserva praterde la camara de traccion (¢,?)
Q;: caudal que entra en la camara de reserva praterde la camara de traccion (¢,?)
Q,: caudal que entra en la camara de traccion

Q,: caudal que entra en la camara de reserva

Qg : calor que entra en la camara del gas por unidaatohpo

Q _..,: calor por unidad de tiempo transmitido del nodal nodoi + 1

Q,_ : calor por unidad de tiempo trasmitido desde ktisdasta el fluido

Q.: calor que entra por la superficie lateral intetinidad de tiempo

Q,: calor que sale por la superficie lateral extepior unidad de tiempo
Q,: calor que entra por la superficie inferior porda de tiempo

QS: calor que sale por la superficie lateral supgsmrunidad de tiempo
r : radio genérico

r,; radio exterior del cilindro de trabajo

r. : radio interior del cilindro de trabajo

R: constante universal de los gases
Ra: nimero de Radan
S: superficie
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S. : superficie del cilindro

S, : superficie del disco de la valvula limitadora
S, : superficie del vastago

t: tiempo

T : temperatura

T,: temperatura critica

T, : temperatura del gas

T, : temperatura del fluido

T, : temperatura del nodio- esimc

: temperatura reducida

T : temperatura de referencia de obtencion de lasdagdel cilindro

—

T,: temperatura superficial del sélido
T, : temperatura de referencia

T, : temperatura media de la camara de compresion

T, : temperatura media del fluido de la camara de cesnfn
T,.: temperatura media de la camara de traccion

T,, : temperatura media del fluido de la camara deitbac
T, : temperatura media del fluido de la camara devase
T, : temperatura en el estado inicial

T, : temperatura en el estado final

u: energia interna especifica

u, : velocidad media del fluido dentro del conducsy’“

u,: velocidad media del fluido dentro del conduchy’*
u, : velocidad media del fluido en la camaraesim:
U, : energia interna especifica de referencia

U : energia interna
v: velocidad
v, : velocidad del piston de trabajo

V : volumen

V, : volumen del gas

Vyo: volumen inicial del gas

V, : volumen indeformable de la camaraesim:

V, : volumen de la masa fluida

V, : volumen de vapor

V,, : volumen de vapor en la camara de compresion
V,,: volumen de vapor en la camara de traccion

V;: volumen de fluido en la camara de compresion
V;; : volumen de fluido en la camara de traccion

V,; : volumen de fluido en la camara de traccion
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<

¢ - volumen de fluido en la camara de reserva

: volumen tedrico indeformable de la cAmara de aesipn
»- volumen inicial de la camara de compresion

: volumen de fluido en la camara de traccion

: volumen tedrico indeformable de la cAmara dectéa
»- volumen inicial de la camara de traccion

: volumen de fluido de la camara de reserva

: volumen inicial de fluido de reserva

: volumen en el estado inicial

: volumen en el estado final

. trabajo

. : trabajo axial por unidad de tiempo

< <

S SSS5;

1 - trabajo axial por unidad de tiempo en la camaraampresion

W,, : trabajo axial por unidad de tiempo en la camar&atccion

W, : trabajo por unidad de tiempo asociado al flujo

X: posicion local y posicion del piston

X,: posicion inicial del piston

X" : parametro adimensional

y : desplazamiento relativo del disco de la valvirtathdora respecto a su asiento

2 cota piezométrica
z : cota piezométrica del fluido en la camaraesims

a : coeficiente de transferencia de calor por condecc
A : constante

B.: factor de compresibilidad del cilindro

B, : factor de compresibilidad del aceite

B : constante
O : variable auxiliar
o, : distancia del nodo a la superficie de control

A constante
AJ : distancia entre nodos
A¢ : pérdidas de carga continuas

Al : pérdidas de carga singulares

AH, : entalpia de vaporizacion

Ap: incremento de presion

Ap,: presion de la camara de compresion menos lagoresi referencia
Ap,, : incremento de presion entre las camaras de ceimprg de reserva
Ap,,: incremento de presion entre las camaras de ceimprg de reserva
Ap, : presion de la camara de traccion menos la prelageferencia

AT : incremento de temperatura
AT, : incremento de temperatura de la pared respdetdereferencia

AV, incremento de volumen debido a la presion
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AXx: separacion entre nodos

y . indice de politropia del gas

Pacero: Tactor de dilatacion térmico del acero
¢.: factor de dilatacion térmico del cilindro
¢, : factor de dilatacion térmico del fluido

M : viscosidad dinamica

n: cantidad molar

Vacero: Viscosidad cinematica del fluido

v, : viscosidad cinematica del fluido

Ap: contribuciones de los grupos para la determimegd@la presion critica
AT : contribuciones de los grupos para la determimagala temperatura critica
{,: coeficiente de friccion dinamico

{.: coeficiente de friccion estatico

p: densidad del fluido

Pacero- densidad del acero

p.: densidad del fluido en la camaira esimg
p - densidad de la fase liquida

P, densidad de referencia

« : factor acentrico
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6- Descripcion de la maquina de ensayo y procesado
de datos

La maquina de ensayo se ha fabricado con el objelivobtener de la curva caracteristica del
amortiguador cuando este reproduce un movimientoidal. La amplitud y la frecuencia del
movimiento son regulables.

6.1- Descripcion de los elementos que componen laagquina

La méaquina de ensayo de amortiguadores se commoleelthncada, estructura, mecanismo de
biela infinita, motor, anclajes del amortiguadateylos elementos de medida y de adquisicion de
datos. Se puede observar un esquema en la figura 1.

La bancada es la parte de la maquina que se embarg@stener la estructura, el mecanismo de
biela infinita, el motor y los elementos de medida.

La estructura tiene como mision alojar la parteesop del mecanismo de biela infinita y el
anclaje superior del amortiguador siendo un remuisnprescindible el alojar un espacio
suficiente como para que el amortiguador puedansetado

La funcion principal de la estructura es la deewest el anclaje superior del amortiguador junto
con el transductor de fuerza alojando un espadioisnte como para que el amortiguador, una
vez montado, pueda realizar el ciclo de trabajeeads. Asimismo, la estructura permite el
alojamiento de la parte superior del mecanismaoiela mfinita.

Por otra parte, el mecanismo de biela infinita kgneargado de transmitir el movimiento
deseado al anclaje inferior del amortiguador.

Los elementos de medida son los responsables maitér la informacion actual del ciclo de

trabajo al sistema de adquisicion de datos, dorelegigardan los datos obtenidos que
posteriormente se trasladaran al ordenador encadgadu procesado.
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Fig. 1. Esquema de la maquina de ensayo de amortiguadores.

Unicamente se realizara una descripcion de lagpartis relevantes de la maquina de ensayos,
esto es: el mecanismo de biela infinita, los arslael amortiguador y los elementos de medida
y adquisicion de datos.

6.1.1- Mecanismo de biela infinita

El uso del mecanismo de biela infinita ha venidiaeinado por la capacidad de reproducir un
movimiento senoidal puro y la posibilidad que ofreccambiar la amplitud del desplazamiento
y se utiliza en una gran variedad de maquinas tpamnaformar un movimiento rotativo en uno
alternativo o al reves.

A partir de la figura 2, se determina la coordenaddel punto A perteneciente a la biela asi
como su velocidad y aceleracion, valores coincielenbn la biela:

X = RlcosA
X = Rasing
X = —Raw’ cosd
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Biela

Fig. 2. Mecanismo de biela infinita

6.1.2- Anclajes del amortiguador

Cada amortiguador tiene una forma diferente deasseldentro del vehiculo, por lo que no
existe un anclaje universal que permita fijarlbahco de pruebas.

No obstante, si no se ensayan amortiguadores pidgmrpara suspensiones McPherson, el
anclaje inferior dentro del sistema de suspenstdaugle realizar mediante un tornillo pasante
que atraviesa un silent-block, situado en la pifierior del amortiguador. En estos casos, la
forma mas sencilla de fijar el amortiguador a layoida de ensayo consiste en la sustitucion del
silent-block por un casquillo rigido con un agujgrasante interior calibrado, el cual debe
permitir el paso de un eje que ira fijado en unlgacen forma ddJ rigidamente unido a la
biela infinita, tal y como se deduce de la figur& 4 cara inferior y los agujeros que alojan al eje
de fijacion han sido fresados para asegurar laectarposicion del amortiguador respecto al
mecanismo de biela infinita.

Por lo que refiere al anclaje superior, suelentiexdss tipos diferentes, el primero consistente en
un anclaje mediante silent-block similar al descpara la el anclaje inferior del amortiguador
mientras que el segundo tipo (siendo el mas ust@biiste en aprovechar el propio vastago del
amortiguador para hacer una rosca. En el primer sasitilizar4 un& invertida similar a la del
anclaje inferior y en el segundo se hara uso deeuiil cerrado cuadrado con un agujero pasante
que permite introducir el extremo roscado del \gis{zara sujetarlo mediante tuercas.

Por lo que respecta a los anclajes McPherson, oadalo de amortiguador requiere un anclaje
inferior propio.
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6.1.3- Elementos de medida y adquisicion de datos

La obtencion de resultados experimentales requen®cer la posicion del amortiguador, la
fuerza que esta realizando y el instante en quenseentra. En el esquema 1 se muestra el
sistema de adquisicion utilizado para tal fin:

Limitador | Fuente 2
+1CV 0,+5£15
~ Vo
A\ 4
Sensorde | | amplificador !
\ﬂ/ G =10 Vs v Placa de
>  Multi- adquisiciéon PC.
» plexor de datos >
micro-
Sensor de srocesada

posicion

Fuente 1
0,+24v

Esquema 1. Sistema de adquisicién de datos

Debido a que las placas microprocesadas para ¢am@bh de datos muestrean y capturan las
seflales de entrada cada intervalos de tiempo ¢oacyeconocidos, la medida del tiempo se
realizara de forma indirecta a partir de la posicttel dato medido, una vez impuesta la
frecuencia de muestreo.

6.1.3.1- Medicion de la fuerza de amortiguamiento

La fuerza de amortiguamiento se mide mediante @hslacde carga analdgica basada en un
puente de galgas extensométricas situada en la papgerior de la bancada y conectada
directamente al anclaje superior del amortiguaidbs; como se mostré en la figura 1.

La célula de carga es del tipo LTC 200, por lo gugango de actuacion esta comprendido en
+ 2000N .

Para su utilizacién se requiere una fuente de aliac&gn de tension continua de 51&V ,
obteniéndose una sensibilidad de salidaBd®/ /V que se amplifica mediante un amplificador
de instrumentacion.
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6.1.3.1.1- Determinacion de la sensibilidad de l&lula de carga

Légicamente, la utilizacién del transductor de faerequiere conocer la sensibilidad de éste en
funcién de la carga, por lo que se deben realizeas yruebas preliminares con el fin de
calibrarlo.

Debido a que la célula de carga esta compuestggbgas extensométricas, el comportamiento
serd lineal.

En tal caso, una determinada tension de salidaupondra una cargg; . La relacion existente
entre ambas es:

1
Fe = F +K_(VG V)

f
dondeF, es la fuerza aplicada para obtener una tengjon

Experimentalmente se determinan el ajuste siguiente

-

F-[N] =
o[N] 141681073

(Vs[v]- 0405

De donde se obtiene la sensibilidad de la célulzadga:

K, =1416810°V/N].

6.1.3.2-Medicién de la posicion y de la velocidad

Se utilizara un sensor de posicion magnetoestoicnaldgico (efecto basado en la deformacién
que produce un iman sobre un conductor piezoatégtrqgue admite un desplazamiento
aproximado det 150mm vy el cual ird unido rigidamente a la bancada yectado a la guia de la
biela infinita.

Consecuentemente, la obtencion de la velocidacmuede hacer de forma directa, sino que se
debe hacer mediante la derivacion numérica dedeipo.

Para su utilizacion se necesita una fuente de atangn de24v . Como sefial de salida se

obtiene una tensién proporcional a la posiciénidén que va desde los 0 hastal®s , por lo
gue no necesita ser amplificada o tratada.

6.1.3.2.1- Determinacion de la sensibilidad del ssor de posicion

La utilizacion del sensor de posicion magnetodstdcrequiere conocer la sefial de salida en
funcién de la posicion del patin deslizante.
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Las caracteristicas técnicas facilitadas por elidabte indican que, desde la posicion inferior
hasta la posicion superior dentro del rango Utingelida, la tension de salida oscila erfive y
+10v de forma lineal.

A lo largo de todo el estudio se ha considerado lguposicion del piston de trabajo del

amortiguador tiene su origen de coordenadas eanrgbple maxima compresién (amortiguador
totalmente comprimido). Logicamente, el origen derdenadas del piston de trabajo y el inicio
del campo de medicion del sensor no tienen porgircidir, motivo por el cual carece de

interés determinar la posicion exacta del patitiziege del sensor.

La medicion de la posicion se realizara de formaemental, es decir, para una posicion

conocida del amortiguador (como puede ser la dem@agompresion en el ciclo) se determinara
la actual a partir del incremento existente erefeakde salida. Esto es:

Xs = %o + K Vg —Vp) = % + K AV

donde x5 representa una posicion genériog, es la posicion inicial del pistorK, es la
sensibilidad del senso¥/; es la tension genérica de salidd/ yes la tension obtenida para la
posicion x,.

Experimentalmente se obtiene la siguiente corr@aci
Vg[V] = 33,134, [m] -1,139

Por lo que, la sensibilidad del sensor de posi@srK, =33134:V/m], valor aparentemente

valido debido a que de los datos técnicos cedidoslpfabricante 10V por cada300mm ) se
obtiene una sensibilidad teorica He = 3333iV/m].

6.1.3.3- Sistema de adquisicion de datos

Aunque la informacion enviada por los aparatos ddida es analOgica, la obtencion numérica
de los resultados experimentales se hara de foigitaldnediante una placa microprocesada, la
cual dispone de sistema de adquisicién de datosiwamprecision dé2bit y un error det 1bit .

Las sefiales de entrada en la placa pueden osailal eango£10v y la frecuencia de
actualizacion es d€40Hz . Teniendo en cuenta que la placa esta muldgkexsignifica que la
adquisicion real de la sefal para cada canal s&lefa una frecuencia d480Hz .

La alimentacion externa que requiere la placa d@iattion es det15/ y 5V .

6.2- Adquisicion con la maquina de ensayo

A continuacion se procede a la descripcion del deét seguir para la obtencion correcta de
resultados experimentales.
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Se distinguen dos partes. La primera describe tadogia que se debe seguir para la correcta
comunicacion entre el sistema de adquisicion y atihtosh controlador. En la segunda se
detalla el proceso para la obtencion de resultadbsrentes.

6.2.1- Control y adquisicion de datos

El sistema de adquisicion (SADO02) requiere serrotexdo mediante programacion externa. En
este caso, el control y la comunicacién se reatizdiante el puerto serie de un Machintosh y la
programacion se ha hecho en lenguaje Basic mediaptegrama SAD02.BAS.

El primer paso a realizar consiste en conectarsedrea de adquisicion, el cual dispone de las
fuentes de alimentacidén necesarias para los trattes de fuerza y de posicion.

Posteriormente se debe ejecutar el programa deotdet sistema de adquisicién. Una vez se ha
ejecutado, éste permanece en espera hasta laipalsacINTRO, momento en que se envia la
sefal pertinente al sistema de adquisicidn y éafgeza la adquisicion de datos.

A partir de este momento y hasta que el programaftoma, el sistema de adquisiciéon lee y
guarda en la memoria RAM los datos experimentaleespondientes a los valores leidos.

Una vez finalizada la lectura, el programa infoiotatda la orden del volcado de valores,
momento en que el sistema de adquisicion traspasavdlores leidos a la memoria del
Machintosh.

Una vez traspasados los valores comienza el prdcei&alos datos, consistente en la conversion
de hexadecimal a decimal (obtencién de la tengfita) y la adecuacién de los valores para su
lectura.

Para la adecuacion de valores, el software necgisp@ner de los parametros correctos de los
transductores de fuerza y de posicidon (offsetsgibdidades).

Como resultado de todo el proceso se obtienenicosrés de texto. El primero (DatosLabson)
presenta dos columnas, la primera guarda los \satangespondientes a la posicion del piston de
trabajo (m) en funcién del offset del sensor y la segunda dgudos valores de fuerza de
amortiguamiento(N). El segundo fichero (Secuencial) presenta unaadcwtumna de valores

en la que se encuentran escritas secuencialmentenisiones provenientes de los transductores.
El primer valor corresponde al sensor de posicion.

6.2.2- Obtencion de resultados

El primer paso a realizar consiste en el ajustdodeparametros del ciclo deseado. Se ha
comentado anteriormente que la regulacion de lalimmpdel desplazamiento se realiza
mediante el cambio de unos casquillos calibrados ge@ encuentran situados entre el
descentrador y el apoyo del eje portador del bromgentras que el cambio de frecuencia se
realiza mediante la regulacion manual del redu¢ogue dispone el motor eléctrico.
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A efectos practicos y debido a que de la célulacdma cuelga el soporte superior del
amortiguador, es conveniente realizar una primezdicion en vacio para determinar la tension
inicial de trabaj&/, , la cual se debera sustraer de todas las medicienizadas.

El segundo paso a realizar consiste en el corracttaje del amortiguador y la realizacién de
una primera adquisicion, la cual es la que pernel@cionar las tensiones de los transductores
con el estado inicial del amortiguador.

Efectivamente, el hecho de conocer la posicidrtivelanicial del piston de trabajo respecto al
cuerpo del amortiguador y la tensién de lectureciaga permite determinar la posicion de
trabajo en cualquier instante mediante la senddailidel transductor.

Para una posicion inicial relativa entre el pistientrabajo y el cuerpo del amortiguadqgry
para una tension leid¥,, la posicion en funcion de la tension se determitibzando la
sensibilidad como:

dondeV es la tensién en un instante dad® Ya posicién del pistéon asociada.

Por lo que respecta a la célula de carga, se hange en cuenta que la lectura estafiég)
produce una tensién debida al peso del soporteriemc(\e!Off ) al peso del vastago mas el piston
y todos los componentes que van montados sobrdaghlyién la fuerza que se produce por la
diferencia de secciones existentes en las cargssiéh de trabajo.

Si se conoce el peso del vastago y el del pistiing jcon la sensibilidad de la célula de carga se
puede determinar la tension producida por taleeq)(&’gem), la cual se puede afadir a la tension

producida por el soporte superior del amortigug@dma obtener una tension virtual de offset:
Vvirt :VOf'f +Vpao

Se esta en condiciones de evaluar la tension pidadudcicamente por la diferencia de seccion
existente en el piston de trab(alggs), lo cual es indicativo de la presién del gas:

Vs =V —V,
Con la sensibilidad del transductor de fuerza sslpuleterminar la fuerza que se estéa realizando

(Faes):

Légicamente, la fuerza que se acaba de obtenes yma fuerza real de amortiguamiento en
tanto que es una fuerza transmitida por el vastagta la célula de carga y que es consecuencia
de las presiones existentes en las caras del gsttrabajo. En tal caso, se deduce que la fuerza
de amortiguamiento bajo cualquier situacion sesoleticomo:
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F = \% _Vvirt
Kf

Existen casos en los que la fuerza producida pgalen una situacién estatica como la que se
esta describiendo es despreciable (especialmeni@seamortiguadores de doble tubo), por lo
gue se puede asumir que la tension estatica sk igua tensién virtual. En tal caso, se obtiene
la fuerza de amortiguamiento como:

6.3- Imagenes de la maquina de ensayo

A continuacion se presentan una serie de imagemesspondientes a la maquina real de ensayo
junto con los sensores de medida.

La primera imagen (figura 3) que se presenta, spamrde a una vista frontal de la parte inferior
de la maquina de ensayo, donde se puede obsemvhickcion del motor eléctrico junto con la
transmision utilizada, el mecanismo de biela — m&laj el anclaje inferior del amortiguador vy el
modo en que va montado el amortiguador.

En la figura 4 se muestra la parte superior dedguima de ensayo, donde se pueden observar
los anclajes del amortiguador, el amortiguador exdmty la célula de carga.

La figura 5 muestra con algo mas de detalle larumédiante cadena del motor eléctrico con el
sistema de biela — manivela, mientras que la paés importante de la maquina de ensayo
(mecanismo de biela — manivela) se muestra endgem6.

Por lo que se refiere a los aparatos de medidimdgen 7 muestra una vista lateral del sensor de
posicion, donde se puede apreciar la union rigigdente entre éste y la bancada.

La unidn existente entre el anclaje inferior deloaiguador y el sensor de posicion ha de ser
suficientemente rigido como para no producir eg@rmla lectura.

El detalle de la unién se muestra en la figura |8aya finalizar, la imagen 9 presenta la célula de
carga utilizada, donde se pueden apreciar las esioigidas existentes entre el vastago y el
anclaje superior, entre el anclaje superior y lalaéde carga y entre la célula de carga y la
bancada superior, lo cual resulta necesario codegasegurar la correcta fijacion del vastago
respecto a la bancada y evitar errores en la pgosielativa entre el piston de trabajo y el cuerpo
del amortiguador.
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Amortiguador

Célula

de carga
Anclaje

inferior Anclaje

superior

Mecanismo
biela-manivela

Fig. 3. Vista frontal de la parte Fig. 4. Vista frontal de la parte
inferior de la maquina de ensayo. superior de la maquina de ensayo.

Fig. 5. Transmision utilizada para
mover el mecanismo de biela —
manivela desde el motor eléctrico

Fig. 6. Detalle del mecanismo
de biela — manivela.
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Fig. 8. Detalle de la union entre la
biela y el sensor de posicion

Fig. 9. Célula de carga utilizada
en la maquina de ensayos

6.4- Procesado de datos

La maquina de ensayos Unicamente permite obtenerfoaea directa la posicion del
amortiguador junto con la fuerza generada.

Por desgracia, los datos que se obtienen no saciestiés pues la comparacion entre los

resultados tedricos y experimentales requiere aragosicion del amortiguador, su velocidad
y la fuerza de amortiguamiento en funcion del tiemp
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La obtencion del tiempo se puede hacer de form&etd a partir de la frecuencia de
adquisicion de los datos, por lo que podria peasgie la obtencion de la velocidad del
amortiguador resulta sencilla de obtener mediantketivacion numérica.

Desafortunadamente no sucede asi, pues el ruidmiebéexistente en el sistema de adquisicion
junto con los errores de precision del sistemarhgoe la sefal leida no sea una “curva suave”,
imposibilitando la derivacion numérica de la pasici

En la figura que se presenta a continuacion, sestmauka posicion determinada por el sistema de
adquisicion de datos para un amortiguador ensayado.

X (m)
0,08 - \‘\\
0,06 -
0,04

0,02

0

0 500 1000 1500 N (-)

Fig. 10. Posicion del amortiguador y detalle del ruido
de la sefal adquirida para un amortiguador real.

En este caso, se considera ues el nimero de punto adquirido.

La zona ampliada que se ha mostrado en la figur@ai® de mostrar el ruido existente en los
datos adquiridos.

La derivada numérica de la posicion sin un filtrgdevio del ruido existente da como resultado
la velocidad mostrada en la figura 11.

Como puede comprenderse, los resultados obtenm@®m satisfactorios, por lo que se debe
buscar otro sistema que permita su calculo.

Los valores experimentales obtenidos para la fugezamortiguamiento tampoco estan exentos
de ruido, efecto que se muestra en la figura 12.
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Fig. 11. Derivaciéon numérica de la posicion a partir
de los datos adquiridos experimentalmente.

F(N)

VAN
S VAR VAV VARV

-400

Fig. 12. Fuerza de amortiguamiento y detalle del ruido
de la sefial adquirida para un amortiguador real.

El objetivo de este apartado es presentar la metgidoutilizada en el procesado de los datos
obtenidos con la maquina de ensayo, lo cual pegémitha mas coOmoda manipulacién y la
obtencion de ciertas propiedades de interés cortiengbo o la velocidad.

El procesado de los datos se realizara medianfgogilama “Tr_ptos.exe”, el cual ha sido
codificado en fortran.

6.4.1- Adecuacion de los valores adquiridos

El sistema de adquisicion transmite los valoreP@len unidades de tensic{M], por lo que
deben ser convertidos a sus unidades correctas.

154



Para tal fin, se debe conocer la sensibilidad sesémsores y el offset inicial. En el caso que nos
ocupa, se supondra que la sensibilidad de la célalacarga y su offset soK, y O

respectivamente mientras que los valores correspoted al sensor de posicion skpy O;.

Bajo tales condiciones, para valor obtenido posisiema de adquisiciél(vi), su valor en
unidades Sl es:

[m] = vlvl-olv]
Klv/m]
=

paravalorV, deposicion

paravalorV, defuerza

donde ya se ha tenido en cuenta que el valor adguiuede representar una fuerza o una
posicion en funcion de su posicion.

6.4.2- Modificacion del tiempo de adquisicion paralos datos
adquiridos

El primer punto que se debe considerar en el wadados datos es conocer el formato en que el
sistema de adquisicion de datos transfiere lossadtBC encargado de procesarlos.

Los valores obtenidos por el sistema de adquisisgdancuentran en un fichero de texto escritos
en formato decimal y de forma secuencial. Debidqua se utiliza un multiplexor para la
adquisicion de las sefales, los datos escritos| éichero de texto se encuentran de forma
alternada, es decir, un valor corresponde a ld seffaierza, el siguiente a la sefial de posicion y
asi sucesivamente hasta el final de los datos.

Como se ha comentado con anterioridad, el tiempoealse refiere un dato adquirido cualquiera
se puede conocer teniendo presente que el intedeateempo entre dos lecturas consecutivas
depende de la frecuencia de lectura, la cual esctaay su valor numerico es:

f =740Hz

Por lo que para el punio- esimo, su correspondencia en el tiempo relativa al pumomal es:

f

Dondei representa la posicion en la que se encuent@ladiquirido.

El hecho que entre dos valores consecutivos dedueposicion exista un desfase temporal se
presenta como un inconveniente para su manipulagées, por ejemplo, la representacion
directa del gréfico fuerza — posicion resultari@mecto, si bien, el error cometido seria bajo.

El origen del tiempo se encuentra referenciadoriahgr valor que el sistema de adquisicion
transmite al PC(i :1), el cual corresponde a la primera lectura de laicgm. Como
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consecuencia, el primer valor de fuerza se encai@@splazado en el tiempo una cantidad de
1/ [s] respecto a éste.

Dato Instante| FuerzaPosicion Dato Instante Fuerza Posicio
1 0 - X 1 0 F X
2 1 f F, - 2 yf - -
i i-10/f | F i i (i-1)/f - -
i +1 |/f = Xi+1 I +1 I/f I:i+1 Xi+1
i+2 | (+1/f | F., i i+2 | (i+1)/f - -
i +3 (I +2)/f - Xi+3 I +3 (I +2)/f I:i+3 Xi+3

Tabla 2. Muestra de los valores obtenidos por el
sistema de adquisicion una vez adaptado el
tiempo de adquisicion de la fuerza.

Tabla 1. Muestra de los valores obtenidos
por el sistema de adquisicion.

Para solventar tal inconveniente, se supone quéuraion de fuerza entre dos puntos
consecutivos se comporta de forma lineal, por le gl valor de la fuerza en un instante
cualquiera es:

-t )+F,

donde F, es el valor adquirido de fuerza asociado al irtetan F,, es el valor de fuerza
asociada un instante poster(qﬁt =2/ f) y F representa el valor de la fuerza en el instanta
cual ha de estar comprendida en el inter\[alq+2].

De ésta forma, se puede obtener la fuerza entahitesmedio del intervalo, instante coincidente
con el valor de la posicion, como:

" - FI _Fi+2 (ti+1_ti)+ F| — F| _Fi+2 At + Fl — F| + Fi+2

t-t,, 20t
Por lo que, una vez procesados todos los puntaserse que los datos “adquiridos” tienen la
forma mostrada en la tabla 2.
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6.4.3- Filtrado de la posicion y obtencién de la l@cidad de
amortiguamiento

Se conoce que el ciclo de trabajo que realiza @réggonador es senoidal, por lo que para el
filtrado de la posicidén se realizara un ajuste ftortiones trigopnométricas combinado con una
constante representativa del desplazamiento iregiatente.

En concreto, la funcion que se utilizara para @staj es:
x = Asin(at) + Bcodat) +C

donde A, By C son constantes por determinawyes la frecuencia del ciclo de trabajo, también
por determinar.

La ecuacion propuesta para la obtencion analitcta gosicion no es lineal, por lo que no es
viable su optimizacion por minimos cuadrados.

El método que se utiliza para la obtencion de lass@antes se divide en una primera
aproximacion “basta”, donde, para una serie derealae «, se optimizan las constantes
A, By C mediante métodos iterativos y, posteriormenteasaila el error acumulado como:

err = iip(ASin(Cuti ) + BCOE(O.Ii ) +C-X (ti ))2

i=1
en este casd\P representa el nimero total de puntos experimengistentes.

Entre un valor probado de inmediatamente inferior la frecuencia que haceinminel error
calculado y un valor probado inmediatamente superista, se hace una segunda aproximacion
més “fina”, donde nuevamente se obtienen los valdeelas constante8, By C para nuevos

valores dec.

El resultado 6ptimo es aquél grupo de valoref\dB,C y « tal que minimizan el error
acumulado durante el segundo proceso de aproximacio

La precision que se obtiene con el proceso desestale 001Hz para la frecuenciax,
habiéndose mostrado suficientemente preciso pdmsos datos que han sido tratados.

Una vez obtenida la funcion ajustadora de la posjcse esta en condiciones de obtener la

velocidad del amortiguador mediante una simplevderdn analitica, esto es, la velocidad del
amortiguador se obtiene como:

v = X = o~ Acodat) + Bsin(at))
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6.4.4- Filtrado de la fuerza de amortiguamiento
Una vez filtrada la posicion, el siguiente pasosiste en filtrar la fuerza de amortiguamiento.

A diferencia de la posicion del amortiguador, laria de amortiguamiento no se puede describir

por una funcién genérica conocida, por lo que et@so de filtrado se realizara mediante un
ajuste por minimos cuadrados.

Para los valores experimentales tratados, no senbantrado ninguna funcion que describa
correctamente un ciclo completo, por lo que alddb se realizara mediante splines cubicas.

El proceso seguido para el ajuste consiste enidiwdciclo de amortiguamiento completo en un
maximo de veinte intervalos y, en cada intervalest@@r una spline cubica, manteniendo la
continuidad y la tangencia en los enlaces con pises adyacentes, obteniendo una funcion
continua y derivable a lo largo de los datos filtra.

En la figura 20 se muestra el resultado obtenidoet@roceso descrito.

F(N)
Real —

400
200 Filtrada

O T T T T \

0,2 0,4 0,6 0,8 t(s)

-200 |
-400

Fig. 13. Filtrado de la fuerza de amortiguamiento
para un amortiguador real.

Se observa que el ajuste obtenido a partir deqditi reproduce satisfactoriamente la evolucién
de la fuerza de amortiguamiento adquirida.

Nomenclatura:

A: constante

B : constante

C: constante

err ; error

f : frecuencia de adquisicion

F : fuerza de amortiguamiento

Feas: fuerza debida al gas del amortiguador

Fs : fuerza genérica
F,: fuerza de referencia
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G : ganancia

K : sensibilidad de la célula de carga
K,: sensibilidad del sensor de posicion
L : longitud de la biela

NP : nimero de puntos

O, : offset de la célula de carga

O,: offset del sensor de posicion

R: radio de la manivela

t: tiempo

v velocidad del amortiguador

V : tension

Vs : tension genérica

V. : tension de lectura estatica para la célula dgacar

Vgas - tension producida en la calula de carga produsatda fuerza debida al gas

Vi : tension de offset de la célula de carga

Ve - t€NsioN producida en la célula de carga por &b Peesidual” del amortiguador
V, : tension de referencia para la determinacion g@sacion del piston

Vit : tension virtual

V, : tension de referencia

X : posicion del pistéon

X5 . posicion genérica

X, posicion de referencia del piston

X : posicion de referencia

« . velocidad angular de giro
@: angulo girado por la manibela

Bibliografia

[1] IMSL- Math library (Fortran Subroutines for Mamatical Applications)
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7- Resultados

En el punto presente se tratard de mostrar loftades que se obtienen a partir de la
teoria presentada hasta el momento y contrastaoiotos resultados provenientes de la
experimentacion para ser capaces de juzgar laadatidl modelo propuesto.

No obstante, debido a que los amortiguadores npresentan puramente los tipos de
valvulas modeladas ni las geometrias de los elermdan simples como que se han
supuesto, resulta necesario un paso previo queégeomo ejemplo para la obtencion
de los parametros geométricos y mecanicos del ayunador.

Todos los amortiguadores experimentados y sobrguesse presentaran resultados son
del tipo de doble tubo (figura 41 del punto 5.8)r o que se compararan con los
modelos tedricos que simulan el tipo de doble tubo.

7.1- Obtencion de los parametros del amortiguador
6K0513031R

El amortiguador que se utilizar4 para la obtenaénlos parametros geométricos ha
sido cedido por la casa MONROE Espafa y correspahdaodelo 6K0513031R,
utilizado en las suspensiones traseras de los S&23 de gama media.

Con el fin de poder determinar los parametros l&zatien el modelo tedrico, resulta
necesario el desmontaje completo de un amortiguaddcho que ha servido para poder
obtener los planos de pieza y de conjunto (no ptades en el presente estudio) y los
cuales seran la base para el andlisis posterior.

Asimismo, se presentara la deduccion empirica @desamnie de valores que han sido
determinados en el laboratorio y que también saesa&ios para el funcionamiento del
modelo tedrico (valores como pueden ser las cotestaglasticas de los muelles, los
volimenes de gas y de aceite, etc).

7.1.1- Parametros geometricos y mecanicos

7.1.1.1- Obtencion directa de medidas

El primer paso y el mas sencillo consiste en lallencion de las cotas geométricas
Utiles que se pueden obtener de forma directa.ddicbtas, expresadas en milimetros
son:

Diametro exterior del amortiguadgP,, ) = 38,5
Diametro exterior de la camara de rese®ga) = 36,7
Diametro interior de la camara de resefilg ) = 27,5

160



Diametro interior de la cdmara de trabfip) = 25,4
Didmetro del vastag{D, ) = 11,0

Altura del pist()n(hp) =13,0

Altura de la vélvula de la bagh,,) = 7,6

Longitud del cilindro interiofL ) = 292

Longitud del cilindro de reserd,, ) = 313,5
Longitud de la tapa superift,) = 9,6

Longitud de la tapa inferidfl; ) = 1,25

Longitud del vastagdL,) = 374

Comentarios:

1- La altura de la valvula de la base se ha detewio a partir de la altura total del
chasis de la valvula.

2- Se ha cogido como longitud (o altura) de la tam@erior la distancia util que sirve
como guia del vastago, mientras que la longitudbdapa inferior es el grueso de la
chapa que delimita inferiormente al amortiguador.

Los volumenes relevantes obtenidos (a 20°C) exgiossan mililitros son:

Aceite = 210

Camara de trabajo = 147,5

Cémara de reserva = 127,2

Piston =7

Piston + boya (+ vastago) = 19

Camara de compresion (amortiguador completamemda@ixio) =V,o = 98,6
Camara de traccion (amortiguador completamentandide) =V, = 29,9
Camara de reserva (amortiguador completamentedist|n=Vs, = 81,5
Gas (amortiguador completamente extendiddy— 29,9

La densidad del fluido se obtiene experimentaletent

7.1.1.2- Célculo de parametros

Los parametros necesarios en la modelizacion quieendeser determinados
experimentalmente son principalmente las constagitesticas de los muelles de las
valvulas limitadoras junto con sus fuerzas de pogeca los diametros hidraulicos de los
conductos de las valvulas, motivo por el cual se tealizado diferentes pruebas
experimentales con parte de los elementos citados.
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7.1.1.2.1- Determinacion de las caracteristicas sticas de los muelles

Con el fin de poder determinar sus caracteristisasrequiere conocer su longitud
inicial sin carga, su longitud bajo una cierta eargu longitud inicial de trabajo y el
maximo desplazamiento que le esta permitido argdetsu longitud inicial de trabajo.

Se considerara que la fuerza del muelle dependaltirente del desplazamiento a que
se encuentra sometido:

Se construye la tabla 1 en la que se muestraraloseg obtenidos para las deducciones
de las constantes elésticas de los muelles coyestites del amortiguador.

L, 10°%(m) | L, 00°(m) | F(N) | F,(N) | kn(N/m)
Muelle piston traccion 15 10 0 30 588(
Muelle pistbn compresian 6,1 1,7 0 30 6681
Muelle base traccion 4,3 3,95 5,58&,09 4290
Muelle base compresion 10 6,5 G 30 8570

Tabla 1. Determinacion de las constantes elasticas
de los diferentes muelles de las valvulas.

Para la determinacion de la fuerza de precargeegeere conocer la longitud natural
(L,) del muelle y la longitud inicial de trabdjq).

Se construye la tabla 2 para la obtencién de lezéude precargéFp), en la que se

adjunta el incremento maximo al que se puede someétmuelle en condiciones de
trabajo y, consecuentemente, el maximo desplazaonieh disco de la Iimitado(é).

L, 10°%(m) | L, 003(m) | F,(N) | 610%(m)

Muelle pistdn traccion 15 11 23,5 1,4
Muelle pistobn compresion 6,1 2 27,4 0,7
Muelle base traccién 0 4.5 (aprox.)4,7 1,2

Muelle base compresion 10 7,2 24 1

Tabla 2. Determinacion de la fuerza de precarga y delldeamiento
maximo de los diferentes muelles de las valvulas.
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7.1.1.2.2- Determinacion de los diametros de laslvélas

Mediante consideraciones geométricas, se obtiarsedidmetros de las valvulas:

Da |Na| La | Dy |Np| Lp | Dg | kn

Piston traccion 09 3 0152 | 4|44 5 | 5880
Piston compresion0,52| 4 | 1,5| 1,1] 6 | 11| 6,5/ 6068
1

1

Base traccion 0542 | 0,7| 7 4,1 15 | 4290
Base compresion 0,852 | 0,7 | 3 2,4 3 | 8570

o|lo|o|lo|X

Tabla 3. Parametros de las valvulas para el amortiguador
Monroe 6K0513031R. Las unidades para las longitsdas
milimetros yN/m para las constantes el4sticas.

