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PRESENTACION

El objetivo que persigue esta publicacién es introducir al lector en el control
de ruido y vibraciones. Para ello, la exposicién comienza con una primera parte
—Fundamentos— en la que se sientan las bases matematicas y fisicas de las oscilacio-
nes acusticas (cap. 1) y las vibraciones mecénicas (cap. 2), con especial hincapié en
los conceptos y aplicaciones del andlisis de Fourier (cap. 3). La segunda parte —
Aplicaciones— aborda desde un punto de vista eminentemente practico, en primer
lugar, la medida y el control de vibraciones mecanicas (cap. 4 y 5); para continuar,
tras examinar los efectos del ruido sobre los seres humanos (cap. 6), con el control
del ruido (cap. 7) y su normativa (cap. 8).

Las aplicaciones de control de vibraciones se orientan especialmente hacia el
campo de la maquinaria rotativa. Respecto del control del ruido, el interés se centra
en el ambito de la actividad industrial tomando como referencia el correspondiente
marco normativo.

El material que se presenta va dirigido tanto a los profesionales de la ingenieria
como a los alumnos de las escuelas técnicas que busquen una obra de consulta sobre
el control de ruido y vibraciones mecanicas. Por ello se pueden encontrar diferentes
datos ttiles dispuestos en graficas y tablas a lo largo del texto. Para facilitar el
acceso a las mismas se incluyen al principio de la obra las listas de figuras y tablas.
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Capitulo 1

Fundamentos de acustica

1.1. Introduccion

Comienza este capitulo con una revision de los conceptos matematicos elemen-
tales necesarios para describir el movimiento ondulatorio. Después se exponen los
fundamentos fisicos de la propagacion del sonido, entendido éste como una onda de
presion en el seno de un medio gaseoso.

A continuacién, empleando los conceptos matematicos y fisicos establecidos pre-
viamente, se precisa el significado de los atributos que clasicamente se asignan al
sonido: intensidad, tono y timbre. Después se pasa a describir los parametros fun-
damentales desde el punto de vista de la acustica: bandas de octava, niveles de
las diferentes magnitudes acusticas —presion, intensidad y potencia acusticas— en
decibelios, sonoridad y curvas isofénicas, ponderacién A, etc.

También se desarrollan los fundamentos de la atenuacién y aislamiento del rui-
do. Para ello, se tratan detalladamente la reflexién y la amortiguacion actstica. Y
finaliza el capitulo con un apartado dedicado al concepto de tiempo de reverberacion.

1.2. Ondas: descripcion matematica

Cuando en el espacio esta definida una variable fisica y se produce una modifica-
cién de dicha variable en un punto, puede ocurrir que esta perturbacién se propague
a otros puntos y en ellos se reproduzca de forma analoga a como lo hizo en el punto
inicial. Se dice entonces que la magnitud fisica se propaga ejecutando un movimiento
ondulatorio.
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Supoéngase, para fijar ideas, que se dispone de una cuerda tensa en equilibrio
sobre el eje OX de un sistema de coordenadas. Si se pulsa la cuerda en un punto,
la vibracion se transmitird a lo largo de ella. Sea

¢ - w(wi

la amplitud de la vibraciéon en un punto de abscisa x en el instante t. Si la pertur-
bacién se propaga sin atenuacién con una velocidad v hacia la parte positiva del eje
0X, la onda se puede expresar como

1/1:1/1(55_7”5)7

donde v es una funcién arbitraria de una variable.
En la fig. 1.1 se representa el perfil de una de estas ondas en dos instantes separa-

W W
W)

\4

(@) (b)

Figura 1.1: Onda viajera: (a) muestra el perfil de una deformacién en el instante
inicial t = 0, y (b) la misma perturbacién tras propagarse una distancia vt.

dos un tiempo t. Mateméaticamente, la propagacién se entiende como una traslacion
rigida de la forma de onda v a lo largo del eje OX. Es habitual, entonces, referirse
a (x — vt) como una funcién viajera de la variable x.

Onda armodnica

Un caso particular especialmente interesante de movimiento ondulatorio es la
onda armoénica pura o simplemente arménico. Su expresién matemética es

blat) = vucos | 5o =)+ 0]

donde 1, es la maxima amplitud de la vibracién, A el periodo espacial o longitud de
onda (fig. 1.2a), y ¢ la fase inicial.

Los valores que a lo largo del tiempo toma una perturbacion arménica en x = 0
se muestran en la fig. 1.2b. En ella se observa que la amplitud de la perturbacion
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LA A”’”A“A LA A”"’A“m
T T

(@) (b)

Figura 1.2: Onda 9 (z,t) arménica unidimensional de amplitud unidad (), = 1) con

¢ = 0 (fase inicial nula), longitud de onda A y periodo T (a) ©(x,0) y (b) 1(0,1).

efectiia una oscilacién completa en un tiempo 7', denominado periodo, y que la fase
inicial es nula! (¢ = 0).

Dada su doble periodicidad espacial y temporal, el armoénico debe recorrer un
espacio A en un tiempo 7', cumpliéndose que

A =T

En la practica, en vez del periodo 1" se emplea la frecuencia

f = T )
o numero de oscilaciones completas por unidad de tiempo. La relacién fundamental
entre las magnitudes caracteristicas de una onda armonica

A =v (1.1)

es muy util en la practica. Empleando la frecuencia, la expresiéon matematica de la
onda representada en la fig. 1.2b es

2mt

¥(0,t) = 1, cos (T) = 1), cos(2m ft) .

Por tanto, una onda de este tipo equivale a un movimiento arménico simple en
cada punto del espacio alcanzado por la perturbacion.

Cuando se miden las magnitudes caracteristicas de una onda armonica, hay que
tener en cuenta las unidades que deben emplearse para expresar correctamente el
resultado. En el Sistema Internacional v se expresa en m/s, A en m y f en ciclos/s
o Hertzios (Hz).

'Por ejemplo, si ¢ = 7/2 el valor inicial de la onda serfa cero, mientras que en la fig. 1.2 a, con
¢ = 0, el valor inicial de la onda es v,
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Analisis de Fourier de una onda

Cuando una onda 1 (z,t) de perfil arbitrario muestra un patrén que se repite en
el tiempo, se dice que la onda es periédica. El periodo T de la onda debe cumplir
(fig. 1.3)

Oz, t) =z, t+kT) k=0,+1,42, ...
Como se ha visto en el epigrafe anterior, una onda armonica de frecuencia f es una
onda periddica de periodo T' = 1/f.

yARvAVEVa

Figura 1.3: Funcién i (z,t) temporalmente peridédica en un punto del espacio cuya
coordenada es x.

v

Cualquier onda periddica puede expresarse matematicamente como una suma de
ondas armoénicas. De este modo, cualquier vibracion periddica se puede considerar
como una superposicion de arménicos. Esta es la idea bésica del anélisis de Fourier.

Sea 1(t) la amplitud de la onda en un punto x cualquiera. Si la onda es periédica,
de periodo T, puede desarrollarse en serie de Fourier:

= i%‘ cos(2mnft + ¢n), (1.2)

n=0

donde f = 1/T. Las amplitudes 1, y las fases ¢, de los armoénicos componentes
pueden calcularse a partir de la expresién matemédtica concreta® 1 (t).

El primer término de (1.2) es una constante, denominada componente de conti-
nua cuando v es una senal eléctrica. El primer sumando periddico es el armdnico
fundamental o simplemente fundamental, siendo su frecuencia f. El resto de suman-
dos o armonicos poseen frecuencias que son multiplos de la frecuencia fundamental

f.

*Empleando los coeficientes de Fourier, A, = 2 fo ) cos(ZZ2L)

sustituyendo el coseno por seno, pueden determinarse v, y ¢n En efecto, ¥, = 54,y ¢o =0; y
Y = (A2 + B2)'V? y ¢, = arctg (=B, /Ay), para n # 0.

dt y By, 1dentlca expresion
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Las ondas periddicas tratadas hasta ahora son una idealizacién muy ilustrativa.
Sin embargo, el anélisis de Fourier puede extenderse a perturbaciones no periddicas
tomando armonicos con frecuencias continuamente distribuidas en el intervalo 0 <
f < o0o. Por tanto, la suma que aparece en (1.2) debe cambiarse por una integral:

w(t) = [ A()cosizaft + ()] df (1.3
0
Este resultado se conoce como integral de Fourier.

En el analisis de Fourier se denomina espectro de una onda a la sucesién de
amplitudes y fases de sus armoénicos componentes. Cuando una funcién es perioédica
se dice que su espectro es discreto. En caso contrario, se habla de espectro continuo.

La ecuacion de onda

Al estudiar un fenémeno fisico descrito por una funcién ¢ (z,t) jcuando se pue-
de asegurar que 1 es una onda? La respuesta hay que buscarla en las ecuaciones
diferenciales que traducen en términos matematicos las leyes fisicas que gobiernan
el fenémeno estudiado. Cuando v verifica la ecuacion diferencial

oy _10%
ox2 2 o2’

la perturbaciéon es una onda que se propaga sin distorsiéon con velocidad v. Esta
ecuacion diferencial se denomina habitualmente ecuacion de onda.

(1.4)

1.3. La fisica del sonido

Un cuerpo que vibra —la membrana de un tambor, por ejemplo— provoca contrac-
ciones y dilataciones en el aire que le rodea y genera una perturbacién que puede
propagarse hasta alcanzar e impresionar el oido. Quien percibe la perturbacion suele
asociar el sonido al cuerpo emisor —se habla del sonido del tambor—-. Fisicamente,
el sonido es la onda de presién excitada en el aire por la vibracion de los cuerpos y
que se propaga hasta excitar el sentido del oido.

Ondas de presién en un gas

Se van a considerar las ondas elasticas que se producen en un gas debido a las
variaciones de presion. Esta es la naturaleza fisica del sonido. Para simplificar la
deduccion de las caracteristicas fisicas del sonido, se tomara un sistema sencillo en
el que las ondas se propagan en un gas encerrado en un tubo cilindrico.
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Hay una diferencia importante entre las ondas en un gas y las ondas en un soélido
o un liquido. Los gases son muy compresibles y cuando en un gas se establece una
fluctuacion de presién, su densidad experimenta los mismos cambios que la presion.

Sean p, v p, la presion y densidad del gas en condiciones de equilibrio. Si el gas
estd encerrado en un pistén p, v p, no varian de un punto a otro del volumen de
gas encerrado.

Si la presién del gas se modifica, un volumen elemental Adz (fig. 1.4) se pone
en movimiento debido a una fuerza neta no nula. En consecuencia, la secciéon A
se desplaza una distancia v y la seccién A’ una ', de manera que el espesor del
volumen Adx después de la deformacién es dx + (' — ) = dx + dip.

ll/'

f v ==7
i R ANA
Ui Vil VAVE:
— T
X dx dx+dy

Figura 1.4: Ondas de presién en un gas.