7.1.1.2.3- Correccion de los diametros de las valas

Si bien la evaluacion de la caida de presion a&gae las valvulas se realiza mediante
expresiones empiricas que no requieren coeficieddgedescarga, la evaluacion de los
diametros de las vélvulas se ha hecho sin tenecuemta la complejidad de la
geometria, por lo que resulta necesario introdooéficientes correctores para que el
comportamiento hidraulico del modelo se asemegeradlidad.

Por lo que refiere a los discos de las valvulagtdidoras, no siempre es cierto que la
caida de presion sea o repentina o lineal, porue mmbién es posible que sus
diametros se deban ajustar mediante coeficientesatores.

Si bien es esperable que los coeficientes coreteean inferiores a la unidad, al no
tener en cuenta las fugas de aceite que se procertdem las diferentes partes del
amortiguador, es posible que del diametro “apatatdkbconducto aumente (efecto mas
notable para las valvulas mas restrictivas debidpiela mayor caida de presion que
generan produce una mayor fuga de aceite).

Por los motivos anteriormente expuestos y a pdetifos resultados experimentales se
han ajustado los didmetros de las véalvulas, refndtgue se muestran a continuacion.

Desafortunadamente y debido a que el comportamigatana valvula de disco es
sustancialmente diferente al comportamiento devédsulas las estudiadas hasta el
momento, puede resultar necesario realizar uneafgre la valvula de su caida de
presion en frente del caudal circulante para simadacomportamiento real.

7.1.1.2.3.1- Valvula del pistén a traccion
No se han encontrado coeficientes correctoreslpaayaometria de la valvula del pistén

a traccion que permitan describir correctamentfaralionamiento de ésta, por lo que se
ha realizado un ajuste de la caida de presiénrendin del caudal circulante.

163



En el resultado propuesto para el ajuste se propdos zonas de actuacion, la primera
para simular el comportamiento del conducto sienapierto y la segunda en la que se
tiene en cuenta la actuacion de la valvula limitado

= min|2610"Q™ ;7010°Q + 6910°
Fi(T) ( )

donde Ap es la caida de presién en la valvula expresadBascales,Q el caudal
circulante expresado en metros cubicos por segqndétp(T) es una funcién

adimesional de la temperatura, la cual tiene emtauéos efectos térmicos y de
compresibilidad del aceite sobre la caida de pnesio

Se utiliza la funcién adimensional siguiente:
F,(T) =-00033 +1983

Para una temperatura @d°C de funcionamiento, que corresponde a una dehsiela
830Kg [, el ajuste realizado que se obtiene se muestafegura 2:

(MPa)

1,51

0,5 1

0 0,04 0,08 0,12 o) (IS

Fig. 2. Modelizacion de la caida de presion en la valdela
pistén para el ciclo de traccion a una temperalera4°C .

7.1.1.2.3.2- Valvula del pistébn a compresion

La valvula del piston a compresion es otra de lessp requiere el ajuste a partir de los
resultados experimentales, debido a que no se Ingegoido ajustar las cotas
geométricas de forma satisfactoria.

El ajuste que se ha utilizado es:
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b min(9010°QY ;70016°Q + 3401C°)

En este caso, se utiliza la funcién adimensiomglisnte:
Fp(T) = -0,015T + 547

El ajuste obtenido, bajo las mismas condicionedutheionamiento que en el caso
anterior, se muestra en la figura siguiente:

(MPa)
0,4

0,3 +

0,1 +

0,04

0,08

0,12

Q1)

Fig. 3. Modelizacion de la caida de presion en la valdela
pistén para el ciclo de compresion a una tempexate4°C

7.1.1.2.3.3- Valvula de la base a traccion y a congsion

Vélvula base traccion Vélvula base compresion
Calculado| Corregido| Ratio | Calculado| Corregido| Ratio

Da 0,54 0,54 1,0 0,54 0,85 1,6
La 0,7 0,7 1,0 0,7 0,7 1,0
Dp 7 7 1,0 2,7 3,0 1,1
Ly 4,1 4,1 1,0 6,4 6,4 1,0
Dy 15 15 1,0 3 3 1,0

Tabla 4. Coeficientes correctores para las valvulas dmase

7.1.2- Parametros fisicos

En el capitulo 6 se propusieron y se justificarlgu@os de los ajustes que se utilizaran
en el modelo matematico, ajustes que se realizarpartir de datos obtenidos de la

bibliografia o a partir de ensayos en laboratorio.
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Se muestra a continuacion la forma de evaluacidlasipropiedades fisicas requeridas
de las diferentes partes del amortiguador quetadrasando.

7.1.2.1- Sélidos
7.1.2.1.1- Cilindro del amortiguador

Los cilindros del amortiguador (tanto interior comxterior) son de acero, por lo que
sus propiedades se encuentran tabuladas y ya semioatrado anteriormente.
Resumiendo:

0, = 7800Kg ™

E, = 21M10°°Pa
V. = 030
$. =1200°C™

c,, = 47075) (kg™ (K ™
kW K | = —0,00258 K] + 67,063

7.1.2.1.2- Piston, vastago y valvula de la base

Se considera que el pistdn, el vastago y la valdaléa base son de acero, por lo que el
valor de sus parametros fisicos mas relevantes son:
ppis = pvas = Iovb = 780(kg |]n_3
Copis = Cias = Cp = 470,75] kg™ (K™
Kys = Kas = Ky, = 594W K™'m™

7.1.2.2- Fluidos
7.1.2.2.1- Aceite

Los datos que se utilizan en el modelo tedricativala al aceite de trabajo se resumen a
continuacion.

u, [Pars] = Ae?K!
B, =500°[1/Pa]
¢, =7200"[y°C]

Pre =830kg/ ]
Py =10°[Pa]
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Ta = 295{K]
o [kg / m3] - 82%(5m0*9(p[Pa]—105)—7,2m0*4(T[K]—298))
Cyr =19200[J/kg (K]
ke[w/K tm] = 283010 (T[] + 020778
Put =1E{Pa]
AH, =693787]3/mol

donde las constanted y B determinadas para el aceite de trabajo que utdiza
amortiguador som = 6720107 [Pa$]y B = 316299 K]

7.1.2.2.2- Aire

Los datos utilizados en el modelo en concordanmala modelizacion propuesta en el
capitulo 5 son:

1 [Pas] = 6,39810°T[K]|-051110°°
M, = 289610 *[kg/mol |
CoalJ/kg (K] = 0,06T[K] + 9888
k,[W/mIK]=7586010°T[K]+3393107

AISE ﬁ

7.1.2.2.3- Nitrogeno

En el caso del nitrdgeno, los datos a utilizar son:

Hs[PaCS] = 48620107 | T[K] + 3451110 [T[K] - 9,862(1072 (T ?[K]
M., = 28020107[kg/mol]
10246 si2554 <T < 380K
={3675-1,208010°T +2,342010°°T? - 0,632010 °T* -
-0,22610*T* i 380< T <1000K
KgesW/mIK] = 6,28610°T[K ]+ 0,00705

e

Cogas kg [K
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7.1.3- Obtencion de resultados tedricos

Para la obtenciéon de resultados tedricos se haaadl el modelo tedrico descrito en el
apartado 6, comenzando por el modelo mas simplaldlmoincompresible) hasta
alcanzar el modelo térmico.

A modo ilustrativo, se mostraran y compararan iésrehtes modelos teoricos, con el
fin de mostrar la diferencia en los resultados mdtiss a medida que se introduce la
fenomenologia existente.

7.1.3.1- Datos del ciclo

Se presentan a continuacion los datos necesatiascttede trabajo utilizados para la
deduccidon de resultados a partir de la modelizaté@mica y que serviran para la
comparacion de los diferentes modelos tedricos:

w= 95%ad &

r = 0,03849m
X; =0166m

P =100°Pa
Te = 293K

donde « es la frecuencia angular del ciclo a que se enesometido el
amortiguador, es el radio de giro del ciclog es la posicion de inicio del cicl@,,.

es la presion atmosférica de inicio del cicl®,y, es la temperatura de inicio del ciclo.

7.1.3.2- Modelo incompresible
A partir de los datos presentados hasta el momestoptienen las caracteristicas del

ciclo (posicion y velocidad en funcién del tiempdatos que se presentan en forma de
gréfico.
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X (m)

0,23 -

0,19 -

0,15 . : .
0 0,2 0,4 0,6 t(9

Fig. 4. Posicion relativa del piston de trabajo en funcio
del tiempo para el modelo de doble tubo incomple.

v (M)

04 -

0,2 -

t ()
-0,2 -~

-0,6

Fig. 5. Velocidad del piston de trabajo en funcion del
tiempo para el modelo de doble tubo incompresible.

Como primer resultado util, se presenta la fueramhortiguamiento en funcion del
tiempo:
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FNN)

600 -~

400 -~

200

0,2 0,4 06 t(©
-200 -

-400

Fig.6. Evolucién temporal de la fuerza de amortiguamiento
para el modelo de doble tubo incompresible.

Como se ha podido observar, el grafico presentadopresenta directamente
informacion del ciclo de trabajo, por lo que, fuor@lmente, no es Uutil.

Como consecuencia, si suele utilizarse el grafie® gresenta la fuerza de
amortiguamiento en funcion de la posicion del pistié trabajo, el cual se muestra a
continuacion:

F(N)

600 ~

400 -

200 H~

0

-200 A

-400

Fig. 7. Fuerza de amortiguamiento en funcion de la paside piston
para el amortiguador de doble tubo incompresible.

El grafico anterior muestra una completa simeteigpecto al la posicion media del
piston, lo cual es esperable debido a que no emistguna condicion sobre el modelo
tedrico (fendbmeno fisico) que suponga la apariciérhistéresis en el ciclo de trabajo,
efecto que se aprecia mejor en siguiente grafitocual muestra la fuerza de
amortiguamiento en funcién de la velocidad:
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F(N)
600 -

400 -

00 -

T T T
-05 -0,3 0,1 0, 0,3 v (m/s)
-200 T

Fig. 8. Fuerza de amortiguacion en funcién de la velocidad
para el modelo de doble tubo incompresible.

7.1.3.3- Modelo compresible

Debido a que las condiciones del ciclo de trabajoachortiguador son idénticas en la
presentacion de resultados a partir de los modefo&os propuestos, no se volveran a
presentar los graficos de posicion y velocidaduereiton del tiempo.

La adicion de la compresibilidad del fluido mas daformacién mecanica de las
camaras de trabajo del amortiguador provoca umgagciariacion en el caudal circulante
por las valvulas debido a que las camaras de tral@qbian sus volimenes alojados.
Asimismo, la presién modifica la densidad del agdd cual repercute sobre la caida de
presion existente en las valvulas (ver anexo Auhi@1.3).

Como consecuencia, aparece una cierta histéregbka@clo, la cual se puede apreciar
en el grafico de fuerza de amortiguamiento en fimae la posicién del pistén de
trabajo.

F(N)
600
400

200

0,18 0,2 0,22 S4  x(m)
200

-400

Fig. 9. Fuerza de amortiguamiento en funcién de la
posicion para el modelo de doble tubo compresible.
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Si bien si se aprecia una cierta asimetria endfiicgranterior como consecuencia de la
histéresis existente, dicho efecto es mucho méscie en la representacion de la
fuerza de amortiguamiento como funcién de la veladi

F(N)
600 -

400 -

00 -

O,

05 0,3 0,1 0,1 03 v(my
-200 |

Fig. 10. Velocidad-fuerza para el modelo de
amortiguador de doble tubo compresible.

El modelo compresible ya permite obtener conclesoreferentes a los parametros
determinantes para la aparicion de la histéresioamnsecuencia de la compresiblidad
del fluido junto con la deformacion volumétrica a&mara de trabajo como
consecuencia de la variaciéon de la presion.

El primer punto a destacar proviene del hecho guadxima histéresis aparece en el
ciclo de traccion. El motivo reside en que las ipress que se alcanzan en el ciclo de
traccion son mucho mas elevadas que las ocurrentes ciclo de compresion, por lo
que el fendbmeno de la compresibilidad resulta mués notable.

El grafico siguiente muestra la evolucion de lassfnes a lo largo de la durada del
ciclo de trabajo.

p
(MPa)

1,5 4
p2
p1

0,5 A
Ps3

0 o

0 0,2 0,4 t(9

Fig. 11. Evolucion temporal de las presiones dentro del
amortiguador para el modelo de doble tubo compeesib
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F(N)
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400 -~

(«»]

-0l5 0,3 0,1 0,1 03 v(my)
-200 T

Fig. 12. Grafico fuerza-velocidad con fluido incompresible
([a’f = O) para el modelo de doble tubo compresible.

La siguiente cuestion logica que se plantea cansistdeterminar si la compresibilidad
del fluido es el factor mas determinante en la iajger de la histéresis o bien es la
deformacion volumétrica de las camaras de trabajo.

El grafico 13 muestra el mismo ciclo de trabajo guanteriormente presentado pero
considerando nula la compresibilidad del fluido.

Se deduce inmediatamente que la deformacién voticaéle las camaras de trabajo
afecta poco significativamente a la aparicion deigééresis. No ocurre lo mismo con la
compresibilidad del fluido, hecho que se demuesartir de la figura siguiente, donde
se ha considerado nula la compresibilidad de lasacas de trabajo y no la del fluido.

F(N)
600 -

400 -~

00 -

O,

0|5 0,3 0,1 0,1 03 Vv(my
-200 7

Fig. 13. Fuerza-velocidad con las cAmaras de trabajoonaheibles
(,8c = O) para el modelo de amortiguador de doble tubo cesitge.
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0|5 0,3 0,1 0,1 03 v(my

Fig. 14. Caracteristica de fuerza velocidad para una
posicion de inicio del piston de trabajo g§e= 0,190m en
el modelo de amortiguador de doble tubo compresible

El motivo por el cual la variacion volumétrica des Icamaras de trabajo no afecta tan
significativamente como la compresibilidad resideeehecho que el orden de magnitud
del coeficiente de compresibilidad del fluido e® 1/ces mayor que el de las camaras
de trabajo.

Como cabe imaginar, la variacion volumétrica deldib y de las camaras de trabajo
serd cuantitativamente mayor cuanto mayor sea &lmem alojado. Bajo tales
circunstancias, cabe pensar que la posicion d&mpefecta a la cantidad de histéresis
del ciclo.

La figura 14 muestra la fuerza de amortiguamientéuaecién de la velocidad para una
posicion inicial del piston de trabajo relativa alierpo del amortiguador de

x =0190m, posicion que corresponde consigue que el volusmetente en la camara
de compresion sea bajo comparado con el existaritea@mara de traccion.

Si bien los efectos de la compresibilidad en dbdile compresion son poco notables, si

se puede intuir un ligero aumento de la histéregistente en el ciclo de traccion,
habida cuenta que su volumen de trabajo para lmanglocidad es mayor.

Analogamente, para una posicion inicial xie= P8cual hace que el volumen de la
camara de traccion sea bajo, se obtiene el siguiestltado:
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Fig. 15. Caracteristica de fuerza velocidad para una pive
de inicio del piston de trabajo de = 008m en el modelo

de amortiguador de doble tubo compresible.

Donde se aprecia mejor la disminucion de la cadtaka histéresis existente en el ciclo
de traccion.

Se ha podido observar que el modelo compresiblmitgerestudiar los fenémenos
relacionados con la compresibilidad del fluido ydeformaciéon volumétrica de las
camaras como consecuencia de la presion existente.

Asimismo, se ha podido ver que uno de los fenOmessonsables de la aparicion de

histéresis proviene de la compresibilidad del flujdnto con la elasticidad de las
camaras de trabajo.

7.1.3.4- Modelo compresible y cavitante

Con el ciclo propuesto, se obtiene el diagramaudezfis idéntico al modelo anterior
debido a que ninguna de las presiones se encyemttebajo de la presion de vapor.

Debido a que resulta interesante poder compardoscide trabajo con el modelo
anterior, se supondra que la presion de vapor aeteaes suficientemente alta como
para que se produzca la cavitacion.

Para una presion de vapor ge = 7000Pa se obtiene el grafico siguiente:
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(MPa)

15 4

Fluido cavitant

O T T T
0 072 0,4 0,6 t(s)

Fig. 16. Comparacion de las presiones que se obtienencémlara de traccic
para los modelos teo6ricos de amortiguador de dable compresible y el
compresible y cavitante. Ambos se someten al m@nio de trabajo.

Donde se ha comparado la presion de la camaraadeidn obtenida del modelo
compresible con la presion del modelo compresildawtante.

Se puede observar que, cuando la presion estandigemdo y alcanza la presion de
vapor, su valor se mantiene constante como conseieuéde la aparicion de vapor.
Hasta que las condiciones del entorno no son tplespermiten la extincion total del
vapor, la presion no recupera su valor “normal”.

A modo ilustrativo, se muestra en el grafico 18datidad de vapor que se genera en la
camara de traccion a lo largo del ciclo.

\
(mm?°)
60 -

40 -

20 ~

4

O T T T
0 0,2 0,4 0,6 t(9

Fig. 17. Volumen de vapor existente segun el modelo de é&oador
de doble tubo compresible y cavitante a lo lardaitéo de trabajo.

Légicamente, la variacion cuantitativa de cualcuige las presiones de la camara de
trabajo debe afectar a la fuerza de amortiguamidgitgrafico siguiente compara los
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graficos velocidad — fuerza de amortiguamiento eertkr modelo compresible y el
cavitante.

F(N)
600 -

400

00

D,

-0|5 -0,3 -0,1
-200

Fig. 18. Comparacion del diagrama de fuerza — velocidaek eshtmodelo de
doble tubo compresible y el modelo de doble tubumesible y cavitante.

Una vista de la zona Z muestra mas claramenteeicetle la cavitacion sobre la fuerza
de amortiguamiento.

F (N) T T T
0,3 0,35 v (m/s)
-180 -
-220 - ) )
Fluido cavitant
-260 -
Detalle z
-300

Fig. 19. Detalle de la fuerza de amortiguamiento en ebai@ compresion
para los modelos de doble tubo compresible y cositgeey cavitante.

Se debe realizar un estudio mas detallado de é&ssopes en las cAmaras de traccion y
de compresion para comprender qué sucede duracagitacion.

A continuacion (figuras 20 y 21) se muestran laglsiones de las presiones en las
camaras de traccion y de compresion durante lad@lseiclo en la que se produce la
cavitacion primera vez.
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Fig. 22. Detalle de la evolucion de la presion de la cardaraaccion durante
la cavitacion para el modelo compresible y el casitrle y cavitante.

En la zona en que se produce la separacion deéamlpes(pz), cabria esperar una

disminucién en la fuerza de amortiguamiento del ehmdcavitante respecto al

compresible, pues un aumento de la presion emtargade traccion durante el ciclo de
compresion tiende a disminuir la fuerza amortiguadgenerada (en valor absoluto).

No obstante, se ha de tener presente que, parasamrmaudal circulante, un aumento

sobre la presién de la cdmara de traccidon se dathecir en un aumento de presion en
la camara de compresion, pues la pérdida de catga&maras se debe mantener. En
tal caso, la fuerza de amortiguamiento se verizafta a crecer pues la seccion util del
pison de trabajo sobre la que actia la presiom darhara de compresion es mayor que
la seccion util existente en la camara de compmesié

(MPa)

08 -
06 -
04 -

0,2 A

0 . :
0 0,05 0,1 t(s

Fig. 23. Comparacion de la presion en la cAmara de condpresi
fluido cavitante con el no cavitante para un misnet de trabajo.
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Se debe hacer un estudio detallado de lo que ocamnréos caudales circulantes para la
comprension de la evolucion de las presiones ycdamsecuencias sobre la fuerza de
amortiguacion.

En el momento inicial en que empieza la generad@éwapor dentro de la camara de
traccion, el caudal circulante a través de las ulabs del piston desde la camara
compresion hasta la cAmara de traccion se ve wamuespecto al que circularia si no
existiese dicho fenomeno, habida cuenta que ehvatudesalojado por el movimiento
del pistdn de trabajo se ve parcialmente ocupadoayumor.

Debido a que el volumen desalojado por el pistdrirdede la camara de compresion es
constante (se ha supuesto despreciable el efetsocdenpresibilidad del fluido y de las
camaras), el volumen que deberia ir a la camataadeion se ve forzado a circular a
través de la valvula de la base hasta la camarasdeva, lo cual implica que la presion
en la camara de compresion tiene que aumentar.

Como resultado, en el instante en que comienzan@rgcion de vapor dentro de la
camara de traccion, la caida de presion entre dasam@s de traccion y compresion
disminuye y a su vez aumenta la presién absolula efimara de compresion.

La fuerza neta de amortiguamier{f®,,) se puede calcular como:

Fl =S - p,(S-8) = (P - p.)S + RS,

Tanto un incremento en la presion de la camaraageién como un decremento de la
caida de presion entre las cAmaras tienden a digrtarfuerza de amortiguamiento.

Como consecuencia, en el instante en que empiegankracion de vapor dentro de la
camara de traccion durante el ciclo de compres@mme tiene como resultado una
disminucién de la fuerza de amortiguamiento.

Una vez superado el instante inicial de generad@wapor, la evolucion de las fuerzas
solamente se puede conocer a partir de la intégrala las ecuaciones gobernantes.

En la figura 24, se ha representado la evolucidgipteal de la diferencia entre la fuerza
de amortiguamiento del modelo compresible respedel modelo cavitante.
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Fig. 24. Diferencia entre la fuerza de amortiguamiento dedleo de doble
tubo compresible y la del modelo de doble tubo aesiple y cavitante.

La evolucion de las presiones y, consecuentemanéwdlucion de las fuerzas, no es
comparable a las que sufren las del modelo conipeedebido a que a lo largo de todo
el periodo que ha durado la cavitacion, el sistelmaecuaciones gobernantes son
diferentes. La evidencia de este hecho se ha paoftlisiervar en las figuras 20 y 21.

El dltimo aspecto a destacar referente a la caditaes que, el motivo por el cual el
citado fendmeno no se produce en el punto de maxatozidad es porque al aumentar
la velocidad de trabajo, el caudal circulante t&mi@umenta, lo que se traduce en unas
pérdidas de carga mayores. Teniendo presente quedan de la camara de reserva
depende basicamente de la posicion del pistdesaltado del proceso es que la presién
de la camara de compresion debe aumentar. Enda) csi bien el caudal circulante
desde la camara de compresion hasta la de traeeidrenta con el consecuente
incremento de pérdida de carga entre las camdrase@miento de la presion en la
camara de compresion es suficientemente elevado pama provocar que la presion en
la cAmara de traccion no alcance la presion dervapo

Se comprende ahora que el dimensionamiento delNalaéle la base a compresion

resulte vital para evitar la cavitacion, pues tiEnenision de aumentar la presion de la
camara de compresion de hasta un valor tal queyemeonsiderada la pérdida de carga
entre las camaras de traccion y de compresionrdsigm obtenida en la camara de
traccion se encuentre por encima de la presioraperv

A su vez, del modelo compresible se pudo obseruva;, @ maximo efecto de la
compresibilidad se produce durante el ciclo de aesipn y se debe, principalmente, a
que la presion de la camara de compresion alcaalnees considerablemente elevados,
por lo que la valvula de la base también debe esta@nsionada para no generar una
presion demasiado elevada en la camara de compresidsiguiendo una reduccion de
los efectos de compresibilidad dentro del amortigua
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7.1.3.5- Modelo térmico compresible y cavitante

El modelo térmico es, en un principio, el modelsnmealista de los presentados hasta el
momento, habida cuenta que tiene en cuenta losiiemds fisicos modelizados hasta el
momento Yy la transferencia de calor que se produtr@avés de todas las partes del
amortiguador.

No se tendra en cuenta el modelo térmico compegsdavitante con modelizacion
politrépica del gas debido a que la imposicion deiglo politropico del gas impone la
cantidad de calor generado, el cual se debe distrd través de las zonas del
amortiguador en contacto con el gas. Resulta quhodicalor puede estar en
contradiccion con la prevision proveniente de ladetizacion de los elementos
afectados (debido a las condiciones de trabajoad®rtiguador y a su mapa de
temperaturas, es posible que a un elemento enctordan el gas le corresponda un
cierto calor proveniente de éste y que sus contksiae frontera prevean uno distinto).
Con el fin de evitar tal incongruencia, se omiékénodelo anteriormente citado.

La primera ventaja que aporta el modelo térmicquesabandona la hipétesis de que el
gas se comporta segun un modelo politrépico, pgukno resulta necesario estimar el
coeficiente de politropia.

La segunda gran ventaja que aporta el modelo téresoque permite obtener el calor
disipado como consecuencia del movimiento al quie semete y permite obtener un
mapa de temperatura de todas las partes del aoaattg

Por ultimo, es el inico modelo capaz de prevendazia de amortiguamiento después de
un cierto tiempo de funcionamiento del amortiguagaes en los modelos anteriores no
se tiene en cuenta el calor generado como consgaudel trabajo realizado por el
amortiguador.

Légicamente, todas las ventajas citadas han de teneierto coste. Efectivamente, se
requiere una cantidad elevada de parametros fipas el analisis matematico y un
tiempo de célculo mucho mayor.

La representacion de la fuerza de amortiguamierdgwigia por el modelo térmico cn
funcién de la velocidad se muestra en la siguiBigtea:
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Fig. 24. Representacion de la fuerza de amortiguamiento en
frente de la velocidad para el modelo de doble téhuico.

Como resultaba imaginable, la prediccion de laZaietel modelo térmico comparada
con la fuerza del modelo cavitante presentan uieseticia méxima a lo largo del ciclo
de 003N , lo cual indica que los modelos que no tieerercuenta la transferencia de
calor son utiles para predecir el comportamientoadeortiguador cuando se realizan
pocos ciclos iniciados desde una temperatura uméor

Un analisis mas detallado de los resultados oltenéth el modelo térmico comparado
con los obtenidos con el modelo cavitante muesjtenrealmente existen diferencias
entre ambas predicciones. El ejemplo mas claramuestra dicho efecto proviene de la
comparacion de las presiones en las camaras deaeade ambos modelos, evoluciéon
gue se muestra a continuacion.

p
(MPa)
0,12 - L

Modelotérmicc
0,11 -
Modelo cavitant
0,1 T T T
0 0,2 04 0,6 t (9

Fig. 25. Comparacion de las presiones calculadas en lagradm
de reserva para los modelos de amortiguador de dolbd
compresible y cavitante y para el modelo térmico.

La presion que prevé el modelo cavitante al inyc# final del ciclo es idéntica, lo cual
se debe a que los volumenes fluidos en las camaraiio y al final se mantienen vy,
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como la presion de un gas que se comporta de mpokt@pica depende Unicamente
del volumen, la presion inicial y final han de aodir.

No ocurre lo mismo en el modelo térmico, pues &sidn al finalizar el ciclo es menor
gue la presion al inicio.

En el modelo térmico se aplica la condicion deideal y se sustituye la ecuacién de
modelo politropico por la de conservacion de largi@e En tales condiciones, si el
volumen de fluido en las cadmaras es idéntico alany al final del ciclo y la presion ha

de la camara ha disminuido, se concluye que la destyra del gas tiene que haber
disminuido.

De los volumenes iniciales del fluido dentro dedamaras se deduce que el volumen
inicial del gas es:

Vyo = 691400°m°

Para una presion inicial dB05010°Pa, una temperatura d293K y un peso molar de
0,028Kg/mol se obtiene una masa inicial y constante de:

o,ozz{r':m [105010°[Pa] (6,91601.0°*[m?]

mgo - J
8,31{ } LK ¢
mol [K

= 834810 °kg

Lo cual supone que para un mismo volumen y unadredéntica a la presion al final
del ciclo p =1,035[10°Pa se tiene una temperatura:

o,ozé{rfm 11,035010°[Pa) (6,916010°%[]

T= = 2889K

S J
8,348010°[kg] [st{mol DJ

Lo cual supone un descenso de la temperatursiilde 41K .

Se considera que la capacidad calorifica del gasdmuéste se encuentra por debajo de
los 380K es constante e igualcg, :1042,5[J/kg EK] , por lo que se tiene que el gas

durante el ciclo ha perdido un calor aproximado de:
Q = (293-2889)K| m0426[ﬁ} [8,348010°[kg] = 0,364J]
g

Mediante la simulacibn numérica se obtiene queetaperatura final del gas es de
Ty =2889K, por lo que la integracién numeérica parece sufteiente exacta.
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La pregunta l6gica que se plantea busca saberygomgtivo el gas pierde calor a lo
largo del ciclo.

Una vez se inicia el ciclo de trabajo, se produca wansferencia de calor entre las
partes en contacto del amortiguador y en particelaire el gas y su frontera. En el
instante inicial todo el amortiguador se encuemtreemperatura uniforme. Se da la
casualidad que el ciclo de trabajo comienza erickl de compresion, lo cual implica
que el gas se debe comprimir con el consecuenterdaontde temperatura que ello
implica.

Légicamente, el gas cedera parte de su energiarsra fde calor a su contorno para
intentar igualar su temperatura respecto a la deoatera.

El calor cedido por el gas y que es absorbido g®iphrtes adyacentes a éste tienden a
dispersarse mediante conduccion a los elementoacedies o a evacuarse del
amortiguador mediante conveccién con el aire exteri

Como consecuencia, al finalizar el ciclo el gasdigue haber perdido un cierto calor,
hecho que se verifica mediante su disminucion dentgeratura.

Légicamente y a partir de la explicacion anteraw,esperable que la temperatura del
gas aumente si el ciclo de trabajo comienza eritmacpues al aumentar el volumen
del gas disminuye su presion junto con su tempexaomo las partes evolventes se
encuentran a una temperatura relativa menor, aedeabor al gas, por lo que su
temperatura al final del ciclo aumentara.

Se muestra la evolucién de las presiones de lareadeareserva para el mismo ciclo
comenzando por el ciclo de traccion y por el de m@sion

(MPa)

0,11 +

0,1 +

0,09 . . :
0 0,2 0,4 06 t(9

Fig. 26. Comparacion de las presiones calculadas por etimaie
amortiguador de doble tubo térmico en la cAmanasierva para dos ciclos
idénticos, el primero se inicia por compresion gegundo por traccion.
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El aumento de la presion del gas del ciclo que enapén traccion indica que existe una
absorcion de calor por parte de éste.

Como se ha comentado, la Unica ventaja del modeinido no es Unicamente que
abandona la hip6tesis de politropia del gas sin® agemas es capaz de prever la
temperatura a que se encuentran las diferentesespdel amortiguador después de
varios ciclos de trabajo a la vez que presentapacidad de prediccion de la fuerza de
amortiguamiento bajo las condiciones anteriores.

Se muestra un ejemplo en la figura siguiente, dosedecompara la fuerza de
amortiguamiento para el primer ciclo y la fuerza atmortiguamiento una vez han
transcurrido 2 minutos de funcionamiento.

Fig. 27. Comparacion de la fuerza de amortiguamiento en el
primer ciclo y después de dos minutos de funcioeatoi
segun el modelo de doble tubo térmico.

Se puede observar que, la fuerza de amortiguamigméorealiza el amortiguador
cuando empieza el ciclo es sustancialmente maydidayque realiza cuando lleva dos
minutos de funcionamiento.

La disminucién de la fuerza se debe a que la gerderale calor que tiene lugar dentro
del amortiguador como consecuencia del movimierdofldido tiende a aumentar la

temperatura de éste, por lo que la viscosidaddghsidad disminuyen y, como para un
cierto caudal circulante a través de un conduatie @na restriccién, una disminucion
de la densidad o de la viscosidad produce un dexrenen la pérdida de carga que
tiene lugar, queda justificada la disminucion dukrza de amortiguacion.

En general, para cada parte del amortiguador qdesseetiza con el objetivo de aplicar
las leyes de conservacion, mediante la programasaole ha asignado un sistema de
coordenadas local sobre el cual se referencigp@ill de temperaturas.

Cuando el amortiguador se encuentra en posicidita&kerdicho sistema de coordenadas

local se sitia en la parte central mas superioeléebento y con el eje vertical orientado
de forma positiva sefialando hacia la parte “inférix creciente} del elemento y con
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el otro eje perpendicular orientado en sentidoatad@ie muestra, a modo de ejemplo, el
sistema asociado al vastago del amortiguador.

)

.--l_.-"'

L | 7

———l1

Fig. 28. Sistema de coordenac
local para el vastago

El primer resultado, que debe ser presentado debildotrascendencia que presenta,
corresponde al de las temperaturas medias debfledlas tres camaras junto con la
temperatura del gas.

T, = 31132K
T, =31093K
T, = 30965K
T, =30106K

Debe comentarse que la temperatura del gas depeedemente de la posicion del
vastago, por lo que no se debe considerar comalon representativo.

Se observa que las temperaturas del fluido enifaedtes camaras son similares, lo
cual se deba al constante mezclado que existe &greaceites de las camaras
adyacentes como consecuencia de los flujos exestent

El siguiente resultado que se presenta son lasetatyas de las partes sélidas no
discretizadas, esto es, la temperatura del pistdratiajo y la de la valvula de la base:

T s = 30897K
T,, = 30818K

Las cuales y, como era de esperar, son cercarastanperaturas de los fluidos que
tienen alrededor.
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Con el sistema de coordenadas propuesto y adopkasdperficie lateral mas exterior
del amortiguador como un elemento Unico se ha ngdstla figura siguiente, donde se
detalla su perfil de temperaturas.

295 +

290 . : .
0 0,1 0,2 03 x(m)

Fig. 29. Perfil calculado de temperaturas de la superfateral del
amortiguador segun el modelo de amortiguador déedabo térmico.

Teniendo presente que la temperatura de inicicidiel es de293K , existen puntos de
la superficie exterior del vastago que han sufrido aumento de temperatura de
AT =14K como consecuencia de la energia disipada.

Lo mas destacable del perfil de temperaturas alwees el descenso existente en la
zona cercana al origen de coordenadas.

Resulta relativamente sencillo explicar qué ocwmela zona afectada para que su
incremento de temperatura no sea tan elevado corabresto de los elementos.

El primer punto a considerar es que la camara skrva contiene el gas, el cual tiene
una masa de un@10°kg o, lo que es lo mismo, del orden de urg8g .

Teniendo presente que el gas de la camara de agsmme una capacidad calorifica baja
comparada con la del aceite de trabajo y que sa e&baja en relacion al volumen que
ocupa, se comprende rapidamente que la transfardaatalor entre él y su entorno no
sera significativa con respecto a la transfereexistente entre los liquidos y solidos.

Simplemente, lo que ocurre en la zona afectada ues mgracticamente toda la
transferencia de calor se produce por conduccidnlopgue es necesario que tenga una
temperatura inferior a la de su entorno.

Si bien el calor cedido o absorbido por el gasssignificativo para el entorno de éste,
si produce efectos notables en la temperaturaadelpgies su poca masa hace que éste
sea muy sensible a “pequefas” transferencias de cal

La imagen siguiente, muestra el perfil de tempeasatgue se obtiene en la superficie
exterior del vastago.
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Fig. 30. Perfil calculado de temperaturas en el vastagamelrtiguador
segun el modelo de amortiguador de doble tubo térmi

Se distinguen tres zonas referentes a la tempardéula superficie exterior del vastago.

La primera zona va desde el origen del graficoehespunto A, y es la Unica zona del
vastago que no se encuentra en contacto ni coapka guperior ni con el fluido de
trabajo, por lo que la transferencia de calor deeetlugar en toda su superficie es
mediante conduccion con las zonas mas calientes ggnveccion natural con el aire
del ambiente.

La zona que va desde el punto A hasta el punto @seentra, en algiin momento del

ciclo de trabajo, en contacto con la tapa supefidicionalmente, excepto la parte mas

inferior de la zona tratada, la superficie del agstse encuentra en algin momento del
ciclo se encuentra en contacto con el fluido dealia(camara de traccién), por lo que

es comprensible que su temperatura sea mayor gigeldazona anterior.

La tercera y Ultima zona a tratar de la superfielevastago va desde el punto B hasta el
final de la curva. Toda la zona afectada se enca@nt todo instante en contacto con el
fluido de trabajo (camara de traccién), por lo gesulta coherente que la temperatura
global de la zona en cuestion sea mayor que laganteriores.

A continuacion, se muestra el perfil de temperatatatenido en el cilindro interior del

amortiguador, el cual se ha discretizado Unicamemtesentido longitudinal, pues
debido al espesor que presenta, no tiene sensdeetizarlo radialmente.
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Fig. 31. Perfil calculado de temperaturas del cilindroriiotedel
amortiguador segun el modelo de amortiguador déedabo térmico.

En este caso, se distinguen cuatro zonas.

La zona que va desde el origen hasta el punto Anseentra en contacto con el fluido
de la cadmara de traccion y con el gas ya que, érst@nte de maxima compresion, el
aceite de reserva se encuentra aproximadamend®Gim respecto al origen de

coordenadas actualmente utilizado, mientras qua@nento de maxima extension, el
fluido de la camara de reserva se encuentra a @085m.

Como ya se ha comentado anteriormente, la tramsfi@rele calor con el gas es poco
notable en las partes solidas, por lo que el awndattemperatura de la zona en
cuestion se debe, principalmente, a la transfesegeicalor entre el fluido de la camara
de traccion.

Asimismo, se observa que al ir desde el punto Aaheloorigen la temperatura decrece.
Esto es debido a que se produce una transfererc@aldr por conduccion entre el
cilindro y la tapa superior, la cual se encuentnaeaor temperatura.

La zona que va desde el punto A hasta el puntodhseentra interiormente recubierta
por el fluido de la camara de traccion y exteriantaepor el fluido de la caAmara de
reserva, por lo que resulta I6gico que su tempexaten aproximadamente constante.

La zona que va desde el punto B hasta el puntogb@eentra exteriormente recubierta
por el fluido de la cAmara de reserva. En la zatexior, existen momentos en que la
transferencia de calor se produce con el fluideaa®presion, con el pistdon o con el
fluido de traccién, por lo que su temperatura noaepriori, predecible, si bien si es
esperable que sea menor que las zonas evolventes, gb piston de trabajo debe
presentar una menor temperatura como consecuenagientia térmica que tiene.

La ultima zona a tratar del cilindro interior esglae comprende desde el punto C hasta
el final. Esta se encuentra recubierta exteriormpnot el fluido de la camara de reserva
e interiormente por el fluido de la camara de casidn. La caida de temperatura que
presenta en el extremo se debe a que se encuentomtacto directo con la valvula de
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la base y se produce una transferencia de calargrmtuccion como consecuencia de la
menor temperatura a la que se encuentra ésta (debese presente que la inercia
térmica que presenta la valvula de la base, larauak ha discretizado, es mayor que la
que presentan los elementos del cilindro interior).