Debido al cambio de volumen la densidad del gas cambia. Sin embargo, la masa
del gas debe conservarse:

0
pA(dz + dyp) = p,Ade = p (1 + %) = po-
Despejando p, se obtiene
_ Po
P =1y oujor

Como, en la practica, la variacion de i respecto de la posicién x es pequena, la
densidad del gas puede aproximarse por la expresion

P = Po=—Po (g—f) : (1.5)

La presion y la densidad se relacionan por la ecuacién de estado p = p(p). Para
variaciones relativamente pequenas de la densidad esta ecuacion adopta la forma

p:pom("“"’) , (16)

o

donde & es el mddulo de elasticidad de volumen

K = @
s dp P=Po .
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Usando la expresion (1.5) en la ecuacién de estado (1.6), se obtiene la relacién
entre la presion del gas y la deformacién del mismo:

P (g—‘”) | (L7)

Sea 1(x,t) el desplazamiento, al cabo de un tiempo t, del elemento de masa
po.Adx, situado inicialmente en x. Como la fuerza neta sobre el elemento de masa es
(p —p')A = —Adp en la direccién OX, y debe ser igual a la masa del elemento por
su aceleracion (ley fundamental de la dindmica), se obtiene que

0% op

—Adp = (p, Adz) Y 9@ __, 0%
dp = (poAde) 5 = 5, = ~Pogp

Empleando la ecuacién (1.7) en este ultimo resultado se obtiene la ecuacién del
movimiento para el desplazamiento ¢ de las particulas del gas:

PY _ po 0%
or2 Kk Ot2

Comparando lo obtenido con la ecuacion de onda (1.4), se ve que el desplazamiento
producido por la perturbacién de la presién de la presion de un gas se propaga como
una onda, siendo su velocidad de propagacién

v=1/K/po.

(1.8)

Andlogamente, la ecuacién de onda (1.4) puede escribirse sustituyendo el despla-
zamiento ¢ por la presion p o la densidad p. Esta es la razon por la cual el sonido
se identifica con una onda de presion en el aire, aunque también podria emplearse
el término onda de densidad.

Las ondas sonoras son ondas longitudinales. Al propagarse las compresiones y
dilataciones, el desplazamiento de las particulas del gas es paralelo a la direccién de
propagaciéon de la onda. En los liquidos, el sonido tiene el mismo caracter de onda
de densidad longitudinal.

En los sélidos, al soportar éstos tensiones de corte, también son posibles despla-
zamientos perpendiculares a la propagacién. Estas ondas transversales no modifican
la densidad del medio y su velocidad de propagacion es menor que la de las longi-
tudinales.

Velocidad del sonido

El movimiento ondulatorio en un gas no implica intercambios de calor en su seno.
Las particulas del gas ejecutan sus oscilaciones en un tiempo muy breve comparado
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con el requerido para la transmisién del calor. Por consiguiente, la propagacion del
sonido es un proceso adiabatico.

En condiciones adiabdticas®, el médulo de elasticidad es k = yp donde ~ es una
magnitud adimensional propia del gas, relacionada con sus calores especificos. Para
muchos gases diatomicos, 7~ 1,4.

En funcién del parametro v, la velocidad del sonido es

v = /VPo/Po -

donde p, y p, son los valores en ausencia de perturbaciones. Para una onda sonora
en el aire, p, es la presiéon atmosférica. Empleando la ecuacion de los gases idea-
les* la anterior ecuacién para la velocidad del sonido refleja la dependencia con la

temperatura
v=/YRT/p = BVT,

donde R es la constante de los gases ideales, u la masa molar del gas 'y 5 = \/7R/pu.
Experimentalmente, para T' = 273, 15K (0 °C), la velocidad del sonido en el aire es
v = 331,45 m/s. De aqui se obtiene el valor 5 = 20,055 (en las unidades convenientes
del Sistema Internacional). Por tanto, expresando la temperatura en K,

v~ 20,055V T m/s.

Este resultado concuerda con los valores experimentales para grandes intervalos
de temperatura, y puede aplicarse en la practica para calcular la velocidad del sonido
a temperatura ambiente. Por ejemplo, a 15 °C la velocidad del sonido en el aire es
340 m/s aproximadamente.

Presion Acustica

Cuando el sonido se propaga en el aire hay que diferenciar entre la presién
dindamica p asociada a la perturbacién acustica y la presion atmosférica p, o presion
estatica. A la diferencia entre estos valores

P:p_po'

se le denomina presion acustica P.

Para la presién actustica también se verifica la ecuacién de onda, con la velocidad
de propagacion discutida anteriormente. Para que un sonido sea audible, la variacion
de presién actistica debe estar comprendida entre 2 x 10~% y 200ubar®. Esta tltima
presion es la maxima que el oido humano puede soportar sin sufrir danos.

3En una transformacién adiabética pp~7 = cte.
‘fp/ p = RT/u, donde u es lra masa molar del gas.
®1bar=10° dinas/cm? =10° Pa, latm=1,013 bar
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Si la onda sonora es armoénica el desplazamiento sera de la forma

2
= 1y cos| - (x — wt)]
donde A es la longitud de onda y v la velocidad de propagacion. La presion acustica
verifica

oy 2m 27

hor = —/iywosen[—(x —ot)].

P:p_po:_ \

Teniendo en cuenta que v = \/K/p, y que para una onda arménica de longitud
de onda A la frecuencia es f = v/, la presién acistica se puede expresar como

2
P=- osen[Tﬁ(a: —t)] = P, = 21vp, f1), ,

donde con esta tltima relacion entre P, y 1), se puede obtener la correspondencia en-
tre presiones acusticas y desplazamientos de las particulas asociado a la propagacién
del sonido.

Por ejemplo, para f = 400 Hz, el sonido mas débil que se puede oir corresponde
a una presién acustica maxima P, ~ 8 x 107% Pa. La correspondiente amplitud de
desplazamiento, tomando para la densidad del aire p, = 1,29 kg/m? y para v = 345
m/s, es
— PO
° 2mp, f

Esta amplitud es del orden de las dimensiones moleculares.

=7,15x107 " m~107%m=1A.

1.4. Intensidad acustica

Una fuente actstica comunica energia al medio circundante. Esta energia mecani-
ca, asociada a las vibraciones de las particulas del medio, se propaga de la misma
forma que la sobrepresion P.

Hasta ahora, la onda sonora considerada es geométricamente plana: en los planos
perpendiculares a la direccién de propagacion la presiéon acistica es homogénea en
cada instante. Dichos planos se denominan frentes de onda.

Para una de estas ondas planas, que ademas sea armonica, se define la intensidad
acustica I como la energia mecanica que atraviesa, en la unidad de tiempo, la unidad
de area perpendicular a la propagacién. Se puede demostrar que en este caso la
intensidad actustica maxima es

P2
C 2up,

I,
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Ondas esféricas

Las ondas planas son un modelo sencillo que permite investigar las propiedades
bésicas del sonido. Sin embargo, las fuentes de radiacion sonora, en la practica,
dan lugar a ondas que no son planas. Una fuente sonora que pueda considerarse
puntual, emite ondas esféricas. Estas perturbaciones poseen frentes de onda que son
superficies esféricas cuyo centro comun se situa en la fuente sonora.

Aunque geométricamente las ondas planas y las esféricas son muy diferentes,
matematicamente su expresion es similar. Sea r la distancia de un punto respecto
de la fuente emisora. La presién acustica asociada a la propagacion del sonido es

1
P=—-F(r—vt).
~F(r — ut)

donde F' es una funciéon viajera que se propaga con velocidad v, y cuya forma
matematica depende del tipo de perturbacién producida por la fuente.

La variable espacial r juega para la onda esférica un papel anédlogo al de la coor-
denada z para una onda plana. Sin embargo, el factor 1/r implica una disminucién
de la amplitud de la onda inversamente proporcional a la distancia a la fuente de
emision de la onda. La velocidad de propagacion esta dada por la misma expresion
obtenida para las ondas planas.

La experiencia muestra que la presién actustica procedente de una fuente pun-
tual decrece con la distancia a la misma, incluso en ausencia de obstaculos. La
justificacién de este decaimiento sonoro con la propagacion se puede encontrar en la
conservacion de la energia transportada por la onda.

Sea W la potencia acustica (energia actustica por unidad de tiempo) que emite
una fuente sonora. Para una onda esférica la intensidad I se define en cada punto
del frente de onda como la energia que por unidad de tiempo atraviesa un elemento
de superficie de dicho frente.

La energia que atraviesa en la unidad de tiempo una esfera de radio r centrada
en la fuente es también W. Por la definicién de I, se verifica que

W = 47r°1 .

donde 477r? es el 4rea de la esfera de radio r. Por tanto,

w

Amr2’

donde se observa que la intensidad del sonido decrece con el cuadrado de la distancia.
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1.5. Tono y timbre

Ademas de la intensidad y la duracion, el sonido posee los atributos cominmen-
te conocidos como tono y timbre. El tono de un sonido permite, al que lo percibe,
clasificarlo como “grave” o “agudo”. El timbre es una propiedad del sonido que
permite diferenciar dos sonidos que poseen el mismo tono.

Por ejemplo, dos instrumentos musicales pueden emitir una misma nota musical.
En ese caso, los sonidos que proceden de los dos instrumentos poseen el mismo tono.
Sin embargo, el oido es capaz de distinguir el instrumento que produjo cada nota.
Se dice que el sonido de cada instrumento musical posee un timbre diferente.

Para comprender el origen fisico de los fenémenos actusticos asociados al tono y
al timbre, debe recurrirse al analisis de Fourier del sonido.

Sélo los sonidos producidos por diapasones o por otras fuentes artificiales son
“puros”. Por sonido puro se entiende el que esta formado por una sola onda arménica
de frecuencia f, bien determinada.

Un sonido puro sélo posee el arménico fundamental y su duracion debe ser muy
larga, ya que, en teoria, un armoénico es una oscilacion sinusoidal de duracion infinita.
En la practica no existen estos armonicos aislados: la duracién real de cualquier
sonido es finita y, ademas, cuando un cuerpo vibra siempre emite una superposicion
de oscilaciones de diferentes frecuencias, ademés de la fundamental.

El tono de un sonido esta relacionado con la frecuencia fundamental f, del sonido.
El valor de esta frecuencia en Hz mide el valor exacto del tono del sonido. También
puede medirse el tono en unidades de longitud empleando la longitud de onda. En
efecto, si f, es la frecuencia fundamental

Ao =0/fs.

es la longitud de onda del arménico fundamental. Si la velocidad de propagacion del
sonido v va en m/sy f, en Hz, A, ird en m.

El timbre de un sonido depende de la cantidad e intensidad de los arménicos que
acompanan al tono fundamental. Cuando un sonido tiene una duraciéon muy larga
y se repite periédicamente®, el arménico fundamental viene acompanado por otros
cuya frecuencia f es multiplos de la principal f, :

f=nf,, n=2,3,..

Ademas, la intensidad de cada uno de estos sobretonos decrece al aumentar la
frecuencia. Es decir, el sobretono n contribuye menos que el n—1 y asi sucesivamente.

5Por duracion larga se entiende que el periodo de la perturbacién es muy pequeno comparado
con la duracion.
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Se dice que un sonido periédico tiene un espectro discreto:

for2f0,3f0s--.

Si se expresa el tono empleando la longitud de onda, el espectro anterior es

Ao Ao

Aoy s =y ven
23

Es decir, la longitud de onda de los sobretonos va disminuyendo.

Si el sonido tiene una duracién limitada, como el conseguido percutiendo una sola
vez la membrana de un tambor, se denomina pulso o tren de ondas. En este caso,
a la frecuencia principal o tono del sonido, se superpone un conjunto de arménicos
cuya frecuencia f varia de manera continua dentro del intervalo que va de 0 a co.
Se dice entonces que un pulso sonoro posee un espectro continuo.

En la préctica, la frecuencia se restringe a un intervalo (f1, f2), donde estd in-
cluida f,. El valor fy — f; determina el ancho de banda del espectro. Dentro de ese
rango, la frecuencia f toma todos los valores posibles.

El anélisis de Fourier demuestra que existe una relacién cuantitativa aproximada
que relaciona ancho de banda y la duracion de un pulso sonoro. El producto de
ambas cantidades es una constante. Si el pulso es muy breve, su descomposicién en
armonicos posee un rango de frecuencias muy grande; y si el pulso es muy largo, su
banda sera muy estrecha.

1.6. Parametros acusticos fundamentales

El sonido, en general, es toda onda de presién que se propaga no soélo en el
aire, sino en cualquier fluido (liquido o gas) o sélido. Desde el punto de vista de la
percepcion humana, por sonido se entiende aquella perturbacion que se transmite
por un medio material y produce una sensacién sonora al provocar las vibraciones
de la membrana auditiva.

El sistema nervioso humano solo es sensible a aquellos sonidos puros cuya fre-
cuencia esté comprendida entre 20Hz y 20 kHz. Es decir, el oido humano sélo sera ex-
citado por las componentes armonicas de un sonido que se encuentren en esa banda.
La banda de audicién, igual que la banda del espectro visible, es diferente para otros
animales.

Los sonidos inaudibles cuyos componentes superan los 20kHz reciben el nombre
de wultrasonidos. Por debajo de los 16 Hz se habla de wvibraciones, ya que, aunque no
pueden ser oidas, pueden ser percibidas por medio del tacto.
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Figura 1.5: Analisis de octavas de un sonido con multiples componentes armonicas.

Analisis en bandas de octava

En un sonido procedente de una fuente acustica real, la energia se reparte entre
los diferentes tonos puros que lo componen. De la misma forma, el nivel de pre-
sion acustica de un sonido complejo se distribuye entre sus diferentes componentes
armoénicas o tonos puros.

En la préctica, para efectuar el analisis de un sonido en sus diferentes frecuencias,
se divide la gama audible (20 Hz, 20 kHz) en secciones o bandas. El ancho de banda
de estas secciones puede ser de una octava o de un tercio de octava. Por octava se
entiende un intervalo del espectro en el que la frecuencia mas alta dobla a la mas
baja.

Por ejemplo, una banda cuya frecuencia central sea 1000 Hz cubre un rango de
frecuencias desde los 707 a los 1414 Hz.

La denominacién de octava procede de la escala diaténica musical. Si se toman
ocho notas consecutivas de dicha escala, cubriran justamente un intervalo de una
octava. El tono de la octava nota sera el doble que el de la primera.

Un tercio de octava cubre un intervalo donde la frecuencia més alta es 1,26 veces
la frecuencia mas baja.

Para cubrir el intervalo de las frecuencias audibles suele efectuarse el analisis de
bandas de octava tomando las frecuencias centrales de las bandas segtin la secuencia:
125, 250,...,8000 Hz. Por encima de los 8000 Hz puede tomarse una octava mas,
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Fuente actistica ‘ 125 ‘ 250 \ 500 \ 1000 \ 2000 \ 4000 \ 8000 \ Lpa ‘
Sierra circular, cortando madera 70 76 84 88 98 98 96 103
Trituradora de piedra 70 75 86 90 92 86 75 96
Grupo hidraulico 65 80 96 92 88 83 75 99
Cizalla cortando aluminio 65 76 86 88 88 93 92 97
Atornillador neumatico 75 85 90 92 94 95 90 100
Clavar clavos sobre madera 70 75 80 86 88 90 92 98
Remachadora 72 83 95 100 96 90 84 103
Entre molinos de cemento 80 90 97 100 99 97 80 104
Compresor 82 80 80 85 80 78 70 90
Compresor insonorizado, a 2m 60 68 72 72 74 70 68 79
Sala de méaqinas de un barco 86 92 97 98 97 92 84 104

Tabla 1.1: Niveles de presion actstica en dBA analizados por bandas de octava. Las
frecuencias centrales van en Hz y Lp4 es el nivel ponderado total de vibracion.

centrada en 16 kHz. Por debajo de los 125 Hz, se toman las octavas centradas en 63
y 31,5 Hz.

Debe tenerse en cuenta que la anchura de cada banda de octava es diferente. Por
ejemplo, la banda centrada en 1 kHz cubre desde 707 a 1414 Hz, mientras que la
banda contigua centrada en 2 kHz cubre un intervalo de frecuencias doble.

-
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31,5 63 125 250 500 1000 2000 4000 8000 16000 TOTAL
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Figura 1.6: Niveles de presion actustica para las frecuencias centrales de las diversas
bandas de octava, durante la perforacion de una roca. El nivel de presién acustica
total (110 dB) es la suma logaritmica de los niveles de las distintas bandas. La banda
principal corresponde a 8000 Hz(105 dB).

El andlisis de octavas se efectia en la practica (fig.1.5) mediante un sonémetro
que mide los niveles de presién acustica, al que se acopla un filtro que no deja pasar
mas que los sonidos cuyas frecuencias estdn dentro de una banda seleccionada, cuyo
ancho es una octava o un tercio de octava.

Los niveles de presion acustica de cada banda de octava pueden evaluarse en
dBA, y a partir de su suma logaritmica se obtiene el nivel de presién acustica total
(fig. 1.6). El resultado del anélisis de octavas del nivel de presién sonora de diversas
fuentes acusticas se recoge en la tabla 1.1.
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Escala logaritmica. Decibelios

Cuando el rango de variacion de una magnitud fisica M es muy amplio, se emplea
una escala logaritmica para expresar su valor. Esta escala logaritmica necesita, para
ser definida, un valor de referencia M, arbitrario. Por tanto, dicha escala aporta una
unidad de medida relativa -no absoluta- de la magnitud M.

Se define el nivel de la magnitud M, respecto de una referencia arbitraria M,.,
como

M ().

T

Ly =10log

El nivel es una medida logaritmica cuya unidad es el dB (decibelio o decibel).

Por ejemplo, sea la magnitud M que tiene un rango de variacién desde 10 y
10%, en las unidades adecuadas. Si se toma arbitrariamente M, = 10, el nivel de M
variara entre 0 y 40 dB. Si la referencia se hubiese tomado en M, = 100, el nivel
variaria entre —10 y 30 dB. El intervalo de variacién sigue siendo 40 dB, aunque
ahora el extremo inferior del intervalo es negativo.

Siempre que el valor de la magnitud M sea menor que el de referencia M,, su
nivel L)y, sera negativo. En la préactica, se suele escoger M, de forma que los niveles
en dB sean positivos.

Niveles de intensidad y presion acustica

La intensidad acustica I es la energia que por unidad de tiempo atraviesa una
unidad de superficie perpendicular a la direcciéon de propagacion del sonido. Cuanto
mayor es la intensidad actstica, mayores son las compresiones y dilataciones que
sufre el aire al propagarse el sonido.

Para definir el nivel de intensidad actstica
I
L[ =10 log [—(dB) s

es necesario escoger un valor de referencia [,. Se toma arbitrariamente

I, =107 2W/m®* = 1pW/m”>.

Sin embargo, el nivel de intensidad actistica no coincide con el nivel sonoro per-
cibido. Dos sonidos de diferentes frecuencias e intensidad pueden producir la misma
sensacion de intensidad en el observador humano medio. Se dice entonces que los
dos sonidos tienen la misma sonoridad.
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La presién acustica P es la diferencia entre la presiéon dindamica asociada a la
perturbacion sonora y la presion hidrostatica en ausencia del sonido. En el caso del
sonido en el aire, esta ultima es la presion atmosférica en equilibrio.

Por tanto, P es la variacién que sufre la presiéon atmosférica al propagarse el
sonido. De la misma forma que la intensidad actstica I, la presion acistica se mueve
en un rango muy amplio, por lo que en la practica se introduce el nivel de presion
acustica P2 .

P2 = 20 log E(dB) :
siendo P, la presiéon de referencia, correspondiente al umbral de audicién a 1000 Hz.
Por tanto P, = 2 x 107° Pa.

Lp =10log

El valor del nivel Lp medido en un punto del espacio dependera de la potencia
de emision de la fuente sonora, de la distancia a la misma, de las condiciones de
propagacion y del ruido de fondo.

De la misma forma que puede coincidir la sonoridad de dos perturbaciones de
diferente intensidad y frecuencia, un mismo nivel de presion actustica puede ser
percibido con mayor o menor intensidad segiin sea la frecuencia del sonido.

Sonoridad

Para cuantificar la aparente igualdad de intensidad entre dos sonidos de frecuen-
cias e intensidades acusticas diferentes, se introduce el concepto de curva isofénica.
Estas curvas son una representacién de los sonidos que tienen la misma sonoridad.

Para representar dichas curvas se toma un diagrama cartesiano con la presion
acustica P (o el nivel Lp en dB) en ordenadas y la frecuencia del sonido en abscisas
(fig. 1.7). Un punto en este diagrama se corresponde con un sonido puro de frecuencia
e intensidad actstica bien definidas. El conjunto de puntos (sonidos) que poseen la
misma sonoridad describen una curva isofénica. A todos los sonidos de una misma
isofénica se les atribuye un nimero de fones o fonios coincidente con el nimero de
dB que tenga el sonido con f = 1000 Hz perteneciente a dicha curva.

Por tanto, de la figura 1.7, se deduce que sonidos de diferente frecuencia, y misma
presion actstica, aportan al oyente la misma sensacion sonora. En dicha figura se
observa, por ejemplo, que un oyente medio asigna la misma sonoridad a un sonido
de 1000 Hz y 40 dB de presion acustica que a otro de 31.5 Hz y 75 dB.

El nivel de sonoridad en fones coincide con el nivel de intensidad actstica en dB
para aquellos sonidos con f = 1000 Hz. Para otras frecuencias el nivel de sonoridad
no coincide con el nivel de intensidad actistica. Por ejemplo, el sonido més débil que
puede percibirse a 400 Hz se corresponde con una intensidad acustica

[=719pW/m* = L; = 8,57dB.
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Figura 1.7: Curvas isofénicas para un oyente medio sin problemas auditivos. El nivel
de presién actstica en dB se refiere al umbral de audicion a 1000 Hz.