A continuacion se muestra el mapa del perfil deptnaturas obtenido para la tapa
superior del amortiguador.

305,0
r 304,7
304,4
: M e a
Lt Ll | 304,1
A B C D |
vh 303,8

Fig. 32. Perfil calculado de temperaturas de la tapa iofetel amortiguador
segun el modelo de amortiguador de doble tubo térmi

Para tener un orden de magnitud de las dimensidedsa tapa, se indicara que el
diametro interior es d€,011m, el diametro exterior es d&0385m vy la altura total es

de 0,0096m.

La zona superior de la figura mostrada y las zdeiasales mas externas forman parte
de la geometria exterior del amortiguador, porde ge produce una conveccion natural
o forzada en funcién del movimiento del amortiguado

En la zona del diametro interior se produce unaxint“directo” con el vastago, por lo
que la transferencia de calor de los elementostaafes se produce puramente por
conduccion.

La zona inferior de la figura es la mas interesatdgeanalizar, por lo que se han
detallado cuatro zonas de interés, las cualesmertan a continuacion.

La zona A se encuentra en contacto con la parterisupdel tubo exterior del
amortiguador, el cual aloja, parcialmente, el gas.

Como la zona del tubo exterior donde se aloja slegla que se encuentra a menor
temperatura, es esperable una transferencia de jpatoconduccién con las partes
adyacentes, por lo que es comprensible que latzata@la sea la mas fria de todas.

En zona B sucede algo similar. Debido a la poassteaencia de calor existente entre el
gas de la camara de reserva, el incremento de tatupe de dicha zona se produce
como consecuencia de la conduccién con las zonasaates, por o que es esperable
gue no sea una zona caliente del amortiguador.
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La zona C se encuentra en contacto con el tubaantel amortiguador, el cual es el
encargado de separar el fluido de trabajo de laacauhe reserva. Habida cuenta que la
temperatura del aceite es elevada, se producirbamsferencia de calor desde el fluido
hasta el tubo interior. Posteriormente, la enecgifida por el fluido al tubo interior se
transmitira por conduccion hacia la tapa superjaoyno consecuencia, la temperatura
en esta zona es previsible que sea alta, efect@sem podido observar en la figura
anterior.

A partir de la explicacién anterior, se comprendeilinente que la zona D sea la de
mayor temperatura, pues se encuentra en contaetalcon el fluido de trabajo de la
camara de traccion.

La ultima zona que queda por mostrar es la tapaianfdel amortiguador, la cual se
detalla en la figura siguiente.

299

, 299

298

298

t 297

Fig. 33. Perfil calculado de temperaturas de la tapa iofelel
amortiguador segun el modelo de amortiguador déedabo térmico.

El primer efecto que llama la atencidn es que laazcentral de la tapa superior se
encuentra a una temperatura mas baja que la eésti@nos.

El motivo por el cual sucede esto es que en el laowatematico utilizado para la
obtencion de resultados se ha tratado de simulan@hje inferior del amortiguador

introduciendo un volumen sélido (acero) @&985[10°m® que intercambia calor
mediante conduccion con la zona central de lait#paor del amortiguador. Su Unico
nodo de discretizacién se encuentrab@8510°m respecto a los nodos de la tapa
afectados.

El segundo efecto que llama la atencion es queyaradio constante, la temperatura
en el sentido h” se mantiene considerablemente constante, efet®se debe a que la

altura total de la valvula de la base es béa?jﬁELO'g‘m) y no se pueden producir
gradientes notables de temperatura bajo unas ¢onéd&c“normales”.

7.1.4- Obtencidn de resultados experimentales

La obtencion de resultados experimentales se eealiediante la maquina de ensayo
descrita en el capitulo 6.

191



Debido a que la maquina de ensayo Unicamente disp@min sensor de posicion y una
célula de carga, los Unicos resultados obtenibiesctdmente son la posicion y la
fuerza.

La medida del tiempo se hace de forma implicitarimpde la frecuencia de muestreo
del sistema de adquisicion de datos, es decir,os®ce el intervalo de tiempo
transcurrido entre la lectura experimental de dogqs consecutivos.

Como se desprende de todo el estudio previo, sessdpecial interés conocer la
caracteristica de fuerza - velocidad del amortignadue se ensaya pero,
desafortunadamente, a partir de los datos expetatesnno es posible conocer dicha
caracteristica.

Con el fin de obtener facilmente todas las progledaequeridas del ciclo de trabajo al
qgue se encuentra sometido el amortiguador y posterrdinar las curvas caracteristicas
del amortiguador se necesita procesar los datasrattis.

No es el objetivo de éste punto profundizar sobreétodo utilizado para el procesado
de datos, por lo que si se requiere informacioniauial, se debe consultar el punto 7.4.

A patrtir de los datos experimentales y una vezdidm tratados vy filtrados (eliminacion
de ruidos), se obtienen los siguientes resultados:

1. t:tiempo de adquisicion del dato respecto a la sttjan del primero
2. X:posicion

3. v:velocidad

4. F :fuerzarealizada por el amortiguador

5. Xqin: POsicion minima medida

6. r:radio de giro del sistema biela — manibela o #&ogbdel ciclo

7. «: frecuencia del movimiento

por lo que resulta sencillo obtener los graficogpdsicién—tiempo, velocidad—-tiempo,
fuerza—tiempo, posicién—fuerza y posicion — veladid

Se presentaran los resultados obtenidos paraities diferentes, sobre los cuales se
obtendran conclusiones cuando se comparen con doelos teéricos en el apartado
7.1.5.

Tinic =20°C

x =0166m

r = 0,0385m
w= 624rad 3

Por lo que se obtiene la posicion del amortiguatoiuncion del tiempo siguiente:
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x (m)
0,08 A
0,06 -
0,04 A

0,02 A

O T T T T
0 0,2 0,4 0,6 0,8 t(9

Fig. 34. Posicion del amortiguador en funcién del tiempo
para una frecuencia de funcionamientocgle 6,2rad (™.

Analogamente, la velocidad del piston del amortilguase ha representado en la figura
siguiente:

v (m/s)
0,2 -

0,1 -

t ()

Fig. 35. Velocidad del amortiguador en funcion del tiempo
para una frecuencia de funcionamientacgle 62rad (5.

En éste caso, la fuerza de amortiguacion obteradagl primer ciclo es:
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F(N)

600 -

400 -

200 -

4

0,2 0,6 0,8 1 t(s
-200 -

-400

Fig. 36. Fuerza de amortiguamiento en funcion del tiemgra gl primer
ciclo para una frecuencia de funcionamientaute 6,2rad [$™.

Relacionando la fuerza de amortiguamiento con kicin del piston se obtiene la
figura siguiente:

F(N)
600 -
400
200 -

0 T T T T
0,02 0,04 0,06 08  x(m)

-200 -

-400

Fig. 37. Fuerza de amortiguamiento en funcién de la pasipara el
primer ciclo a una frecuencia de funcionamientawe 6,2rad [$™.

Asimismo, resulta sencillo obtener el grafico derha — velocidad para el nuevo ciclo.
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F(N)
600 -
400 -

200 H

T U T
-0J3 01 00 _\M(WS)

Fig. 38. Diagrama de fuerza — velocidad del amortiguadgoraner
ciclo de trabajo a una frecuencia de funcionamieletcw = 62rad (5.

A continuacion, se muestra la fuerza de amortigaataien funcion de la velocidad una
vez han transcurrido 5 minutos de funcionamientelacidad angular constante.

F(N)

400

200 -

(w]

-0l3 -0,2 0,1 ) 0,1 2 v(m/s)

N
D
D

Fig. 39. Diagrama de fuerza — velocidad del amortigua@spdés de
5min de trabajo a una frecuencia de funcionamidat@ = 6,2rad ™.

Y para observar mejor la diferencia existente, sestra la comparacion de las fuerzas
de amortiguamiento del ciclo inicial y después daeid de funcionamiento.
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F (N)
Inicial
600 -
400 -
5min. 200 1
T A4 T
03 0,1 0,1 v (m/s)
-200 -

Fig. 40. Comparacion de las fuerzas de amortiguacion para
una frecuencia de funcionamiento w = 6,2rad (™.

Se muestra a continuacion la evolucion tempordahdemperatura de un punto situado
en el cuerpo del amortiguadorl@mm de distancia de la superficie superior de la tap
superior.

T(K)

305

300 -

295

290 . .
0 100 200 t(s

Fig. 41. Temperatura de un punto situadb0anm de la
superficie superior de la tapa superior en fundértiempo

para una frecuencia de funcionamientacgle 62rad (5.

El perfil de temperaturas del cuerpo exterior aebdiguador referenciado en el mismo
sistema de coordenadas que en el modelo tedrico es:

196



T(K)

306 A

304 A

302 . . .
0 0,1 0,2 0,3 x (m)

Fig. 42. Perfil exterior de temperatura del amortiguador
ensayado después 5min. de funcionamiento para una

frecuencia de funcionamiento de= 62rad (3.

Una vez finalizada la presentacion de los resustaolotenidos para el primer ciclo
experimental, se muestran los resultados que seob&nido bajo unas nuevas
condiciones de ensayo. En particular, las nuevadiciones son:

Tinic = ZODC

x =0166m

r =0,0385m

w= 959%ad ™
Resulta relativamente sencillo obtener la posidi@h amortiguador en funcién del

tiempo. La figura 43 muestra la posicién del pistlintrabajo para el primer ciclo
completo que realiza el amortiguador.

X (m)
0,080 -~
0,060 -~
0,040 -~

0,020 A

0,000 . . T
0 0,2 0,4 0,6 t(9

Fig. 43. Representacion de la velocidad del piston enidondel
tiempo para una frecuencia de funcionamientoude 959rad (3.
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Como se ha podido observar, el origen del tiempoefsFencia al inicio del ciclo, lo
cual permite tratar con mayor claridad los datdemidos.

El método utilizado para el tratado de datos peraicular facilmente la velocidad del
amortiguador, la cual se muestra a continuacion.

v (nNVs)
0,400
0,200

0,000 T

t(s
-0,200 - ©

-0,400 -~

-0,600

Fig. 44. Representacion de la velocidad del piston enidundel
tiempo para una frecuencia de funcionamienteude 959rad 5.

Debido a que no se introduce ninguna modificaciéenna frecuencia del movimiento

ni en la amplitud de éste a lo largo del ensayaptéa posicibn como la velocidad se
repiten a lo largo de todo el ensayo. No ocurrem@smo con la fuerza de

amortiguamiento ni con la temperatura del amortigua

En la figura 45, se muestra la fuerza de amortigeiaim que realiza el amortiguador en
su primer ciclo completo de trabajo.

F(N)
600 -
400 -

200 -

0 T T T

D 0,2 0,4 0,6 t(s
-200

1

-400

Fig. 45. Representacion de la fuerza de amortiguamientareion del
tiempo para una frecuencia de funcionamientoude 959rad (5.
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Junto con la posicion, resulta inmediato obtenegréfico de fuerza — posicién del
amortiguador.

F(N)
600 -
400 -

200

0 T T T T

D 0,02 0,04 0,06 008 x(m)
-200 -

-400

Fig. 46. Representacion de la fuerza de amortiguamientarerion de la
posicién para una frecuencia de funcionamientade959ad (5.

De la misma manera, se obtiene la curva caracberide fuerza — velocidad.

F(N)
600

400 -

-0}5 03 0,500 _M v (m's)

Fig. 47. Curva caracteristica de velocidad — fuerza delriguador para el
ciclo inicial para una frecuencia de funcionamieti¢ v = 959rad (5.

Debido a que los datos mostrados hasta ahora porn@sn al primer ciclo completo de
trabajo, la temperatura del amortiguador es praéctente la temperatura inicial, por lo
que carece de sentido mostrar el mostrar el gerfiemperaturas medido.

Con el objetivo de poder observar el cambio existen la fuerza de amortiguamiento

una vez el amortiguador ha realizado una serigdliesc se muestra la figura 48, donde
se observa la fuerza obtenida después de 5Smimd@famiento.
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F(N)
600 -

400 -

00 -

-0l6 0,4 0,2 D : 04 v(ms

Fig. 48. Curva caracteristica de velocidad — fuerza del
amortiguador después de 5 min. de funcionamiemt@ln

pera una frecuencia del ciclo i« =9,59rad [s2.

Para poder observar claramente la variacion decle, se muestra la curva de fuerza —
velocidad del ciclo inicial junto con el ciclo aatu

FIN)
600 -
400

5min.
00 A

T T N T T
- - N v (nVs)
ol6 0.4 02 oo _%0,4 (m/s)
Inicial

Fig. 49. Comparacion de las fuerzas de amortiguamiento
del ciclo inicial y después de funcionar 5 min.gpana

frecuencia del ciclo dev = 959rad (5.

También resulta de interés conocer el perfil depenaturas a la que se encuentra el
amortiguador a medida que pasa el tiempo.

Debido a la complejidad de la obtencion de la teatpea de las partes interiores, se
dispone Unicamente de la temperatura de la sujeeefiterior.

La siguiente figura muestra la evolucion de la terafura de un punto del cuerpo

exterior del amortiguador situado a una distaneid@nm desde la superficie superior
de la tapa superior.
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T(K)

320 -

310 H

300 -

290 . .
0 100 200 t(9

Fig. 50. Evolucion de la temperatura de un punto situado a
10mm de la superficie superior de la tapa superidueion

del tiempo para una frecuencia del ciclca = 9,59rad [s™.

En este caso, el perfil exterior de temperaturdsadertiguador referenciado en el
mismo sistema de coordenadas que el utilizado sroéelo tedrico es:

T(K)

320

315

310 . . .
0 0,1 0,2 0,3 X (m)

Fig. 51. Perfil exterior de temperatura del amortiguadwagado después
5min de funcionamiento para una frecuencia debalelw = 959rad [57*.

7.1.5- Comparacion de resultados

Légicamente, la validacibn del modelo teorico sebedeealizar tomando como
referencia los resultados experimentales obtenidos.

En el punto que se presenta a continuacion, se axamgm graficamente las fuerzas de

amortiguamiento y los perfiles de temperatura abten para los diferentes ciclos
experimentales tratados junto con los resultadtenatos con el modelo matematico de
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amortiguador de doble tubo térmico pues, como yhaseisto, es el Unico modelo de
amortiguador de doble tubo que permite estudiacaghportamiento térmico del
amortiguador.

El primer ciclo tratado en el apartado 7.1.4 estdpacrito por las propiedades
siguientes:

Tinic = ZOOC
x =0166m
r =0,0384n

w=623%ad 3™
La imagen siguiente muestra la comparacion gréfecka fuerza de amortiguamiento en

funcién del tiempo del modelo tedrico junto con lesultados experimentales en el
instante inicial.

F(N) L
Real Teorico
600 -

400 -

200 +

D 0,2 , 0,6 0,8 1 t(9)
-200

-400

Fig. 52. Comparacion gréfica de las fuerzas de amortigeaimireal y
tedrica (modelo DTT) en funcion del tiempo par&etante inicial y

una frecuencia de funcionamiento de= 623rad (5.

Se observa que la zona donde el modelo tedricoridespeor la fuerza de
amortiguamiento es en la zona de maxima fuerzaratzibén, siendo la diferencia

méxima deAF . = 24N, representando un error dél .%€omo conclusion, se puede

max

decir que la modelizacion de la parte hidraulicaasecta.

Las caracteristicas de fuerza — posicion se muektrao para los datos experimentales
como para el modelo matematico en la figura sigaien
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F(N)
Teodrico
600 A

400 - Real
200 A

O T T T T
0,15 0 0,2 0,2 0,25 x (m)

)

-200

-400

Fig. 53. Comparacion gréfica de las fuerzas de amortigemimireal
y tedrica (modelo DTT) en funcion de la posiciomgpel instante

inicial y una frecuencia de funcionamiento @e= 623rad [$™.

Si bien el gréfico anterior muestra un buen ajastéa zona de compresion, zona en que
las curvas mostradas en el grafico practicamentersieinden, también permite ver mas
claramente las diferencias existentes en el cieltvatcion.

Probablemente, parte de la asimetria que muestraeleniclo de traccion del
amortiguador real se debe a que existe alguna jaudeugas (aire) en el interior de la
camara de traccion. Desafortunadamente, dicho fendrmo es simulable con el
modelo matemaético.

El altimo grafico comparativo y el que suele sersmépresentativo es el de fuerza —
velocidad, el cual se presenta a continuacion.

0,1 v (m/s)

Fig. 54. Comparacion gréfica de las fuerzas de amortigeatmireal y
tedrica (modelo DTT) en funcién de la velocidadgpalrinstante inicial y

una frecuencia de funcionamiento de= 623rad (5.
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Como era previsible, se observa que las dos cgorabastante similares.

No obstante, la histéresis mostrada por el modeltemmatico en el ciclo de traccion es
ligeramente mayor que la mostrada en el amortiguadd. Con el fin de ajustar mejor
el modelo matematico, se deberia modificar el caafte de compresibilidad del fluido
y/o el coeficiente de expansion de la camara d&foa

Desafortunadamente, no se ha podido disminuir magle los dos coeficientes, pues el
programa de calculo presenta problemas de conweegen

Aunqgue no ha sido posible la verificacién experitagrresulta interesante observar la
evolucion de las presiones en las camaras de ¢rabdg la cAmara de reserva, pues
éstas son las generadoras de la fuerza de amaontignia.

(MPa)

04 -+

0,2

0 T T T T
0 0,2 0,4 0,6 0,8 t(s

Fig. 55. Evolucion temporal de la presion en la camara de
compresion segun del modelo DTT para el instantginy una

frecuencia de funcionamiento de= 623rad [ .

(MPa)
16

12 o
0,8 +
0,4 -+

0 0,2 04 0,6 0,8 t(9

Fig. 56. Evolucion temporal de la presion en la camara de
traccion segun del modelo DTT para el instantdahic

una frecuencia de funcionamiento de= 623rad (5.
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(MPa)

0,117 -

0,112 -

0,107 -

0,102 . : : .
0 0,2 0,4 0,6 0,8 t(9

Fig. 57. Evolucion temporal de la presion en la camareederva
segun del modelo DTT para el instante inicial y freauencia de

funcionamiento dev= 623rad (5.

La minima presion que se alcanza en la camara ateidn (pme) se produce

aproximadamente en el inicio del ciclo de compresi@s de uno87kPa , por lo que
el amortiguador no cavita a lo largo del primetaic

De la evolucion temporal de las presiones, se vhsgue la presion en la camara de
compresion alcanza valores relativamente elevagds6MPa). Este hecho esta en

concordancia con lo explicado en capitulos antesiopues como se comentd, una
presion elevada de la camara de compresion tratzongeguir que la presion de la
camara de traccion no alcance valores cercanog@\apor, evitando la cavitacion del

fluido.

Una vez se ha validado la parte hidraulica para &sto, se debe proceder a validar la
parte térmica, pues es el trabajo innovador queesenta.

Para tal fin, se comparara la fuerza de amortigearmidel amortiguador ensayado con
la fuerza tedrica deducida de la simulacion matemaina vez transcurridos 5 minutos
de funcionamiento bajo el mismo ciclo y, posterieme, se comparara el perfil de
temperaturas exterior del amortiguador con la p@din obtenida.

No obstante, antes de comparar la fuerza de amantignto del amortiguador real con

la del modelo matemético, resulta interesante coanpas fuerzas de amortiguamiento
obtenidas experimentalmente en el ciclo inicial oue se obtiene después de 5min
de funcionamiento bajo un ciclo constante de tabaj
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F(N)
0 min. 600 4
400 -
5 min. 200
T T A T T
-0,3 -0,2 -0,1 D 0.1 v (m/s)
-200 -

Fig. 58. Comparacion gréfica de la fuerzas de amortiguatmidel
amortiguador real en el instante inicial y despilg&$min. de

funcionamiento a una frecuencia de= 623rad (3.

Como era esperable, aparece una disminucion getetal fuerza de amortiguamiento
desde el ciclo inicial hasta el ciclo representadespués de 5 minutos de
funcionamiento bajo el mismo ciclo de trabajo.

En la siguiente figura, se comparan las fuerzaardertiguamiento del amortiguador
real y del modelo matematico después de 5 minwgassthr funcionando bajo el mismo
ciclo de trabajo.

F(N)

400 -

200

D 2 0,6 0,8 1 t(s

-200 - Tedrico

-400

Fig. 59. Comparacion gréfica de las fuerzas de amortigeiatmireal y
tedrica (modelo DTT) en funcién del tiempo despde€$min de

funcionamiento bajo una frecuencia de ciclocde 623rad [$™.

Por lo que respecta al ciclo de compresién, seredbsgue la prediccion del modelo
matematico difiere ligeramente del amortiguadol, reiendo la méxima diferencia de
fuerzas de42N , lo cual representa uP9 %obre la fuerza real. EI motivo de dicha
diferencia reside en que se ha supuesto que l&fucorrectora de la pérdida de carga
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en funcién de la temperatura para las valvulas ampcesion es lineal. Bajo tal
hipotesis, no se puede conseguir un buen ajusee lpardiferentes condiciones de
trabajo (como por ejemplo, para diferentes frecizesnde ciclo).

Por otra parte, en la zona de traccion, se apranom buena modelizacion del
amortiguador.

Con el objetivo de poder observar mejor las difei@na lo largo del ciclo, se presenta
el grafico de fuerza — velocidad para el ciclo eestion.

Fig. 60. Comparacion gréfica de las fuerzas de amortigeiatmireal y
tedrica (modelo DTT) en funcién de la velocidadpiess de 5min de

funcionamiento bajo una frecuencia de ciclocde 623rad [$™.

Con el objetivo de validar el modelo térmico, secgede a comparar los perfiles de
temperaturas del amortiguador real respecto al lnadatematico.

La imagen siguiente muestra el perfil exteriorncifico del cuerpo del amortiguador,
situando el origen de referencia en la parte sapdg la tapa superior.

T(K) C D E

r 1T 1
308 ‘Iél / Rea
304 -

Tebricc
300 -
B
296 T T T
0 0,1 0,2 03 x(m)

Fig.61. Comparacion grafica de los perfiles de temperatded
cuerpo cilindrico exterior después de 5 minutofudeionamiento

bajo el mismo ciclo a una frecuencia@e= 623rad [5™.
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De la comparacion grafica anterior se pueden dastacios aspectos.

En términos globales, el primer aspecto que llaanaténcion es que el modelo tedrico
predice una zona que se encuentra a mayor tempergtie lo obtenido con el
amortiguador y otra zona que se encuentra por delegla real.

La integracion numérica de las dos curvas entreO  y04= 03 da un valor de
==885K[m en el amortiguador real y un valor @&=884K [m en el modelo
tedrico, lo cual supone un error total d&l . %l valor de error obtenido es indicativo

de que la transferencia de calor que se ha produesa considerablemente bien
modelizada en términos globales.

La zona A indicada en el grafico corresponde a la tapa supdel amortiguador, la
cual no se puede comparar con el amortiguador pealno disponerse de medios
apropiados para la adquisicion de la temperatwalacan suficiente precision. El hecho
que en esta zona la temperatura de la pared daceemtedida que se incrementa la
coordenadax se detall6 en el apartado 7.1.3.5, por lo queengadvera a entrar en
detalle.

La zonaB corresponde, esencialmente, a la zona en cortaot@l gas de reserva. Se
observa que la temperatura real del amortiguadoersmientra por encima de la
temperatura del modelo.

Existen dos motivos por los que la temperaturaadebrtiguador real se encuentra por
encima de la calculada.

El primer motivo proviene del hecho que, cuandout&r caudal desde la camara de
compresion hasta la camara de reserva, se prodaiacagitacion del fluido de reserva,
lo cual produce que parte de éste fluido salpi@separedes donde se aloja el gas.
Porque el fluido se encuentra a temperatura mayeiajpared del cilindro, se produce
una transferencia de calor que tiende a calentpared del cilindro y enfriar el fluido
de la camara de reserva.

Por otra parte, cuando la presion de la camareadeién se encuentra por encima de la
presién atmosférica, el fluido de dicha camaradigen fugarse a través del espacio
existente entre el vastago del amortiguador y $a.gu

Este fendmeno no es del todo perjudicial, pueduald que se fuga moja el retén y
evita que éste se reseque prematuramente.

Los fabricantes de amortiguadores son conoced@&sté fendmeno y para su control
permite la existencia de un cierto volumen entrguia del vastago y el retén, volumen
donde se aloja el aceite fugado.

Ademas de mojar el retén, el aceite fugado cumméesegunda mision, que consiste en
retornar hacia la camara de traccidon cuando laiqrede ésta es inferior a la del
volumen alojado entre el retén y la guia del vastagitando asi la entrada de aire en
las cAmaras de trabajo.
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Desafortunadamente no todo son ventajas, puesriaelieidad que proporciona el
retén hace que el volumen fugado se presuricejeiethal a fatigar la goma de éste y
acortando su vida.

La solucién a éste problema pasa por conectar lemen donde se aloja el aceite
fugado con la cAmara de reserva mediante unos ctmsdgue no solo tienen la mision
de despresurizar el volumen de aceite fugado sieodgben controlar el volumen de
éste.

Como consecuencia, el aceite fugado que retorre @rmara de reserva tiene que
atravesar el volumen ocupado por el gas, sienderasie que éste aceite moje parcial o
totalmente las paredes interiores donde se alofeodias. Nuevamente se producira una
transferencia de calor entre el fluido de trabajtoy cilindros tanto interior como
exterior.

Debido a que el modelo matematico (DTT) no contamphguno de los fenbmenos
descritos, resulta esperable que la temperatudicpee se encuentre por debajo de la
real, pues en ambos casos es esperable que & seaihcuentre a mayor temperatura
gue las paredes que encierran al gas.

A pesar de todo, se veran casos en los que emédmscrita, la temperatura real del
amortiguador presenta un minimo local, lo cuaheécativo de que el modelo utilizado
(DTT) hace una descripcion cualitativamente acéptdb la fenomenologia que tiene
lugar en el interior del amortiguador.

Por lo que refiere a la zor3 es la zona tedrica que esta parcialmente enaontan
el aceite y parcialmente en contacto con el ggsenttiendo de la cantidad de vastago
introducido dentro del cuerpo del amortiguador.

La diferencia cualitativa entre la curva de tempeeareal y la tedrica reside en que ésta
Ultima presenta una curvatura considerablement®@may

En el modelo tedrico, tanto la zona fisica ocuppda el gas como la zona fisica
ocupada por el fluido de trabajo estan perfectaendefinidas, por lo que, para un
instante dado y para cualquier altura de la zoremdbdel amortiguador, resulta posible
determinar si la transferencia de calor con lagéateral sélida se hace con el fluido o
con el gas.

Bajo tal hipdtesis, aparece una zona bien defigsitleda en la camara de reserva en la
que, parcialmente a lo largo de un ciclo, se predensferencia de calor con el fluido
de trabajo. Por la constituciéon del amortiguaddomando como referencia el sistema
de coordenadas utilizado en la figura anterioryltassencillo darse cuenta que, en la
zona perteneciente@ a menor valor d& menos tiempo de contacto con el fluido a lo
largo de un ciclo.

Como se ha comentado anteriormente, el aceiteabl@jtr es el elemento que alcanza

una mayor temperatura, por lo que bajo tales cambs es esperable que la zdha
presente un gradiente “elevado” de temperatura.
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Por otra parte, los fendmenos que se detallaranlpaonaB de recirculaciéon del aceite
y de agitacion de éste, hacen que la zona reabmt@ato con el aceite no se encuentre
bien definida por lo que se obtiene un perfil dageraturas mucho mas suave que el
calculado.

Continuando con la zon@ mostrada en la figura, se observa que el modélicte
predice una temperatura mayor y mas constanteaguedida en el amortiguador real.

El motivo principal por el que la temperatura delostiguador real se encuentra por
debajo de la temperatura calculada coincide cajuelse ha descrito para la zdha
Efectivamente, la pérdida de calor adicional gaedilugar en el fluido de la camara de
reserva hace que la temperatura global de éstedsgecto al modelo tedrico.

Por otro lado, el hecho que la temperatura reahdertiguador tenga una forma mas
plana es consecuencia de considerar que todo eineol fluido se encuentra a una
misma temperatura mientras que realmente existgragiente de temperaturas dentro
del volumen fluido.

Como sucedia con la tapa superior, no se disponmeed@s para la adquisicién precisa
de la tapa inferior, por lo que no es posible campal modelo tedrico con la realidad.
A pesar de ello, debido a que en el ciclo de cosifinela valvula de la base dirige el
fluido entrante a la cAmara de reserva directanteati la tapa inferior, se produce una
conveccidén forzada que el modelo matematico nomstgarado para reproducir, por lo
que, probablemente, el perfil de temperaturasdisti@to al calculado.

Las dos conclusiones principales que se pueden&baepartir de la comparacién son:

1- A efectos globales, la “cantidad de calentamieml@’”conjunto predicha por el
modelo se ajusta considerablemente bien a la eshlid

2- Si bien el modelo matematico describe parte dedarhenologia que tiene lugar
en el amortiguador, debido a que no es capaz deriliescon detalle el
comportamiento real del fluido, la prediccion locl las temperaturas no se
ajusta correctamente a la realidad. Aun asi, egigiloe que para ciclos mas
lentos, el ajuste cuantitativo sea mejor.

Para finalizar la comparacion del ciclo que se @stando, se comparara la evolucion
temporal de la temperatura en un punto fijo delrigneador.

La imagen que se presenta corresponde a evoluerdporal de la temperatura a lo
largo de 5 minutos de funcionamiento a velocidaduiar constante de un punto
perteneciente al cuerpo exterior del amortiguadaual se encuentra a hfh de la
superficie superior de la tapa superior.
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Fig.62. Comparacion grafica de la evolucion de la tempesagn funcion del
tiempo para un punto situado en el cuerpo extaridimm de la superficie

superior de la tapa superior bajo un ciclo constanb = 623rad (5.

Del gréfico se observa que existe un buen seguimidel modelo respecto a la
temperatura real del amortiguador, pues el maximor gue se aprecia se produce
alrededor de los 80s, siendo de un 0,2%.

No obstante, a partir de la figura 61, se puedervbs que la temperatura real del punto
que se ha utilizado para estudiar la evolucion tealpde la temperatura se ajusta
considerablemente bien a la realidad, motivo pajuel el maximo error encontrado es
tan bajo.

Con el fin de mostrar la afirmacion anterior, sesgnta la evolucién temporal de la
temperatura de un punto situado en el exteriocillatro de reserva a una distancia de
50mm desde la superficie superior de la tapa superior

T(K)

305 -
Rea

300 -+

295 Teodricc

290 . .
0 100 200 t(s

Fig.63. Comparacion gréafica de la evolucién de la tempeaagn funcién del
tiempo para un punto situado en el cuerpo extarlimm de la superficie

superior de la tapa superior bajo un ciclo constamb = 623rad 3.

211



En este caso, el maximo error que se comete seminalen el instante=195 y es de
AT = 33K, lo cual representa un error porcentual el . %

Tiene un cierto interés conocer la zona exteribadertiguador por la que se transfiere
mayor energia en forma de calor hacia el exterlarrgzon por la cual sucede.

Debido a que no se dispone de medios suficiente® quara presentar los resultados
propuestos a partir de los resultados experimentalesiguiente andlisis se realizara
basandose en los resultados obtenidos a partinaiglo matematico DTT.

El grafico siguiente muestra la cantidad de eneegidorma de calor por unidad de
superficie que se ha transferido al medio ambienteavés del vastago, asi como su
temperatura.

Los valores aqui presentados estan referenciadogirabro de nodo del vastago,
teniendo su primer nodo en la parte superior dstagd, tal y como se mostré en la
figura 28 del apartado 7.1.3.5.

2
E (Im?) A B c T (K)
8000 /,__——T— 310
6000 | L 305

E
4000 - - 300
2000 L 295
0 T T T T T T 290
1 101 201 301 401 501 601 Nodo(-)

Fig.64. Energia disipada por el vastago por unidad dercige
junto a su temperatura después ohensde funcionamiento bajo

un ciclo constante dev= 623rad (5.

Se han separado tres zonas.

La zona A es la que esta continuamente en contact@l medio ambiente, por lo que
su calentamiento se ha producido mediante conduccio

Se aprecia que la temperatura del primer nodo s a la temperatura inicial del
amortiguador, por lo que cabe esperar que su disip&nergética sea baja, tal y como
muestra la curva correspondiente en el gréfico.

A medida que el nimero de nodo avanza, la temparatimenta pues éste se acerca a
zonas mas calientes del amortiguador, aumentandtyatesferencia de calor por
conduccion. Habida cuenta que el coeficiente destesencia de calor por conveccion
se ha considerado constante, la disipacion eneagéticia el exterior es mayor.
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La zona B del vastago es la que se encuentra eaatomarcial con el medio ambiente
y con el interior del amortiguador (ya sea tapaesiop o camara de traccion).

A menor numero de nodo, mayor tiempo de exposiaidnedio ambiente, por lo que es
comprensible que la energia disipada sea mayos, |ptemperatura del tramo afectado
se mantiene practicamente constante (si bien peesana ligera tendencia a

incrementar con el nimero de nodo).

Légicamente, el dltimo nodo del tramo tratado tienetiempo de exposicion al medio
ambiente minimo, por lo que su energia disipada&sgicamente nula.

El dltimo tramo (C) no esta en ningln momento emaxto con el medio ambiente, por
lo que, aun siendo la zona del vastago mas calianteontribuye a disipar engria en
forma de calor.

A continuacion se presenta la energia disipadaupadad de superficie de la cara
superior de la tapa superior del amortiguador temperatura después de 5 minutos de
funcionamiento.

E (I/m°) A B C | TK
5800 - \ - 307,0
T N\
5760 - - 306,9
\\
5720 - ([ 3068
5680 ; . . . 306,7
1 6 11 16 21 Nodo (-)

Fig.65. Energia disipada por unidad de superficie a trdeda superficie
superior de la tapa superior junto a su temperatespués derin de

funcionamiento bajo un ciclo constante @e= 623rad 5.

Como anteriormente, se observa que la cantidad dergi@ liberada es
aproximadamente proporcional a la temperaturadiglcs

Se aprecia una primera zona lineal (zona A), aqutala energia decrece casi de forma
paralela a la temperatura. La proyeccion inferidalzona afectada de la tapa superior
esta en contacto con el fluido de trabajo de laacarde traccion.

La zona B es la que esta en contacto con el tutevion que separa las camaras de

trabajo de la de reserva. Debido a que la tempara@mbia su pendiente, lo mismo
ocurre con la cantidad de energia disipada.
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Por lo que refiere a la zona C, el comportamiemtdadcantidad de energia disipada es
semejante al de la zona A, es decir, existe ungacigroporcionalidad entre la
temperatura final del amortiguador respecto arfgtratura final del cuerpo.

En este caso, la zona proyectada correspondeaatjaeese encuentra en contacto con la
camara de reserva, por lo que era esperable umeetatara menor como consecuencia
de la baja capacidad térmica que posee el gasiokgdr

Por fin, la zona D es la que se encuentra en cantzan el cilindro exterior del
amortiguador. Todo el calentamiento de la zonatafiecproviene de la conduccion de
las partes cercanas mas calientes (zona medi@mé cilindro exterior y superficie
interior de la tapa superior), por lo que es normad, tanto su temperatura como su
cantidad de energia disipada por unidad de sufmesia la menor de las zonas tratadas.

El grafico siguiente muestra la temperatura y l&idad de energia disipada por unidad
de superficie del lateral (exterior) de la tapaedst.

E (J/m?) T (K)
T
- 306,7
9800 - E
- 306,6
9600 -
~ 306,5
9400 . . . 306,4
1 6 11 16  Nodo (-)

Fig.66. Energia disipada por unidad de superficie a trdeda superficie
lateral de la tapa superior junto a su temperataspués derin de

funcionamiento bajo un ciclo constante @e 623rad 5.

A diferencia de los casos anteriores, en toda tedpaxterior lateral (incluyendo el
lateral de la tapa superior e inferior) se ha aersido que el coeficiente de
transferencia de calor por conveccion depende pedeion.

No obstante, debido a que la superficie afectadéa dapa superior es relativamente
corta, la variacién del coeficiente de transferandé calor por conveccidon apenas
cambia, por lo que, nuevamente, la cantidad degématisipada por unidad de
superficie es aproximadamente proporcional a lgpezatura del cuerpo.

Se representa a continuacion la misma informaci@nen los gréficos anteriores, pero
referida al cilindro exterior del amortiguador.
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E (IIm?) A B c T(K)
i T
20000 | 3070
15000 - P
K - 304,0
10000
5000 4 - 3010
O T T U T T 298,0
1 101 201 301 401 501 Nodo(-)

Fig.67. Energia disipada por unidad de superficie a trdeda superficie
lateral del cilindro exterior junto a su temperatdespués densn de

funcionamiento bajo un ciclo constante @e= 623rad (5.

En este caso, se han distinguido tres zonas. La &a@s la parte mas superior del tubo
exterior, la cual se encuentra en contacto perntar@nsu zona interior con el gas de
reserva, la zona B es la que se encuentra parcitdne® contacto con el gas y con el
aceite de trabajo y la zona B es la que parte nfasar del tubo la cual se encuentra
permanentemente en contacto con el fluido de twabaj

En este caso, no se observa la misma proporciaciadid la energia liberada por unidad
de superficie respecto a la temperatura final dergo. Efectivamente, si se observan
los nodos 55 y 256, los cuales tienen la misma ¢eatpra (30K), sus energias

disipadas por unidad de superficie son 535866%37J/m? respectivamente.

El motivo de la no proporcionalidad reside en qliec&@culo del coeficiente de
transferencia de calor por conveccién se ha evaludel forma local, es decir,
dependiendo de la posicion.

Tal y como demuestra el resultado obtenido, lasaganferiores del amortiguador
(nimero de nodo mas elevado) tienen una mayor ckgghcde evacuacion de calor,
pues su coeficiente de transferencia de calortesufs elevado. Dicho fenbmeno es
facilmente comprensible si se considera que, adaeaglie el fluido absorbente (aire) se
calienta, la densidad de éste disminuye y tiendscander, por lo que la temperatura
real del aire que contacta con la parte superidr cdmdro es mas elevada v,
consecuentemente, la capacidad de evacuar catoindige.

Dicho fendmeno se aprecia claramente en la zomea gla temperatura que aparece en
la zona C, donde la cantidad de energia evacuadaumidad de superficie es
practicamente lineal.

Por ultimo, comentar que el extremo derecho detgacde energias (que corresponde a

la zona mas inferior del cilindro exterior del amguador) presenta una forma
“extrafia” debido a que existe un cambio de régitaeminar a turbulento en el fluido
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absorbente, por lo que el coeficiente de transtémerde calor se encuentra
sensiblemente afectado.

La ultima parte restante por presentar es la tdgaar.

Debido a que en el sentido longitudinal Unicamentisten dos puntos, se procedera a
presentar directamente los resultados obtenidtes zmna inferior.

E (I/m?) T (K)
A B E
5500 -
T - 300,5
5000 -
- 299,5
4500 - |
v/
4000 . . . . . . 298,5
1 6 11 16 21 26 31 Nodo(-)

Fig.68. Energia disipada por unidad de superficie a trdeda superficie
inferior de la tapa inferior junto a su temperatdespués derfin de

funcionamiento bajo un ciclo constante @e= 623rad (5.

Como en casos anteriores, se distinguen dos zonas.

En la primera zona (A), el modelo matemético wilia simula el anclaje inferior del
amortiguador (silent-block) introduciendo un volumesodlido de acero de

398510 °m°, el cual intercambia calor mediante conduccién tmrzona central

(mitad radial interior). Su Unico nodo de discratibn se encuentra 35[10 °m
respecto a los nodos de la tapa afectados.

Habida cuenta que no es un calor disipado al arteb&no un calor acumulado, se ha
considerado que la zona afectada también disipar caédiante conveccion para el
calculo de la energia disipada por unidad de sigperf

Ambos motivos justifican que sea la zona de meeamperatura de la tapa inferior vy,
consecuentemente, la de menor disipacion energética

La zona B se la supone en contacto con el aireeatddj y como en casos anteriores y
considerando un coeficiente de transferencia der gabr conveccion constante, se
observa proporcionalidad entre la temperatura fifalenergia disipada.

En los extremos derecho de la curvas de energia temiperatura se aprecia una
disminucién relativamente repentina.
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La disminuciéon de la energia por unidad de superfies consecuencia de la
disminucién de la temperatura. La disminucion ddelmperatura se debe a que el
elemento es capaz de evacuar calor por su pagganpero también por uno de sus
laterales. La mayor capacidad de evacuacion jumocet hecho que no se encuentra en
contacto directo con el fluido de trabajo, se cgmsique su temperatura se encuentre
ligeramente por debajo de la temperatura de losezitns colindantes.

El elemento que mas energia por unidad de supetfecidisipado a lo largo de todo el
tiempo de ensayo se encuentra en el cilindro exteor su zona inferior. En concreto

se trata del nodo 578 con una energia disipadamidad de superficie d20097J/m?
y con una temperatura final 969K . El punto en cuestion se ha identificéEpen
la figura 67.

Si bien cabria esperar que una éptima refrigeraeidta zona afectada optimizaria la
evacuacion de calor del conjunto, ha de tenerseuenta que la modelizacion de la
transferencia de calor desde las zonas exteriogesamortiguador hacia el medio
ambiente se ha planteado como una conveccién hatura

En el caso en que se supusiera una convecciordio(zarriente de aire dirigida hacia
el amortiguador en una direccion / condiciones dgpdis valores obtenidos de
evacuacion de calor diferirian sustancialmenteodeshcontrados.

De hecho, la optimizacién de la refrigeracion dabetiguador se podria plantear como
una tesis diferente, pues la dificultad asociadaedria un amplio estudio.

El método de calculo y su puesta en practica meali@nla programacién hace que el
modelo matematico esta preparado para dicho estymlies Unicamente deben
modificarse los calculos de los coeficientes dedierencia de calor por conveccion.

Una vez se ha finalizado la presentacion de losilteetos obtenidos bajo las
condiciones anteriormente descritas y, con el #nedtudiar el comportamiento del
amortiguador a mayor velocidad, se han repetidcettsayos bajo una frecuencia de

funcionamiento dev = 959%ad [3™.

Las nuevas condiciones de ensayo, cuyos resultEdogos y experimentales se
compararan a continuacion, son:
Tinic =20°C
X =0166m
r = 0,0385m
w=95%ad

Bajo tales condiciones, la velocidad que se obt&ehelargo del ciclo se presenta en la
figura siguiente.
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Fig. 69 Velocidad del amortiguador bajo una frecuencidudeionamiento
de w= 95%ad 3 y una amplitud de = 0,0385m.

El ciclo anterior tenia una duracion d@1s y su velocidad maxima era @24m3™.
Con las nuevas condiciones, la duracion se ha idmlac066s y la velocidad maxima

ha pasado a ser d@37ms™.

A continuacion, se muestra la comparacion grafedaduerza de amortiguamiento en
funcién del tiempo del modelo tedrico junto con lossultados experimentales
obtenidos en el instante inicial.

F(N)

800 - Tedrico

600 -~
400 -
200 -+

0 T T T

200 9 0,2 0,4 0,6 t(s)

Real

-400

Fig. 70. Comparacion gréfica de las fuerzas de amortigeiaimireal y
tedrica (modelo DTT) en funcién del tiempo paranstante inicial y

una frecuencia de funcionamiento @e= 959ad (.

Se puede apreciar que el ciclo de compresion esl ejue aparecen las mayores
discrepancias entre el modelo matematico y el aguador real, obteniéndose una
diferencia entre las fuerzas real y calculada &fe=37N alrededor del instante
t = O15s, representando un error d&? %
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Aparentemente, la diferencia de forma entre el feodetematico y el amortiguador
real se debe a pequefios vicios en el funcionam@mnta maquina de ensayo (los cuales
no han sido correctamente filtrados), mas que amak modelizacién de la parte
hidraulica.

Por lo que refiere al ciclo de traccion, se aprecidbuen ajuste de la parte hidraulica, si
bien en la zona de maxima fuerza se observa unzepaclesviacion entre el modelo

matematico y el amortiguador refiF = 34N).

A continuacion se presentan las caracteristicdaatea — posicion tanto para los datos
experimentales como para el modelo matematico:

F(N)
800 -

Teobricc

600 -+
400 - Rea

200

200916 0,18 0,2 0,22 4 X (m}

-400

Fig. 71 Comparacion gréfica de las fuerzas de amortigeiaimireal
y tedrica (modelo DTT) en funcion de la posiciomapal instante

inicial y una frecuencia de funcionamiento @e= 95%ad .

Las diferencias de forma que aparecen entre el limodatematico y el amortiguador
real se deben, probablemente, a la existenciardeeailas camaras de trabajo, lo cual
no se puede simular con el programa informatico.

El dltimo grafico util que se presenta para la carapion de las fuerzas tedrica y real es
el de fuerza-velocidad:
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04 v(m/s

Fig. 72 Comparacion grafica de las fuerzas de amortigeiaimireal y
tedrica (modelo DTT) en funcion de la velocidadaparinstante inicial y

una frecuencia de funcionamiento @e= 959ad (5.

Del grafico anterior, se deduce que la parte hitr@westa, en términos generales, bien
modelizada.

Por otra parte, el detalle que llama mas la atengiparte de las diferencias que se han
comentado anteriormente con los graficos de fuetzmpo o fuerza — posicion es que,
como se comenté con el ciclo anterior, la histéreaiculada es mayor que la real, lo
cual es debido a los coeficientes de compresililida fluido y de elasticidad de la
camara de trabajo.

Como en el ciclo anterior, se muestran las evohesale las presiones de trabajo en las
camaras de compresion, de traccion y de resexvéaggo del ciclo que se esta tratando,
si bien no ha sido posible verificarlas experimenéante.

(MPa
1 4

0,8 A

04 -

0 T T T
0 0,2 04 0,6 t(s)

Fig. 73 Evolucion temporal de la presion de la camareaepresion
segun del modelo DTT a lo largo de un ciclo a pdel instante inicial

y a una frecuencia de funcionamientode 959ad 5.
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(MPa)

0 0,2 04 0,6 t(s)

Fig. 74. Evolucion temporal de la presion de la camaraashepresion
segun del modelo DTT a lo largo de un ciclo a pdel instante inicial

y a una frecuencia de funcionamientoade 959ad (5.

(MPa)

0,120 -

0,110 -

0,100 : . ;
0,2 0,4 06  t(s)

o

Fig. 75 Evolucion temporal de la presion de la camaraashepresion
segun del modelo DTT a lo largo de un ciclo a pdel instante inicial

y a una frecuencia de funcionamientoade 959ad (5.

Igual que en el ciclo presentado anteriormenteniaima presion se alcanza en la
camara de tracciéfip,,;,) y es de uno8lkPa, por lo que no existe cavitacién a lo
largo del ciclo de trabajo.

La comparacion entre las fuerzas de amortiguacgates en el instante inicial y
después de 5 minutos de funcionamiento se muestmatauacion:
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Fig. 76. Comparacion grafica de la fuerzas de amortiguatmidel
amortiguador real en el instante inicial y despilgé$min de

funcionamiento a una frecuencia de= 959ad [ 1.

Se aprecia claramente el efecto de la temperabbra $a fuerza de amortiguamiento.

Un detalle que llama la atencion del amortiguadspdés de funcionar durante 5min es
que, en la zona de maxima fuerza dentro del cieltratcion, se observa un cambio de
curvatura (tendencia parabdlica) respecto al citoal.

Se cree que dicho cambio de curvatura es conseau@nevamente, a los vicios que
presenta la maquina de ensayo, pues una disminge&dia densidad del fluido de
trabajo junto con las correspondientes dilataciotedas valvulas de trabajo como
consecuencia del incremento de temperatura queemndot lugar no justifican el

comportamiento observado.

La comparacion de las fuerzas de amortiguamierdb yetedérica en funcion de la
velocidad a lo largo de un ciclo después de 5 ragde funcionamiento se muestra a
continuacion:

F(N)
Real

600 -
Tebrico
400 -

200

0

w

t(s)

fl

301
-200 -

-400

Fig. 77. Comparacion gréafica de las fuerzas de amortigeiaimireal y
tedrica (modelo DTT) en funcion del tiempo despd&&min de

funcionamiento bajo una frecuencia de ciclocde 959ad 5.
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En el ciclo de compresion, se aprecia un ajustenaelelo tedrico considerablemente
bueno, pues el seguimiento en forma y magnitudesao.

Por lo que refiere al ciclo de traccion, se obsejue el seguimiento del modelo
matematico es considerablemente bueno, exceptuarzdma de maxima fuerza, donde
aparece la maxima separacion de las curvas pootetarindicado anteriormente.

Como se hizo anteriormente, se mostraran las presioalculadas en las camaras de
trabajo y de reserva.

(MPa)

0,8 ~
0,6 -
04 -

0,2 -

0 T T T
301,3 301,5 301,7 301,9 t(s

Fig. 78 Evolucion temporal de la presion en la camaraashepresion
segun del modelo DTT después de 5min de funciomamlejo el mismo

ciclo de trabajdw= 959rad ).

(MPa)

16 A
1,2 A
0,8 +

04 A

0 T T T
301,3 3015 301,7 301,9 t (s,

Fig. 79 Evolucion temporal de la presion en la camaraateion segun
del modelo DTT después de 5min de funcionamienjm ddlanismo ciclo

de trabajo(a)z 959rad Bs‘l).
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(MPa)
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0,104 -

0,1 T T T
301,3 301,5 301,7 301,9 t(s

)

Fig. 80. Evolucion temporal de la presion en la camareederva segun
del modelo DTT después de 5min de funcionamienj ddlanismo ciclo
de trabajo{w= 959rad ).

El siguiente y ultimo paso para validar el amordidor bajo el ciclo actual consiste en
comparar los perfiles de temperaturas del amoudiguaeal respecto al obtenido del
modelo matematico (DTT), si bien, previamente sastraca el perfil de temperaturas
obtenido del amortiguador real para los dos cittatsdos.

T (K)

320 -~
315 -~

310 -

305 -
|

a=6,23rad-s! 1 1
300 T T T

0 0,1 0,2 0,3 x(m)

Fig.81. Comparacion gréfica de los perfiles de temperattgales
del cuerpo cilindrico exterior después de Sminueibnamiento
bajo el mismo ciclo para los dos ciclos de trabajo.

Como era esperable, el calentamiento de la supedxterior del amortiguador para el
ciclo lento (a): 623rad E'B‘l) es menor que el del ciclo actual.

Se distinguen cuatro zonas equivalentes para aorios que se proceden a comentar.
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Por lo que refiere a la zomg es una zona en que predomina la conduccién dasde
parte superi0|(x - O) hacia la parte inferior pues, como se comentdrianteente, los
efectos térmicos del gas dentro del amortiguadopsco contributivos.

La zonaB es una zona que se calienta, esencialmente, gratigas alojado en la
camara de trabajo, por lo que su temperatura efigamente constante.

Referente a zonB, en el apartado anterior ya se justifico el gnaidiede temperaturas
gque aparece como consecuencia de la convecciéadiique tiene lugar con la parte
inferior del cuerpo del amortiguador cuando eldtuatraviesa la valvula de la base, lo
cual “estratifica” la temperatura del propio fluide trabajo.

En el mismo apartado, también se justificé el grmah de temperatura que aparece en la
zonaC a partir de la agitacion que tiene lugar como eounsncia del movimiento del
fluido de trabajo dentro de la cAmara de resereadCes de esperar, a mayor velocidad
de ciclo &fluido) mayor es la agitacion y mayor es la zorect#fda, lo cual aparece
claramente en el gréfico anterior.

La imagen siguiente muestra el perfil exteriomeifico del cuerpo del amortiguador.

T(K)

325

Rea
320 -

315 A .
Tedricc

310 -

305 T T T
0 0,1 0,2 03 x(m)

Fig.82. Comparacion gréfica de los perfiles de temperatdeh
cuerpo cilindrico exterior después de 5minutosutieibnamiento

bajo el mismo cicl({w= 959rad Bs'l).

La integracion numérica de las dos curvas extreO  y0d= 03 da un valor de
= =1079K [m en el amortiguador real y un valor &=950K [m en el modelo
tedrico, lo cual supone un error total d89 . %

En este ciclo, el error obtenido es mayor que elspiobtuvo para el ciclo lento, lo cual
es indicativo que la descripcion del proceso téomia es tan precisa.

El motivo radica en que los efectos no modelizaduxdifican la forma de la
transferencia de calor, alejandose cada vez mismdedelizacidn matematica.
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Para finalizar la comparacién del ciclo que se #stando, se comparara la evolucién
temporal de la temperatura en un punto fijo del rtigneador.

La imagen que se presenta corresponde a evolueroporal de la temperatura a lo
largo de 5 minutos de funcionamiento a velocidaduiar constante de un punto
perteneciente al cuerpo exterior del amortiguadaual se encuentra B0mm de la
superficie superior de la tapa superior.

T (K)
320 A
Rea
310
300 - Tebricc
290 T T
0 100 200 t(s

Fig.83.Comparacion gréfica de la evolucion de la tempeaatn funcion del
tiempo para un punto situado en el cuerpo extaridinmde la superficie

superior de la tapa superior bajo un ciclo conet(im: 959rad E‘s‘l).

Existe un buen seguimiento de la temperatura, daesnaxima diferencia de
temperaturas se encuentra alrededor d®@ss siendo deAT = 2K, lo cual representa
un error del0,7% . No obstante y como se refleja en la figuraeBZyunto elegido es
uno de los que se ajustan bien a la realidad,iemxiki otros puntos cuyo seguimiento de
la temperatura no es tan preciso.

A continuacion se presenta la comparacion grafectas energias disipadas por unidad
de superficie de los elementos exteriores (no yeeido la superficie lateral de la tapa
inferior, la cual Unicamente dispone de dos noduml las condiciones actuales

(w= 959rad (5) y las anterioredw = 623ad ).

La siguiente imagen muestra la comparacion grafiealas energias disipadas por
unidad de superficie a través del vastago.

226



E (/n?
200001

w=9,5Hz
15000+

10000+ 0=6,23Hz

5000

O T T T T
0 200 400 600 Nodo )

Fig.84.Comparacion gréafica de la energia disipada peastago por
unidad de superficie después aeaihde funcionamiento bajo unos
ciclos constantes de = 623rad 3™ 0 w= 959%ad 5.

Como era de esperar, en el ciclo actual hay unaiderable mayor disipacion
energeética, pues como se muestra la figura 8&npiperatura final alcanzada es superior
a la del ciclo mas lento.

Asimismo, habida cuenta que el perfil de tempesastuse muestra relativamente
semejante, era esperable (tal y como se ha obseefada figura anterior) que las
curvas de energias disipadas también lo fueran.

T (K)
3201 w=9,50Hz
3101
w=6,23Hz
300
290 : . .
0 200 400 600 Nodo ¢)

Fig.85. Comparacion de la temperatura del vastago después
de 5min de funcionamiento bajo unos ciclos constantes de

w=62%FadF* odew= 959%ad 3.

Por lo que refiere a la superficie superior deafamtsuperior, se muestra la comparacion
gréfica de las energias por unidad de superfigie lpa ciclos anteriores.
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E (I/n?) E (I/n?)
5800 1 L 11850
5760 + L 11775
5720 ~ L 11700
3 s
5680 & ol 11625
[{e] [e)]
Il 11
3 3
5640 : : 11550
1 9 17 Nodo ¢)

Fig.86.Comparacion gréafica de la energia disipada psuperficie superior de
la tapa superior por unidad de superficie despaédmih de funcionamiento

bajo unos ciclos constantes de= 623ad [ 0 w= 959%ad 3.

Debido a la similitud de los perfiles de temperat(ios cuales se muestran en la
siguiente figura), la cantidad de energia por whida superficie presenta una gran
similitud. No se comentaran los detalles y el detdé la geometria obtenida, pues esta
se describi6 detalladamente en el ciclo anterior.

T (K) T (K)
307,0 A | 3001
306,9 - w=9,5%Hz
w=6,23Hz 3219

306,8 -

ﬁ g 321,7
306,7 1N 0 ’

i i

3 3
306,6 : : 321,55

1 9 17 Nodo )

Fig.87.Comparacion gréafica de las temperaturas de lafscipesuperior de
la tapa superior por unidad de superficie despadsnih de funcionamiento

bajo unos ciclos constantes de= 623rad [$™ 0 w= 959%ad 5.

Como se ha comentado anteriormente, se observagranasimilitud en el perfil de
temperaturas, lo que produce que la disipaciomdegéas sea también similar.

El siguiente grafico a mostrar corresponde a lgakson energética de la superficie
lateral de la tapa superior.
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E (I/n?) E (I/n?)
wW=9,59Hz
9800 - 24000
w=6,23Hz

9600 - 23600
N N

9400 ﬁ %— 23200
o o
Il Il
3 3

9200 . . . 22800
1 6 11 16 Nodo t)

Fig.88. Comparacion grafica de la energia disipada psupeerficie lateral de
la tapa superior por unidad de superficie despaédmih de funcionamiento

bajo unos ciclos constantes de= 623rad (5 0 w= 959%ad 5.

Como en los casos anteriores, la similitud quegmtas los perfiles de temperatura
obtenidos (mostrados a continuacion) hacen quedegé disipada tenga una geometria
similar, pero a una escala mayor, pues el cicle kasnas energético.

T (K) T (K)
306,8 - - 321,6
306,6 - - 3212
N N
306,4 1t - 320,8
N n
o o
! !
306,2 . . . 320,4
1 6 11 16 Nodo ¢)

Fig.87.Comparacion gréafica de las temperaturas de lafscipdateral de la
tapa superior por unidad de superficie despuésriede funcionamiento

bajo unos ciclos constantes de= 623rad (5 0 w= 959%ad 5.

La siguiente imagen presenta la comparacién desta@sgias disipadas por el tubo
exterior del amortiguador.
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E (I E (I
20000 - - 40000
10000 - - 20000
0 . . . °1 g
1 151 301 451 Nodo ¢)

Fig.90. Comparacion gréafica de la energia disipada ptubel exterior del
amortiguador por unidad de superficie despuésia 8e funcionamiento

bajo unos ciclos constantes de= 623rad (5" 0 w= 959%ad 5.

Llama la atencién ver como, si bien geométricamesote semejantes, parece que la
curva obtenida por el ciclo actual tiende a aunresda el nimero de nodo respecto a la
del ciclo anterior.

El motivo reside en que, si bien los perfiles dageratura son semejante, el célculo del
coeficiente de transferencia de calor por convece® hace de forma local, es decir,
tiene en cuenta la posicion en la que se estaawdduel calor.

T (K) T (K)
308,0 A1 wW=9,59Hz - 320,0
304,0 ~
- 310,0
3000 1 w=6,23Hz
& 5
2960 19 2 300,0
il i
3 3
292,0 T T T 290,0
1 151 301 451 Nodo ¢)

Fig.91. Comparacion grafica del perfil de temperaturaswled
exterior del amortiguador después aeirbde funcionamiento bajo

unos ciclos constantes de= 623ad [ 0 w= 959%ad [&™.

A lo largo de todo el tiempo en que se simula, datep inferior del amortiguador
intercambia calor con el medio ambiente bajo ummiég de conveccidn natural cuyo
flujo es laminar.
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Bajo tales condiciones, a mayor altura menor cufie de transferencia de calor por
conveccion, pues el fluido se encuentra mas caligrtiene una menor capacidad de
evacuacion de calor.

Asimismo, y bajo las condiciones obtenidas, cuamkyor es la temperatura del cuerpo
del amortiguador mayor es el coeficiente de trapsf@a de calor por conveccion,
reduciéndose la diferencia a medida que se incrient@ltura.

Este fendmeno explica el motivo por el cual la gizedisipada por unidad de superficie
del ciclo rapido tiende a alejarse de la del cielto a medida que disminuye la altura
tratada.

Para clarificar la explicacién anterior, se preaeatitulo informativo el coeficiente de
transferencia de calor por conveccion para dosidriis geométricamente idénticos
cuyas temperaturas son 300 y KOfspectivamente. La temperatura ambiente es de
29XK.

a
(W/nK)
Tw=400K

300 T

200 1\ Tw=300K

100 - T T
0,000 0,100 0,200 0,300 z (m)

Fig.92. Comparacion gréafica del coeficiente de transfeeede calor
por conveccion local para un cilindro vertical csiy@mperaturas son
de 300 6 40R. La temperatura ambiente es deR93

Acto seguido, se comparan las energias disipadata muperficie inferior de la tapa
inferior asi como su perfil de temperaturas.
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E (/) E (I/n)
6000 - w=9,5%Hz L 12000
4000 - 0=6,23Hz - 8000
N N
2000 4 & F 4000
N 0
< o
0 . . 0
1 15 29 Nodot)

Fig.93. Comparacion gréafica de la energia disipada psuferficie inferior de
la tapa inferior por unidad de superficie despugsnin de funcionamiento

bajo unos ciclos constantes de= 623ad [ 0 w= 959%ad 3.

T (K) T (K)

301,0 - - 312,0

300,0 - - 310,0

299,0 - - 308,0
3 3

298,0 . . 306,0
1 15 29 Nodot)

Fig.94. Comparacion gréfica del perfil de temperaturaldriperficie
inferior de la tapa inferior después duaif de funcionamiento bajo

unos ciclos constantes de= 623ad [ 0 w= 959%ad [&.

Efectivamente, los perfiles de temperatura son feres, por lo que, nuevamente,
resulta comprensible que las energias disipadastaegarecidas geométricamente.

Unicamente comentar que la disminucién de la teaipe del punto extremo (zona
derecha de la curva) se debe a que este es tiamaayor capacidad refrigeradora, pues
es capaz de evacuar calor al medio ambiente posuperficie inferior y por su
superficie lateral.

La ultima comparacién de resultados que se pregmrta el amortiguador actual se
describe con las condiciones de ensayo siguientes:
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T =19°C

inic

X = 0166m
r =0,0385m
w=1055ad [3™

La velocidad que se obtiene a lo largo del ciclpresenta en la figura siguiente.

v (m/s

04 -

0,2 o

04 -

-0,6

Fig. 95 Velocidad del amortiguador bajo una frecuencidudeionamiento
de w=1055ad 3™ y una amplitud de = 0,0385m.

La duracion del ciclo pasa a ser @9s mientras que la velocidad méxima es de
040m(s™.

Se muestra a continuacion la comparacion graficapteal de las fuerzas de
amortiguamiento calculada y real.

F(N)
800 - Real

600 -

400 Tedrico

200

200 0 0.2 0,4 06 t@

-400

Fig. 96. Comparacion gréfica de las fuerzas de amortigeiaimireal y
tedrica (modelo DTT) en funcién del tiempo paranstante inicial y

una frecuencia de funcionamiento @de=1055rad (3.
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Se aprecia que el seguimiento del modelo tantd eiale de compresion como en el de
traccion resulta excelente, produciéndose la méaxiiiemencia de fuerza en el ciclo de
traccion con un valor dAF = 42N, lo cual representa un error d&8 .%

La comparacion de fuerza — posicién se muestra égura siguiente.

F(N)
800

Rea

600 -
Tedricc
400

200 -

0 T T T T
2000:16 \&0,2 0,22 4/9;{{1 x (m;

-400

Fig. 97. Comparacion gréfica de las fuerzas de amortigeratmireal
y tedrica (modelo DTT) en funcion de la posiciémepel instante

inicial y una frecuencia de funcionamiento @e=1055rad [$™.

Se observa una buena prediccion del modelo mateon@&specto al amortiguador real,
si bien se podria optimizar el modelo en la zon&akidn, pues en el inicio del ciclo
se produce una ligera separacion de las curvasrjesias.

Como en los casos anteriores, se finaliza la caaepar del ciclo inicial con el gréafico
de fuerza — velocidad.

Rea

04 Vv(m/s

Fig. 98 Comparacion gréfica de las fuerzas de amortigeiaimireal y
tedrica (modelo DTT) en funcién de la velocidadapalrinstante inicial y

una frecuencia de funcionamiento @de=1055rad (3.
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Como en casos anteriores, la observacion mas iamertque debe hacerse hace
referencia a la histéresis. Efectivamente, la testé predicha en la zona de traccion es
superior a la que muestra el amortiguador real.efedto esta en concordancia con la
justificacion de las comparaciones anteriores.

A continuacion, se muestran las evoluciones deifesiones calculadas en las camaras
de compresion, de traccion y de reserva a lo ldejaiclo.

p
(MPa)

12 -

1 4
08
06
04
02

0 . . .

0 0,2 0,4 06 t(s)

-

Fig. 99 Evolucion temporal de la presion de la camareaepresion
segun del modelo DTT a lo largo de un ciclo a pdel instante inicial

y a una frecuencia de funcionamientoale 1055rad [$™.

(MPa)

0 0,2 0,4 06 t(s)

Fig. 10Q Evolucion temporal de la presion de la camarecsepresion
segun del modelo DTT a lo largo de un ciclo a pdel instante inicial

y a una frecuencia de funcionamientoale 1055rad [$™.
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p
(MPa)

0,120 -

0,110 -

0,100 T T T
0 0,2 0,4 0,6 t(s)

Fig. 101 Evolucion temporal de la presion de la camarecsepresion
segun del modelo DTT a lo largo de un ciclo a pdel instante inicial

y a una frecuencia de funcionamientoale 1055rad [$™.

La minima presion se alcanza en la camara de draép'bmm) es de uno40%kPa, por
lo que no existe cavitacion a lo largo del ciclamajo.

El gréfico siguiente compara las fuerzas de amaatigento del instante inicial y al
cabo de 5min de funcionamiento. Como en casosiargsy se aprecia claramente la
disminucioén de la fuerza de amortiguamiento.

Inicial

F(N)
8

5 min.

-0,6 -0,4 02 590 9 04 Vv(m/s

Fig. 102 Comparacion gréafica de la fuerzas de amortiguatmie
del amortiguador real en el instante inicial y despde 5min de
funcionamiento a una frecuencia de=1055rad ™.

La comparacion de las fuerzas de amortiguamierdb yetedrica en funcion de la
velocidad a lo largo de un ciclo después de 5 rasde funcionamiento se muestra a

continuacion:
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F(N)

400 Tedrico

200 ~

0 T |

306,6 6,8 07 307,2
-200 -

t(s

)

-400

Fig. 103 Comparacion grafica de las fuerzas de amortigeiatmireal \
tedrica (modelo DTT) en funcién del tiempo despdes$min de

funcionamiento bajo una frecuencia de ciclocde 1055rad [$™.

Si bien el seguimiento del modelo durante el citdocompresion es considerablemente
bueno, se aprecia una separacién de las curvaszma de maxima fuerza dentro del
ciclo de traccidon. Como se justificO anteriormergsto se debe a que la funcion de
correccion de la caida de presién en las valvulafsemte a la temperatura es lineal, lo
cual no permite un ajuste optimo del modelo.

A modo ilustrativo, se muestra el grafico de fueragelocidad para el ciclo que se esta
tratando, tanto para el amortiguador real como eln@odelo matematico.

F (N
Real N)
600 -
Tedrico
400 -
00 A
-0,6 -0,4 -0,2 D 04 v(m/s
-200 -
400

Fig. 104 Comparacién grafica de las fuerzas de amortigeiatmireal
tedrica (modelo DTT) en funcidn de la velocidadpies de 5min de

funcionamiento bajo una frecuencia de ciclocde 1055rad (3.

Como era de esperar, se aprecia una separaci@s figefzas real y tedrica en la zona
de méxima fuerza dentro del ciclo de traccién.
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Asimismo, como en los ciclos anteriores, se apregia la cantidad de histéresis
predicha por el modelo matematico en el ciclo demmesion se ajusta
considerablemente bien a la realidad mientras quesdl existente en el ciclo de
traccion es menor a la calculada.

Se muestra a continuacion la evolucion tempordhsi@resiones en las camaras.

(MFF)>a)
0,8 +
0,6 o
04

0,2 4

0 T T T
306,6 306,8 307 307,2 t(s)

J

Fig. 105 Evolucion temporal de la presion en la cAmareatepresion
segun del modelo DTT después de 5min de funciomamlzajo una

frecuencia de ciclo dev=1055rad (5.

P
(MPa)
16 A
12 H
0,8 o

04 -

0 : . :
306,6 306,8 307 307,2 t(s,

Fig. 106 Evolucion temporal de la presion en la cAmaraatzion segun
del modelo DTT después de 5min de funcionamienj lr@a frecuencia

de ciclo dew=1055rad [3™.
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p
(MPa)
0,112 -~
0,108

0,104 -~

0,1 T T T
306,6 306,8 307 307,2 t (s

Fig. 107. Evolucion temporal de la presion en la camareederva segun
del modelo DTT después de 5min de funcionamienijm ln@a frecuencia

de ciclo dew=1055rad (3.

El siguiente y ultimo paso para validar el amordigor bajo el ciclo actual consiste en
comparar los perfiles de temperaturas del amortiguaeal respecto al obtenido del
modelo matemético (DTT), si bien, previamente setracd el perfil de temperaturas
obtenido del amortiguador real para los dos citriatados.

T (K)
325 -~

A «=10,55rad-s*

32C D

315 .
«=9,59rad-s

310 -~

3@26,23rad-s‘1 |
305 E

B tCg D
300 T T T

0 0,1 0,2 0,3 x(m)

Fig.108.Comparacion grafica de los perfiles de temperatrgales
del cuerpo cilindrico exterior después de Sminueibnamiento
bajo el mismo ciclo para los tres ciclos de trabajo

En concordancia con la explicacion que se present@l ciclo anterior, se puede
apreciar que la zoratiende a desaparecer a medida que aumenta laiagitiel ciclo
mientras que la zormatiende a aumentar.

A continuacion se muestra el perfil exterior cilicd del cuerpo del amortiguador,
tanto del modelo tedrico como del amortiguador.real
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T(K)
330 -+ Rea
320 -
310 Teoricc
300 T T T
0 0,1 0,2 03 Xx(m)

Fig.109.Comparacién grafica de los perfiles de temperatdeh
cuerpo cilindrico exterior después de 5minutosutkeibnamiento

bajo una frecuencia de ciclo de=1055ad ™.

La integracibn numeérica de las dos curvas entre0  y0d= 03 da un valor de

= =935K[m en el amortiguador real y un valor &=950K [m en el modelo

tedrico, lo cual supone un error total dél . %

Para finalizar la comparacion del ciclo que se #stando, se comparara la evolucion
temporal de la temperatura en dos puntos fijosuhartiguador.

La imagen siguiente corresponde a evolucion tenhpleréa temperatura a lo largo de 5
minutos de funcionamiento de un punto perteneciestecuerpo exterior del
amortiguador el cual se encuentraOmm de la superficie superior de la tapa superior.

T (K)
Tedricc
320
310 A Rea
300
290 T T
0 100 200 t(s)

Fig.110.Comparacioén grafica de la evolucion de la tempeaagn funcion del
tiempo para un punto situado en el cuerpo extaridlinmde la superficie

superior de la tapa superior bajo una frecuencizide de w=1055ad [$™.
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Existe un buen seguimiento de la temperatura. bam#diferencia de temperaturas se
encuentra alrededor de 1@90s , siendo deAT = 16K , lo cual representa un error del

05% .

Como en ciclos anteriores, el punto elegido es dedos que se ajustan bien a la
realidad, pues su temperatura depende fuertementa donduccion existente en el
cuerpo del amortiguador.

El gréfico siguiente, muestra la evolucién de lmgeratura de un punto situado a
50mm de la tapa superior. Debido a que su temperdgpandera de la conduccién de
calor desde los elementos cercanos y de la correéoizada que tiene lugar con el
gas, es predecible que la temperatura calculadseruste tan bien a la temperatura
real.

T (K)

320 -
310 - Rea
300 -

Tedricc
290 -

280 . .
0 100 200 t(s

Fig.111.Comparacién grafica de la evolucion de la tempeaagn funcion del
tiempo para un punto situado en el cuerpo extarlinmde la superficie

superior de la tapa superior bajo una frecuencizide de w=1055ad [$™.

Como se ha comentado anteriormente, la fenomemolegistente que el modelo
matematico no incorpora hace que el seguimientpseaque en el caso anterior.

Efectivamente, la maxima diferencia de temperatsesencuentra para el maximo
tiempo considerad(I = 3003) y es deAT =8K, lo cual representa ug5 @e error.

Como en los ciclos precedentes, se presentaratigl@d de energia disipada por unidad
de superficie de todos los elementos capaces dmiavaalor directamente al medio
ambiente.

Como se procedio anteriormente, se presentararesottados de forma comparativa,

pues éstos son Utiles para detectar fendmenos diep&s de la velocidad del ciclo de
trabajo. En este caso, se presentara la comparaeidiclo actual con el ciclo anterior,

cuya velocidad angular era de= 959ad 5.

El primer grafico muestra las energias disipadaspweastago.
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E (J/In?

25000+ =9 50Hz

20000 «=10,6Hz
15000 -
100001

5000

0 : . .
0 200 400 600 Nodo ¢)

Fig.112.Comparacion grafica de la energia disipada peastago
por unidad de superficie después darbde funcionamiento bajo
unos ciclos constantes de= 959%ad 3 o0 w=106rad .

La mayor velocidad del ciclo de trabajo generamagor cantidad de calor, por lo que,
finalmente, la cantidad de calor evacuado es mayor.

Geométricamente, las figuras mostradas son serasjgmbr lo que la explicacion del
ciclo anterior continta siendo valida en este caso.

Se muestra la comparacion gréfica del perfil dgoematturas.

T(K)
w=10,6Hz

330 T
3207 w=9,5Hz
310 T

300 1

290 . . .
0 200 400 600 Nodo ¢)

Fig.113.Comparacion de la temperatura del vastago después
de Smin de funcionamiento bajo unos ciclos constantes de

w=959%ad 3" 0 w=106rad (5.

La mayor temperatura final del fluido de trabajb,ceal est4d en parcialmente en
contacto con el vastago, hace que la temperaturaadeago en su zona mas inferior

(mayor niumero de nodo) sea mayor, por lo que elteet obtenido es perfectamente
comprensible.
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Se presenta la misma informacién que anteriormeeite para la superficie superior de
la tapa superior.

E (I/n?) E (I/n®)
w=10,6Hz
11800 - «=9,59Hz - 14400
11600 4 ~ N F 14200
& &
o) o
)i i
11400 1= . . 31 14000
1 9 17 Nodo ¢)

Fig.114.Comparacion grafica de la energia disipada psujeerficie superior
de la tapa superior por unidad de superficie desgaédnin de funcionamiento

bajo unos ciclos constantes de= 959ad 3™ 0 w=106rad 5.

Debido a que se ha considerado un coeficienteatisfarencia de calor por conveccion
constante, la zona mas caliente posee una mayipadi® energética, tal y como se
deduce de la figura anterior.

Las discontinuidades observadas son debidas, conimsecasos anteriores, a que son
zonas de contacto con el tubo interior o el exterio

El perfil de temperaturas es como sigue.

T (K) T (K)
322,2 - 327,8
w=10,6Hz
322,0 - 327,6
wW=9,59Hz
321,8 - 327,4
N N
& &
3216 41 S | 3272
i i
3 3
3214 . . 327,0
1 9 17 Nodo )

Fig.115.Comparacion de la temperatura de la superficiersup
de la tapa superior después derbde funcionamiento bajo unos

ciclos constantes de = 95%ad (3 0 w=106rad [ .

Légicamente, la temperatura del ciclo actual esesop a la temperatura del ciclo
anterior.
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La disipacion energética del lateral de la tapa@sapse muestra a continuacion.

E (J/n? E (J/n?
( ) w=10,6Hz ( )
24000 - 30500
0=9,5%Hz
23500 ~ 30000
N N
23000 & & F 29500
o] o
i T
3 3
22500 . . . 29000
1 6 11 16 Nodo ¢)

Fig.116.Comparacion grafica de la energia disipada psupeerficie lateral de
la tapa superior por unidad de superficie despaémih de funcionamiento

bajo unos ciclos constantes de= 959ad 3™ 0 w=106rad 5.

Si bien el coeficiente de transferencia de calor ponveccion en el lateral del
amortiguador se calcula de forma local, debidogolza altura de la zona tratada éste se
puede considerar constante, por lo que, como sauaadi la superficie superior, la
mayor disipacion energética se producird en la znésa caliente. Esto es, en la zona

superior (menor numero de nodo).

El perfil de temperaturas de la zona en cuestidrobora la afirmacion anterior.

T (K) T (K)
w=10,6Hz
321,6 - W=0.50H7 - 327,2
321,2 - - 326,8
N N
3208 1 & & | 3264
0 o
R i
3 3
320,4 . . . 326,0
1 6 11 16 Nodo ¢)

Fig.117.Temperatura de la superficie lateral de la tapa
superior después denin de funcionamiento bajo unos ciclos

constantes dev= 959%ad [ 0 w=106rad 3.
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La imagen siguiente muestra la disipacion energétiel cilindro exterior del
amortiguador.