El sonido propuesto se encuentra sobre la misma curva que el de 0 dB y 1000 Hz,
por tanto, el primero tiene una sonoridad de 0 fones.

La curva isofénica con el nivel de sonoridad 0 se denomina umbral de audicién, y
da los niveles de intensidad acustica minima audible para cada frecuencia. Como esta
isofénica para 1000 Hz da un nivel de 0 dB, el valor I, = pW/ m? se corresponde con
el umbral de audicién a 1000 Hz. La curva isofénica correspondiente a la maxima
sonoridad que soporta el oido humano sin sufrir danos irreversibles se denomina
umbral del dolor.

La sonoridad también se mide empleando como unidad de medida el sonio o son.
Un sonio se define como la sonoridad de un sonido puro de 1000 Hz con un nivel de
presion acustica de 40 dB. Esta escala de sonoridad es subjetiva y se establece de
tal manera que un sonido con una sonoridad de 2 sones es dos veces mas sonoro que
el sonido de referencia de 40 dB de 1 sonio; 4 sones son cuatro veces mas sonoros
que 1 sonio, etc.

Aunque la escala asi establecida es lineal (proporcional al estimulo percibido)
al doblar la sonoridad de un sonido expresada en sonios, se obtiene un aumento
aproximado de 10 dB en el nivel de presion actustica.

De acuerdo con la definicién de sonio, un sonido de 1 sonio se corresponde con
un nivel de sonoridad de 40 fonios; y un cambio doble de la sonoridad expresada en
sones implica un aumento de 10 fones en el nivel de sonoridad.
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Ponderacion A

Los ensayos demuestran que un sonido alcanza con mayor facilidad el umbral
del dolor cuando mayor sea su componente en altas frecuencias. Por tanto, al medir
el nivel de presién acustica, éste debe ponderarse en funcién de la frecuencia para
ajustar la medida a la percepcion humana.

En la practica, al medir el nivel de presién acustica con un sonémetro, debe
acoplarse a dicho instrumento un filtro ponderador. Convencionalmente, estos filtros
se denominan A,B,C,... La ponderacion se efectiia sumando o restando el nimero
adecuado de dB al nivel de presion del sonido segin sea su frecuencia.

La fig. 1.8 muestra las curvas de ponderacion de estos filtros. El filtro tipo A pro-
porciona una ponderacién similar a la del oido humano: atentia las bajas frecuencias,
no modifica el entorno de 1000 Hz y amplifica los sonidos entre 2000 y 4000 Hz.

20

10 7
A

/ (8,0)—

-10

-20

-30

NN

-40

-50

PONDERACION (dB)

-60

270
10 2 5 102 2 5 10° 2 5 104 2

FRECUENCIA (Hz)

Frecuencia (Hz) ‘31,5‘ 63 ‘ 125‘ 250‘ 500 ‘1000 ‘2000 ‘4000‘ 8000 ‘16000
Ponderacién A (dB) | -39 |26 | 16 | 9 | 3 | 0 | 1 | -1 | -1 | -6

Figura 1.8: Curvas de ponderacion normalizadas para sonémetros. Se muestra el
aumento o la reduccién en dB que proporcionan los filtros A, B, C y D.

El nivel de presién acistica ponderado por medio de un filtro A, se denomina nivel
de presién acistica A, y se mide en decibelios A (dBA). Como ejemplo, considérese
un sonido de 500 Hz con nivel de presién actstica Lp = 50 dB. El nivel en dBA
serd Lpy = (50 — 3)dB = 47dB.
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Nivel de potencia actustica

La potencia acustica W es la cantidad de energia actstica emitida por una fuente
sonora en la unidad de tiempo. El sonido se propaga en todas direcciones a partir
del punto emisor, dando lugar a frentes de onda esféricos, cuya intensidad acustica
decrece con el cuadro de la distancia a la fuente.

La potencia acustica es una caracteristica de cada fuente emisora, independiente
de cual sea la posterior propagacién del sonido producido o las condiciones en las
cuales éste serd percibido.

La potencia actstica es el pardmetro adecuado para comparar la intensidad del
sonido de diferentes fuentes. En la tabla 1.2 se muestra la estimacién aproximada
de emision actstica para diferentes fuentes sonoras. El rango de variacion de esta
magnitud cubre un intervalo de 10pW, desde el tic-tac de un reloj de pulsera
(107'*W) hasta el estruendo de un volcdn en erupcién (10YW).

| Potencia acustica (W) | Ly 4 en dBA | Fuente sonora |

10% 160 Volcan en erupcién
1000 150 Tormenta con truenos
100 140 Avién a reaccién
10 130 Fuegos de artificio
1 120 Motocicleta sin silenciador
0,1 110 Perforadora neumatica
0,01 100 20 metros de autovia
0,001 90 Automovil
10~4 80 Trituradora
107 70 Extractor
107° 60 Conversacién ordinaria
1077 50 Radio a poco volumen
1078 40 Lavadora
107Y 30 Frigorifico
10-10 20 100 relojes
1071 10 10 relojes
10712 0 tic-tac de un reloj

Tabla 1.2: Potencia acustica estimada para diversas fuentes sonoras. El nivel de
potencia acustica ponderado va en dBA, referido a 1 pW.

Los valores tipicos de la energia actstica radiada por las diferentes fuentes de la
tabla 1.2 son pequenos comparados con la potencia de las fuentes luminosas. Por
ejemplo, 100 W es la potencia luminosa de una lampara doméstica, mientras que
100 W acusticos se corresponden con el ruido de los motores de un avién a reaccion.
Si una persona se sitia a menos de un metro de una fuente actustica de 100 W, puede
sufrir la rotura del timpano. Por tanto, aunque las potencias acusticas son menores
que las luminosas, son més agresivas para el observador humano.
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La potencia actstica, dado su amplio rango de variacion, se maneja en la préactica
empleando una escala logaritmica con referencia W, = 1 pW. Asi, el nivel de potencia
acustica es

W
Ly = 10log W (dB).

T

La potencia acustica de referencia se corresponde con un nivel de 0 dB. En la
tabla 1.2 no se refleja Ly, sino Ly 4, que es el nivel de potencia acustica ponderado
de una fuente sonora y se expresa en dBA. Este nivel ponderado se calcula a partir
del nivel de presién acustica Lp4 en dBA, teniendo en cuenta la distancia a la fuente,
el ruido de fondo y las condiciones de propagacion del sonido.

El rango de variacién del nivel de potencia acustica ponderado es 0-160 dBA,
mientras que el de potencia actstica era 1 — 10%pW. Nuevamente, en la practica,
es mucho mas manejable la expresién de dBA de la potencia de una fuente sonora.

Indice y factor de directividad

En general, una fuente sonora no emite radiacion actstica en todas las direccio-
nes por igual. Para cuantificar en qué direccion emite mas energia se utilizan dos
parametros intimamente relacionados.

El indice de directividad (DI) en una determinada direccion, es la diferencia
entre el nivel de presién acistica en un punto dado (Lpa1) y el nivel promedio que
corresponderia a este punto si la fuente sonora fuera omnidireccional (Lp,), es decir,
si la radiacion fuese esférica y uniforme. El indice de directividad se expresa en dBA:

DI = Ly — Lpa(dBA).

El factor de directividad (@), en una determinada direccién, es el cociente entre
la presion acustica registrada en un punto P; y la presion P que corresponderia a
ese punto si la emision sonora fuera omnidireccional
P 1
Q P, g 10( P1 P)
Si se emplean los niveles ponderados de presion acustica,
1
log Q) = E(LPAl — Lpa) = DI =101logQ .
En el caso de una fuente omnidireccional

DI=0 y @Q=1.

Tanto el indice de directividad como el factor de directividad dependen de la
distancia del punto de observacion a la fuente. Al ir midiéndolos en puntos cada vez
mas alejados de la fuente, marcados a lo largo de una direccién fija, los valores se
irdn acercando a DI = 0 6 Q = 1. Si las medidas se hicieran en puntos cercanos y
equidistantes a la fuente, los valores de DI o () podrian variar sensiblemente.
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Disminucion del nivel acustico con la distancia

Ademas de la direccionalidad de la emisién sonora, la percepcién del sonido, en
ausencia de obstaculos, depende de la distancia a la fuente del sonido.

Considerando una emision distribuida homogéneamente en todas direcciones a
partir de una fuente puntual (QQ = 1), el nivel de presién actstica disminuye con la
distancia a la fuente. En dBA, el nivel de presién Lp, disminuye en 6 dBA cada vez
que se duplica la distancia y en 20 dBA cada vez que la distancia se multiplica por
diez

En el caso de una fuente lineal rectilinea, los frentes sonoros son cilindricos y su
eje coincide con la fuente. Ejemplos de este tipo de fuente son una tuberia, una linea
de ventiladores o una autopista. El nivel de presion acustica ahora sélo se reduce en
3 dBA cada vez que se duplica la distancia y en 10 dBA si la distanciase multiplica
por 10.

1.7. Reflexion del sonido

La reflexion del sonido da lugar al fenémeno conocido cominmente como “eco”.
Considérese una perturbacion acistica que se propaga a través de cierto material y
que incide perpendicularmente sobre una superficie plana que marca la frontera de
separacién con otro medio. Se produce entonces el fendmeno de la reflexiéon acustica:
parte —o toda, segin las circunstancias— de la perturbacion incidente “rebota” en la
superficie frontera; es decir, al alcanzar dicha superficie, parte del sonido retrocede
propagandose en sentido contrario.

Impedancia acistica

Sea una onda sonora plana y arménica de frecuencia f que se propaga segiin una
direccién bien determinada. Se define la impedancia de una de estas ondas como
el cociente entre la presién acustica y la velocidad de las particulas que vibran al

propagarse el sonido

P
7=
V,

donde V # v (velocidad de propagacién del sonido).

Si la onda es armoénica, tanto P como V tienen la misma dependencia temporal
sinusoidal, por tanto su cociente es una constante cuyo valor es

Z = pov,
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siendo p, el valor de la densidad del medio en ausencia de propagaciéon y v la velo-
cidad del sonido. Como la onda considerada es plana, la impedancia es la misma en
todos los puntos de un frente de ondas.

La impedancia caracteriza la respuesta del medio a la excitacion actstica, indi-
cando cual es la sobrepresion necesaria para lograr una determinada velocidad de
vibracion de las particulas. La impedancia, ademas, depende de la temperatura y
otros condicionantes termodinamicos.

Ademas de las ondas planas armonicas son de especial interés las ondas esféricas
armonicas, es decir, las ondas que partiendo de un punto, propagan regularmente
en todas direcciones una vibracién periddica sinusoidal. La relacion de la presion
sonora y la velocidad de oscilacién de las particulas da de nuevo la impedancia de
la onda. En este caso, Z debe entenderse como la resistencia que opone el medio a
la oscilacién armoénica en un punto del frente de ondas esférico de radio r.

Se puede demostrar que para una onda esférica la impedancia es

1 Kr

Z2=""0 o,
1+ ik

donde K = 27 /X (A longitud de onda) es el nimero de ondas. Como se observa en
la formula, la impedancia es funcién de la distancia r a la fuente acustica. Ademas,
Z es una magnitud compleja. Si se observa el frente de ondas esférico en puntos muy
alejados de la fuente, su impedancia tiende a la de una onda plana. (Fisicamente,
los frentes planos de radio muy grande tienen una curvatura muy pequena, lo que
estd de acuerdo con este tltimo resultado.)

Se puede hacer un paralelismo entre las impedancias acusticas y las eléctricas.
Una onda plana es equivalente a una resistencia éhmica de valor p,v. Si la onda es
esférica, su impedancia se puede imaginar compuesta de la conexién en paralelo de
una resistencia 6hmica p,v con una bobina de autoinduccion p,r.

Reflexiéon en superficies limite

En todos los problemas que tengan relacion con el control de los niveles actusticos,
la reflexién de una onda sonora en la superficie limite de dos medios diferentes juega
un papel decisivo.

Considérese, para estudiar el fenémeno de una manera mas sencilla, una onda
plana armonica de frecuencia f que incide perpendicularmente sobre una superficie
también plana. Los medios que separa dicha superficie se denominaran 1 y 2. Se
supondra que la propagacion se realiza segun el eje OX positivo y que la superficie
limite es el plano x = 0.
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Tras propagarse por el medio 1 e incidir sobre el plano separador, parte de la
onda se refleja y parte se transmite al medio 2. Como la onda incidente es armonica,
las ondas reflejada y transmitida seran también armonicas con la misma frecuencia.

Sean P,;, P,. y P, las presiones actsticas maximas de las ondas incidente, re-
flejada y transmitida respectivamente. Y sean Z; y Z5 las impedancias de los dos
medios.

En la superficie limite deben cumplirse las condiciones de continuidad

P, + P,. = P, igualdad de fuerzas,

P, P, P
o _ 2o — —° ontinuidad del movimiento.
Zy I Zy
En la dltima ecuacién se ha tenido en cuenta que la onda reflejada invierte el sentido

de la vibracién de las particulas.

Por consiguiente, se deducen los factores de reflexion R y transimisién 7

P Ly — 1
R: or: 2 1,
Py Zy+ Zy
Py 27
Tt 222
P, Zy+ 7

Con la que queda claramente establecida la impedancia como la magnitud que go-
bierna la reflexion y transmision de la onda sonora.

El factor de reflexion R indica la relacion entre las presiones actisticas de la onda
reflejada y la onda incidente. Su valor maximo es R = 1 para Z, = co. Es decir,
si Z1 <€ Zy, R >~ 1. El valor R = 0 se corresponde con Z; = Zs, cuando no hay
superficie de separacion al ser 1 y 2 el mismo medio.

El factor de transmisiéon 7 relaciona la presién actstica de la onda transmitida
y la de la onda incidente. Para Zy = Z; se obtiene 7 = 1 puesto que entonces la
onda transmitida es simplemente la onda propagada. Para el caso de reflexion total
Zy > 73 (0 Zy = ), T = 2. Esto parece imposible a simple vista, pero debe tenerse
en cuenta que aunque P, = 2P,;, al ser la impedancia Z, muy alta, la velocidad de
las particulas en el medio 2 serd pequena, lo que dara una baja transmision de la
energia.

Para evitar estos problemas, en lugar del factor de reflexion se usa el grado
o coeficiente de absorcion del sonido para definir la propiedad reflectante de las
superficies. Esta magnitud se define como la fraccién de energia incidente que no
es reflejada. Como la energia sonora para una armonica plana es proporcional al
cuadrado de la presién sonora, se aplica la ecuacion

a=1-TR>. (1.9)
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La expresion “grado de absorcion” quiza no esté bien elegida, ya que la parte de
energia no reflejada y transmitida al segundo medio no tiene que ser absorbida por
éste necesariamente.

De todas formas para la acustica de recintos (acustica arquitecténica) esto ca-
rece de importancia, ya que sélo interesa el campo sonoro en el interior del recinto
considerado y, por lo tanto, s6lo son relevantes las componentes sonoras que son
reflejadas por las paredes.

1.8. Amortiguacion del sonido

El sonido, como ya se ha explicado, involucra el desplazamiento de las moléculas
del medio por el cual se propaga. Pero este desplazamiento se debe a un movimiento
colectivo ordenado en el cual todos los atomos de un pequeno volumen experimentan
esencialmente el mismo desplazamiento. A este movimiento ordenado se superpone
la agitacion molecular en los liquidos y gases.

El resultado neto es que la intensidad del sonido se amortigua porque parte
de la energia acustica se disipa en los choques entre las moléculas del medio. Esta
amortiguacion dependeréd de la naturaleza del medio y de sus condiciones fisicas, y
es un fenémeno asociado exclusivamente a la propagacién.

Sea una onda plana arménica de frecuencia f (o longitud de onda A = v/ f) que
se propaga por un medio absorbente. Ahora la ecuacién de onda no describe com-
pletamente la propagacion, es necesario corregir los resultados teniendo en cuenta
la energia acustica disipada.

Cuando se estudio la propagacion de la onda plana armonica sin incluir la amor-
tiguacion se vio que la intensidad acustica permanecia constante. Al tener en cuenta
las pérdidas, un sonido de intensidad inicial I;, tras reconocer una distancia x, po-
seera una intensidad I menor. Si se supone que la tasa de variacion de la intensidad
acustica con la distancia recorrida es proporcional a aquella, la intensidad I(x) debe
verificar la ecuacion diferencial

dl
Y 1
dx ’

siendo su solucién
I =1,

donde C' es una constante caracteristica del medio. En general, C' depende de la
frecuencia del sonido. Para algunos fluidos, se tienen resultados empiricos:

1,16 x 10~* _
Caire = =g (em ™),
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También se utiliza el valor

, In24
o =
C

(Cm) )

que representa la distancia que ha de recorrer el sonido en el medio para que su
intensidad se reduzca a la mitad.

Al considerar la propagacién libre del sonido por un medio (en ausencia de
obstéculos), debe tenerse en cuenta que la amortiguacién depende de la frecuen-
cia

C = cte x f?,

lo que implica mayores pérdidas en las componentes de alta frecuencia. De este
modo, al cabo de cierta distancia los sonidos graves predominaran sobre el resto de
componentes armonicas.

1.9. Absorcién y aislamiento del sonido

El sonido en el aire se propaga de manera diferente en campo libre que en el
interior de un recinto. A cierta distancia de una fuente sonora y en campo libre, la
intensidad actstica depende de la geometria de la fuente, de la directividad de ésta
y de las pérdidas asociadas a la amortiguacion.

Cuando el sonido se propaga dentro de un recinto, se comporta de distinta manera
que en campo libre. Al chocar los frentes acusticos con las paredes que delimitan el
recinto, parte de la energia se transmite a través de ellas hacia el exterior y parte
permanecera en el interior aumentando el nivel acustico.

Es importante, por tanto, analizar lo que ocurre cuando una onda incide so-
bre una pared (fig.1.9). La energia del sonido incidente (I;), al encontrarse con
el obstdculo, se reparte en tres componentes energéticas principales: reflejada (1,.),
transmitida ([;) y disipada (Iy).

La energia reflejada (1) es la parte que, tras incidir sobre la pared, vuelve hacia
el mismo lado de donde procedia. El coeficiente de reflexion se define como

La energfa transmitida (I;) es la que consigue atravesar el obstédculo y pasar al
otro lado. El coeficiente de transmisiéon es
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e
VLI

1

Figura 1.9: Balance de energia actstica cuando una pared se interpone en la propa-
gacion del sonido.

La energia disipada verifica
Ii=1—-1—1.

Esta energia esta asociada a la amortiguacion de intensidad que sufre el sonido al
propagarse con pérdidas por un medio. Si se considera absorbida toda la energia que
no vuelve al mismo lado en que se encuentra la fuente acustica, incluida la energia
transmitida (energia absorbida, I, = I, + I;), el coeficiente o grado de absorcién
definido en (1.9) verifica

I+ 1 1,
= tzd:Ti:>Q+T:1. (1.10)
Laultima igualdad expresa que la energia incidente es igual a la suma de la absorbida
y la reflejada.

(0%

Si la pared se interpone entre el observador y la fuente actstica, se habla de aisla-
miento acustico. En el interior de una habitaciéon con gruesas paredes de hormigon,
el aislamiento acustico es muy bueno. Sin embargo, si el observador y la fuente se
encuentran del mismo lado de la pared, respecto de la energia actstica que aquél
recibe, se habla de absorcion acustica.

En el interior de la habitacién de gruesas paredes, la absorcién sera pobre dada
la reflexion del sonido en las paredes. Sin embargo, en campo libre y sin pared, el
amortiguamiento acustico es grande (la reflexién es nula) mientras que el aislamiento
es nulo.

Para conseguir el aislamiento y la absorcion simultaneamente es necesario combi-
nar dos paredes. En el caso propuesto las paredes de hormigén, deberian recubrirse
con gruesas capas de corcho. Las cdmaras anecoicas son recintos de gruesas paredes
aislantes interiormente recubiertas de material absorbente.

Los materiales absorbentes mas empleados son los materiales blandos (fibrosos
y de poro abierto). Por el contrario, los materiales aislantes deben ser pesados vy, si
es posible, flexibles (plomo, hormigén, acero, vidrio, etc.).
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El coeficiente de absorcién actstica (1.10) tiene sus valores entre 0 (absorcién
nula) y 1 (absorciéon maxima). Los valores de este coeficiente dependen principal-
mente de la clase de material, de su espesor, de la frecuencia del sonido incidente y
del angulo de incidencia.

Para medir la capacidad aislante de un material se emplea el indice de aislamiento
acustico R. Este indice mide la reduccion de la energia actustica de un sonido que se
propaga por el aire cuando atraviesa un material. Su expresiéon matematicaes

1 I;
R =10log — = 10log —.
T It
Siendo 7 el coeficiente de transmisién. Como R es una medida logaritmica del ais-
lamiento, su unidad es el dB.

El indice de aislamiento actustico R es proporcional a la constante de amorti-
guacion C' y al espesor del material que compone la pared. Por tanto, R depende
de la frecuencia del sonido. En general, el indice de aislamiento actstico es mayor
para las frecuencias altas, aunque para ciertas frecuencias criticas, esta ley puede no
cumplirse.

El indice R de un material homogéneo puede estimarse mediante la formula
R =15logm, (1.11)

siendo m la masa por unidad de superficie del material (kg/m?). Efectuando este
calulo se obtiene un indice medio, correspondiente aproximadamente a la frecuencia
de 1000 Hz. Para frecuencias mayores, se suman 3 dB al indice dado por la férmula
(1.11) al pasar de 1000 Hz a 2000 Hz; otros 3 dB al pasar de 2000 Hz a 4000 Hz y
asi sucesivamente. Para frecuencias menores se restan 3 dB al pasar de 1000 Hz a
500 Hz; otros 3 dB de 500 Hz a 250 Hz; y asi sucesivamente.