E (/)

60000

40000

20000

0 T |
0 200 400 Nodo ¢)

Fig.118.Energia disipada por unidad de superficie a trdeésilindro
lateral del amortiguador después aeirbde funcionamiento bajo unos

ciclos constantes de& = 959%ad [3* 0 w=106rad (.

Resulta curioso ver como la zona mas superior aisiproximadamente la misma
cantidad de energia cuando los ciclos son difesente

La razoén por la que esto tiene que ser debido asgseemperaturas tienen que ser
semejantes, lo que es consecuencia de que es naague se calienta lentamente
mediante conduccion.

Efectivamente, se observa en el grafico de temp@satque sus temperaturas son
semejantes, si bien, como es comprensible, la idEl actual esta ligeramente por
encima de la del ciclo anterior.

Como resulta de una ldgica aplastante, la zonaetacto con el fluido de reserva del
ciclo actual disipa una mayor cantidad de caloespu temperatura es mayor.

T(K)

«=10,6Hz

330,0

320,0

310,0

300,0

290,0 T T T
1 151 301 451 Nodo ¢)

Fig.119.Comparacién de la temperatura del cilindro exterio
después derbin de funcionamiento bajo unos ciclos

constantes dev= 959%ad [ 0 w=106rad [37.
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Se concluye que las afirmaciones anteriores casregm con el perfil de temperaturas
obtenido.

Por ultimo, se muestra la energia disipada poupeerdicie inferior de la tapa inferior
del amortiguador.

E (I/n°) E (In?)
13000 - 16000
11000 - - 14000
9000 - . . 1 12000

1 15 29 Nodo f)

Fig.120.Energia disipada por unidad de superficie a trdedsa
superficie inferior de la tapa inferior despuésden de funcionamiento

bajo unos ciclos constantes de= 959ad 3™ 0 w=106rad 5.

Debido a la semejanza geométrica existente, caperasun perfil de temperaturas
similar.

T(K)

w=10,6Hz

315,0 A

312,0 -

309,0 A

306,0 T T
1 15 29 Nodo ¢)

Fig.121.Comparacion de la temperatura de la superficerimf
de la tapa inferior después dmif de funcionamiento bajo unos

ciclos constantes de& = 959%ad [3* 0 w=106rad (.

Efectivamente y, como en casos anteriores, ellp#efitemperaturas al final de los
ciclos tratados es similar, si bien los valoreseplotos para el del ciclo actual estan
permanente por encima de los obtenidos para el aiderior.
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La figura siguiente muestra un resumen de la dighpaenergética por unidad de
superficie de los tres ciclos.

E (/)
60000 -
40000
20000 - f
H - N
O h T T
0 500 1000 Ref ()

Fig.122.Comparacion de las energias disipadas después
de 5min de funcionamiento para los tres ciclos tratados.

El punto de mayor disipacion energética por unidad/olumen en los tres casos es el
punto inferior correspondiente al cilindro exteri® amortiguador.

La siguiente figura (perfil de temperaturas de pagtos exteriores del amortiguador)
demuestra que dicho punto no es el que tiene lameasperatura.

T (K)
330 A w=10,6Hz
w=9,5Hz
320 A ,
f
o,
310 w=6,23Hz m
300 T g
290 . .
0 500 1000 Ref ()

Fig.123.Perfiles de temperaturas de los puntos exterggspués
de 5min de funcionamiento para los tres ciclos tratados.

Efectivamente, el punto de mayor disipacion eneargéto corresponde al punto de
mayor temperatura.

Concretamente, el punto de mayor temperatura par&rés ciclos es el punto inferior
del vastago (recuérdese que se esta considerarmmtel inferior como aquél que se
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encuentra en contacto parcial con el medio ambiemtalgiin momento del ciclo, esto
es, el punto inferior visible del vastago cuandamlortiguador estd completamente
extendido).

La razén proviene del hecho que el punto afectatfoen contacto parcial con el fluido
de trabajo, el cual se encuentra a mayor temperafue las partes solidas por ser el
medio principal de disipacion energética. El fluide trabajo calienta al punto del
vastago en cuestion y éste unicamente puede trarcsor al medio ambiente durante
un periodo de tiempo muy limitado (solamente cuaeldamortiguador se encuentra
extendido).

Volviendo al punto de maxima disipacion energétiearazon por la que el punto
afectado es el que transfiere maxima energia alomadbiente sin tener la minima
temperatura debe ser analizada con un cierto detall

La transferencia de calor por conveccion depensenaalmente, del coeficiente de
transferencia de calor por conveccion y de la difela de temperaturas de la parte
sélida respecto a la del fluido.

Cuanto mayor es el producto de ambos valores, nesylar transferencia.

Referente a los elementos que estan en todo iastantontacto con el medio ambiente
(parcialmente el vastago, tapa superior, cilincite®or y tapa inferior), el hecho que el

punto tratado sea el de mayor disipacion energéticsiendo el de mayor temperatura
es consecuencia de que su coeficiente de transfaneor conveccidén es mayor que el
de los demas.

A modo de ejemplo, se muestra la evolucion localcdeficiente de transferencia de
calor por conveccion de los nodos del cilindro Bate

a
(W/Knf

20 1 \
15 1

10 7

0 T T T
0 200 400 600 Nodo ¢)

Fig.124.Coeficientes locales de transferencia de calor por
conveccion de los nodos del cilindro exterior dabatiguador
después derbin de funcionamiento para los tres ciclos tratados.
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Efectivamente, el coeficiente de transferenciaalergor conveccion del Gltimo nodo
(el punto inferior del cilindro exterior del ama@uiador) presenta un maximo, lo que
favorece su disipacion energética.

Por lo que refiere a los puntos del vastago gqusenencuentran en contacto continuo
con el medio ambiente, se ha de tener presentelyador de disipacion energética por
unidad de superficie mostrado corresponde a su ta@tim, es decir, considerando todo
el ciclo de trabajo.

Posiblemente, si el punto mas inferior del vasi@jole mayor temperatura comentado
anteriormente) estuviera mas tiempo en contactoetanedio ambiente, debido a su
mayor temperatura seria el de mayor disipacion gétien, aun no teniendo un
coeficiente de transferencia de calor por convectan elevado como el de otros
elementos. No obstante, resulta una situaciorciictpues su temperatura seria menor
por no encontrarse en contacto con el fluido degjm

A modo informativo, se presentan en la tabla sigeidas energias de los ciclos
iniciales y finales, la energia total utilizada ganover el amortiguador durante el
tiempo requerido, la energia total disipada y eteotaje de energia disipada.

W=6,2Hz | w=9,6Hz | w=10,4Hz
Energia para realizar el primer cicli) 48,5 66,9 71,2
Energia para realizar el altimo cicld) 44,2 55,7 56,5
Energia total requerid&Jd) 13,9 28,2 32,9
Energia disipadak() 0,5 1,2 1,5
Porcentaje de energia disipada (% 3,5 4.4 4,6

Tabla 4.Resumen energético de los tres ciclos tratados.

Se aprecia un mayor requerimiento energético a maglocidad de ciclo (por lo que,
consecuentemente, la potencia requerida es tam@gar) y una disipacion energética,
como consecuencia de la mayor temperatura extddanzada.

Asimismo, se observa que el porcentaje de energigada respecto a la energia total

requerida crece con la velocidad de ciclo, porde gl porcentaje de energia absorbida
es mayor para los ciclos lentos.

7.1.6- Conclusiones

Las conclusiones que se obtienen de las compaesciealizadas entre el amortiguador
real y el modelo matematico para los tres ciclogal@ajo son:

Ciclo frio:
A- Los efectos térmicos que tienen lugar durante éher ciclo de trabajo

(considerando que todas las partes del amortigusdencuentran inicialmente a
temperatura constante) son despreciables.
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B-

Por el motivo anterior, la Gnica validaciéon posipteviene de la parte hidraulica
y, de los resultados obtenidos se deduce que pamjento de los tres ciclos,
la correlacion obtenida entre el amortiguador seal modelo matematico es
aceptable.

Ciclo caliente:

A

Se observa una disminucion considerable de la duele amortiguamiento
cuando el amortiguador ha funcionado durante umocperiodo de tiempo bajo
unas condiciones de ciclo constantes. Dicha distibnude la fuerza de
amortiguamiento se debe a los efectos térmicostignen lugar dentro del
amortiguador como consecuencia de la disipaciérgétiea que tiene lugar. La
disipacion energética es consecuencia del movimidet fluido y a la friccion
mecanica entre partes solidas (si bien ésta seeliespreciable).

La validacion de la parte hidraulica no se puedtat independientemente de la
parte térmica pues ambas son interdependientes.

Mediante la comparacion de resultados se ha olikemyae la parte hidraulica
resultante de toda la fenomenologia que tiene Idgacribe considerablemente
bien a la realidad, si bien se podrian optimizardjistes propuestos.

Por lo que refiere a la parte térmica y, considdéoaimicamente como resultado
comparativo la fuerza de amortiguamiento que tieigar, se encuentra bien
descrita, pues permite obtener una reduccion deel@a de amortiguamiento
gue se aproxima considerablemente a la realidad.

Referente a la descripcion cuantitativa de la pgnmica, no ha sido posible
validar todas las partes del amortiguador. En cietgaso, las zonas validadas
demuestran que el hecho de no tener en cuentasciiemiémenos fisicos que
tienen lugar (agitacion del fluido, gradientes elmperatura en los fluidos, fugas
de aceite, etc.), produce predicciones que, a neenad se ajustan 6ptimamente
a la realidad. Por otra parte, el modelo matem&icmuestra las tendencias
reales del amortiguador a medida que la velocidadiclo disminuye, pues a
menor velocidad, la fenomenologia no modelizadadgea disminuir su efecto.
En términos generales se considera que la modiélizas aceptable, pues al ser
el primer modelo matematico que introduce la fenulfegia necesaria para
permitir conocer la evolucion térmica de las padebk amortiguador y de su
conjunto a lo largo del tiempo, produce resultadaando menos, admisibles.

A mayor velocidad de ciclo, mayor disipacién en&ogéy mayor temperatura
final de las partes del amortiguador, tal y conmeesperable.

La parte mas caliente del amortiguador una vedifexdo el ciclo de trabajo
corresponde a su fluido de trabajo, lo cual esdielsi que es el elemento
encargado de convertir la energia mecéanica en iang¥gnica, generando la
fuerza de amortiguacion.

El punto de mayor temperatura de los que se enamerh contacto parcial o
total con el medio ambiente es el nodo visiblegrertiente al vastago cuando
éste se encuentra en su maxima extension, comea@ia de estar en
contacto parcial con el fluido de trabajo, el ceal un “punto caliente” del
conjunto.

La zona de maxima disipacién energética por unidad superficie del
amortiguador es la zona inferior del cilindro eixterhecho debido a que es el
que posee un coeficiente de transferencia de paloronveccion mayor.
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K- Referenciado a la energia de entrada, a mayor igdatbcde ciclo, mayor
cantidad de energia disipada, por lo que la camhtaka energia acumulada es
menor.

7.2- Obtencion de los parametros del amortiguador
Kayaba 6K0513033D

En el apartado que se presenta, se procederareohis parametros del amortiguador
Kayaba 6K0513033D, el cual se utiliza en algundgotdos de la marca SEAT. Como
en el caso anterior, el amortiguador que se praséammnbién ha sido cedido

desinteresadamente por Monroe.

7.2.1- Parametros geomeétricos y mecanicos

7.2.1.1- Obtencion directa de medidas

Nuevamente, las cotas geométricas Utiles que siepuebtener de forma directa seran
las primeras que se presentaran. Estas, expresadaisimetros son:

Didmetro exterior del amortiguadfp,,,) = 38,8
Didmetro exterior de la camara de resel®a ) = 36,7
Didmetro interior de la camara de resefig ) = 29,3
Diametro interior de la camara de trabfi) = 27,0
Diametro del vastag{D,) = 11,1

Altura del pist(’)n(hpis) =150

Altura de la valvula de la bagh,,) = 11,5

Longitud del cilindro interiofL,;) = 300,5

Longitud del cilindro de reserd,, ) = 318,9
Longitud de la tapa superit,) = 10,0

Longitud de la tapa inferigfl;) = 1,1

Longitud del vastagdL,) = 382,8

Comentarios:

1- La altura de la valvula de la base se ha detewiol a partir de la altura total del
chasis de la valvula.

2- Se considera la longitud (o altura) de la tap@esor como la longitud de toda la

zona encargada de guiar al vastago, mientras quentatud inferior representa la
“tapa” solida inferior.
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La densidad a 20°C del aceite se determina de fexparimental y se ha obtenido el
valor siguiente:

P = 821k—g3
m

7.2.1.2- Célculo de parametros
El siguiente paso consiste en la determinacionrerpatal de las constantes elasticas

de los muelles de las limitadoras y la determinacié los diametros de los conductos
de paso del fluido.

7.2.1.2.1- Determinacion de las caracteristicas sticas de los muelles

La tabla 5 muestra los valores obtenidos paraddsationes de las constantes elasticas
de los muelles integrantes del amortiguador.

L, 10°%(m) | L, 00°(m) | F(N) | F,(N) | kn(N/m)

Muelle pistdbn compresian 1,7 0,6 0 4 3542
Muelle piston traccion 16,4 0,1 0 4 5548
Muelle base traccién 4,5 3,2 0 5 3821

Tabla 5. Determinacion de las constantes elasticas
de los diferentes muelles de las valvulas

La vélvula de la base a compresion no dispone ddleypues la deformacion elastica
de los discos de la limitadora se encarga de simalikelemento elastico. Un estudio de
tension-deformacion realizado mediante elementosto§ permite determinar la

constante elastica equivalente de la valvula, siele®029kN/m.

La deduccion de la fuerza de preca(&g) se realiza a partir de los datos sumarizados

en la tabla 5,

la cual contiene la longitud

libre de trabajo del

muelle

(L, y L, respectivenentd. Asimismo, se incluye el maximo desplazamientanitigio

para cada limitadoréd).

L, 10°(m) | L, 10°3(m) | F,(N) | 610%(m)

Muelle piston traccion 16,4 10,8 3,3 0,6
Muelle piston compresion 1,6 1,2 1,4 0,4

Muelle base traccidén 4,5 1,9 9,9 2,6
Muelle base compresion 0 0 0 0

Tabla 6. Determinacion de la fuerza de precarga y delldeamiento
méximo de los diferentes muelles de las véalvulas
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7.2.1.2.2- Determinacion de los diametros de laslvélas

Un proceso semejante al del amortiguador Monroe58R031R permite deducir los
parametros de las valvulas. Se resumen a contmaci

Da [Na| La| Dy |[Np| Ly | Dg| knm
Pistén traccion | 0,1812(1,1| 1,8 | 5| 52| 6,1 5540
Pistdbn compresion0,18|12|1,1| 21| 4| 6,3| 7,8 3542
Base traccion 0,344 | 0,8]3,24| 4 | 13,4/ 7,6| 3821
Base compresiony 0,344 | 0,8| 2 6 | 53| 5,7 8570

olo|o|lo|X

Tabla 7. Parametros de las valvulas para el amortiguador
Kayaba 6K0513033D. Las unidades para las longitades
milimetros yN/m para las constantes elasticas.

7.2.1.2.3- Correccion de los diametros de las valas
7.2.1.2.3.1- Valvula del pistdn a traccion

La modelizacion propuesta de las valvulas no descricorrectamente su
comportamiento, por lo que en el modelo matemdaticha utilizado el siguiente ajuste:

= min(5800°Q™; 3,110° +10M10° Q%
= - )

La funcion adimensional de la temperattE;g(T) es:

F

tp

(T)=-0,004749 +2,38634

La caida de presion en funcion del caudal a ungdemtura de funcionamiento de
T =29XK es:

p
(MPa)

1,2 +
0,8 A

04 -

0,0 T T T T T
0 0,04 0,08 0,12 0,16 0,2 Q)

Fig. 125. Ajuste de la caida de presion en la valvula d#bp a traccion
para el amortiguador Kayaba 6K0513033D cuandonfgésatura de
funcionamiento son 2%
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7.2.1.2.3.2- Valvula del piston a compresion

Como en el caso anterior, la modelizacion propuestadescribe correctamente el
comportamiento real, por lo que se usa el siguigjutste:

0~ min(3010°Q°™; 25010° + 2010°Q°)
Foo(T)

En el caso de la funciéﬁcp(T) es:

F_(T)=-0005069 + 24954

cp

A una temperatura dé = 292K , se obtiene el grafico siguiente.

(MPa)

0,2 o

0,1 4

0,0 T T T T T
0 0,04 0,08 0,12 0,16 02 Q(/

Fig. 126. Ajuste de la caida de presion en la valvula dgbp
a compresion para el amortiguador Kayaba 6K0513033D
cuando la temperatura de trabajo es d&292

7.2.1.2.3.3- Valvula de la base a traccién y a congsion

Vélvula base traccion Vélvula base compresion
Calculado| Corregido| Ratio | Calculado| Corregido| Ratio

Da 0,34 0,34 1,0 0,34 0,34 1,0
La 0,8 0,8 1,0 0,8 0,8 1,0
Dy 3,24 3,24 1,0 2,0 2,0 1,
Ly 13,4 13,4 1,0 5,3 5,3 1,
Dy 7,6 7,6 1,0 5,7 4,5 0,8

Tabla 8. Coeficientes correctores para las valvulas dmase
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7.2.2- Parametros fisicos

Como se hizo para el amortiguador Monroe 6K0513034Rdebido a que las
propiedades de los materiales son muy similareshti@ncion de los parametros fisicos
de los sélidos se hace a partir de la modelizguidpuesta en el apartado 6.

7.2.2.1- Solidos

Se han utilizado los mismos valores que en el aguatior Monroe 6K0513031R para
las partes solidas (apartado 7.1.2.1), por lo qugerrepetiran en el punto presente.

7.2.2.2- Fluidos

Los parametros descriptivos de los fluidos son awawcon los presentados en el punto
7.1.2.2 (Monroe 6K0513031R), por lo que no se iggpeen el punto presente.

7.2.3- Obtencion de resultados tedricos

Dado que los resultados que se obtienen con el Imadatematico adaptado al
amortiguador Kayaba 6K0513033D permiten obteneregames conclusiones a los ya
extensamente presentados para el Monroe 6K0513dBliégmente se presentaran los
resultados obtenidos para el modelo térmico.

Los datos de ciclo sobre el que se realizara etgsson los siguientes:

w= 624rad [$™

r =0,03849m
x, = 0166m

p... =100 Pa
T . =292K

inic

El diagrama de fuerza velocidad del primer ciclo es
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300 7
200 1

00 1

T T ) T T
43 02 01 o0 _‘J\\w\o,zv (m's)
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Fig. 127. Diagrama de fuerza — velocidad del primer cido d
trabajo para el modelo de doble tubo térnfieo= 624Hz).

La maxima diferencia de fuerzas del modelo térméspecto al modelo compresible es
de 3,6\, lo cual, tal y como se ha comentado anteriormeastelespreciable.

Por otra parte, el andlisis de la presibn en laatande reserva muestra que,
efectivamente, la prediccion de los modelos evoheide forma diferente.

p
(MPa)
01171 Modelo compresib
0,112 1
0,107 7 Modelo térmict
0,102 T T T T T
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1 t (9

Fig. 128. Comparacion de las presiones de la camara devaesegin
el modelo de doble tubo térmico y el compresilabe= 624Hz).

Como sucedioé con el amortiguador previamente ptadenla transferencia de calor
gue tiene lugar en el amortiguador hace que laueid de la presién sea distinta, si
bien el efecto sobre la fuerza de amortiguacidoreo@lazo es despreciable.

La disminucion de la fuerza de amortiguacion una lvan transcurrido 5 minutos de
funcionamiento se muestra a continuacion.
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Fig. 129. Comparacion de las fuerzas de amortiguamiento
segun el modelo de doble tubo térmico para elmstaicial y

después de 5 minutos de funcionamiefai= 624Hz).

Como era esperable, se aprecia una disminucioa fietza de amortiguamiento con el
paso del tiempo.

A modo ilustrativo, se muestran los perfiles de geratura del cuerpo exterior del
amortiguador, del vastago de trabajo y del cilinohterior del amortiguador una vez
han transcurrido 5 minutos de funcionamiento.

T(K)

305 1

300 T

295 A

290 T T T T T T
0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3 x(m)

Fig. 130. Perfil de temperaturas del cuerpo exterior del
amortiguador después de 5 minutos de funcionamiento
segln el modelo de doble tubo térm(ce= 624Hz).
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300 T T T T T T
0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3 Xx(m)

Fig. 131. Perfil de temperaturas del cilindro interior del
amortiguador después de 5 minutos de funcionamiento
segln el modelo de doble tubo térm(ce= 624Hz).

T(K)

304 1

300 T

296

292 : : .
0 0,1 0,2 0,3 X (m)

Fig. 132. Perfil de temperaturas del vastago del
amortiguador después de 5 minutos de funcionamiento
segln el modelo de doble tubo térm(ce= 624Hz).

Debido a que la fenomenologia es la misma que eransbrtiguador Monroe
6K0513031R, no se repetira la explicacion de Issltados obtenidos.

7.2.4- Obtencion de resultados experimentales

A continuacion se presentan los resultados expetates obtenidos para el ciclo
descrito por las siguientes condiciones:
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T =20°C

inic

x = 0166m
r =0,0385n
w= 624rad 3™

La fuerza obtenida en funcion del tiempo para ieher ciclo de trabajo es la siguiente:

F(N)
400 1
300 1
200

100 T

0 T T T T T

) 0,2 0,4 0,6 0,8 1 t(s)
-100 1

-200

Fig. 133. Fuerza de amortiguamiento del primer ciclo en
funcién del tiempo para el ciclo adquiri(ﬂav: 6,24Hz).

Mientras que la relacion entre la fuerza y la pésies:

F(N)
400 T
300 1
200 T

100 7

0 T T T T
D Moz 0,04 0,06 /0758 x (m)
-100 1

-200

Fig. 134. Fuerza de amortiguamiento del primer ciclo en
funcidén de la posicion para el ciclo adquiri(t0= 6,24Hz).

En la zona de maxima fuerza de traccién se obsdaramente una cierta asimetria
respecto a la posiciébn media de trabajo, lo cuahdigativo de cierta histéresis en el
ciclo de trabajo, efecto que se aprecia mejor ediajrama de fuerza — velocidad
siguiente.
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Fig. 135. Fuerza de amortiguamiento del primer ciclo en
funcién de la velocidad para el ciclo adquirio= 624Hz).

Efectivamente, se observa cierta histéresis emha fle maxima fuerza a traccion, la
cual se debe, probablemente, a la compresibilieéaichabilidad del fluido y de las
camaras de trabajo.

También se observa cierta histéresis en la zormmara la velocidad cero, lo cual es
indicativo de la existencia de cierta cantidad de &n las camaras de trabajo
(probablemente en la de traccibn) como consecuateian mal purgado antes de
someter a trabajar el amortiguador en cuestion.

La udltima zona en la que se aprecia un cierto gdldistéresis es en la zona de
velocidad media del ciclo de compresion. En esse,da asimetria del ciclo también se
debe a la compresibilidad/deformabilidad de lasaras de trabajo y el motivo por el
cual la histéresis no se mantiene hasta el finatid® reside en que la sensibilidad al
caudal de la valvula conjunta (siempre abierta nvagadora) es menor que la
sensibilidad de la valvula siempre abierta, lo chace que la histéresis como
consecuencia de la diferencia de caudal para lmani®locidad desaparezca cuando la
limitadora empieza a trabajar.

F(N)
Inicial 200 7
400 -

5 min. 300

200 T
00 7

A
T T V) T T

i N N ) v (m/s)
a,3 0,2 0,1 100 ) (m/s)

-ZUU

Fig. 136. Comparacién de la fuerza de amortiguamiento en
funcion de la velocidad para el primer ciclo adglary

después de 5 minutos de funcionamiefa= 624Hz) .
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En la figura 136, se ha mostrado la disminuciédadierza de amortiguamiento una
vez han transcurrido 5 minutos de funcionamiento.

A continuacién, se muestra la evolucion temporaladéemperatura a lo largo de 5
minutos de funcionamiento para un punto situado eéncilindro exterior del
amortiguador a Im de la superficie superior de la tapa superior.

T(K)
305 1
300 1
295 1
290 1

2857

280 T T . . T
0 50 100 150 200 250 t(9

Fig. 137. Evolucion temporal de la temperatura de un
punto situado en el cuerpo del amortiguadorrai@e

la superficie superior de la tapa supefior= 624Hz).

Por ultimo, se muestra el perfil de temperaturtesdh del amortiguador, tomando como
origen la superficie superior de la tapa superior.

T(K)
305 1
304 1
303 7
3027

301 7

300 T 7 T T T T
0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3 x(m)

Fig. 138. Perfil lateral de temperaturas respecto a la
superficie superior de la tapa superﬁm: 624Hz).
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Tal y como se justificd anteriormente, se apretasamente que la zona ocupada por el
gas de trabajo tiene una menor capacidad de evanude calor, pues su temperatura
final es la mas baja del perfil del amortiguador.

Debido a que los demas ciclos adquiridos experiahe@nte se compararan con el
modelo matematico, no se comentaran en el punt@lact

7.2.5- Comparacion de resultados
Se procede a validar el modelo matematico medlardemparacion de resultados.
El primer ciclo que se compara se encuentra deguoit las propiedades siguientes:

Tinic =20°C
x = 0166m
r =0,0385m

w= 624rad [

La evolucion temporal de la fuerza obtenida expenitalmente y la predicha por el
modelo matematico (DTT) se muestra a continuacion.

F(N)
500 T Rea
400 T
3007 Tedricc
200 T

100 7

0 T T T T T
t(s
100 _)\__u___/_y/ 0,6 0,8 1 ©

-200

Fig. 139. Comparacion grafica de la fuerza real y calcul&dgar)
en funcién del tiempo para el instante inidial= 624Hz).

En la zona de compresion se aprecia una discrepantable (55%), lo cual se debe a
que el ajuste de las valvulas no ha sido optimizeda bajas velocidades sino que se ha
ajustado para un amplio rango de velocidades tajta

Por lo que se refiere a la zona de traccion, serehgjue el ajuste es considerablemente
mejor, si bien existen zonas en las se observaiena discrepancia.
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La caracteristica fuerza — posicion que se obtielaeionando los datos obtenidos es:

F(N)

500 Teodricc Rea

400
300 7
200 7
100 7

0 T T T T T

Q9 0.2 Q X (m
_1000415 L 21 0,25 (

-200

Fig. 140. Comparacion grafica de la fuerza real y calcul@&igar)
en funcién de la posicién para el instante ini¢iakE 624Hz).

Se aprecia mejor la calidad del ajuste en la zean&ratcion, el cual es cualitativa y

cuantitativamente superior al obtenido en la zomaampresién. Asimismo, se puede
observar que la mejor prediccién de la fuerza selyre a bajas velocidades, pues a
medias — altas velocidades la fuerza teorica saradigeramente de la real.

Por otra parte, no se observa demasiada asimetndatd el ciclo, lo cual es indicativo
gue existe poca histéresis en el ciclo. Este heehwerifica mas cobmodamente en el
gréfico de fuerza — velocidad siguiente.

. F(N)
Teodricc 500 -

Rea 400 7

Fig. 141. Comparacion grafica de la fuerza real y calcul@&igar)
en funcién de la velocidad para el instante iniffak 624Hz).

Habida cuenta que la velocidad de trabajo a loolatel ciclo es baja, las presiones
alcanzadas en las camaras de trabajo no son stéiciente elevadas como para hacer
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notable el efecto de la compresibilidad, hecho @fectivamente, se ha podido
comprobar en el grafico anterior.

Como se hizo anteriormente, se muestra la evolutgdlas presiones calculadas por el
modelo tedrico en las tres camaras afectadasesirm ha sido posible su verificacion
experimental.

(MPa

0,37

0,2 7

0,17

0 T T T T T
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1 t(s

Fig. 142. Evolucion temporal de la presion en la cAmara de
compresion (DTT) para el instante inic(ab: 6,24Hz).

(MPa;

1A
0,8 7
0,6 7
0,47

0,27

0 T T T T U
0,2 0,4 0,6 0,8 1 t(s)

o

Fig. 143. Evolucion temporal de la presion en la camara de
traccion (DTT) para el instante inici(adu= 6,24Hz).
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(MPa)
0,116

0,1127

0,108 7

0,104 1

0,1 T T T T T
0 0,2 0,4 0,6 0,8 1 t(s)

Fig. 144. Evolucion temporal de la presion en la camara de
reserva (DTT) para el instante inic(ab: 6,24Hz).

De la evolucion temporal de las presiones se pirdde el tipo o caracteristica de las
vélvulas que utiliza el amortiguador.

El caso mas claro se deduce a partir de la evalueidporal de la presion de la camara
de compresion.

Efectivamente, se observa durante el ciclo de cesijm (primera mitad del grafico) un
crecimiento rapido de la presion, lo cual se W@diligara presurizar la camara de
compresion y, indirectamente la de traccion, editeasi la aparicion de la cavitacion.

A partir de un cierto nivel de presién (entornooa D,37MPa), el crecimiento de la
presion se ve fuertemente truncado por la accidla dé@lvula limitadora. El objeto de
dicho truncamiento, como se ha explicado al ind@bestudio, es el de evitar excesivas
fuerzas de amortiguamiento, las cuales se puedgarlla transmitir al chasis del
vehiculo y ocupantes y son, en un principio, inebkss.

En efecto, el fuerte crecimiento de la presion &mrdmara de compresiéon durante el
ciclo de compresion consigue que las presiones @@rhara de traccion a lo largo de
dicho ciclo se encuentre lejos de la presion dewdpl fluido (unos pocos Pascales),
por lo que éste no puede cavitar.

Por ultimo cabe incidir sobre la asimetria mostrada la presion en la camara de
reserva. Tal y como se comentd en el apartado .Z,2é3te efecto se debe a la
transferencia de calor existente entre el gas)(gisa entorno como consecuencia del
calentamiento de éste producido por la compresiargae se encuentra sometido.

Continuando con el esquema descriptivo utilizadeleamortiguador 6K0513031R, se
procede a comparar las fuerzas de amortiguamiesitandortiguador real en el instante
inicial y después de 5 minutos de funcionamientntinono bajo el mismo ciclo de

trabajo.
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Inicial 200 7

400

. 300 7
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Fig. 145 Comparacion de la fuerza real de amortiguamigrara el
primer ciclo y después de 5 minutos de funcionatoign= 624Hz).

Como en casos anteriores, la fuerza de amortigumamiena vez han transcurrido 5
minutos de funcionamiento, disminuye.

La prediccion del modelo teérico comparado connebréiguador real se aprecia en la
siguiente figura.

F(N)
Teoricc
400 T
300 Rea
200

100 T

O ) T T T T
301, 301,7 30 302,1 302,3 t(s)
-100 T

-200

Fig. 146 Comparacion de la fuerza real y
calculada de amortiguamiento después de 5
minutos de funcionamienfw = 624Hz).

Comparando con el resultado obtenido para el diical, se aprecia un mejor

seguimiento de la fuerza tedrica respecto a la esglecialmente a lo largo del ciclo de
compresion.

El gréfico de fuerza — posicién obtenido a parérlds datos anteriores, se presenta a
continuacion.
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F(N)
4001 Tedricc
300 7 Rea
200 T

100 7

0 T T T T T

015 0,19 0,21 0,23 0,25 x(m
-100 T

-200

Fig. 147. Comparacion de la fuerza real y calculada de
amortiguamiento en funcién de la posicion despless
minutos de funcionamienfw = 624Hz).

Se observa una cierta asimetria en la fuerza detigomomiento real, lo cual es
indicativo de la existencia de histéresis a lo dadgl ciclo, viéndose claramente
reflejado en el grafico de fuerza — velocidad sgte.

F(N)

Tedricc

Fig. 148 Comparacion de la fuerza real y calculada de
amortiguamiento en funcion de la velocidad desplgés
5 minutos de funcionamienf@ = 624Hz).

Efectivamente, se aprecia un cierto grado de leisi®respecialmente en la zona de

maxima velocidad del ciclo de traccion, momentajea las presiones que se alcanzan
son méaximas.

La distribucién de temperaturas del cuerpo extad@r amortiguador tomando como
referencia la superficie superior de la tapa sopes la siguiente:
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T (K) T C 1T D I|£|
A
305 1 Rea
Tebricc
300 A
B
295 T T T T T T

0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 03 Xx(m

Fig. 149 Perfil de real y calculado de la temperatura cigrpo
exterior del amortiguador referenciado a la superfsuperior de la
tapa superior después 5 minutos de funcionam(ento6,24Hz).

Se distinguen las mismas zonas que se distinguieoonel amortiguador Monroe
6K0513031R.

Como sucedid en su momento, las zonas pertenexiamdetapa superioA) y a la tapa
inferior (E) no se pueden comparar con el amortiguador realnpodisponerse de
medios para su fin. No obstante, se aprecia qteriperatura del amortiguador real se
aproxima a la predicha por el modelo matematico.

Referente a la zona ocupada por el gas (Bynla temperatura del modelo se encuentra
claramente por debajo de la real, mientras quete Zjue esta permanentemente en
contacto con el fluido de trabajD) predice una temperatura mayor.

La justificacion de éste fendmeno se expuso duriantxplicacion del amortiguador
6K0513031R, por lo que no se entrard en detallgamente, si bien se destacara que la
forma cdéncava que presenta el modelo en la ZBneomo consecuencia de la
transferencia por conduccion desde los puntos ntaledel cilindro exterior (zona
inferior y superior de éste) también aparece erambrtiguador real, lo cual es
indicativo de una modelizacion realista.

Por otra parte, cabe destacar que la integracidnérica de las dos curvas entre
Xx=001y x= 03 da un valor de= =881K [m en el amortiguador real y un valor de

= =879K [m en el modelo tedrico, lo cual supone un errtal tdel 0,2%, valor

indicativo de que la transferencia global de catpre se ha producido esta
aceptablemente bien predicha.

La evolucién temporal de la temperatura de un psiit@ado en el cilindro exterior a
10mmde distancia de la superficie superior de la taperior es:
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T (K)

305 1
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290 7
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0 50 100 150 200 250 t(s

Fig. 150 Evaluacion temporal de la temperatura de ungexiterior del
amortiguador situado a rnde la superficie superior de la tapa superior
durante 5 min. de funcionamienfw = 624Hz).

Tal y como se podia esperar del perfil lateral efeperaturas, el seguimiento de la
temperatura es considerablemente bueno, no oadoriermismo para un punto situado
a 5nmde la superficie superior de la tapa superior.

T (K)

315 1

3107 Real

305 1

Tedricc
300 1

2957

290 T T T T T
0 50 100 150 200 250 t (s

)

Fig. 151 Evaluacion temporal de la temperatura de ungoexiterior del
amortiguador situado a Binde la superficie superior de la tapa superior
durante 5 min. de funcionamienf@= 624Hz).

Efectivamente, el seguimiento en términos cuantdaés algo peor que el mostrado
anteriormente, si bien, cualitativamente la praditcle la temperatura es correcta.

Como ya se ha comentado anteriormente, el calestdmdel punto tratado se debe,
principalmente, a la transferencia de calor podaonion.

Para que el calentamiento se produzca, es condieiéesaria que los puntos alrededor
se encuentren a una temperatura mayor.
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Las zonas mas calientes del cilindro exterior ssmplntos cercanos a la tapa superior y
los puntos de la zona inferior, donde se alojauedd de reserva.

Dado que el punto estudiado se encuentra alejaddogiepuntos calientes y la
transmision de calor por conduccién no es inst@aaen los primeros instantes la
temperatura de éste se mantiene practicamenteraddt, tal y como se ha observado en
el grafico anterior.

A patrtir de un cierto instante y, en concordancia €l calentamiento del amortiguador,
la temperatura empieza a incrementar progresivament

Una vez mostrados los datos obtenidos para el aitterior, se mostraran los datos
adquiridos y calculados para el ciclo siguiente:

Tinic =1%C
x =0166m
r =0,0385m

w= 962rad [3™*

Las fuerzas real y calculada (DTT) bajo las comaies de ciclo anteriormente descritas
son:

F (N)
600 A Teodric
500
400
300
200
100
0 T T T T T T
1009 0,1 0,2 / 0,4 0,5 06 t(
-200 7
-300

Real

Fig. 152 Comparacioén grafica de las fuerzas real y caflzaula
(DTT) para el primer ciclo de traba(o)z 962rad Es‘l).

Se observa un seguimiento aceptable durante eb clel compresion habiéndose
encontrado un error maximo de un 14%. En térmirmoeles, la fuerza calculada se
encuentra ligeramente por debajo (valor absolutbyalor real.

Por lo que refiere al ciclo de traccion, se obsenvaeguimiento excelente, Unicamente
encontrandose una pequefia separacion de las fdrededor de los 0,6 segundos de
funcionamiento.

El grafico siguiente relaciona la fuerza con laigiés del piston de trabajo.
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Teoric
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0,15 ) 0,19 0,21 0,23 0,25 x(m)
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Fig. 154.Comparacion grafica de las fuerzas real y caleu(@dT) en
funcién de la posicion para el primer ciclo de ajak(a): 962rad Es‘l).

Como se observo en la imagen anterior, se obsenaen seguimiento general de la
fuerza calculada respecto a la fuerza real.

Se aprecia una cierta asimetria en la fuerza leatual es indicativo de una cierta
histéresis a lo largo del ciclo de trabajo, tabyno se observa en el grafico siguiente.

F(N)
Teodrico

T

-0,6 0,4 2 0,4 v(ml)

=400

Fig. 155 Comparacion grafica de las fuerzas real y caltzu(®TT) en
funcion de la velocidad para el primer ciclo dd&ja (a)= 962rad E‘s‘l).

Especialmente en la zona de maxima velocidad @& cie traccion se aprecia una
cierta histéresis, en particular un nivel mas aevajue en el ciclo anterior
(w= 624Hz), pues en este caso se obtienen unas presionesavadas.

La comparacion de las fuerzas reales del ciclaaihjcuna vez transcurridos 5 minutos
bajo las condiciones de ensayo constantes es cagigLse.
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Fig. 156 Comparacion grafica de la fuerza real en fundéta velocidad
para el primer ciclo de trabajo y después de 5 tagde funcionamiento

bajo unas condiciones de ciclo constalites 962rad Ds‘l).

Nuevamente, se observa una considerable reduceida flierza de amortiguamiento
como consecuencia del incremento de temperatur@u@itiguador.

El resultado obtenido con el modelo matematico restido con la fuerza real se
presenta a continuacion.

F(N)
Real
600 T .
Tedrico

400
200 1

0 . : : .

30p,4 §§§ 3006 3008 301 t ()
-200

Fig. 157. Comparacion grafica de la fuerza real y la
calculada (DTT) en funcién del tiempo después de 5

minutos de funcionamientfgo = 962rad [3™).

Se aprecia un muy buen seguimiento de la fuerzant@tiguamiento durante todo el
ciclo de trabajo, excepto en la zona de méximacidda del ciclo de traccidén, donde se
observa un ligero desviamiento, siendo el erroriméxdel 6%.

En la imagen siguiente, se muestra la caractexiptisicion — fuerza del amortiguador
real y del modelo matematico.
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-200

Fig. 158 Caracteristica fuerza — posicion para el
amortiguador real y el modelo (DTT) tiempo después

de 5 minutos de funcionamien(m: 962rad Ds‘l).

No se aprecia demasiada asimetria del ciclo, paju® no cabe esperar demasiada
histéresis en el diagrama de fuerza — velocidad.

0,4 v(m/9)

Fig. 159 Comparacion grafica de la fuerza real y la
calculada (DTT) en funcién de la velocidad desplees

minutos de funcionamientfgo = 962rad [3™).

En efecto, se aprecia menos histéresis en el deltvabajo real que la obtenida en el
primer ciclo de trabajo bajo las mismas condiciate$uncionamiento.

El motivo reside en que, al calentarse el fluiddrdbajo, tanto su viscosidad como su
densidad disminuyen, perdiendo la capacidad deageatabajo por unidad de volumen.
A efectos practicos, las presiones de trabajo disyein respecto a la condicion inicial,
por lo que la histéresis como consecuencia dedlammecanica ha de disminuir.
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El perfil de temperaturas del cuerpo lateral eatediel amortiguador referenciado a la

superficie superior de la tapa superior del amoaiitpr real y del modelo matematico es
como se muestra:

TK)
320 1
315 Real
310 1
305 1

Tebrico
300 T

295 ' . . . T
0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3 x(m)

Fig. 16Q Perfil de temperaturas lateral del amortiguador,
referenciado en la cara superior de la tapa supeespués

de 5 minutos de funcionamieniav= 962rad E‘s‘l).

El perfil mostrado es similar al obtenido bajo Unecuencia de funcionamiento de
a = 624Hz, por lo que los comentarios que se realizaroruan@mnento siguen siendo
validos y no se entrara en mas detalle.

Del grafico anterior, se prevé que el seguimiergolad temperatura calculada por el
modelo tedrico respecto al amortiguador real depunto situado a I0m de la
superficie superior de la tapa superior del amoaipr sea considerablemente bueno.

T (K)
3157
3107 Real
305 7]
300

Tebrico
2957

290 T T . . . :
0 50 100 150 200 250 300 t(9

Fig. 161 Evolucion temporal de la temperatura de un
punto situado a 10mm de la superficie superioade |
tapa superiofw = 962rad [37).
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Como se predijo, el seguimiento del modelo respaktmortiguador real es aceptable
en el punto afectado.

No se dispone de datos de otros puntos situadestancias distintas de la mostrada,
por lo que no es posible presentar mas resultddesecto.

Una vez se han presentado todos los resultadasgreds del ciclo actual, se procede
de la misma forma con unas nuevas condicionesl|deigtad.

Las nuevas condiciones del ciclo son las siguientes

w=1055rad 5™
r =0,03849m
X; =0166m
p.. =100 Pa
T = 29K

Para un mismo recorrido del piston, se utiliza immpo menor que en los casos

anteriores, por lo que cabe esperar un cierto ainunla fuerza de amortiguamiento
como consecuencia de un aumento de caudal volwmétri

La fuerza real del amortiguador y la fuerza caldalpor el modelo matemético (DTT)
en funcion del tiempo es:

F(N)
Rea Teoricc

600 - ~~

400 T

2007

0 T T T T T

D 0,1 0,2 0,3 04 0,5 06 t(s)
-200 7

-400

Fig. 162 Comparacion de la fuerza real y calculada de
amortiguamiento para el ciclo inic(ad=1055Hz).

El seguimiento de la fuerza de amortiguamiento rter&l ciclo de compresién no es
demasiado preciso, pues se aprecia un error magiehd33%. Aparentemente, el
comportamiento de las limitadoras no ha sido d&scarrectamente.
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Por el contrario, la reproduccion de la fuerza dteal ciclo de traccion es excelente,
obteniéndose un error maximo de un 3% alrededansdtntet = 045s.

El grafico siguiente muestra la relacion fuerzasig@on.

F(N)
600 Tedricc Rea
4007
2007

0 . . T .

015 X7 0,19 0,21 0,23/ 0,25 X (m)
-200

-400

Fig. 163 Comparacion de la fuerza real y calculada de tguamiento
en funcién de la posicién para el ciclo inic{at= 1055Hz).

Se aprecia cierta asimetria en el grafico respgdtoposicion media de trabajo, por lo
que el grafico de fuerza — velocidad deberia mosteata histéresis.

Rea F(N)

Tedrico

D

04 v(m/s

Fig. 164 Comparacion de la fuerza real y calculada de tiguamiento
en funcién de la velocidad para el ciclo inidlal= 1055Hz).

Efectivamente, el gréfico fuerza — velocidad delogiguador real muestra cierta

histéresis, en particular, a lo largo del ciclotdecion, donde las presiones son mas
elevadas.
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Si bien la prediccién de la fuerza de amortiguatoi@m el tramo de baja velocidad del

ciclo de traccidn es excelente, el modelo predicemenor histéresis en la zona de alta
velocidad, lo cual puede deberse a comportamiamddieales de las valvulas reales

del amortiguador, efectos que no se han tenidooesideracion en el desarrollo del

modelo.

Por lo que se refiere a la zona de compresion, cgmese habia observado, el
seguimiento cualitativo y cuantitativo no es optjppodiéndose optimizar en detrimento
a un peor seguimiento a bajas frecuencias.

A modo ilustrativo, se presentan las presionesutadas a lo largo del ciclo de trabajo.
Como en casos anteriores, no ha sido posible cbatlas experimentalmente.

p (MPa)
0,35 7
0,3 7
0,25
0,2 7
0,15 7
0,1 7
0,05 7

0 T T T 1 1 1
0,2 0,3 0,4 0,5 06 t(s

o
o
=

Fig. 165 Prediccién de la evolucion temporal de la presidta camara
de compresion durante el primer ciclo de trak(aj(; 10,55Hz).
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1,2 A
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0,6 T
0,4
0,2

0 T T T T T T
0 0,1 0,2 0,3 0,4 05 06 t(s

Fig. 166 Prediccion de la evolucion temporal
de la presion en la cdmara de traccion durante
el primer ciclo de trabajfw = 1055Hz).
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Fig. 167 Prediccion de la evolucion temporal de
la presion en la camara de reserva durante el
primer ciclo de trabajdw = 1055Hz).

La evolucion de la presién en la camara de comjmesiuestra el fuerte efecto que
tienen las valvulas limitadoras y como se buscaaeleapidamente la presion en la
camara para incrementar, de forma indirecta, |si@gmeen la cdmara de traccion,
evitando la cavitacion del fluido.

La comparacion de la fuerza real inicial de amaeigiento y ella misma una vez han
transcurrido 5 minutos de funcionamiento bajo @sdiciones de ciclo constantes es:

F(N)
Inicial
600 A
5 min. 400 7
0 -
T T §) T T
-0,6 -0,4 -0,2 D 04 v(m/s

-200 T

=400

Fig. 168 Comparacion de la fuerza real inicial y
después de 5 minutos de funcionamiento bajo unas
condiciones de ciclo constant@s = 1055Hz).

No sélo se aprecia una gran diferencia de histesdre las dos fuerzas mostradas sino
que también es apreciable la diferencia cualitatieforma que existe en el ciclo de
compresion, lo cual es absurdo teniendo en cuemalas valvulas utilizadas en el
amortiguador son convencionales.
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La maquina de ensayo no reprodujo correctamenteclel de funcionamiento para el
ciclo inicial, por lo que no se deberian tener aanta los datos obtenidos en dicha
adquisicion (desafortunadamente no se ha podidetirdp adquisicion, por lo que no
ha sido posible mostrar datos fiables).

La forma y los valores obtenidos una vez han tamnsio 5 minutos de funcionamiento
son coherentes, por lo que se consideran valoresctos.

La comparacion temporal de la fuerza de amortigaeatoireal y calculada se muestra a
continuacion.

Tebricc

-0,6 -0,4 02 1004 04 v(mis

Fig. 169 Comparacion de la fuerza real y tedrica después
de 5 minutos de funcionamienf@ = 1055Hz).

Como sucedié en el ciclo inicial, el seguimientolaléuerza en la zona de traccion es
cualitativa y cuantitativamente excelente.

Por el contrario, en el ciclo de compresiéon se mfasan mal seguimiento de la fuerza
tedrica.

Llama la atencion la cantidad de histéresis queeapaen el ciclo de compresion. Como
sucedi6 en el ciclo frio, se sospecha que es caymadin incorrecto funcionamiento de
la maquina de ensayo.

El perfil lateral de temperaturas del amortiguadeal y el calculado se muestran a
continuacion.
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320 7
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310 7 ]
Teoricc
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300 . . . . ; .
0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3 Xx(m)

Fig. 17Q Comparacion del perfil lateral de temperaturas un
vez transcurridos 5 minutos de funcionamiefsto= 1055Hz).

Como en casos anteriores, no se pueden comparextitesnos del amortiguador, pues
no se dispone de medios para tal fin.

Como en todos los casos anteriores, se aprecidaquediccion de la temperatura en
los extremos del amortiguador es cuantitativameeecta, si bien en este caso
aparece mas diferencia de la que se ha ido obtimien

El motivo de dicha diferencia reside en que elocide compresidon no ha sido
correctamente modelizado y, como consecuenciaglel ceal generado respecto al
calor calculado difiere, afectando a las tempeaatfinales.

Como en casos anteriores, se aprecia que la foarla durva teérica mantiene una
cierta semejanza con la real, lo cual indica gaepmenolégicamente, la descripcidén
del modelo es correcta.

En este caso, la integracién numérica de las cuEagre x = 00Im y x = 03m dan
unos valores d& =914m[K y de= =90,/m[K para el amortiguador real y tedrico
respectivamente, representando un error del 1%.

A continuacion, se muestra la evolucién tempordbdemperatura de un punto situado

en el cilindro exterior del amortiguador anifdide distancia de la superficie superior de
la tapa superior.
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Fig. 171 Evolucion temporal de la temperatura de un peitt@do a
10mmde distancia de la superficie superior de la speerior, tanto
para el amortiguador real como para el moc(e}GF 10,55Hz).

Debido a su proximidad con la superficie superigrainortiguador, se aprecia un muy
buen seguimiento del modelo respecto al resultedlp siendo el maximo error de unos
2K alrededor de los 45 segundos de funcionamiento.

Desafortunadamente, no se tienen valores real&s @lmlucion de la temperatura para
otros puntos significativos del amortiguador, poigue no es posible una comparacion
més detallada.

La figura 172 presenta la energia disipada porathide superficie del amortiguador
una vez han transcurrido 5 minutos de funcionarmigntpara las tres frecuencias
presentadas.

Se observan unos perfiles semejantes que los cakecégron en el amortiguador
anterior.

El comportamiento del vastago es similar al caderam. Esto es, aparece una zona
inicial creciente (la cual corresponde a su zona superior), la cual disipa poca
energia por estar a una temperatura relativamefaedspecto al resto de elementos.

A medida que el niumero de nodo aumenta, la temparatcrementa, por lo que la
capacidad de disipar energia aumenta, reflejarslosé grafico mostrado.
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Fig.172.Comparacion de las energias disipadas después
de 5min de funcionamiento para los tres ciclos estudiados.

El cambio de curvatura aparece debido a que existeos los cuales se encuentran
parcialmente en contacto con el medio ambiente]gque su capacidad de transferir
calor al exterior se ve truncada temporalmente.

Los nodos que estan permanentemente dentro defignaator no disipan energia hacia
el exterior, lo cual se ve reflejado en el reswtalitenido.

Referente a la superficie superior de la tapa supesi bien no se puede apreciar el
detalle debido a la escala del gréafico, la cantidaenergia disipada disminuye con el
radio. El motivo reside en que la temperatura témliisminuye con el radio (el calor
lo obtiene tanto del vastago como por conducci&deléa camara de traccion).

Por lo que refiere a la disipacion energética huajnal, la disminucion de la
temperatura con el nimero de nodo conlleva queatdidad de energia disipada
también disminuya.

Como en el amortiguador anterior, el coeficiente tdensferencia de calor por

conveccion se ha calculado de forma local, por le da disipacidn energética

observada se debe a una combinacion de su coédiaientransferencia de valor por
conveccion y a su temperatura relativa al medioiant®. Debido a que la explicacion

gue se presentd para el amortiguador anterior kdaviambién en este caso, no se
entrara en mas detalle.

La ultima zona a comentar es la superficie infederna tapa inferior (el lateral consta
Gnicamente de dos nodos, por lo que no se entnaiétalle).

De las figuras 172 y 173 se aprecia que la disgpade calor y la temperatura estan
intimamente relacionadas, lo cual es consecuemclaabder considerado un coeficiente
de transferencia de calor por conveccion constante.

En tal caso, la comprension del perfil de tempesaatexplica la disipacién energética.

282



Para los nodos inferiores (radio menor), se apnatégaprimera zona casi plana la cual
se debe a que se ha intentado reproducir el efiettanclaje inferior introduciendo una
masa sélida en la parte tratada, la cual evacuapana de calor por conduccién
(evidentemente no considerada para la obtenciomadegura 172), reduciendo la

temperatura de la tapa.

Posteriormente se observa un crecimiento de lagmahpa y del calor evacuado. La
menor capacidad de evacuacion de calor con el mimernodo justifica el perfil
obtenido.

Asimismo, se aprecia un ligero decremento de lgpésaiura en el Gltimo nodo. Su
mayor capacidad de evacuacion de calor (el dltiosorpuede disipar energia por su
superficie inferior y por su superficie lateral)elyno estar en contacto directo con el
fluido de trabajo propician dicho fenébmeno.

T (K)
320 7 w=10,6Hz
w=9,5Hz
310 7 %
wW=6,23Hz
300 7 ra
290 T T
0 500 1000 Ref ()

Fig.173.Perfiles de temperaturas de los puntos exteragspués
de 9min de funcionamiento para los tres ciclos tratados.

Unicamente se introduciran dos comentarios gereraferentes a las figuras 172 y

173:

- A mayor velocidad de ciclo mayor disipacion gloeaérgética.

- Debido a la mejor combinacion de coeficiente dendierencia de calor por
conveccion junto con su temperatura relativa alimadchbiente, el nodo que mas
energia disipa se encuentra alojado en la zonadnf#el cilindro exterior.

A continuacion se muestran las energias de logsciniciales y finales, la energia total
utilizada para mover el amortiguador durante empgie requerido, la energia total
disipada y el porcentaje de energia disipada.

w=6,2Hz | w=9,6Hz | w=10,4Hz
Energia para realizar el primer cicli) 39,6 51,9 54,6
Energia para realizar el Gltimo cicld) 36,9 45,1 46,5
Energia total requerid&Jd) 11,3 22,3 25,5
Energia disipad&k() 0,32 0,8 0,96
Porcentaje de energia disipada (% 2,8 3,6 3,8

Tabla 9.Resumen energético de los tres ciclos tratados.
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Légicamente, una mayor velocidad de ciclo requiere mayor requerimiento
energético. Como consecuencia de la mayor temparakterior alcanzada, se produce
una disipacion energética mayor.

Como

en el caso anterior, se aprecia que en um leisto el amortiguador absorbe una

mayor cantidad de energia (relativa a la energiadsan).

7.2.6- Conclusiones

A continuacioén, se presentan las conclusiones ghkrsepara el amortiguador estudiado.

Ciclo frio

A-

Para cualquiera de los ciclos presentados, lososféérmicos que tienen lugar
son despreciables, por lo que ha sido posible leda@don del modelo

Unicamente considerando la parte hidraulica. A tefeqracticos, se ha
encontrado que el seguimiento de la fuerza de &uarhiento del modelo

respecto a la fuerza real es correcto, si biercéaelaciones y modelos son
optimizables para cualquiera de los ciclos mossa@gsto conllevaria a una
pérdida de calidad en el ajuste de los restantes.

Ciclo caliente

A

El amortiguador es, logicamente, sensible a loxtesetérmicos, pues el
funcionamiento constante a lo largo del tiempo fot@meuna variacion
(decremento) de la fuerza de amortiguamiento, eisy@ndo su capacidad de
hacer trabajo.

La validacion de la parte hidrauica cuando se damnan largos/medios periodos
de funcionamiento se debe realizar considerandefxgos térmicos. A mayor
fuerza de amortiguamiento, mayor calentamiento aebrtiguador y mayor
reduccion de la fuerza con el tiempo.

La parte térmica, como sucedio con el amortiguatterior (6K0513031R), no
describe todos los fendmenos que tienen lugar. Bétante si permite obtener
una distribucion de temperaturas cualitativa y ttetivamente correcta de lo
gue sucede en la realidad, aunque no ha sido poshtiar todos los resultados
obtenidos de la modelizacion.

También referente a la descripcion térmica, el rwdeatematico predice
considerablemente bien la tendencia de la fuerzangertiguamiento cuando
tienen lugar fendmenos térmicos como consecuerti@uocionamiento.

En términos generales, se considera que el moéskoiie aceptablemente bien
la realidad.

En concreto, se ha observado que a mayor velodeéadiclo, la disipacion
energética y la temperatura final alcanzada es mayo

Nuevamente, la parte mas caliente del amortiguadarvez finalizado el ciclo
de trabajo ha resultado ser el fluido, pues esaglomresponsable de la fuerza
resultante de amortiguacion.
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H- El punto de mayor disipacion energética por unidsel superficie del
amortiguador se encuentra en la zona inferior dieldco exterior, lo cual es
consecuencia de tener una relacion Optima de ¢eetiéc de transferencia de
calor por conveccion y temperatura relativa atapgeratura ambiente.

I- Si bien parece ilogico, se ha demostrado que a mafocidad de ciclo, mayor
cantidad de energia disipada, por lo que, refemdocia la energia total de
entrada, la cantidad de energia acumulada en etigmaaor disminuye.

7.3- Obtencion de los parametros del amortiguador
56210 AUOOO

Otro de los amortiguadores ensayados y de dondgdarae obtendran sus parametros
para la modelizacion es el Monroe 56210 AUOOOuel se utiliza en algunos vehiculos
Nissan. El amortiguador en cuestion, también ha s&bido desinteresadamente por
Monroe.

Los planos de pieza y de conjunto, como en casteiames, seran basicos para el
andlisis posterior.

7.3.1- Parametros geometricos y mecanicos

7.3.1.1- Obtencion directa de medidas

El primer paso y el mas sencillo consiste en lalokencion de las cotas geométricas
Utiles que se pueden obtener de forma directa.dBichbtas, expresadas en milimetros
son:

Didmetro exterior del amortiguadfb,,,) = 38,5
Didmetro exterior de la camara de rese®g ) = 36,0
Didmetro interior de la cdmara de resefizg ) = 27,4
Didmetro interior de la cadmara de trabfi) = 25,5
Diametro del vastag(D,) = 12,4

Altura del pist(’)n(hpis) =125

Altura de la valvula de la bagh,,) = 7,7

Longitud del cilindro interiofL;) = 221,0

Longitud del cilindro de reserdd,, ) = 240,7
Longitud de la tapa superik,) = 14,3

Longitud de la tapa inferidl; ) = 1,25

Longitud del vastagdL,) = 234,0
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Comentarios:

1- La altura de la valvula de la base se ha detextioi a partir de la altura total del
chasis de la valvula.

2- Se considera la longitud (o altura) de la tapg@esor como la longitud de toda la
zona encargada de guiar al vastago, mientras quentatud inferior representa la
“tapa” solida inferior.

A una temperatura de 20°C, la densidad obtenid@rempntalmente del fluido de
trabajo es:

7.3.1.2- Calculo de parametros

Los pardmetros necesarios en la modelizacion quieendeser determinados

experimentalmente son, principalmente, las conssaatasticas de los muelles de las
valvulas limitadoras junto con sus fuerzas de pogeca los diametros hidraulicos de los
conductos de las valvulas, motivo por el cual se realizado diferentes pruebas
experimentales con parte de los elementos citados.

7.3.1.2.1- Determinacion de las caracteristicas sticas de los muelles

La tabla 10 muestra los valores obtenidos parad&ucciones de las constantes
elasticas de los muelles integrantes del amortiguad

L, 10°(m) | L, 00%(m) | F(N) | F,(N) | kn(N/m)
Muelle pistobn compresian 0,5 0,3 0 0,8 4153
Muelle base traccién 5,8 5,6 0 0,44 2206

Tabla 10. Determinacion de las constantes elasticas
de los diferentes muelles de las valvulas.

Ni la valvula de traccidn del piston ni la de coegidn de la base disponen de muelles
fisicos, pues se aprovecha la elasticidad de sessipara simular tal efecto.

En tal caso, mediante elementos finitos se obtidagmnigideces equivalentes. En el
caso de la valvula del piston a traccion, tenigm@sente que el disco 6 (mostrado en el
plano de conjunto de la vélvula del pistbn) no #paigidez ninguna por estar
“ranurado”, se obtiene una rigidez total 885kN/m, mientras que en la valvula de

compresion de la base se obtiene una rigidez dguteadel9622kN/m.
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La tabla 11 se ha construido para la deducciéma deerza de precarg{&p) a partir de
la longitud libre y de trabajo del muelléLOyLt respectivmenté. Como en casos
anteriores, se incluye el desplazamiento maximmipielo para cada limitadorf).

L, 10°%(m) | L, 003(m) | F,(N) | 610%(m)
Muelle piston traccion 0,6 0,6 0 0,0
Muelle piston compresion 0,5 0,2 1,3 0,3
Muelle base traccidén 5,8 3,1 59 2,7
Muelle base compresion 1,4 1,3 196,2 0,1

Tabla 11. Determinacion de la fuerza de precarga y delldeamiento
maximo de los diferentes muelles de las valvulas.

7.3.1.2.2- Determinacion de los diametros de laslvalas

Mediante un procedimiento similar a los dos casuereres se han calculado los

parametros geométricos de las valvulas, los csalggesentan a continuacion.

Da |Na| La| Dy [Ny | Lp | Dg Km Xo
Piston traccion - -l - - g 6,52,95| 62% | 0,17
Pistén compresion 0,2 | 2| 1,6/ 1,58| 3 | 6,5/ 8,12| 4153 0
Base traccion 0,192 (0,8/3,64| 6 | 3,7| 6,45| 2205 0
Base compresién 0,192 | 0,8| 1,8 | 4| 3,7/ 4,22|1962,X| O

Tabla 12. Parametros de las valvulas para el amortiguador
Kayaba 6K0513033D. Las unidades para las longitades
milimetros yN/m para las constantes elasticas.

7.3.1.2.3- Correccion de los diametros de las valas

Légicamente y como se ha hecho en casos anteriargmrtir de los resultados
experimentales se corrigen los valores calculaddagivalvulas.

7.3.1.2.3.1- Valvula del pistdn a traccion

En este caso, la modelizacidon de las valvulas tainyo se ha presentado en el apartado
6.1, no consigue describir correctamente el comaptgnto de la valvula que se
presenta, por lo que en la modelizacion matemagdaa utilizado el siguiente ajuste:

Ap

Fo(T)

= min(70101Q" ; 14010° + 8010°Q)
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En éste caso concreto, se ha utilizado la funaithtmensional de la temperatqu—:p(T)
siguiente:

F

tp

(T) = -0,0009153 +1,26818

El gréfico siguiente muestra la dependencia daildacde presion en funcién del caudal
volumétrico para una temperatura de funcionamidatd = 293K .

(MPa)
2,0 4

15 -

10 ~

0,0 T T T
0 0,03 0,06 0,09 Q(/s)

Fig. 174. Ajuste de la caida de presion en la valvula dgbp a
traccion para el amortiguador Monroe 56210 AUOG&Ncio la
temperatura de funcionamiento son R93

7.3.1.2.3.2- Valvula del pistdbn a compresion

En la valvula del pistdbn a compresion se ha praltede manera analoga a la valvula
del pistébn a traccion, pues no se ha obtenido wstejcorrecto a partir de la
modelizacion tedrica propuesta en el capitulo 6.

El ajuste utilizado para la valvula del piston anpoesion es:

Ap
Foo(T)

cp

= min(90010°Q*" ; 80110° + 5011°Q™)

En el caso de la funcioR,,(T) utilizada es:
F.,(T) = -0,006006 + 275976

Para una densidad de trabajoTde 293K , se obtiene el gréfico siguiente.
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Fig. 175. Ajuste de la caida de presion en la valvula del
pistén a compresién para el amortiguador Monroel 662
AUO0O00 cuando la temperatura de trabajo es d&293

7.3.1.2.3.3- Valvula de la base a traccién y a congsion

Vélvula base traccion Valvula base compresion
Calculado| Corregido| Ratio | Calculado| Corregido| Ratio

Da 0,19 0,19 1,0 0,19 0,5 2,6
La 0,8 0,8 1,0 0,8 0,8 1,0
Dy 3,64 3,64 1,0 1,8 1,15 0,6
Lp 3,7 3,7 1,0 3,7 3,7 1,0

Dy 6,45 6,45 1,0 4,22 4,22 1,0

Tabla 13. Coeficientes correctores para las valvulas dase

7.3.2- Parametros fisicos
Se usaran los mismos parametros utilizados parartastiguadores anteriores, tanto

para los solidos como para los fluidos, por lo gegueden consultar sus valores en el
punto 7.2.2.1

7.3.3- Obtencion de resultados tedricos

Se presentaran los resultados obtenidos para edlmt&tmico, el cual es el que aporta
mas informacion.

Los datos del ciclo se presentan a continuacion.
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w = 645rad 5
r = 0,03848m
X; =0,029m
P =100°Pa
Tc = 293K

El diagrama de fuerza — velocidad del amortiguatimante su primer ciclo de trabajo
es el siguiente:

F(N)

Fig. 176. Diagrama de fuerza — velocidad del primer cido d
trabajo para el modelo de doble tubo térnfies 645Hz).

Como es costumbre, se presenta la comparaciors gedsiones obtenidas en la camara
de reserva para el modelo térmico y el modelo cesilple.

p
(MPa)
Modelo compresible

0,127

0,117 Modelo térmico

O,l T T T T
0 0,2 0,4 0,6 0,8 t(s)

Fig. 177. Comparacion de las presiones en la camara deaese
para los modelos compresible y térm{co= 645Hz).
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Como en ocasiones anteriores, se observa que llac&rode las presiones es diferente
debido a la transferencia de calor existente emadelo térmico, si bien, a efectos
practicos, la variacion de la fuerza resultantdespreciable (del orden dbijl

El siguiente grafico muestra el diagrama fuerzaelecidad predicho por el modelo
térmico para el primer ciclo y después de 5 mind®funcionamiento.

ciclo inicial T (N)
8007

5 min. 6007

4007

-0,3 -0,2 -0,1 D 0,1 0,2 v(ms

Fig. 178. Comparacion de las fuerzas de amortiguamientprdeker
ciclo y después de 5 min. de funcionamiefsto= 645Hz).

Como era esperable, la fuerza de amortiguamien Urzas condiciones de trabajo
constantes disminuye con el paso del tiempo.

Asimismo, en la zona de compresién se puede obsemna mayor histéresis del
amortiguador cuando el amortiguador ha trabajadande 5 minutos. Este hecho esta

ligado al hecho que la sensibilidad de las valvigapecto al caudal circulante es mayor
con la temperatura.

Utilizando el mismo sistema de referencia que eosanteriores, se muestra el perfil
de temperaturas obtenido de la superficie extdebamortiguador.

T(K)

330 -

320 A

310 A

300 . : . . .
0 50 100 150 200 250 X (m)

Fig. 179. Perfil de temperaturas exterior del amortiguador
después de 5 minutos de funcionamiefato= 645Hz).
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El perfil de temperaturas que se obtiene es sirailas que se han presentado hasta el
momento. Como anteriormente, se distinguen lasszenajue la transferencia de calor

se produce por conduccién principalmente y lassgugroducen, mayoritariamente, por
conveccion.

El perfil de temperaturas del vastago se muestmnfnuacion.

T(K)

340

330

320

310

300 ; . , :
0 50 100 150 200 X (m)

Fig. 180. Perfil de temperaturas del vastago después
de 5 minutos de funcionamienfa = 645Hz).

Basado en las explicaciones de los modelos amgsri@ partir de los cambios de
curvatura del perfil se marcan las zonas del vastagla que éste esta siempre en
contacto directo con el fluido, la que esta pano@lte en contacto con la tapa superior
y aire o fluido o, por ultimo, la zona que estanp@nente en contacto con el aire.

El dltimo resultado que se mostrara para el modele se presenta es el perfil de
temperaturas del cilindro interior de trabajo.

T(K)

3457 — TN

3421

3391

3367

3337

330 T T T T
0 50 100 150 200 X (m)

Fig. 181. Perfil de temperaturas del cilindro interior
después de 5 minutos de funcionamiefato= 645Hz) .
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Se comprende que la zona cercane=® sea la de temperatura menor, pues es la que
conduce calor hacia el resto de la tapa superior.

Asimismo, a partir de los cambios de curvatura i@mBe pueden distinguir las zonas
gue forman parte de la camara de traccion, de @sitr o ambas.

7.3.4- Obtencion de resultados experimentales

A partir de los ensayos realizados con el amortiguaMONROE 56210 AUO0OQO, se
presentaran los resultados experimentales pacahabiciones de ciclo siguientes:

w = 645rad 5
r = 0,03848m
X; =0,029m

P =100°Pa
Tc = 293K

Una vez mostrados los resultados experimentalggosedera a su comparacion con el
modelo matematico.

La fuerza de amortiguacion real que se obtiend eniraer ciclo de trabajo en funcion
del tiempo es:

F (N
8007
6007
4007
2001

0 T T T T

0 0.2 0,4 0,6 0,8 t(s)
20071

-4007

-600

Fig. 182. Fuerza real de amortiguamiento
en funcion del tiempdw = 645Hz).

Se observa que el crecimiento de la fuerza de @uwarhiento es mas rapida
comparada con los amortiguadores tratados hasteoelento, lo cual resulta l6gico,
pues al disponer de menor carrera Util, se debseguir una mayor fuerza bajo las
mismas condiciones.
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Asimismo, es facilmente observable el punto doaddimitadoras actlian, tanto para el
ciclo de traccion como para el de compresion.

A partir de la fuerza de amortiguamiento obtenida gosicién del piston de trabajo se
construye el grafico de fuerza — posicion.

F(N)
8007

6007
4007
2001

0
-2007

-4007

-600

Fig. 183. Fuerza de amortiguamiento en
funcién de la posiciéffw = 645Hz).

La caracteristica comentada anteriormente es ctar@mdistinguible en el gréfico
anterior, pues se puede observar como para un peglesplazamiento del piston de
trabajo en los extremos de posicion (zonas de siwerde velocidad) suponen un
rapido crecimiento de la fuerza de amortiguamiento.

Nuevamente, la combinacién de la fuerza de amantigento con la velocidad del
piston de trabajo permite deducir el grafico mgsificativo del amortiguador.

F (N
8007

6007
4007

0.3 0,2 0,1 D 01 0,2 v(ms)
-2007

-4007

Fig. 184. Fuerza de amortiguamiento en
funcién de la velocidadiw = 645Hz).
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Como curiosidad, se puede apreciar que es el ajuador que mayor histéresis
presenta de los presentados hasta el momento. Eom@side en que es el que
mayores presiones alcanza de los tres.

Con el fin de mostrar la afectacion térmica del digoador, se muestra la comparacion
de la fuerza de amortiguamiento del primer cicla gbtenida después de 5 minutos de
funcionamiento.

F(N)

-0,3 0.2 -0,1 0,1 0,2 Vv(mys)
-20071

4000 . ..
Ciclo inicial

Fig. 185. Comparacion de la fuerza de
amortiguamiento para el ciclo inicial y después de
5 min. de funcionamientfw = 645Hz).

Teniendo presente que el ciclo presentado esvataginte lento, se aprecia una elevada
disminucién de la fuerza de amortiguamiento, ld esandicativo que las temperaturas
gue se alcanzan en el amortiguador son elevadas.

La evolucion temporal de la temperatura de un parterior del amortiguador situado
a 10nm de la superficie superior de la tapa superior sestna a continuacion.

T(K)

3307

3207

3107

3007

290 T T T T T
0 50 100 150 200 250 t(9

Fig. 186. Evolucion de la temperatura de un punto
exterior del amortiguador situado avi@ de la

superficie superior de la tapa supeffar= 645Hz).
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Efectivamente y, tal y como se comentaba anteriotepdas temperaturas alcanzadas
en el amortiguador son relativamente elevadas amneecuencia de la elevada fuerza
de amortiguamiento que genera y de la poca camhcdadisipacién energética que
posee debido a sus reducidas dimensiones.

Por ultimo, se muestra el perfil de temperaturdasrext del amortiguador una vez han
transcurrido 5 minutos de funcionamiento.

T(K)

330

325]

320 T T T T T
0 50 100 150 200 250 x(m)

Fig. 187. Perfil de temperatura exterior del amortigue
después de 5 min. de funcionamiefto= 645Hz).

Como se comentd inicialmente con el amortiguadol05B031R, el perfil de
temperaturas anterior indica, mediante su primeimd relativo, que la transferencia
de calor se esta realizando, principalmente, podgccion en su vecinidad.

Este hecho se comentara mas detalladamente emjacacion de resultados.

7.3.5- Comparacion de resultados

El primer ciclo que se procede a comparar paralidacion del modelo matematico se
describié anteriormente durante la presentacioresi@tados teodricos y experimentales
para el amortiguador en cuestion (56210 AU0QO).

w= 645rad 3
r =0,03848m
x; =0,029m
P.ic =100°Pa
T... =293K

inic

La fuerza de amortiguacion real y calculada quebsgiene en el primer ciclo de trabajo
se muestra en la imagen siguiente.
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F(N)
8007
60017
4001
2007 Rea

0

) 0,6 0,8 t(s
-2001

-4007

Teoricc

-600

Fig. 188. Comparacion grafica de las fuerzas de
amortiguamiento real y tedrica (modelo DTT) en fanc
del tiempo para el primer ciclo de trabé;o= 6,45Hz).

Se aprecia un seguimiento considerablemente buesio nobdelo respecto del
amortiguador real.

Descartando la zona final del ciclo de traccibnpdin se observa el peor ajuste del

modelo, la maxima diferencia de fuerzas es de é@Nslo cual representa un error del
21%.

La comparacion grafica de fuerza — posicion segmtesa continuacion.

F(N)
8007

Rea

6007
Teoricc
4007
2007

0

002
-2007

X (m)

-4007

-600

Fig. 189. Caracteristicas de fuerza — posicion
del modelo (DTT) y del amortiguador real para
el primer ciclo de trabajfw = 645Hz).

Como se pudo deducir del gréafico fuerza — tiempgdna en que el modelo describe
peor al amortiguador real es la zona de compresionde la fuerza calculada se
encuentra algo por encima (valor absoluto) dedh re
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No obstante, se considera que la modelizaciéradedite hidraulica es correcta.

El siguiente grafico compara la caracteristica wkyZa — velocidad del modelo y del
amortiguador real.

F(N)
800
6007
Teoricc
4007

Rea 07

-0,3 -0,2 -0,1 ) 0,1 0,2 Vv(miy
-2001

-4007

Fig. 190. Caracteristicas de fuerza — velocidad
del modelo (DTT) y del amortiguador real para
el primer ciclo de trabajfw = 645Hz).

Se observa que, durante el ciclo de traccion, erguador real presenta mas histéresis
que el modelo tedrico.

Tal y como se podra observar en graficos posteyideehistéresis que se observa en
este ciclo no es representativa, pues se debeipaimente, a vicios de movimiento
que presenta la maquina de ensayo y que falsearargnte el movimiento senoidal
perfecto que deberia reproducirse.

A modo ilustrativo, se muestra la evolucién tempdealas presiones en las diferentes
camaras.

(MPa]
1 -

0,87
0,67
0,47

0,27

0 T T T T
0 0,2 0,4 0,6 0,8 t(s

Fig. 191. Evolucion temporal de la presion de la camara de
compresion para el primer ciclo de trabfio= 645Hz).
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(MPa

0 T T T T
0 0,2 0,4 0,6 0,8 t(s)

Fig. 192. Evolucion temporal de la presion de la cAmara de
traccion para el primer ciclo de trabdjo = 645Hz).

(MPa)
0,127

0,1167
0,1127
0,1087

0,104

0’1 T T T T
0,2 0,4 0,6 0,8 t(s

o

Fig. 193. Evolucion temporal de la presion de la camara de
reserva para el primer ciclo de trabf§o= 645Hz).

Una vez transcurridos 5 minutos de funcionamierd lunas condiciones de ciclo
constante, la fuerza de amortiguamiento disminwaacse muestra en la figura 194,
mientras que la fuerza real y calculada se presemtda 195.
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Ciclo inicial

5 min\

T T LN T T
0,3 0,2 0,1 D 0,1 0,2 Vv(mys)

Fig. 194. Comparacion de la fuerza de
amortiguamiento para el ciclo inicial y después de
5 min. de funcionamientfw = 645Hz).

Fig. 195. Comparacion de la fuerza de amortiguamientoyreal
calculada después de 5 min. de funcionamiéats 645Hz).

Durante el ciclo de traccién, se aprecia que eleafwtedrico difiere ligeramente del
amortiguador real (entorno a un 6,5%) mientras dbvuta limitadora se encuentra
abierta.

Por lo que se refiere al ciclo de compresion, secg@ una separacion de fuerzas
generalizada.

El motivo reside en que el ajuste de las valvulek anortiguador se ha realizado
optimizando el comportamiento global de éste bajorango de condiciones de
funcionamiento y no para un unico ciclo de tralmjocreto. Este hecho se apreciara a
lo largo de la presentacién de los diferentes t@gas obtenidos.
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La dltima comparacion que se hara para el ciclosguesta tratando afecta a los perfiles
de temperaturas obtenidos.