Por ejemplo, para un material cuya densidad superficial es m = 100kg/ m2, el
indice de aislamiento acustico es

R =15logm = 30dB.
Si ahora se quiere saber el valor de R para 2000 Hz

R =30dB + 3dB = 33dB.

Estas estimaciones proporcionan siempre un valor inferior al real, lo que propor-
ciona un margen de seguridad, salvo para las frecuencias criticas o de resonancia.
Para estas frecuencias los materiales pierden capacidad aislante hasta en 10 dB.

Para finalizar, se puede sintetizar que para conseguir la absorcién acustica son
necesarios materiales blandos porosos y fibrosos, mientras que para el aislamiento
se debe interponer masa en el camino del sonido.



1.10. Tiempo de reverberacién 29

1.10. Tiempo de reverberacion

Cuando se considera la intensidad sonora en el interior de un recinto producido
por una fuente interna, hay que tener en cuenta la intensidad procedente de la
reflexion del sonido en las paredes. Sobre un observador incide el sonido inicialmente
emitido por la fuente, asi como el procedente de las sucesivas reflexiones en las
paredes.

Por ejemplo, con un coeficiente de absorcion del 10 % son necesarias més de 20
reflexiones para que la energia primitiva de una senal sonora se reduzca en unos 10
dB, es decir, a una décima parte.

La disminucion de la amplitud inversamente proporcional a la distancia, que
ocurre siempre al aire libre, no se produce en un recinto cerrado, ya que el sonido
es conservado por las paredes. La disminucién de la amplitud inversamente propor-
cional a la distancia se observa sélo en las proximidades del foco sonoro, mientras
que a mayor distancia domina un nivel sonoro constante y determinado a causa de
las multiples reflexiones en las paredes.

Para poder determinar la intensidad que produce un foco sonoro de una deter-
minada potencia en un recinto cerrado necesitamos, por lo tanto, una medida para
la elevacion del nivel sonoro producida por la reflexion en las paredes del recinto.
Esta medida es el tiempo de reverberacién Tk.

Se define como el tiempo durante el cual la energia sonora, en el interior del
recinto, se reduce a una millonésima del valor inicial (60 dB) después de desconectar
el foco sonoro. El tiempo de reverberacion depende de la capacidad de absorcion
media de las superficies que limitan el recinto, y también del volumen, pues en un
recinto pequeno las reflexiones se suceden muy seguidas, y esto produce una rapida
atenuacion de la energia sonora.

Para el calculo del tiempo de reverberacion se procede como sigue: se sustituye,
en primer lugar, la capacidad total de absorcion del recinto por una superficie de
ventana equivalente A. En el sentido de la acustica arquitectonica, la superficie de
una ventana abierta tiene grado de absorcién o = 1, ya que toda la energia que
incide sobre la ventana es radiada hacia el exterior y, por tanto, no es reflejada en
el recinto.

La superficie de la ventana A, o superficie de absorcion equivalente del sonido
de un recinto, viene dada por
A = Z OéiSi s

en la que «; representa el grado de absorcion del sonido en las superficies parciales de
drea S;. Cuando las 4reas S; se expresan en m? la superficie de absorcién equivalente
se obtiene en Sabines. El Sabine es la unidad de absorcion del sonido. Equivale a la
absorcién de una superficie de 1 m? perfectamente absorbente (o = 1).
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La sustitucién de la capacidad de absorcién del recinto por una superficie comple-
tamente absorbente, de extension A, aun en el caso de paredes reflectantes ideales,
unicamente conduce a tiempos de reverberacién iguales cuando el campo sonoro es
suficientemente difuso y, por lo tanto, la disposicién de las superficies de absorcion
no juega ningun papel. Esta condicién puede considerarse satisfecha siempre que el
recinto sea grande en todas direcciones, en comparacién con la longitud de onda del
sonido, o cuando en su interior se encuentran obstaculos que dispersan el sonido.

Sea FE, la energia acumulada por unidad de volumen en un recinto cuando en su
interior encuentra un foco sonoro que emite permanentemente con potencia acustica

w.

Como se suponen las paredes del recinto perfectamente reflectantes, en estado
estacionario, la potencia que sale a través de la ventana A tiene que ser igual a
la potencia W de la fuente emisora. La potencia que sale a través de la ventana
se calcula multiplicando la superficie de la misma, A, por la intensidad acustica [
en el plano de la superficie de la ventana. Si E, es la densidad de energia acustica
almacenada por unidad de volumen en el interior del recinto y v es la velocidad de
propagacién del sonido, se tiene que

I =F,uv,

para una onda plana emitida de manera continua. Si esta onda incide sobre una pared
de area A perfectamente absorbente y perpendicular a la direccion de propagacion
del sonido, la potencia acustica absorbida sera E,vA. Como en el problema del
recinto las ondas no son planas, el balance energético a través de las paredes es mas
complejo.

Suponiendo que en el recinto todas las direcciones son equivalentes, la intensidad
incidente en la superficie de ventana A sera E,v/2. La velocidad de propagacién en la
direccion normal a la ventana es v cos 9, siendo ¢ el angulo formado por la direccién de
propagacién y la normal a la superficie. El promedio de todos los dngulos (semiesfera)
da como velocidad media v/2. Por lo tanto

1 1
1= ZEO’U =W = ZEOUA’
ya que la potencia emitida por la fuente es igual a la potencia absorbida por la
ventana ideal de drea A.

De este modo oW
E,=—, 1.12
° Av (1.12)
es la energia almacenada en el recinto por unidad de volumen cuando la fuente emite
en regimen permanente. La densidad de energia que se establece en el recinto es,

por tanto, inversamente proporcional al valor absoluto de la superficie de absorcién.

Segun la ecuacién (1.12), se puede tener la impresiéon de que seria posible dis-
minuir el nivel sonoro en un recinto todo lo que se desease por medio de paredes
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recubiertas de materiales absorbentes. Segtin las hipotesis hechas previamente, esto
solo es posible en tanto exista realmente un nivel sonoro estacionario independiente
del lugar. Si se hicieran, por ejemplo, todas las paredes completamente absorbentes,
de todos los focos sonoros se propagarian ondas esféricas, en las cuales la presion
acustica es inversamente proporcional a la distancia al foco. El nivel producido en
el lugar de medida por estas ondas esféricas no estorbadas, no puede rebajarse por
ninguna medida en las paredes.

La zona dentro de la cual no es posible disminuir el nivel sonoro modificando el
recubrimiento de las paredes del recinto, esta dada por el radio del sonido. Por radio
del sonido se entiende la distancia D al foco sonoro en la que el nivel de la onda
esférica sin perturbar seria igual que el nivel estacionario dentro del recinto.

Si se disminuye, por lo tanto, el nivel estacionario por absorcién en las paredes,
se aumenta el radio del sonido. Por este motivo, a veces, se separa el sonido directo
en el calculo de la reverberacion. En este caso, hay que sustituir en la ecuacion
(1.12) A por A/(ac—1), en el que « es el grado medio de absorcién del sonido de las
superficies que limitan el recinto.

Para obtener la ecuacién (1.12) no se ha separado el sonido directo. Més alld del
radio D del sonido, separar el sonido directo en los cdlculos aporta una correccion
despreciable.

Para el céalculo del tiempo de reverberacion Tk tenemos que considerar la reso-
nancia del recinto después de suprimir el foco sonoro. Si llamamos E al contenido
total instantaneo de energia en el recinto, dF/dt es la energia que marcha a través
de la ventana y F/V la densidad de energia en ese momento, siendo V' el volumen
del recinto. De la ecuacién (1.12) se deduce para la energia consumida, la ecuacién

diferencial
dE B _EAU

dt 4V

La soluciéon de esta ecuacion es

E =FE,exp <_f_‘3t) ,

donde E, es la energia por unidad de volumen en el recinto tras suprimir el foco

sonoro. Es esta tltima, se deduce el tiempo T en el cual disminuye el nivel unos 60
dB:
V(m?)

T3b = 0,1 .
R = 0,163 ()

Debido a que esta férmula fue deducida en primer lugar por Sabine por otro
camino, al tiempo de reverberacién calculado con ella se le llama tiempo de rever-
beracion de Sabine. El tiempo de reberveracion de Sabine se diferencia de otros
tiempos de reverberacion en que aqui no se tiene en cuenta la discontinuidad del
proceso de reverberacion, sino que se acepta para simplificar, que el nivel disminuye
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en todo el recinto, regular y continuamente. Para tiempos de reverberacion dema-
siado pequenos, o recintos no demasiado grandes, la suposiciéon estd plenamente
justificada.

En el calculo de la reverberacion, se partié de la hipotesis de que la pérdida
de energia en el recinto aparece exclusivamente en la reflexion en las paredes. Esta
suposicion es perfectamente admisible para frecuencias medias y bajas. Para frecuen-
cias altas, sin embargo, el tiempo de reverberacion en recintos grandes esta influido
apreciablemente por la absorcion del aire.



Capitulo 2

Fundamentos de vibraciones

2.1. Introducciéon

Uno de los movimientos mas importantes que se pueden observar en la naturaleza
es el movimiento oscilatorio o también llamado vibratorio, entendiéndose por tal el
movimiento de una particula material o de un sélido rigido de manera peridédica
alrededor de una posicién de equilibrio. La experiencia muestra que la vibracion es un
movimiento ubicuo: estd en circuitos electrénicos, terremotos, cristales moleculares,
atomos y ntcleos, estructuras mecanicas. El movimiento de un péndulo o de un
cuerpo en el extremo de un resorte es oscilatorio, pero es que a su vez los atomos
del sélido estan vibrando y las propias moléculas del aire vibran permitiendo recibir
la onda sonora que producen esos elementos.

Si del trabajo como ingenieros se trata, hay que tener presente que la mayor
parte de las vibraciones que aparecen en maquinas y estructuras son indeseables, ya
que aumentan los esfuerzos y tensiones sobre los materiales y producen pérdidas de
energia. Hay que considerar ademads los efectos relativos a alteraciones fisiologicas
que producen, bien por manifestarse como ruidos audibles, bien por las consecuencias
negativas que la transmision de las vibraciones al cuerpo humano pueden provocar.
Por ello deben realizarse disenos adecuados que las eliminen o reduzcan al maximo.
A medida que las estructuras se van haciendo mas ligeras y las mdquinas trabajan
a mas alta velocidad el control y analisis de las vibraciones mecanicas adquiere mas
relevancia.

Pero no siempre en el trabajo de ingenieria las vibraciones son un problema:
la caracterizacion de materiales a través de la respuesta vibratoria de los mismos
constituye una de las técnicas no destructivas mas importantes. La determinaciéon de
constantes elasticas de los materiales, su estado de fatiga o la deteccién de defectos
puede realizarse excitando al material y analizando su modo de respuesta.

33
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Dentro de los movimientos vibratorios hay que distinguir dos tipos generales de
vibracion:

= Rectilinea o de traslacion. Puede aparecer como longitudinal, por compre-
sién o extension alternativa de barras, cables o muelles, o como transversal
o lateral, por movimiento alternativo de vigas en direcciéon perpendicular a su
eje elastico. Tiene dimensiones de longitud y su unidad de medida habitual es
mm o pm.

= Torsional o de rotacién, resultado del movimiento circular en ejes. Es adi-
mensional y suele medirse en radianes o grados.

Se estudiaran aqui con detalle los fundamentos tedricos del movimiento vibratorio
con un grado de libertad, por ser el mas sencillo de comprender. Posteriormente, se
dan unas nociones sobre como extender el problema al caso de varios grados de
libertad.

Se entiende por oscilacién de una particula con un grado de libertad a cualquier
movimiento en que la coordenada x (o 6 en torsional) verifica que z(t +T') = z(t),
siendo T" un tiempo caracteristico denominado periodo. La aparicién de este movi-
miento se debe a la separacion de la particula de su posicién de equilibrio estable, de
modo que tiende a volver a su posicién debido a las fuerzas de restitucién. Al alcan-
zar ese valle de potencial con una cierta velocidad, la particula supera esta posicién,
repitiéndose el movimiento indefinidamente. Si el movimiento es mantenido tnica-
mente por estas fuerzas de restitucion (elasticas en un muelle, gravitatorias en un
péndulo) se denomina vibracidn libre y el movimiento resultante es un movimien-
to armdnico simple (MAS). Si se aplica una fuerza externa a la particula (fuerza
que en uno de los casos més interesantes de estudiar es periédica), el movimiento
se denomina vibraciéon forzada. Si las fuerzas de rozamiento pueden considerarse
despreciables, se dice que las vibraciones son no amortiguadas. En la realidad,
todas las vibraciones son amortiguadas, pudiendo decrecer poco a poco la amplitud
de las vibraciones o ser una amortiguacion lo suficientemente elevada para evitar
cualquier oscilacion, regresando la particula a su posicion de equilibrio.

Estudiaremos el caso de un sistema masa-resorte como ejemplo mas clasico de
sistemas con un grado de libertad, aunque al final del capitulo se extendera el estudio
a sistemas en rotacion.

2.2. Vibracion libre no amortiguada. Dinamica del
m.a.s.

Consideremos el caso en que una particula de masa m esta mantenida tinicamente
por fuerzas de restitucién (figura 2.1), esto es,

F=—kzx, (2.1)
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siendo x la posicion respecto al punto de equilibrio y k£ una constante.

|OP [ =|OP,| = A

x(t)

F(t) = - k x(t)

Figura 2.1: Movimiento armoénico simple.

Aplicando la segunda ley de Newton

F=mz,
e igualando, queda
mx+kxr =0,
o bien,
i+wir=0,
en la cual

wp =\ k/m,

35

(2.2)

(2.3)

(2.4)

(2.5)

se denomina frecuencia natural del sistema. La ecuacion 2.4 es una ecuacién
diferencial de segundo orden. Resolviendo la ecuacién, haciendo z = xge y susti-

tuyendo, conduce a la ecuacién caracteristica

)\2+wa:0,

)\::I:wnz'zzlzwﬁi,
m

La solucion de 2.4 es, por tanto, de la forma

de valores propios imaginarios,

z(t) = creMt 4 cpet?t

(2.6)

(2.7)

(2.8)

o bien, transformando las raices imaginarias conjugadas, con las féormulas de Euler,

x(t) = Cy cosw,t + Cysenw,t ,

(2.9)

siendo C y Oy las dos constantes de integracion que se obtienen de las condiciones
iniciales del movimiento. La ecuacién 2.9 suele expresarse mas habitualmente como

z(t) = Asen(wyt + @) = Acos(wnt + ¢y) ,

(2.10)
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con
™

C
A =CF +C3, tan g = —, Yo =Po— = - (2.11)
Cy 2
A los valores A y g se les conoce como amplitud y fase inicial de la vibracion.
Un ejemplo caracteristico de particula en movimiento arménico simple es el de un
cuerpo supuesto puntual, de masa m, unido a un resorte de masa despreciable y

constante k (figura 2.2).

T=k(8,+x)

Figura 2.2: Sistema masa-resorte en vibracién libre.

La fuerza recuperadora caracteristica de la vibracién libre es una fuerza conser-
vativa. Su energia potencial es
52
B, =kx"/2 . (2.12)

Al actuar inicamente fuerzas conservativas la energia mecénica se conserva. Efecti-
vamente,
2 2 1 2 1 2
En=mv?/2+ kx® /2 = §m(Awn cos(wnt + ¢0))” + §k(A sen(wnt + ©o))°, (2.13)
y teniendo en cuenta el valor de wy,,
Lo o Lo 9 Lo
ékA cos”(wnt + @o) + §kA sen”(wyt + o) = §krA , (2.14)

constante e independiente de la posicién del mévil.

La figura 2.3 muestra la ley parabdlica kx?/2 que sigue la energia potencial para
una energia total dada kA%/2. Este potencial tiene un solo punto de equilibrio O
para x = 0, estable, oscilando la particula en torno a él hasta el limite dado por
la interseccién de la linea PP, con la pardbola, constituyendo la regién un pozo
de potencial en torno a O. Los limites coinciden con los valores £A de la amplitud
de la oscilacién, en los cuales £, alcanza el maximo valor. La energfa cinética sigue
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A
7/ E=1/2 k(A

Figura 2.3: Energia del movimiento arménico simple

a=(2E/k)"*=A
b=(2E/m)"*=mA
o=(k/m)=b/a

Figura 2.4: M.A.S. en el espacio de las fases

37
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también una ley parabdlica cuyo valor maximo coincide con el minimo de energia
potencial.

Esta expresion de la energia mecanica permite representar el movimiento armoni-
co en el espacio de las fases o de estados (v en funcién de z, figura 2.4). Asi

1 1 1
E = §k$2 —f— EmUQ = §]€A2 s (215)

puede escribirse como

que representa una elipse en el espacio de las fases de centro O, punto de minima
energia potencial, que constituye un punto de equilibrio estable de tipo centro o
punto eliptico. Cuanto mas grande sea la energia, mayor serd la elipse.

2.3. Vibracion libre amortiguada

Supongamos que ademas de la fuerza recuperadora existe otra fuerza contraria
a la velocidad y de médulo proporcional a la misma (rozamiento viscoso). La
mayoria de las oscilaciones amortiguadas, en casos lineales, pueden ser estudiadas
con este modelo, aunque en situaciones reales pueden aparecer potencias superiores
de la velocidad.

Aplicando la segunda ley de Newton,
—krx—ct=mi=mi+ci+kr=0. (2.17)
Haciendo v = ¢/2m y w, = \/k/m, se tiene
i+ 2yt +wlir =0, (2.18)

ecuacién diferencial lineal de segundo orden, homogénea. Haciendo z = xpeM se

llega a la ecuacion caracteristica, cuyas raices son

A= -y -wi. (2.19)

Denominando frecuencia natural amortiguada a w, = /72 — w2, se tiene como
solucion general de la ecuacién 2.18

At

z(t) = creM 4 cpet?! (2.20)

con \y = =y +iw, y Ay = —y — 1wy y ¢ y ¢z dos constantes de integracién
relacionadas con los valores iniciales.

En funcién del valor de v se pueden distinguir tres casos:
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= v > w,, sobreamortiguamiento. \; y )\, son reales, negativas y distintas.
La solucion es la funcion real:

(1) = 1M 4 g™ (A1 <0,X <0), (2.21)

tendiendo la abscisa a cero cuando el tiempo transcurre indefinidamente (figura
2.5). El sistema regresa a su posicién de equilibrio sin producirse oscilaciones

(wy es imaginaria).
/\

—
b

(@) x0)=0 (b) x(0)<0
x(0)=0

Figura 2.5: Respuesta de un sistema sobreamortiguado

= 7 = w,, amortiguamiento critico. \; = \y = —y = —w,, raiz real, doble y
negativa. La solucion es de la forma:

x(t) = (Cl + CQt)Gi’yt s (222)

nuevamente no oscilante (figura 2.6). Al valor de ¢ para el cual se obtiene esta
solucion se le denomina amortiguamiento critico, ¢, = 2mw,,.

X

(a) x(0)>0 x(0)=0

(b) x(0)>0 %(0)=0

Figura 2.6: Respuesta de un sistema con amortiguamiento critico

= v < w,, amortiguamiento subcritico. \; y Ay son raices imaginarias conju-
gadas, siendo w, real. La solucién de la ecuacién diferencial puede expresarse

de la forma:
z(t) = Ae " sen(w,t + ) , (2.23)

movimiento senoidal de amplitud modulada exponencialmente y decreciente
con el tiempo (tanto més rapidamente cuanto mayor es ), de frecuencia w,
(figura 2.7).
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X Aemt

/ Aesen(o,t+,))
s

T=2n/w,

Figura 2.7: Respuesta de un sistema con amortiguamiento subcritico

Realmente no es un movimiento periédico, al decaer la amplitud exponen-
cialmente con e, aunque la separacién entre dos maximos consecutivos es
constante y su valor es T' = 27 /w,,. Del valor de w,, puede verse que T es tan-
to mayor que el periodo de vibraciéon del movimiento no amortiguado, cuanto
mayor es 7. A la constante de tiempo 7 = 1/7 se le denomina tiempo de
relajacion o vida media del oscilador.

La energia mecanica del oscilador viene dada por
1 1 1
E= 5/6132 + §mv2 = §m(w721x2 + (%)%, (2.24)

no conservativa, al disminuir la amplitud de la oscilacion con el tiempo, pro-
duciéndose pérdidas debido a la accién de las fuerzas viscosas. La pérdida
de energia relativa en un “periodo” puede calcularse a partir de dos valores
consecutivos de x y &, resultando ser

E(t+7)—E(t)
E(t) B

—(1—e Ty, (2.25)

A menudo suelen expresarse los casos anteriores en funcion del ratio de amor-

tiguamiento,
c c

C
(===

c

c YWn 2mwn 2\/ km .
De este modo el caso critico se tiene para ( = 1, produciéndose oscilaciones para
valores de ¢ < 1.

(2.26)

2.4. Vibraciones no amortiguadas con excitacion
armoénica

Supongamos que junto a la fuerza recuperadora existe una fuerza externa, que
supondremos senoidal, caso muy comun en ingenieria, de amplitud constante y fre-
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cuencia w (figura 2.8). Aplicando la segunda ley de Newton:

—kz + Fysenwt = mi | (2.27)
o bien,
. 2 FO
T4 w,r=—senwt . (2.28)
m
/,
-kx Ko
| m |

Figura 2.8: Vibracién forzada sin amortiguamiento

La solucién de la ecuacién es la suma de la solucion de la ecuacion homogénea
(caso de vibracién libre) més una solucién particular de 2.28, que puede suponerse
del tipo xg senwt. Sustituyendo en 2.28, se obtiene

o= L/m __ Fo/k (2.29)

2 2 2
W, —w w
1— (=
w?’b

El valor zy = Fy/k representa la deformacion estatica del resorte bajo la carga
constante Fj. La solucién de la ecuacién 2.28 queda:

Tst

La vibracion es resultado de la superposicién de dos movimientos senoidales de di-
ferentes frecuencias, y no es, por tanto, un movimiento armoénico. El primer término
de 2.30 corresponde a la vibracion libre de frecuencia w,, sélo dependiente de la
constante k del resorte y de la masa m del cuerpo. Suele denominarse vibracién
transitoria, pues tiende a ser amortiguada rapidamente por las fuerzas viscosas
anteriormente estudiadas. El segundo término corresponde a la vibracion estacio-
naria, mantenida permanentemente por la fuerza aplicada Fj a la frecuencia forzada
w. La amplitud de esta segunda vibracién depende de la razén w/w,,, denominandose
respuesta en frecuencia a

x(t) = A sen(w,t + ¢) + senwt . (2.30)

l’@_ Zo o 1
fEst_Fo/k?_l w 27
Wn

Al valor absoluto de la respuesta en frecuencia, |H|, amplitud de la onda senoidal
Tpart/Tst, € le denomina factor de amplificacién.