La imagen siguiente compara los perfiles de tenpers de la pared lateral exterior del
amortiguador.

T (K)
Real
330
320 A
310 A
Tebricc
300 T T T T T
0 50 100 150 200 250 x(m)

Fig. 196. Perfiles de temperatura de la pared lateral
exterior del amortiguador real y del modelo después
de 5 min. de funcionamientgy = 645Hz).

Si bien existe cierta discrepancia entre el moget amortiguador real, se observa
claramente que las geometrias de los perfiles ohpdeaturas presentan una cierta
semejanza.

Efectivamente, la zona mas cercana al origen dedenadas, presenta una geometria
practicamente plana, lo cual se debe a que es anta $olida del amortiguador (tapa
superior) en la que la transferencia de calor edyme por conduccion. Se observa que
el modelo ajusta perfectamente al resultado obdenid

Una vez entrado en lo que es el cilindro extergramortiguador, en la primera zona,
se observa una disminucion de la temperatura, db es1debido a que la transferencia
de calor se produce por conduccién principalmertEmf se comentd en casos
anteriores, la transferencia de calor por conveccan el gas es despreciable). Como se
justificé en el apartado 7.1.5, la agitacion deldb de trabajo dentro de la camara de
reserva y las fugas permitidas de aceite desdéntem@ de traccion hasta la de reserva
hacen que la temperatura del amortiguador realns@&gor que la calculada, pues
realmente, también existe una cierta transferedeiealor entre aceite y pared lateral de
la camara de reserva en la zona ocupada por el gas.

Una vez alcanzado el minimo relativo de temperataréa zona ocupada por el gas, se
observa un calentamiento del cuerpo cilindrico.apeecia que el crecimiento del
amortiguador real es mas prontio (se inicia enpascion menor) y menos Severo que
el tedrico. Como ocurria en la zona anterior, deedprincipalmente, a la agitacion del
fluido de trabajo en la camara de reserva.
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La uUltima zona a comentar es la zona de disminud@remperatura una vez se ha
alcanzado el maximo relativo del perfil.

El primer aspecto a destacar es que la temperediloalada por el modelo es superior a
la del amortiguador real, lo cual es evidente st@gsidera que la agitacion del fluido

produce una pérdida de calor adicional que se d¢eaddn una disminucion de la

temperatura.

El segundo aspecto a destacar es que, como emdaanterior, el maximo relativo se
produce antes en el amortiguador real que en ettedo cual se debe a la agitacion del
fluido pero también a que la transferencia de cptor conveccion forzada que tiene
lugar entre el fluido que abandona la valvula deelmon las partes solidas afectadas del
amortiguador (paredes de la camara de reservaayirifgrior) y que la transferencia de
calor por conduccién que existe desde el cuerpoadartiguador hasta el anclaje
inferior no se han conseguido modelizar de una rass\dicientemente precisa.

La integracion de las curvas entee= 00Im y x= 025m dan unos valores de

Z=772KIm yde==769K [m para el amortiguador real y tedrico respectivame

lo cual es indicativo de que la transferencia ddorcaglobal se encuentra
considerablemente bien modelada.

La ultima comparacion que se realizara para eb@d cuestion es la evolucion de la
temperatura de un punto del cuerpo exterior delréguador situado a Im de
distancia desde la superficie superior de la taparsor.

T (K)
Teodrico
3301

3207
Real

3107

3007

290 T T T T T
0 50 100 150 200 250 t(9

Fig. 197. Evaluacion temporal de la temperatura de un
punto exterior del amortiguador (real vs teoridb)alo

a 10mm de la superficie superior de la tapa superior
durante 5 min. de funcionamienf@ = 645Hz).

Como se deducia del perfil de temperaturas, eliséguto de la temperatura del punto
mostrado es considerablemente preciso.

Una vez presentados los resultados tedricos y iexeetales del ciclo en cuestion, se
procede de forma similar con un ciclo de trabajgasicaracteristicas son las siguientes:
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w= 863rad (&

r =0,03848m
X, = 0,029m
p... =100Pa
T .. =294K

inic

La comparacion de la fuerza real y tedrica del diguador en funcion del tiempo se
muestra a continuacion.

F(N)
10007 Real
8001
6007 Tedric
4007
20071
0 T T T T T T T

200! o1 02 03 /04 05 06 07 1tO
-4007
-600

Fig. 198. Comparacion grafica de las fuerzas de amortigeiati
real y tedrica (modelo DTT) del primer cic(a)= 8,63Hz).

En el ciclo de compresion, el maximo error qgue@eda es en la zona de apertura de
las valvulas limitadoras, siendo de un 30%.

Por lo que refiere al ciclo de traccion, el maxienmr detectado es de un 8%.

En ambos ciclos, el seguimiento de la fuerza dertagu@amiento respecto a la fuerza
real es correcto, si bien es optimizable.

De forma complementaria, se muestra la comparadéindiagrama de fuerza —
posicién, si bien no se espera encontrar difererstiatanciales.
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Fig. 199 Fuerza de amortiguamiento real y tedrica (moB®did)
en funcién de la posicion para el primer cifdo= 863Hz).

Como se ha comentado anteriormente, no se apréégencias significativas entre el
resultado real y la estimacion numérica.

La caracteristica fuerza — velocidad del amortign&d como sigue:

F(N)
Real
10007
8001
6007
Teodrico 007
-0,4 -0,3 -0,2

Fig. 20Q Fuerza de amortiguamiento real y tedrica (moB®aid)
en funcién de la velocidad para el primer ciflo= 863Hz).

Como en los dos gréaficos anteriores, se apreciauem seguimiento de la fuerza de
amortiguamiento calculada respecto de la fuerznt@tiguamiento real.

Las evoluciones de las presiones segun el modeltenmdtico se muestran a

continuacion:
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p (MPa

O T T T T T T T
0 0,1 0,2 0,3 0,4 05 0,6 07 t(s)

Fig. 201 Presiones calculadas (modelo DTT) en las
camaras de traccion y de compresion en funcion del

tiempc para el primer cich(a = 8,63Hz).

p (MPa

0,127

0,11+

0,1 T T T T T T T
01 02 03 04 05 06 07 t(s

o

Fig. 202.Presion calculada (modelo DTT) en la camaras skrva
en funcion del tiempo para el primer cic(lﬂ: 8,63Hz).

La evolucion temporal de las presiones y, mas ebarente, la evolucion temporal de
la presion de la camara de traccion, muestran dueic@o del ciclo se produce

cavitacion dentro del amortiguador, hecho que no hse podido contrastar

experimentalmente por falta de medios.

A continuacion y como se ha hecho hasta el momesganuestra la comparacion

grafica de las fuerzas de amortiguamiento realéspdmer ciclo y después de 5
minutos de funcionamiento.
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Fig. 203 Fuerza de amortiguamiento real en funcion de
la tiempo para el primer ciclo de trabajo y despilees
min. de funcionamientdw = 863Hz).

Se aprecia una notable disminucién de la fuerzandertiguamiento, lo cual indica la
alta sensibilidad del amortiguador con la tempegatu

A continuacion se muestra la caracteristica dezéuervelocidad del amortiguador real
y tedrico después de 5 minutos de funcionamiento.

F(N)
8001

Rea 6007

. 400
Tedrico

O_

P2\
T T T 19

-0.4 -0,3 -0,2 -0,1
-2007

-4007

-0UU

Fig. 204 Fuerza de amortiguamiento real y tedrica
(modelo DTT) en funcion de la velocidad después
de 5 min. de funcionamient@ = 863Hz).

Exceptuando la zona de baja velocidad duranteck die compresion, se aprecia un
buen seguimiento de la fuerza de amortiguamieritocte respecto a la real, lo cual es
indicativo de la buena modelizacion de parte hiirau

Las presiones obtenidas mediante el modelo mateorsti detallan a continuacion.
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302,1 302,3 302,5 302,7 t(s

Fig. 205 Presiones calculadas (modelo DTT) en las cantkras
traccion y de compresion en funcion del tiempo désple 5
minutos de funcionamient{@w = 863Hz).

p (MPa

0,141

0,131

0,121

0,11 T T T
302,1 302,3 302,5 302,7 t (s

Fig. 206 Presién calculada (modelo DTT) en la camara de
reserva en funcion del tiempo después de 5 mimdgos
funcionamiento{w = 863Hz).

La siguiente imagen compara el perfil lateral deperaturas del amortiguador real y el
calculado por el modelo matematico.
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Fig. 207. Perfil de temperatura real y calculado después
de 5 minutos de funcionamienfa = 863Hz).

Se aprecia un comportamiento similar que en eloceterior, por lo que las
conclusiones que se obtuvieron son igualmenteaalid

Se presenta a continuacion la evolucion temporh demperatura de un punto situado
a 5dnmde la superficie superior de la tapa superiottotael amortiguador real como
del modelo matematico.

T (K)

3257

Real
3157
Teodrico
3057
295 T T T T T
0 50 100 150 200 250 x(m

Fig. 208 Evolucion temporal real y calculada de la
temperatura de un punto situado ans@de distancia
desde la superficie superior de la tapa superiarde
5 minutos de funcionamientg = 863Hz).

Se aprecia un error maximo de @l final de la medicion.
Una vez se han presentado todos los datos relevpateenecientes al ciclo actual, se

procede a ilustrar los resultados obtenidos par@alm cuya frecuencia de oscilacion es
de & =1044Hz.
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Las propiedades del ciclo en cuestion son:

w=1044rad [

r =0,03848m
X, =0,029m
p.. =100 Pa
T . =29

inic

La fuerza que ejerce el amortiguador real frente abtenida mediante simulacion
(DTT), es:

FN)

8001 Rea

Tebrico
4007

0,2 0,4 0,6 t(s
-400]

-800

Fig. 209 Comparacion grafica de las fuerzas de amortigeiatoi
real y tedrica (modelo DTT) del primer ciclay=1044Hz).

Como era esperable, la fuerza real realizada pamnertiguador es mayor que la
realizada en el ciclo anterior bajo las mismas moides, pues la velocidad del ciclo ha
aumentado.

Referente a la fuerza de amortiguamiento calculaga, aprecia un muy buen
seguimiento respecto a la real, pues el maxima eametido se produce en el ciclo de
compresion alrededor del instartite 013s y es de url0% aproximadamente.

Son destacables las oscilaciones de fuerza quedagen en el amortiguador real a lo
largo del ciclo de trabajo. El origen reside efalta de rigidez de la maquina de ensayo
y a pequefios vicios en el movimiento descrito.

La caracteristica fuerza posicion del amortiguadal y del modelo matemético se
presentan a continuacion:
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4007
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-800

Fig. 207.Fuerza de amortiguamiento real y teérica (moddla)D
en funcién de la posicién para el primer ciffo=1044Hz).

Como se pudo apreciar en la comparacion tempomsguealizd, la maxima diferencia
de fuerzas se produce en el ciclo de compresidnéhdose obtenido un seguimiento de
la fuerza considerablemente bueno.

Se presenta la relacion fuerza velocidad:

0,4 v(m/9
-400

-0UU

Fig. 208 Fuerza de amortiguamiento real y teérica (mo8did)
en funcién de la velocidad para el primer c(ede=1044Hz).

Igual que en los graficos anteriores, el seguimiatd la fuerza de amortiguamiento
predicha por el modelo tedrico se ajusta notabléenigien a la fuerza real.

Las evoluciones de las presiones (segun el modEl) Be presentan a continuacion.
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0 0,1 0,2 0,3 0,4 05 t(s
Fig. 209 Presiones calculadas (modelo DTT) en las
camaras de traccion y de compresion en funcion del
tiempo para el primer cicl(ru:10,44Hz).
p (MPa
0,12 1
0,11 7
0’10 T T T T T
0 0,1 0,2 0,3 04 0,5 t(s)

Fig. 21Q Presién calculada (modelo DTT) en la camaragsierva
en funcion del tiempo para el primer cic(lm=10,44Hz).

Como en el ciclo anterior, se aprecia una zonaiatipio del ciclo (concretamente en
la evolucion de la presidon en la cAmara de tragcaonde aparece cavitacion.

Si la cavitacion aparecia bajo unas condicionesomeseveras de funcionamiento,
resulta sencillo de comprender que aparezcan @nlelque se esta presentando.

La comparacion de las fuerzas reales al iniciodigb de trabajo y después de 5
minutos de funcionamiento se muestra a continuacion
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Fig. 211 Fuerza de amortiguamiento real en funcion
de la tiempo para el primer ciclo de trabajo y désp
de 5 min. de funcionamientgy=1044Hz).

Se aprecia una disminucion de la fuerza de amamigento, si bien es menos
destacable que en los ciclos anteriormente mostrado

Prosigue la comparacion entre la fuerza real yaleutada por el modelo matematico.

Tebricc

-0,6 -0,4 02 Hoo? 0,2 04 V(M9

-400 7

-o0U

Fig. 212 Fuerza de amortiguamiento real y tedrica
(modelo DTT) en funcién de la velocidad despué
5 min. de funcionamient{w=1044Hz).

Si bien en términos generales se aprecia un seguioiaceptable, no es ni
cualitativamente ni cuantitativamente tan precsma el obtenido a lo largo del primer
ciclo.

Las presiones calculadas a lo largo del ciclo sestnan a continuacion.
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Fig. 213 Presiones calculadas (modelo DTT) en las canukras
traccion y de compresion en funcion del tiempo désple 5
minutos de funcionamient@w=1044Hz).

p (MP&
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Fig. 214.Presion calculada (modelo DTT) en la camara
de reserva en funcion del tiempo después de 5 osnut

de funcionamientdw=1044Hz).

De manera similar al ciclo en frio, se observateaidn en el inicio del ciclo de trabajo.

En este caso, se aprecia claramente que la durdeida cavitacion después de 5
minutos de funcionamiento es claramente inferior.

Esto se debe a que las pérdidas de carga duraaigcetaliente son menores, lo cual
conlleva a que la presion absoluta en la camardratzion durante el ciclo de
compresion no sea tan baja como la obtenida duehptémer ciclo.

Seguido, se compara el perfil lateral de tempematwtel amortiguador real y el
calculado por el modelo teorico.
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Fig. 215 Perfil de temperatura real y calculado después
de 5 minutos de funcionamienfa=1044Hz).

Las conclusiones que se obtuvieron para los ddéasscanteriores siguen siendo validas
para el ciclo presente, por lo que no se haran otaries adicionales.

La evolucion temporal de la temperatura de un psitt@do a 1&mde distancia de la
superficie superior de la tapa superior es:

T (K)
3507 Tebric
330
Real
3107
290 T T T T T
0 50 100 150 200 250 x (m

Fig. 216 Evolucion temporal real y calculada de la
temperatura de un punto situado ans@de distancia
desde la superficie superior de la tapa superi@arde
5 minutos de funcionamientgy=1044Hz).

Se aprecia un buen seguimiento de la temperatlinaudéo, especialmente durante el
inicio de funcionamiento, donde se puede dedugiafér de la curvatura existente) que

la transferencia de calor se produce principalmpateonduccion.

El error maximo a lo largo de la medicion es dé& 16 que representa un error

porcentual del 4,2%.
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Como en los casos anteriores, se presenta la adrdil energia disipada por unidad de
superficie de todas las partes del amortiguadoacep de transferir calor al medio
ambiente.

E (3/nf) - .
Vastago Tapa sup. Lateral Tapa inf.
[ i i1
200000 T :
w=10,4Hz
150000 T
100000 - w=8,6Hz
. w=6,5Hz
50000
ﬁ ;
= -
0 - T T T
0 300 600 900 Ref ()

Fig. 217.Comparacion de las energias disipadas después de
5min de funcionamiento para los tres ciclos estudiados.

Se aprecia la misma fenomenologia que en los eedesores.

El vastago presenta una zona inicial crecientedtan disipacion energética como en
temperatura, mostrada en la figura 218), la cuak@ancuentra a una temperatura
demasiado elevada por estar situada lejos de lutspualientes.

Alcanza un punto en el que el vastago, debido amswimiento, se encuentra
parcialmente en contacto con el aire. Aparece uriopde cambio de pendiente de la
curva de disipacion energeética.

En la zona tratada, a mayor niumero de nodo, ma&opdratura y menor tiempo de
exposicion al medio ambiente, por lo que la cuwaidipacion energética disminuye.

La superficie superior de la tapa superior presantatendencia a disminuir, pues su
temperatura lo hace a medida que se aleja de lasgualientes del amortiguador.

Por lo que refiere al lateral de la tapa supegsta también tiende a disminuir con el
namero de nodo, pues cede calor por conducciorparta superior del cilindro lateral,

que, al encontrarse en contacto con el gas, suntaal@ento es lento y Unicamente
incrementa su temperatura por conduccion.

Como en los casos anteriores, la disipacion erieegéte la superficie lateral del

amortiguador (superficie exterior del cilindro ext€) se ha calculado a partir de su
coeficiente de transferencia de calor por conductéal. Asi pues, la combinacién de
temperatura con el coeficiente de transferencieatte por conveccion justifica la curva
obtenida.

Unicamente recordar que el coeficiente de calorgomveccion del cilindro exterior

tiende a aumentar con el nimero de nodo (en otedabmqas, el coeficiente de
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transferencia de calor por conveccion es maximiaemona inferior del amortiguado y
minimo en la zona superior).

Respecto a la superficie inferior de la tapa sopese observa una linealidad entre la
energia disipada y la temperatura, lo cual se dehee se ha considerado un coeficiente
de transferencia de calor por conveccion constaante toda la superficie.

El grafico siguiente muestra el perfil de tempeamatle todos los elementos implicados
en la disipacion energética hacia el medio ambiente

T (K)
370 - w=8,6Hz
w=10,4Hz
350 T
/

330 T

w=6,5Hz S
310 7
290 T T T

0 300 600 900 Ref (-)

Fig.218.Perfiles de temperaturas de los puntos exteragspués
de Smin de funcionamiento para los tres ciclos tratados.

Se aprecia un perfil final similar al obtenido @3 I[dos amortiguadores presentados
anteriormente, por lo que no se entrara mas efieleta

La tabla siguiente muestra los datos energéticosiade de trabajo.

wW=6,9Hz | w=8,6Hz | w=10,4Hz
Energia para realizar el primer ciclf) 90,9 100,5 113,2
Energia para realizar el ultimo cicld) 81,2 85,8 91,0
Energia total requerid&d) 26,2 38,7 51,0
Energia disipad&k() 0,9 1,7 2,45
Porcentaje de energia disipada (%0) 3,5 4,8 4,8

Tabla 14.Resumen energético de los tres ciclos tratados.

Nuevamente, destaca el hecho que el ciclo mas Ent que requiere y disipa una

menor energia pero, por el contrario, es el queenéasgia absorbe relativa a la energia
entrada.
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7.3.6- Conclusiones

Las conclusiones generales correspondientes akigommtor estudiado son:

Ciclo frio

A-

Un dnico ciclo de trabajo no produce efectos téosigincrementos de

temperatura, disminucién de la fuerza de amortigeiain, etc.) notables, por lo
gue se puede validar la parte hidraulico-mecamciependientemente de la
térmica si y solo si se conocen las condicionasalds (mapa de temperaturas).
Si bien la descripcidon hidraulica del modelo matigroa representa

considerablemente bien al amortiguador real, éstagpémizable. No obstante,
ello implica la perdida de generalizacion del modehtematico.

Ciclo caliente

A-

B-

El funcionamiento constante del amortiguador cemalle una disminucion de la
fuerza de amortiguamiento (y por lo tanto, a unaaonecapacidad de hacer
trabajo) como consecuencia del calentamiento glplbaltiene lugar.

Se deben tener en cuenta los efectos térmicosanatiguador cuando se trata
de simular un funcionamiento constante en el tieniyo general, a mayores
velocidades de funcionamiento, mayor calentamiegiobal y mayor
disminucién de la fuerza de amortiguamiento.

Por lo que refiere a la validacion tanto térmicenodhidraulica, si bien no se han
descrito todos lo fendmenos que tienen lugar, iasedescrito los mandatarios,
resultando en una descripcion cualitativa y cuaiitdmente aceptable, pues
como se ha visto, los resultados obtenidos de maulaciéon describen
aceptablemente bien los obtenidos en banco.

Asimismo, el modelo describe considerablemente lsigendencia de la fuerza
de amortiguamiento, si bien es optimizable en aenito de la generalizacion
del modelo. Consecuentemente, se acepta que ellonddscribe bien la
realidad.

Debido a que el fluido de trabajo es el maximo easpble de generar la fuerza
de amortiguamiento, éste ha resultado ser el puntis caliente del
amortiguador una vez el ciclo de trabajo ha firsl

La relaciéon de coeficiente de transferencia derqabo conveccion junto con la
temperatura relativa al ambiente hace que el pwl@omayor disipacion
energética por unidad de superficie sea la pafégiom del cilindro exterior del
amortiguador.

A mayor velocidad de ciclo hay una mayor de cadtida energia disipada.
Referenciado a la energia requerida para generamogimiento solicitado
durante los 5 minutos de funcionamiento, la cadtida energia disipada por el
amortiguador disminuye con la velocidad, lo cual debido a la mayor
temperatura que alcanzan todas sus partes.
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Nomenclatura:

A: constante

B: constante

Cpa. capacidad calorifica del aire

Cpc. capacidad calorifica del cilindro

Cor . capacidad calorifica del aceite de trabajo
Cpgas, capacidad calorifica del gas

Copis capacidad calorifica del piston de trabajo
Cpvas, capacidad calorifica del vastago

C . . P
Pvb: capacidad calorifica de la valvula de la base

: constante
ba: coeficiente corrector del diametro del condudtonpre abierto
bb: coeficiente corrector del diametro del conduadallimitadora
d

L

QD

C
C
C
Co
c coeficiente corrector de la longitud de la lirdibaa
C

: coeficiente corrector del diametro de la limitealo

Lb: coeficiente corrector de la longitud de la lindibaa

D : diametro genérico

O

a: diametro del conducto siempre abierto

O

b: didmetro del conducto de la valvula limitadora

O

¢: didmetro del cilindro

O

d: didmetro del disco de la valvula limitadora

O

€d: diametro equivalente
Dext: didmetro exterior del amortiguador
Dh - diametro hidraulico
I:)re: diametro exterior de la cAmara de reserva
Dy : didmetro interior de la camara de reserva
I:)V: didmetro del vastago

EC: modulo de elasticidad del cilindro
F : fuerza de amortiguamiento

F
P: fuerza de precarga

Fo . . . . , L .
P: funcion adimensional para la valvula del pist@ompresion

% funcion adimensional para la valvula del pistdraacion
I:1: fuerza sobre el muelle en el estado “1”
I:2: fuerza sobre el muelle en el estado “2”
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hIO: altura del piston

h/'0: altura de la valvula de la base
ka: conductividad térmica del aire
kc: conductividad térmica del cilindro del amortigoad
Ks : conductividad térmica del aceite de trabajo

kgas: conductividad térmica del gas

kpis: conductividad térmica del piston de trabajo

km: constante elastica del muelle

kVaS: conductividad térmica del vastago

kVb: conductividad térmica de la valvula de la base
L : longitud genérica

I‘a: longitud del conducto siempre abierto

I‘b: longitud del conducto de la limitadora

I‘Ci: longitud del cilindro interior

Ler : longitud del cilindro de reserva

I‘S: longitud de la tapa superior

L : longitud de la tapa inferior
Ly . longitud inicial de trabajo del muelle
I‘V: longitud del vastago

I‘0: longitud natural del muelle

Ly longitud del muelle en el estado “1”
L. longitud del muelle en el estado “2”

Ma: masa molar media del aire

Mg : masa molar del gas

N': nimero de conductos

P presion

Pre . presion de referencia para el aceite de trabajo

P . presion de vapor del aceite de trabajo

P perimetro

Q: caudal volumétrico

Smin : separacién minima entre el disco limitador y siersto
S: superficie

S . superficie unitaria

t: tiempo

T : temperatura
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Tret : temperatura de referencia para el aceite dejtraba
V: velocidad del amortiguador

V' : volumen genérico

VlO: volumen inicial de la camara de compresion

V20: volumen inicial de la camara de traccion

V30: volumen inicial de aceite en la camara de reserva

V0. L )
99: volumen inicial de gas en la cAmara de reserva
X posicién del amortiguador

ﬂa: coeficiente de expansion térmica del aire

B

f: coeficiente de compresibilidad del aceite dedjab

ﬁgas: coeficiente de dilatacion térmica del gas

o: desplazamiento maximo de la limitadora

AI:m: incremento de fuerza que realiza el muelle

AX: incremento de longitud

AP incremento de presion

AHV: entalpia de vaporizacion del aceite de trabajo

¢C: coeficiente de dilatacion térmica del cilindro

¢

Ha - yiscosidad dinamica del aire
U

f: coeficiente de dilatacion térmica del aceiterdbajo

f': viscosidad dinamica del aceite de trabajo
Haas. iscosidad dinamica del gas

Ve médulo de Poisson del cilindro

Pi . densidad del aceite de trabajo

Pe: densidad del cilindro del amortiguador
Pris: densidad del piston de trabajo

Pret . densidad de referencia para el aceite de trabajo
Puas: densidad del vastago

P densidad de la valvula de la base
G : velocidad angular del ciclo del amortiguador
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8- Conclusiones

En el presente apartado se intentaran resumirlasusiones mas importantes que se
han ido obteniendo a lo largo del estudio.

1- El amortiguador es una parte integrante y eakml sistema de suspension del
vehiculo y, por lo tanto, ha de contribuir a al@nis objetivos para los que esta
disefiado. La funcion principal del sistema de sosiga (el cual actia no sélo cuando
el vehiculo circula por una via irregular sino tanben los virajes, aceleraciones y
frenado) es asegurar el contacto entre el neumdtical suelo. Como segundo
requerimiento funcional (en contra de lo que opim@ertos autores/disefiadores),
sistema de suspension ha de maximizar el confddsdeasajeros y/o de la carga.

2- Se puede optimizar la suspension y, por lo tahtamortiguador, en base a dos
parametros alternos: la maniobrabilidad (respuéstasehiculo bajo una demanda del
conductor, lo cual depende del contacto entre nBoona suelo) y el confort (bienestar
o “comodidad” de los ocupantes y/o carga). La op@eion de la maniobrabilidad y del
confort depende de las condiciones a las que setsoabl vehiculo, siendo ambos
conceptos contrapuestos (un confort 6ptimo supom& mnala maniobrabilidad vy
viceversa). Generalmente hablando, una amortignagitas “dura” mejora la
maniobrabilidad en vias rugosas y en periodositosins como pueden ser la entrada
en un viraje, una frenada, etc. mientras que lartigoacion suave mejora el confort.
Mediante el concepto de transmisibilidad del sistgmede encontrarse una solucion de
compromiso, pero debe tenerse siempre presente lapievalores elevados de
amortiguamiento pueden provocar una falta de sewss sobre el conductor
(referenciadas siempre a la velocidad, como el leitasniento o el balanceo del
vehiculo) de forma que éste alcance el limite dgticulo sin percibirlo, hecho
extremadamente peligroso.

3- La optimizaciéon del grado de amortiguamientdesiracerse utilizando modelos de
amortiguadores lineales con la velocidad de trabajoual resulta falso pues, como se
observé de la experimentacion, el funcionamient@stes es, esencialmente no lineal
(efectivamente, las valvulas comunmente utilizadaglen tener una evolucion

cuadratica respecto a la velocidad (o caudal),vag@ por la utilizacion de valvulas

limitadoras, las cuales generan un cambio bruscla geendiente de la curva real del
amortiguador). La razén por la que se utilizan d&chmodelos reside en que las
ecuaciones diferenciales a las que conducen sdmédte integrables y, por lo tanto,

son modelos altamente convenientes. La solucioa pes linealizar la respuesta del

amortiguador real o por complicar el modelo maténat

4- Por lo que refiere a las valvulas del amortigugdonsiderando conducto siempre
abierto junto con limitadora), éstas suelen ser sensibles a las variaciones de los
diametros de sus conductos, a la densidad debflkirdulante (y, consecuentemente a
su coeficiente de compresibilidad y de dilataciénmica) y a la precarga inicial del

disco de la valvula limitadora. Por el contrarig, relativamente poco sensible a la
viscosidad del fluido y a la longitud del condugtonuy poco sensible a la rigidez del
elemento elastico que gobierna la posicion delodistitador.

5- Referente a la histéresis existente en el aguadior como consecuencia de los
efectos mecénicos, la deformacion de las camaragralemjo tiene un efecto
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despreciable, mientras que la compresibilidad deldd afecta notablemente.
Légicamente, la presion de las camaras y la cahtidgavolumen existente en ellas son
determinantes en la histéresis total, por lo queatacteristica global del amortiguador
depende de la posicion del piston de trabajo ydellocidad del ciclo.

6- Habida cuenta que las presiones de trabajo ayadaumentar el volumen de las
camaras de trabajo respecto al inicial y contriniy@umentar la densidad del fluido, a
mayores presiones de trabajo, mayor histéresis.

7- La reduccion de la histéresis en el amortiguadopuede conseguir de tres formas
distintas. La primera consiste en disminuir lassiprees de trabajo, la segunda en
reducir la compresibilidad del fluido y la tercgrasa por disminuir los volumenes de
las cAmaras de trabajo.

8- Referente a la cavitacidn, ésta aparece basitamnea la cAmara de traccion, pues la
configuracion normal de los amortiguadores hacesgada camara en la que la presion
alcanza valores menores. Basicamente, existemdtantes en los que puede aparecer.
La primera condicion es en la zona cercana a \dddctero, pues a caudales bajos las
valvulas no generan una caida de presion signtBocammo para impedir que la presion
del fluido alcance la presion de vapor. La segucmadicion es a altas velocidades,
cuando, si bien los caudales son generosos y gepérdidas de carga elevadas, la
valvula de la base no es suficientemente restaic@omo para aumentar suficientemente
la presion en la camara de compresion, evitandquessia camara de traccién alcance la
presion de vapor.

9- De los modelos teoricos propuestos y, contrastaddiante experimentacion, se
observa que un incremento en la temperatura prodoatecremento de la fuerza de
amortiguamiento. La razén es que, a mayor temperatienor densidad y viscosidad
del fluido de trabajo, propiedades que hacen dismila perdida de carga en las
valvulas del amortiguador.

10- Los modelos matematicos muestran que, mieatras amortiguador de doble tubo
la presion del gas no afecta al comportamiento aeuhidad, ésta influye
sustancialmente al comportamiento del amortiguaonotubo, no de forma directa
sobre la fuerza amortiguadora pura (aquella debidapérdida de carga en el fluido de
trabajo) sino actuando como un “muelle” en paratela unidad (recuérdese que es un
volumen gas cuyo volumen depende de la posiciompidebn de trabajo), hecho que
conlleva a una fuerte dependencia de la fuerzaadwrtiguador en funcion de la
posicion.

11- Dado un perfil inicial de temperaturas, loscéds térmicos que tienen lugar en un
anico ciclo de trabajo son despreciables (recuérdesg la fuerza de amortiguamiento
aparece como consecuencia de la pérdida de cargaaga por el movimiento del
fluido a través de las valvulas del piston de ti@lgadicha pérdida de carga conlleva un
calentamiento del fluido), por lo que es factibédidar tunicamente la parte hidraulica
del amortiguador. Concretamente, de la comparaaén resultados teodricos y
experimentales se ha observado una prediccion diiel@a de amortiguamiento
correcta para todas las velocidades de ciclo estad] si bien es cierto que, para cada
amortiguador es posible optimizar la correlacién rdsultados en funcién de las
condiciones de operacion (velocidad de trabajo plifama del movimiento) mediante la
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introduccién de sub-modelos experimentales (vas/ylapropiedades del fluido de
trabajo principalmente), ello conllevaria a unadpia de la generalizacion del modelo
matematico, lo cual va en contra del objetivo diesss.

12- Si bien resulta complicado de contrastar erpantalmente por el poco efecto que
produce sobre la fuerza de amortiguamiento, ermortayuador de doble tubo para una
temperatura dada, tanto la evolucién de la presidno la evolucién de la temperatura
del gas alojado en la camara de reserva dependarpdsicion inicial.

13- La pérdida de carga generada en las valvulaangertiguador como consecuencia
de su funcionamiento produce un calentamientoldeld de trabajo. Si bien un Gnico
ciclo no produce un efecto apreciable en la fuedmn amortiguamiento, el

funcionamiento prolongado del amortiguador produpa disminucion de la fuerza
generada (debido, principalmente, a la pérdidaethsidad y de viscosidad del fluido de
trabajo) y a un calentamiento global de todas lastep del amortiguador.

Consecuentemente, la validacion de la parte térmiea puede tratarse

independientemente de la parte hidraulica.

14- Referente a la parte térmica y considerandonquea sido posible validar todas las
partes del amortiguador, la comparacion del modetdtematico con los resultados
experimentales centrados Unicamente en la fuerzandetiguamiento muestran una
buena correlacion, pues la fuerza de amortiguamiesitulada a lo largo de un cierto
tiempo cuando el amortiguador se somete a unasatonels de ciclo constantes sigue
considerablemente bien a la fuerza real obtenidéo@as las condiciones de trabajo
estudiadas. No obstante, la comparacion de lodgsede temperatura muestra que en
ciertas zonas del amortiguador el calculo difieeela real debido a que el modelo
matematico no es capaz de reproducir cierta fenologia que tiene lugar dentro del
amortiguador (como por ejemplo, la agitacion deidib, gradientes de temperaturas en
los fluido, etc.). En términos generales, la desitdn térmica del amortiguador es
aceptable pues del modelo se pueden obtener camm#ssque se han contrastado
experimentalmente, mostrando que la fenomenologimcipal se encuentra
correctamente descrita.

15- Una mayor velocidad de ciclo supone un mayodahcirculante a través de las
valvulas del amortiguador, lo cual produce una malgipacion energética en forma de
calor (el método de conversion energética se pedacto por los mecanismos de
disipacién viscosa como turbulenta), lo cual ingplinoecesariamente una mayor
temperatura final de las partes del amortiguador.

16- Se ha determinado mediante simulacion (no Ha piosible la contrastacion

experimental si bien no resulta necesaria porIdtuigo la fuente generadora de calor)
que la parte mas caliente del amortiguador unanagmalizado en ciclo al que se lo ha
sometido es el fluido.

17- El modelo matemético predice que la zona dameaxisipacion energética hacia el
exterior por unidad de superficie resulta ser laazmmferior del cilindro exterior del
amortiguador. La razon reside en que tiene la coadddn Optima de coeficiente de
transferencia de calor por conveccion (recuérdaseet|coeficiente de transferencia de
calor por conveccion en el lateral del tubo extes® ha tratado localmente mediante
correlaciones semi-empiricas) y temperatura reathal medio ambiente.
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Desafortunadamente la conclusién anterior no sdeaérmar con certeza, pues no se
ha podido comprobar experimentalmente. Efectivageel hecho de no tratar
localmente el resto de los coeficientes de traasfg@a de calor por conveccidon puede
modificar la conclusion anterior.

18- Asimismo, el modelo matematico muestra quereefciado a la energia de entrada,
a mayor velocidad de ciclo la energia disipada eyom por lo que la energia
acumulada en forma de calor disminuye.

19- Como conclusion general, el modelo presentadorevador en tanto que es capaz

de predecir los fenbmenos térmicos que tienen Jisgdien hay ciertos fenémenos que
no son reproducidos.
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9- Propuestasde megora

En los puntos que siguen se ha tratado de expasgpdrtes mejorables del modelo
matematico propuesto, las cuales no han sido cemaglds ya sea por falta de
informacion técnica o bien por que su introduceiauiere un estudio completo similar
al realizado hasta el momento.

Se procede a exponer las ideas de propuesta deamejo

1-

Con el fin de realizar un mejor chequeo de la digsién térmica del modelo
matematico y obtener un mejor provecho de la mpaeibn (pues el modelo
presentado tiene un gran potencial de calculo)detmerian realizar ensayos
exclusivamente destinados a su verificacion y egfiales como el chequeo de la
temperatura de los fluidos, piezas interiores debraguador, coeficientes de
transferencia de calor por conveccion, etc.

Si bien supone una pérdida de la generalizacion ndetlelo presentado
(capacidad de predecir aceptablemente bien un gwador cualquiera), se
puede particularizar el programa (introduccion de wgeometria concreta,
correlaciones empiricas para las véalvulas y lagidls; etc.) para el disefio de un
nuevo amortiguador o para la optimizaciéon de unexiatente (mejora de la
ventilacion para la maxima evacuacion de calor lpesioptimizacion de la
fuerza de amortiguamiento, etc.).

Obviamente resulta posible modificar las condicsoenbientales exteriores
para simular ventilaciones forzadas (tal y como rirecuealmente en los
vehiculos) mediante la modificacion del calculo cietficiente de transferencia
de calor por conveccion, lo cual permitiria utifizh modelo matematico dentro
de un modelo de vehiculo mas completo.

Otro punto mejorable del modelo matematico es doduwe utilizado para el
calculo de los coeficientes de transferencia der gair conveccion.

En todas las zonas del amortiguador en las queedaramsferencia de calor entre
sélido y fluido exceptuando el exterior del tubaeeor se ha calculado su
coeficiente transferencia de calor por convecc@nmstante en vez de local.

Una mejora l6gica del modelo consiste en calcutzs toeficientes de
transferencia de calor por conveccion local, lol caigpondria una mayor
precision de calculo que deberia traducirse en raapr correlacion con el
amortiguador real.

Si bien es, a priori, una modificacion sencillai@mente deben cambiarse las
expresiones para la obtencion del coeficiente der gaor conveccién), la
dificultad del cambio radica en que no se han danada correlaciones que
permitan su célculo teniendo en cuenta la geometitizada en el amortiguador
o bien, las correlaciones que se han obtenido ao apropiadas para su uso
debido a que no cumplian alguna de las condicioegsieridas para su
aplicacion (como por ejemplo, encontrarse dentrardes limites expresados en
forma de nimeros adimensionales en los que lagg®pes son utilizables).
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Bajo tales condiciones, el primer paso debe cansistla busqueda dentro de la
bibliografia existente y relacionada con la mateeaas expresiones existentes
para el andlisis de transferencia de calor por eceign para ver si es aplicable
al problema en cuestion.

Si bien también se pierde generalizacion en el fopdeesultaria
extremadamente util determinar experimentalmenteatacteristica de pérdida
de presion en funcién del caudal para las valvdédsamortiguador e introducir
dicha caracteristica en el modelo matematico, dadoque se realizaria una
validacion cualitativamente mejor de la parte téanipudiéndose determinar
unos coeficientes de transferencia de calor péatizados.

El siguiente paso légico consistiria en la fabii@acde un amortiguador
prototipo utilizando las valvulas de un amortiguadkal de forma que se pueda
instrumentar de forma sencilla para la medicionladetemperaturas y de las
presiones de trabajo.

Como ultima propuesta de mejora y basada en ebh#elyue existe parte de la
fenomenologia que no se ha considerado en el madatematico, resulta
l6gico pensar que la inclusibn de ésta deberiatapama mejora en la
prediccion del modelo.

Una suposicion grosera que se ha utilizado en @letoopropuesto es la de
asumir que el fluido dentro de una camara tienetemgeratura uniforme para
todo punto.

Si bien la hipétesis simplifica enormemente el a@iécmatematico, también
falsea el resultado en tanto que realmente existgadiente de temperatura del
fluido. Efectivamente, es esperable que las zoeasanas a las valvulas del
amortiguador tengan una temperatura mayor quej@sds a éstas, pues es en la
zona donde se produce en cambio de energia cirétireica.

Consecuentemente, la transferencia de calor ghe seilizado desde el fluido
hacia sus fronteras no se encuentra optimizad&gepser mejorada.

Asi pues, la propuesta de mejora consiste en nonsumue el fluido de una
camara se encuentra a temperatura uniforme y peoced calcular su
temperatura de forma local.

Desafortunadamente el calculo local de la tempexataquiere conocer el
campo de velocidades del fluido estudiado, por ue, gprevio al calculo del
mapa de temperaturas debe resolverse su estadaonatioe, calculo
extremadamente complejo y de dificil validaciénerkpental.

Unicamente destacar que el calculo realista depoate velocidades del fluido
de trabajo requiere una buena descripcion de ladicdones de frontera, lo cual
implica conocer al detalle la geometria de la Jalvdel amortiguador,
perdiéndose parte de la “simplicidad” del modelo.
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Anexo 1

Sensibilidad de las valvulas del
amortiguador



Debido a que las valvulas son el principal elemeamtsponsable de la fuerza de
amortiguamiento, se pretende estudiar como afedtapgrdida de carga un cambio
sobre su geometria o sobre los parametros mas tempes del fluido (densidad,
viscosidad y temperatura).

Inicialmente se estudiara el comportamiento devi@sulas por separado (valvula
siempre abierta y valvula limitadora) para, postenente determinar el
comportamiento de la valvula como un conjunto.

Los valores que se utilizaran para el estudio pream de valores estimativos de los
parametros geométricos del amortiguador, pero lse tmer presente que la pérdida de
carga obtenida no es necesariamente cuantitatitenrepresentativa ya que es la
correspondiente a la caida de presion en un camdunito cuando, en realidad, suele
haber mas de uno, dispuesto en paralelo, paraeshiea caida de presion menor bajo
el mismo caudal.

A.1.1- Sensibilidad de las valvulas

Se analizara la sensibilidad de las valvulas entdralel diametro, la longitud del
conducto, la densidad y viscosidad del fluido gireuta y en el caso de la valvula
limitadora de la precarga del muelle, de su tarale la temperatura del fluido.

Debido a que una variacion en el diametro del cotodien su longitud o en el fluido
circulante produce el mismo efecto (cualitativaregsbbre el conducto siempre abierto
(a) que sobre la limitadoréb), el analisis de la sensibilidad se estudiara sefen
sobre uno de ellos.

A.1.1.1- Variacion del diametro

La caida de presion en un conducto siempre absertoa obtenido en el apartado de
modelizacion y se determina como:

80Q° fL
P~ P, :£4{1+K+E}

Donde p, es la presion en la salida de la valvuba,es la presion en la entrada,es la
densidad del fluidoQ el caudal circulanteD es el didmetro del conducto de longitud
L, Kla constante adimensional de pérdidas de cargalameg y f el coeficiente de
friccion de Darcy-Weisbach para la evaluacion depkerdidas de carga continuas.

Debido a que la pérdida de carga depende de ldacpatencia del diametro (la

influencia sobre las pérdidas de carga continuas Ya entrada son menores), es de
esperar que la variacion de dicho parametro pradurefecto notable.
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Efectivamente la influencia del diametro es notaldé y como se puede comprobar
visualmente en la figura 1, donde se ha modificaldwalor inicial (D = 25mm) en
+20%.

(MPa;
8

0 0,0001 0,0002 0,0003  Q(m%9

Fig. 1. Sensibilidad de las vélvulas en
funcién del diametro del conducto.

A.1.1.2- Variacion de la longitud del conducto

La variacion de la longitud del conducto Unicameatecta a la pérdida de carga

continua y, debido a que ésta suele tener un odéemagnitud entrd 0" y 107
mientras que las pérdidas de carga singulares eoorden de 1, la sensibilidad de las
valvulas sobre el parametro citado es despreciablatjvo por el cual no sera
representado graficamente.

A.1.1.3- Variacion de la densidad del aceite

Con el fin de poder analizar como afecta la dewlsgtzbre la caida de presion en la
valvula, se hara un analisis término a término parer predecir su efecto.

El término proporcional e8pQ?/7°D*, donde se observa una dependencia lineal, de
forma que para una mayor densidad aparece unalpétdicarga mayor.

El término de pérdida de carga singular a la eatrpdra régimen turbulento se
considerarqd constante mientras que para un régifaerinar se aproxima a
K = 120+87Du/ pQ . Se observa que el segundo miembro depende imvensa de la

densidad. Debido a que el producto de los facteepositivo y que su derivada
respecto de la densidad es positiva en el entoenp d 830 (densidad tipica de los

aceites utilizados para los amortiguadores) y p@sgparametros geomeétricos que se
consideran, la pérdida de carga tiene que aumemtaa densidad.
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Nuevamente el orden de magnitud en que se encigituiaao el término de perdida de
carga continua hace que sea despreciable, porl@upntitativamente afecta de forma
insignificante sobre el comportamiento de la vavul

De lo dicho se deduce que para una densidad maydiuiio la perdida de carga sera
mayor, hecho que se verifica en la figura 2, doseldna variado el valor inicial de la

densidad(830kg/m*) en un+ 20 %

p
(MPa)

=83

1 =660

0 0,0001 0,0002 0,0003  Q(m¥9

Fig. 2. Sensibilidad de las valvulas con la densidad
[kg/m?] del fluido de trabajo.

A.1.1.4- Variacion de la viscosidad del aceite

Analiticamente, la Unica dependencia que se dettti@ la caida de presion y la

viscosidad se encuentra en la determinacion delermirde Reynols, parametro que

afecta al coeficiente de pérdida a la entrada égimen laminar) y al coeficiente de

friccion de Darcy-Weisbach. Sera suficiente analipee sucede con ambos parametros
para poder predecir la sensibilidad de la véalvula.

El coeficiente de pérdida de carga en la entrada qggimen laminar se encuentra con
la expresionK = 120+87Du/0Q . Un aumento de la viscosidad produce un aumento
de la pérdida de carga por lo que respecta alaieefe de pérdida de carga singular en
régimen laminar. La variacion entre viscosidadesdderentes aceites a la misma
temperatura es relativamente elevada (a 50°Cdaiéel entre la viscosidad de un aceite
SAE 10W con uno SAE 30 es inferior a 3, lo que @spnta un incremento de la
viscosidad de003Ns/m? hasta01Ns/m?), lo cual provoca una variacion del 50% del
coeficiente de pérdida de carga para caudalesnexti@mente bajos, porcentaje que
disminuye considerablemente a caudales mayores.

Por otra parte el hecho de aumentar la viscosidad Hisminuir el nimero de Reynols

aumentando el coeficiente de friccion de Darcy-WWaih y generdndose mayores
pérdidas de carga continuas. Nuevamente se hasticdeel bajo orden de magnitud
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de las pérdidas continuas en frente de las sirggjlecho que justifica que el efecto de
las primeras sea despreciable.

La realidad es que, a pesar de que el factor dkdaéde carga en la entrada cambia con
la viscosidad en regimenes laminares, el efecteestiertemente paliado cuando se
toma en cuenta el factor de pérdida de carga esalida, motivo por el cual la
viscosidad no tiene un papel determinante comol ess® de la densidad y de los
diametros de los conductos aunque si tiene uncefetable, tal y como se presenta en
la figura 3, donde se han tenido en cuenta treisegoeon la misma densidad pero con
grados de viscosidad SAE diferentes.

(MPa]

4 SAE 10W 3(

SAE 30

2 5 SAES5S

0 0,0001 0,0002 0,0003 Q(m’/s)

Fig. 3. Sensibilidad de las valvulas con la viscosidad

A.1.1.5- Variacion de la constante elastica del mlie

Aunque parezca que el taraje del muelle en la &llmnitadora tiene un papel muy
importante, de la gréfica que se presenta se depliecao es asi.

(MPa)

1,7 H

1,65 A

1,6 H

1,55 T T T T T
0 1.10°  2.10°  3.10°  4.10° 5.10° Q(m%9

Fig. 4. Sensibilidad de las valvulas con la constantstieigdel
muelle [N/m].
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El coeficiente de pérdida de carga en la valvulersgientra como:

4
Kt') = 13+i2 iz
80D \ x

donde K, es el coeficiente de pérdida singul®, el diametro del conducto de la
limitadora y x la separacion entre el disco y su asiento.

Para que el segundo térmilﬁbg‘/8OD§x2) sea comparable en orden de magnitud al

primero, el valor dex tiene que ser inferior 20°m valor que se supera rapidamente
para caudales muy bajos, caudales para los quasieign del disco si produce efectos
significativos.

A efectos practicos, el taraje del muelle es G#tapproducir fuerzas de precarga
“elevadas” a partir de muelles de poca longituch(ebconsecuente ahorro de espacio
que ello supone) y no tanto para controlar la p@sidel disco.

A.1.1.6- Variacion de la precarga del muelle

La fuerza de precarga que ejerce el muelle soltised tiene la finalidad de controlar a
partir de que presion debe empezar a funcionaralaula limitadora para poder
disminuir la velocidad de crecimiento de la fuesmsortiguadora.

La figura 5 es suficientemente ilustrativa del adeque tiene la fuerza de precarga
inicial.

0 0,0001 0,0002 0,0003 QM9

Fig. 5. Sensibilidad de las valvulas con la constante
elastica del muell¢N/m.
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A.1.2- Sensibilidad de la valvula completa

Existen varios mecanismos para controlar y/o mealifia curva caracteristica de la
valvula conjunta. Los principales consisten enardos parametros geométricos de las
valvulas, las caracteristicas del aceite, aumentégsminuir el nimero de conductos que
actuan y modificar el taraje del muelle o su prgaar

La modificacion de los parametros geométricos, aledracteristica del aceite y del
taraje del muelle de la valvula limitadora se hadiado anteriormente por lo que no se
afadira nada mas al respecto.

Por lo referente al nUmero de pasos o de condpctiotos que circula el aceite es un
parametro de disefio importantisimo y se estudiaréfecto en la valvula conjunta,
aungue, a partir de las representaciones grafispassq han presentado, su efecto es
facilmente deducible.

A pesar de que en el apartado anterior se ha edtuda sensibilidad de la valvula

limitadora con la fuerza de precarga, por ser uarpatro que permite ser ajustado en
un gran nimero de amortiguadores (sobre todo agnadbres deportivos) y que afecta
a la valvula conjunta, se realizara un nuevo estsdbre este.

A.1.2.1- Sensibilidad frente al nUmero de conductos

Légicamente, si se aumenta el nimero de conduordspque puede circular el fluido,
el caudal total se reparte de forma que, para gimicaudal, la caida de presion sera
menor.

De lo mencionado se deduce que si se produce uardaran el nimero de conductos
fijos, para un mismo caudal la perdida de carga seenor, y como la valvula
limitadora empieza a funcionar a partir de unaipreminima, tendra que circular una
cantidad mayor de caudal para que ésta cumpla sti6fu Loégicamente la curva
resultante sera mas plana.

p
(MPa)

0 T T T T
0 0,0002 0,0004 0,0006 0,0008 QM)

Fig. 6. Sensibilidad de la valvula de un amortiguador €on
namero de conductos siempre abiertos.
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En la figura 6 se ha mostrado el comportamienttadélvula cuando existe una Unica
valvula limitadora y se pasa de un conducto sieraprerto a dos.

Por otra parte, también se pueden variar el numenslvulas limitadoras. En tal caso,
el resultado tiene que afectar Gnicamente a l& gaperior de la curva haciéndola mas
plana, afirmacién que se verifica en la figura 7.

(MPa)

0 T

T T T

0 0,0002 0,0004 0,0006 0,0008 QM)

Fig. 7. Sensibilidad de la valvula de un amortiguador
con el numero de vélvulas limitadoras.

A.1.2.2- Sensibilidad frente de la fuerza de precga

En la practica existen un gran nimero de amortigneedtales que permiten regular la
fuerza de precarga (generalmente en compresionuaupgeden ser regulables en

ambos sentidos) mediante el roscado de un tomlierior que comprime al muelle que
actla sobre el disco de la limitadora.

La modificacibn de la fuerza de precarga permitentiar facilmente la curva
caracteristica de las valvulas del amortiguadontrotando la presion de inicio de
apertura de la valvula limitadora. Se muestra efgeto en la siguiente figura:
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6,7491

5,9055

5,0618
4,2182
3,3746
2,5309
1,6873
0,8436

0,0000

Fig. 8. Sensibilidad de la valvula de un
amortiguador con la fuerza de precarga.

A.1.2.3- Sensibilidad frente a la temperatura

No es un hecho extrafio notar como el amortiguadindo esta frio hace una fuerza de
amortiguamiento superior a la que hace cuando@geatra a su temperatura normal de
trabajo.

Esto se debe a que tanto las propiedades del feodw las cotas geométricas del
amortiguador cambian con la temperatura. En efecte disminuye la temperatura del
fluido, su densidad y viscosidad aumentan, por lee,gcomo ya se ha visto
anteriormente, cabe esperar una mayor pérdidardge cme se traduce en una mayor
fuerza de amortiguamiento.

Como efecto afiadido, la disminucién de la tempesighnoduce una breve contraccion
en el diametro de los conductos, lo cual tambigorice a un aumento en la fuerza de
amortiguamiento. A efectos précticos, una dismitmale 75°C sobre un conducto de

radio inicial de 25mm y cuyo coeficiente de expansiéon térmica eslfigd0°C™
produce un decremento sobre el radidd@®2mm, por lo que, si bien la sensibilidad de

las valvulas en frente del diametro del conductalis el efecto de la dilatacion térmica
sobre éste es despreciable.

En la figura 9 se muestra el efecto de la tempexatobre la caida de presion que tiene
lugar en las véalvulas cuando se pasa de una tetapede trabajo d€°C a75°C.
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Fig. 9. Sensibilidad de las valvulas con la tempera[%:a}.

A.1.3- Conclusiones

En general, una pequefia modificacion sobre el di@nmominal de las valvulas tiene
un efecto importantisimo. Es un hecho real quesl gmoceso de fabricacion en serie de
amortiguadores “comerciales” y debido a la necestabaratar costes, las tolerancias
permitidas en la perforacidbn o generacion de loglgotos de paso son relativamente
grandes y se dan casos en los que dos amortiggadereaina misma serie tienen
comportamientos sustancialmente diferentes.

No sucede lo mismo con la longitud de dichos cotuduga que se ha mostrado que una
pequefia variacion de su valor nominal apenas atdatamportamiento global de la
curva caracteristica de la valvula.

Por lo que refiere a la densidad del aceite, cabsr dque tiene una influencia
indiscutible en el comportamiento de la valvula, dende se deduce que la
compresibilidad del aceite que se utiliza en un rdiguador es un parametro
importante, como también lo es su coeficiente Gaatiion térmica.

Referente a la viscosidad, el efecto que tieneestdbifuerza de amortiguamiento es
menor de la que cabria esperar debido a que siesepiende a buscar una pérdida de
carga de efecto turbulento (efecto que se consmuela disipacion de la energia

cinética que lleva el fluido en el interior de lalwula al mezclarse de forma turbulenta
con el fluido que se encuentra en la camara re@p bien también es un parametro
influyente y motivo por el cual se suelen utilizaeites de alto indice de viscosidad.

Por lo que respecta a los parametros del muellea ®ncluido que la precarga si tiene
un efecto destacable mientras que su constantealés la tiene, motivo por el cual se
utiliza la rigidez para obtener una fuerza de pgecalevada con muelles de longitudes
reducidas y una capacidad de regulacion mayor paruefias compresiones (en
longitud) del muelle.
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Para finalizar, en la vélvula completa se ha olmiyvque el hecho de cambiar el
namero de conductos por los que puede circulduielof permite obtener caracteristicas
radicalmente diferentes. Pero se ha de tener ertacgee si se modifica el nUmero de
conductos siempre abiertos produce un cambio emléodurva caracteristica mientras
gue la modificacion del numero de conductos dealawa limitadora afecta sélo a la
Zzona en gque esta empieza a funcionar.

Nomenclatura

D : Didmetro del conducto

D, : diametro del conducto siempre abierto
. didmetro del conducto de la valvula limitadora
: didmetro del disco de la valvula limitadora
fuerza de precarga del muelle de la valvula ddhitra

coeﬂmente de friccion de Darcy-Weisbach

k : constante elastica del muelle de la valvula kwhitra

K : coeficiente de pérdida de carga singular

K, : coeficiente de péerdida de carga singular

K coeficiente de pérdida de carga singular eneghehtoi —esimo
L : longitud del conducto

N, : nimero de conductos siempre abiertos

N, : nimero de conductos de la valvula limitadora

p: presion

p, : presion en la salida

p,: presion en la entrada

Q: caudal

x : desplazamiento relativo del disco de la valvirtathdora respecto a su asiento
p© . densidad del fluido

—“TlUU
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Anexo 2

Constante elastica equivalente de un
disco de pequefio espesor



La determinacion de la constante elastica equitaléa un disco de pequefio espesor se
hara a modo de ejemplo a partir de la geometriagsicondiciones de funcionamiento
de la valvula de la base del amortiguador KAYABAO&3033D con el fin de no
utilizar un método tal que permita su deducciémitady general, habida cuenta que tal
método resulta extremadamente complejo y requieasdincion de ciertas hipétesis no
validas para su aplicacion general.

En la figura 1 se ha representado uno de los dis&sticos anteriormente citados y
cuya geometria se encuentra integramente descriipbano de conjunto A.5.2.30.

En la valvula en cuestién, el disco se encuentoyagn sobre sus asientos impidiendo
el paso de fluido en el ciclo de compresion. Naantie, al aplicar una presion sobre la
cara opuesta, el disco se deforma formando un ctmdu través del cual el fluido
puede circular.

Légicamente, la pérdida de carga a la que se eracargometido el fluido dependeréa de
la apertura existente entre el asiento y el disqgmrtura que sera funcion de las
caracteristicas geométricas y elasticas del digt® g zona de aplicacion de la presion,
asi como su distribucion.

La determinacion analitica de la deformada deladismuiere conocer el tensor de
tensiones en cualquier punto de la geometria de @&sélisis extremadamente complejo
por tratarse de una pieza plana y no ser aplidabteoria de las piezas prisméticas
(aquellas en las que una direccion prevalece dabraras).

El andlisis tensional y la deformada se obtendradiamte la simulacion por elementos
finitos.

El primer paso consiste en la introduccién y geriérade la malla sobre la geometria
del disco, malla que permite definir los elemermjos sustituiran al disco.

IR,

Fig.1. Elementos finitos sobre el disco.
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La malla del disco estd compuesta por 30 elemamtad sentido radial, 2 en el sentido
vertical y 80 en el sentido circunferencial, hademn total de 4800 elementos. Cada
elemento se compone de 20 nodos (8 nodos en ltsegmas un nodo en el punto
medio de cada arista), haciendo un total de 83i6s10

El siguiente paso consiste en definir las condiesote contorno sobre los elementos del
disco, esto es los desplazamientos permitidospydsion que se aplica sobre cada una
de sus caras.

El disco se encuentra inferiormente en contactoetahasis de la valvula de la base y
superiormente (de forma indirecta, A.5.2.25) comlisto 5 (plano CAD A.5.2.34), el
cual es inmovil. Bajo tales condiciones se puedenasque dichas partes se encuentran
impedidas de movimiento translacional, concretames¢ puede asumir que se
encuentran empotradas.

Asimismo, se asumira que la caida de presion es/agunte a una uUnica presion
aplicada en la cara inferior y que, ademas, laigmese aplica de forma uniforme a toda
la superficie afectada, situacion que puede noegpeesentativa.

Una vez introducidas las condiciones anteriorespsiene la figura 2, donde se observa
la presion en la cara inferior y la zona interierasmpotramiento..

Fig. 2. Desplazamientos y cargas aplicadas
sobre los elementos del disco.

A partir de la introduccién de las condiciones datorno y de las cargas aplicadas
sobre el modelo, se procede a la resolucion deinsés

En la figura 3 se presenta la tensién equivaleatéah-Misses para la cara superior del
disco cuando la presién aplicada e®8MPa :
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Von Misses

- 1,633E9

1,225E9

8,168E9

0,846E8

- 3,870E5

Fig. 3. Tension equivalente de Von-Misses
para una presion de9MPa .

Logicamente, la tension maxima que se aprecia smieetra en la zona de
empotramiento, tal y como era de esperar.

Aunque no ha sido posible determinar el materiatexde que se ha fabricado el disco,
si se sabe que es de acero. El funcionamiento \d#Vala requiere que el material sea
elastico (bajo modulo de elasticidad), por lo geehan utilizado las propiedades
elasticas del acero AlSI 304:

E =19010"Pa
v =029
G=7500°Pa

Una vez se han introducido las constantes elasiEgsocede a la determinacion de la
deformada del disco, deformada que se represerfigara 4:

Despl. Y

- 3,869E-4
2,901E-4

1,934E-4

TR

9,667E-5

- -6,757E-8

Fig. 4. Desplazamientos verticales del disco
para una presion de9MPa .
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El proceso de obtencion de desplazamientos ba eciagas condiciones de presiéon ya
ha sido descrito, por lo que se esta en condicigleepresentar una tabla con los
diferentes resultados de desplazamiento vertidehidos para diferentes presiones:

Ap(MPa)

o(m)

01

43007

03

0,000129

05

0,000215

0,7

0,000301

09

0,000387

Tabla 1. Deformacién del disco en frente de la presioncapi.

Donde Ap es la presion que actua sobre el discd el desplazamiento vertical que

sufre el extremo del disco.

La representacion grafica mostrada en la figuraeemuwestra que existe una relacion
lineal entre el desplazamiento del extremo delodisla presion aplicada.

3(m)

0,0004 -

0,0003 -

0,0002 -

0,0001 -

0 T T

0,6 0,8  4p(MPa)

Fig. 5. Deformacion del disco en frente de la presioncapl.

La regresion lineal se define como:

J = allp = 4,29810%°Ap

Dondea es el coeficiente de ajuste.

Teniendo en cuenta que la presion es una fuerzamidad de superficie, se puede
modificar la ecuacion anterior para obtener:
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Donde S es la superficie sobre la que actla la presion.

Debido a que existe una dependencia lineal entfaeea que ejerce el fluido y el
deslazamiento vertical del disco, se puede imagjoarel desplazamiento del disco se
encentra gobernado por un muelle cuya constarggcal@ebe ser:

s
=2 F=kJd
" K,

Dondek, es la constante elastica equivalente para un.disco

En las véalvulas de disco que controlan la secciérpaso del fluido a partir de la
deformacion elastica de éste suelen existir vali®sos en contacto ya que esto permite
de una forma relativamente sencilla la modificactenla curva de actuacion de la
valvula (ya sea mediante el cambio del nimero gdeodio mediante el cambio en sus
rigideces). Logicamente, la fuerza deformadoraetee departir entre ellos, motivo por
el cual, si existem discos, la constante elastica equivalente totdebe obtener como:

k =nLk,
De los planos CAD, se obtiene que la superficiac®0n de la presion sobre el disco

que compone la vélvula de la base a compresion adebrtiguador KAYABA
6K0513033D es:

S= %(202 ~122?)=1973mn? =1973010°°n?
y teniendo presente que la regresion lineal dalmpeficiente de ajuste:

a=4298010%° "

-

C

La constante unitaria del disco es:

_197300°

N
42080077 459 HOAE

K,
Al tener 4 discos deformables en la valvula, saidedjue la constante total es:

k =1836 EI.O4E
m

Por lo que, un a vez obtenida la constante elastigavalente, se puede hacer un
tratamiento normal de valvula limitadora.
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Nomenclatura:

Ap: presion que actia sobre el disco

0 : desplazamiento vertical del extremo del disco
a: coeficiente de ajuste

F : fuerza sobre el disco

k : constante elastica

k,: constante elastica de un disco
S: superficie sobre la que actla la presion
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Anexo 3

Calculo de los coeficientes de
transferencia de calor por conveccion



A.3.1 Conveccion natural

Como hecho destacable dentro de la conveccién ahaser debe destacar que los
espesores de la capa limite térmica e hidrodinasooaiguales habida cuenta que los
gradientes de velocidad son consecuencia de |ldgeegtas de temperatura.

La orientacion y la geometria del limite sélido si& primordial importancia. Las
consideraciones a seguir se presentan en funcianggmmetria.

Si bien los casos que se van a comentar no corrdspodirectamente con las
necesidades existentes dentro del amortiguadognaddr camino de la aproximacién

debido a que a menudo no se encuentra la informa@desaria para poder abordar el
problema.

A.3.1.1 Pared vertical

En la figura 1 se muestra la geometria a considerar

b

Fig.1. Placa vertical

Se definen los nimeros adimensionales de GrasthefRrandtl como:
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dondeg es el valor de la gravedadX es la longitud caracteristica del sistema, en el
caso que se esta estudiando es la longitud deatayt, la capacidad calorifica del
fluido a presidn constante.

En la obra de Wong [11], se considera que parasa a tratar, el régimen laminar se
produce cuandolQ’ <GrPr<10’° y que el régimen laminar se produce para
Gr[Pr>10’, considerandose que la conveccion es negligible @alPr < 10°.

Se define el nUmero de Nusselt como:

El método de obtencion del coeficiente de transfgee de calor por conveccion
consiste en calcular de forma alternativa el nUungerdNusselt mediante correlaciones
semi-empiricas. En este caso, se propone:

Nu = C(GrPr)"K
dondeC, n y K son constantes y coeficientes de ajuste.

Para el flujo laminar se tienen los valores dectuficientes:

C=08
1
n==
4

K= {1+(1+ %TT‘

Se puede localizar el coeficiente de transferedeiaalor por conveccion si se localiza
el Nusselt. En tal caso, se debe utilizar comoitadgcaracteristica la posicion absoluta
(X =x) y se debe consider&r =  Qffara la obtencién del Nusselt.

Por lo que refiere al régimen turbulento, los aoefites a utilizar son:
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C =0,024¢
2

n==
5

E 5
Pré
2

1+ 0,494Pr3

Para la localizacion del Nusselt se debe tomarokicpn en altura como longitud
caracteristica {C =0, 0296

A.3.1.2 Superficies planas horizontales

De la bibliografia [4], Warren recomienda las segues expresiones para el caso de la
conveccion natural adyacente a placas horizontales.

Placas calientes dirigidas hacia arriba o placag@s dirigidas hacia abaj@n el rango
del1l0° < GrPr<200’:

1
Nu = 054(Gr [Pr)a
y dentro del rang@[10" < GrPr< 310"

Nu = 014(Gr [Pr)ti,

Placas calientes hacia abajo o placas frias haciariba en el rango
300° < GrPr<10:

1
Nu = 027(Gr [Pr)a

En las ecuaciones anteriores, la longitud caratiegiL es la longitud de un lado de la
superficie cuadrada o la media de las dimensioresnd superficie rectangular o 0.9
veces el diametro de una superficie circular.

A.3.1.3 Cara superior de una placa horizontal isotena con
cualquier geometria

Debido a que las expresiones anteriores estan gepara unas geometrias concretas,
se presenta una correlacién para placas planasitmrgeometria cualquiera y cuya
superficie se encuentra a temperatura constante.
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A partir de la obra de Warren M. Rohsenow, se abtielos coeficientes de
transferencia de calor para la superficie supeder una placa plana situada
horizontalmente.

Como paso previo a la presentacion de los resdtpdupuestos, se debe presentar la
metodologia propuesta por el autor.

Resumidamente, para un caso concreto se obtieneraro laminar de Nusse{Nu, )

que seria valido para una hipotética solucion emdedotodo el flujo fuera
completamente laminar en toda la superficie. Asimise obtiene el Nusselt turbulento
(Nut) valido para aquella solucion tal que todo gbflwera completamente turbulento
sobre toda la superficie. Gracias a la combinad®itos dos parametros se obtiene un

Nusselt que va desde un flujo completamente lamhesta uno completamente
turbulento, pasando por una combinacion de ambos.

Dentro de la obtencion ddu, se realizan dos pasos. Inicialmente no soldealiza el
flujp como completamente laminar, si no que ades®&drata la capa limite como

delgada, de donde se obtiene un nimero de Nussettapia limite delgadaNu' .
Debido a que normalmente las capas limite laminaceson delgadas, se corrige el

Nu" mediante el método de Langmuir. " corregido tiene como resultadoled, .

T, P

Secciol Plant:

Fig. 2. Placa plana con conveccion por la cara superior

Para un caso cuyos parametros se muestran emila figse tiene que &lu’ es:
Nu" = 0.835C,Ra’*

Donde Ra es el numero de RadarCy es aproximadamente una funcion universal
definida a partir del nimero de Prandtl:
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_ gpc,$ ATL

Ra K
o 0671
"+ (0a9zPryef”

Donde v es la viscosidad cinematica del fluido. Se defif&€ como la media
ponderada del valor absoluto de la diferencia depézaturas entre la pared y la
temperatura del fluido en el infinito:

— 1
AT = [ (T, -T.)dA

Una vez encontrado el Nusselt de capa limite dalgacencuentra el Nusselt laminar:

U = 14
" infL+14/NuT)

El Nusselt turbulento se calcula como:

Nu, = C’Ra"®

Donde se define la funcié@’ como:

cY = o1 1+0.0107Pr
1+ 001Pr

Una vez encontrados el Nusselt laminar y el turiiolese pondera para obtener el
Nusselt global:

N = ((Nu, Y+ (Nu, o)

El Nusselt se debe calcular con el térmiho definido como el cociente entre la
superficie de transferencia entre el perimetradriperficie:

por lo que el Nusselt que se debe utilizar paraobéencién del coeficiente de
transferencia de calor por conveccién queda como:

Nu=—-
k
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A.3.1.4 Cara inferior de una placa horizontal isotama con
cualquier geometria

Como en el caso anterior, de la bibliografia [4] psesentan los resultados propuestos
por Warren M. Rohsenow. Dadas las caracteristieasistema, se supone que no existe

flujo turbulento, por lo que el resultado es valpral0® < Ra<10°.
La obtencién del Nusselt de capa limite laminagaéh se hace mediante:

_ 0527 ]
[+ (Lo/Pr) el

Nu'

de donde se deduce el Nusselt total:

25
In{L+ 25/Nu")

Nu = Nu, =

La correlacion propuesta se muestra dentro#@€% de los datos experimentales
obtenidos utilizando como medio el aire.

A.3.1.5 Cilindro vertical

Es un caso practico que nos ocupa la convecciomahata un cilindro vertical, por lo
gue se comentaran las expresiones empiricas quidizaran, tanto para flujo laminar
como para el flujo turbulento.

Cilindro vertical de gran diametroH.Y.Wong [3], aconseja utilizar las expresiones
para una placa plana cuando la transferencia de salproduce en un cilindro vertical
de gran diametro.

Se debe comentar que la expresion local del Nussddt resulta valida cuando
D/L = 38Gr¥*,

Cilindro vertical de reducido diametr@e la misma bibliografia, Wong aconseja el uso
de las siguientes constantes para obtener el Nusse€lio a partir de las expresiones

utilizadas para la placa plana vertical pero cencloeficientes que se presentan, siendo
validos Unicamente para el flujo laminar:
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1
n==
4
K = Pro |
(1+ 1.05Pr)
Nu,,, = Nu+ 0.52%

A.3.1.6 Expresiones simplificadas para la conveccitnatural
del aire

Existen multitud de casos en que el fluido involdoreen un caso de conveccion
natural es el aire a presion atmosférica, por I existen autores que han modificado
las expresiones anteriores con el fin de que squegnl especificamente al aire.

A base de simplificaciones sobre las ecuacionesnalds, se ha podido obtener una
expresion que muestra el coeficiente de transfexeteccalor por convecciéon natural de
forma directa y explicita:

a= 61.118#{0.5958%)

donde A y n son constantes que dependen de la geometria 3sdmhdiciones del
flujo, de la misma manera que lo hace la longitarchcteristical .

En la tabla 1 se presentan las constantes utilizagasbtencion dex a partir de la
expresion anterior tiene las unidades\M;é(mzK) y la diferencia de temperaturas es la
existente entre el volumen de aire y la superficie.

Geometria Rango aplicable A n L
Superficies verticale ~ 10* < GrPr<10° 029 | ya Altura
(planos y cilindros) 10° < GrPr<10%? 0,19 | 13 1
10° < Gr,Pr<10° 0,27 14 Diametro

Cilindros horizontales
10° <Gr,Pr<10* | 0,18 | 1/3 1

Planos horizontales .
placas calientes hacia 10° <Gr Pr<2[010’ 0271 ya Longitud lado
arriba o placas 200" <Gr,Pr<3m0® | 0,22 | 1/3 1
calientes hacia abajo
Placas frias hacia aba
o calientes hacia abaj

%300° <Gr, Pr<3mo® | 0,12 | ¥4 | Longitud lado
D

Tabla 1.Constantes para la obtencion del coeficiente de
transferencia de calor por conveccion del aire
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A.3.2 Conveccion forzada

Existen dos casos de especial interés dentro dehdpale convecciéon forzada desde el
punto de vista de flujo externo: el de flujo pal@lel cuerpo del amortiguador y el de
flujo cruzado a este.

Debido a que los amortiguadores suelen estar mosmtaetticalmente, el flujo que mas

se aproxima a la situacion real es el de flujo @tez si bien en los ensayos y en la
modelizacion que se realizaran se contemplara ineicte el flujo paralelo, pues es el

tipo de flujo que tiene lugar como consecuencian®limiento oscilatorio que produce

el banco de ensayo.

Desafortunadamente, no se ha encontrado bibliagdaiide se presenten correlaciones
para la obtencion del coeficiente de transferedeiaalor por conveccion en el caso de
un cilindro vertical y flujo externo paralelo, matipor el cual, en el modelo térmico se

partird de las correlaciones de conveccion libra paolucionarlas hacia la conveccion
forzada en el caso en que fuese necesario.

A.3.2.1 Cilindro en flujo cruzado
De la biblografia [4] se obtiene la correlacion:
Nu = CR€"

con C y n como constantes, las cuales se presentan erlde2tab

Re C n
0,4-4 0,891 0,330
4 -40 0,821 0,385
40 — 4000 0,615 0,466
4000 - 40000 0,174 0,618
40000 — 400000 0,0239 0,805

Tabla 2 Valores de las constantes para la obtencion del
Nusselt para un flujo perpendicular a un cilindro

En este caso, las propiedades del fluido tienensquevaluadas a la temperatura de la

pelicula. Los valores deg determinados de la ecuacion anterior se aplidas gases.
Para liquidos se debe agregar el térnfid®r’® .

A.3.2.2 Cilindro vertical de volumen variable

Un caso de vital importancia dentro de la fenomagial existente dentro del
amortiguador proviene de la transferencia de agl@r se produce cuando el volumen
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de las camaras de trabajo y de reserva cambia consecuencia del movimiento del
conjunto formado por el vastago y el piston, fodmmel movimiento del fluido.

No existe excesiva informacion de donde se pued&neb el coeficiente de

transferencia de calor por conveccién cuando seepta un caso como el descrito, por
lo que se utilizardn las expresiones obtenidas pasa motores alternativos de

combustién interna, donde se contempla un fluidcegado dentro de un volumen
cilindrico variable.

Generalmente, las expresiones que se utilizan en nlotores alternativos son
modificaciones de las utilizadas para las placasgd y para los tubos.

De la bibliografia [2] se obtiene una expresioh geaira el calculo del nimero global de
Nusselt:

Nu = CRe"Pr(X"J!
Donde se han definido el nimero de Reynols y érmpatro adimensionak™ como:

= p/pD

Re

*

X =

—|O X

En este casoy, la velocidad del piston ¥ la longitud interna que ocupa el fluido
dentro del cilindro.

Las constantes originales de la expresion anteoior

C =0.03622
m=0.786
w = 0.786
n = 0.054

Se debe tener en cuenta que la expresion antsrigiliela para régimen turbulento, por
lo que no resulta Gtil cuando el movimiento es faani No obstante, debido a que en el
amortiguador se suele buscar disipacion turbuleesade esperar que el régimen
turbulento sea predominante en todo el ciclo.

Légicamente, las constantes anteriores son subtEptde ser modificadas, habida

cuenta que han sido optimizadas para motores alteos, donde las caracteristicas de
funcionamiento y los fluidos utilizados son sustaimeente diferentes.
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Nomenclatura:

A superficie y constante
c,: capacidad calorifica a presion constante

C: constante
C, : funcion universal

C. : funcién dependiente der
D : diametro

g: valor de la gravedad

Gr : namero de Grashoff

k : conductividad térmica

K': constante

| : longitud

L : longitud

L : relacion entre la superficie de transferencihpegimetro de dicha superficie
L,: perimetro

m: constante

n: constante
Nu: nimero de Nusselt

Nu, : Nusselt laminar
Nu, : Nusselt turbulento

Nu' : Nusselt de capa delgada
P : perimetro

Pr: nimero de Prandtl

Ra: nimero de Radan

Re: nimero de Reynols

S: superficie

St: niUmero de Stanton

T : temperatura

T, : temperatura del fluido

T, : temperatura de la superficie del solido

T, : temperatura del fluido en la zona no afectaddgtmansferencia de calor
v: velocidad del fluido

v, : velocidad del piston

w: constante

x: coordenada de posicion
X : longitud caracteristica

X" : parametro adimensional
y : coordenada de posicion

a : coeficiente convectivo de transferencia de calor
B; : coeficiente de compresibilidad del fluido

¢, : factor de dilatacion térmico del fluido

M : viscosidad dinamica

vV : viscosidad cinemética del fluido

p . densidad del fluido
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