(2.31)
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H Respuesta en frecuencia

05 1 15 2 25 3
O/®

n

-10 A

-15

-20 -

Figura 2.9: Respuesta en frecuencia de la vibracién forzada no amortiguada

La figura 2.9 representa la funciéon H(w). En ella puede observarse la existencia
de un caso critico para w/w, = 1, haciéndose teéricamente infinita la amplitud
de la vibraciéon forzada, cuando la frecuencia natural del sistema y la frecuencia
de excitacion coinciden (en la préctica no serd infinita por existir siempre fuerzas
amortiguadoras). Se dice entonces que la fuerza aplicada estd en resonancia con
el sistema. Puede observarse también que si w < w,, la respuesta es positiva, siendo
negativa en caso contrario. El cambio de signo experimentado indica que la vibracion
estd en fase para frecuencias excitadoras por debajo de la frecuencia natural y en
oposicién de fase para frecuencias mayores.

Un caso de vibracion forzada armoénicamente, de especial interés practico, se
tiene cuando la amplitud de la excitacién arménica Fy es proporcional a w?, como
ocurre en el caso de un motor desequilibrado. El motor, al girar, presenta una fuerza
centrifuga rotativa, respecto de los cojinetes, de valor mw?e, siendo e la excentricidad
o distancia desde el centro de gravedad del motor a su eje de giro. La fuerza puede
descomponerse segun los ejes normales al eje del motor, dando una componente
vertical mw?e senwt y otra horizontal mw?e coswt. Considerando, por ejemplo, la
componente vertical y sustituyendo en la ecuacién 2.29 se tiene

w\ 2
mw?e/k Wn

Lo = =e (2.32)

La respuesta en frecuencia, en este caso H(w) = zp/e, puede apreciarse en la
figura 2.10, en la que se observa la similitud con el caso anterior, salvo la inversion
que se produce para w — 0y w — 00.

Las mismas ecuaciones gobiernan el caso de que el soporte o la fundacién se
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H Respuesta en frecuencia
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Figura 2.10: Vibracion forzada proporcional al cuadrado de la frecuencia

muevan de manera arménica (por ejemplo, por una holgura mecanica excitada por
el propio desequilibrio del rotor). El soporte actiia sobre la masa como una fuerza
mw?e, siendo e, en este caso, la amplitud del movimiento del soporte. X, es aqui el
desplazamiento relativo entre masa y soporte.

2.5. Vibraciones forzadas y amortiguadas con ex-
citaciéon armonica

El caso més general de vibracion en el caso de sistemas con un solo grado de
libertad, viene representado en la figura 2.11, en la cual puede observarse que ademas
de las fuerzas de restitucién, aparecen tanto las fuerzas amortiguadoras como la
excitacién externa. Aplicando la segunda ley de Newton:

—kx —ct+ F(t) =mi, (2.33)

o bien, con v = ¢/2m, y suponiendo excitacién senoidal, F'(t) = Fy senwt,

E
i+ 2vi + wie = = senwt . (2.34)
m

La solucién de 2.34 serd suma de la solucién de la ecuaciéon homogénea (ca-
so amortiguado) y una solucién particular, que puede suponerse del tipo Zpe =
X sen(wt + ®). Sustituyendo en 2.28, se obtiene

F
Xy = o/m - Lot (2.35)

V(W2 —w?)? 4 4202 [1_ (w)z
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® = arctan —; %dz = arctan “n 5 s (2.36)
Wy, —w w
1 B _)
Wn

con ® € [0, —7].

Podia haberse hecho el estudio en forma compleja: la excitaciéon arménica F(t),
se debe plantear en forma compleja como F = Fje™* (mds precisamente, al ser
una excitacién real, serd la parte real de dicha funcién). La ecuacién 2.33 admi-
te una solucién particular del tipo r = Xje™! (aunque también el desplazamiento
serd explicitamente la parte real de la funcién). Tanto Fj como X serdn cantida-
des complejas, para permitir desfases. Asi, por ejemplo, con Fj real, la excitacion
serd cosenoidal, y con Fy imaginario puro (F§ = Fyi = Fye'™/ %), senoidal. Al sustituir
en 2.33 se obtiene:

(—mw? +iwe + k)Xo = Fy . (2.37)

Al coeficiente de X se le denomina rigidez dinamica del sistema kgy;,,

n n

2
kgin = k — mw? +icw = k [1 — (i> + 2Z<wi] : (2.38)

Suele utilizarse a menudo las cantidad inversa (1/k), denominada docilidad. Al
ratio entre la docilidad dindmica y estatica, se conoce como respuesta en frecuen-
cia H(w) del sistema, magnitud compleja, cuya parte real muestra la parte de la
respuesta en fase con la excitacién y cuya parte imaginaria representa la componente
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en cuadratura:

Re(H) - <°"i) (2.39)

()] ()
Y
Im(H) = — - n - (2.40)
() ]+ ()
\H| = 1 (2.41)

N———
o

-
Im(H)
e(H)

¢ = arctan (2.42)

j=s]

Anélogamente a lo indicado en el apartado anterior (sin amortiguamiento), se
conoce como factor de amplificacién al médulo de la respuesta en frecuencia |H|.
En el caso de que la amplitud de la excitacion armoénica dependiera de la frecuencia

(por ejemplo, Fy = mw?r), andlogamente al apartado anterior, se obtiene

H| = (§> (2.43)

Los valores anteriores pueden representarse en un plano complejo como vectores
giratorios (figura 2.12).

Analizando 2.37 y las demads ecuaciones anteriores, puede observarse que para
bajas frecuencias, el sistema esta controlado por el término de rigidez estatica, siendo
despreciables las fuerzas de inercia, representadas por —mw?X,. Esto es, la fuerza
excitadora F'(t) esta equilibrada por la fuerza elastica, tendiendo el angulo de fase a
0°. Para frecuencias altas es, sin embargo, el término debido a las fuerzas de inercia el
que compensa la excitacion externa, con angulos de fase préoximos a 180°. En ambos
casos, si el amortiguamiento es ligero, la respuesta del sistema puede estudiarse
despreciando el amortiguamiento. Pero cuando el valor de la frecuencia excitadora
w es proxima a wy, las fuerzas de inercia compensan las fuerzas elasticas, y sélo la
fuerza debida al amortiguamiento es capaz de compensar la excitacion externa. De
ahi que en esta zona el amortiguamiento del sistema nunca puede despreciarse. Para
este valor de w = wy,, el angulo de fase siempre es 90°, estando el movimiento y la
fuerza excitadora en cuadratura.
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Figura 2.12: Respuesta de un sistema en el plano complejo

En la figura 2.13 se representa el factor de amplificacién |H| = kgin/kst = Xo/xst
y la fase @ en funcién de los valores de la frecuencia forzada w.

Puede observarse que todas las curvas de amplitud estan por debajo de la curva
con amortiguamiento nulo, esto es, que la amplitud de la vibracién disminuye con el
amortiguamiento. También puede observarse que la maxima amplitud de vibracion
o la maxima amplificaciéon no se produce siempre a la frecuencia natural, sino que
la frecuencia para la cual se obtiene depende del amortiguamiento. Calculando el
maximo de las curvas, se pueden obtener dichos valores, que resultan ser

F(]/m Fo/k
Xolmaz = —\/WZ_ 2= ———— 2.44
1

|H o = ——F—= (2.45)

2V1=¢
Wy = Vw2 =292 = wp/1 —2¢%, (2.46)

conocida como frecuencia de resonancia y que representa la frecuencia a la cudl
se produce el maximo de amplitud de la oscilacién o resonancia en amplitud.
Obsérvese que este méaximo sélo existe si ( < 1/ V2 v que sélo se produce a la
frecuencia natural del sistema en el caso de no amortiguamiento (¢ = 0). En el
caso de valores pequeiios de ¢, el término 2¢? es despreciable frente a la unidad y
Wy R Wy, siendo la amplitud y el factor de amplificacién

|X0|ma:c ~ @7 |H|maa: - i .

Al valor 1/2¢ se le suele denominar factor de calidad Q del sistema.

a una frecuencia

(2.47)

En el diagrama que representa el angulo de fase puede observarse que el efecto del
amortiguamiento es inicamente el de suavizar las curvas, pero que siempre ® = 90°
para w = w,. Con este andlisis de fase se tiene un método practico para obtener la
frecuencia natural de un sistema.
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@y(°)

Figura 2.13: Factor de amplificacién y fase en funcion del ratio de amortiguamiento

La solucién general de la ecuacion 2.34 se obtiene sumando la solucién particular
y la soluciéon de la ecuacién homogénea:
x _—Cwnt iwn/1—(2t FO iwt
x = Kre t¥nte™n —|—H(w)?e : (2.48)

determinandose la constante compleja K* por las condiciones iniciales. En el caso
mas habitual de amortiguamiento débil y expresandolo en forma senoidal

z(t) = Ae " sen(w,t + ¢) + Xosen(wt + D) . (2.49)

En ambas ecuaciones puede observarse que el movimiento se compone de dos estados:

= La respuesta transitoria, en los primeros instantes del movimiento, en el
que se superponen la vibracién amortiguada de frecuencia w, y la solucién
particular de frecuencia w.

= [La respuesta permanente o estado estacionario, al cabo de un tiempo,
en el que la solucion de la ecuacién homogénea préacticamente no contribuye
al movimiento, quedando el sistema forzado a vibrar con una frecuencia igual
a la de la excitacién (aunque no necesariamente con la misma fase).

En lugar de estudiar la amplitud de la respuesta permanente, puede estudiarse
su velocidad

v =1 = Xowcos(wt + P) , (2.50)
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cuya amplitud, vy = Xow toma su valor méximo (teniendo en cuenta la expresién
de Xy) para w = w,, y su valor es
Fo/m

mazr — . 2.51
. 251)

Si la velocidad de la oscilacién es maxima también lo serd su energia cinética, de
ahi que suela expresarse que para la frecuencia natural del sistema existe una reso-
nancia en velocidad o resonancia en energia. En ese instante, como antes se
indico, la fuerza aplicada adelanta 90° respecto a la respuesta medida como despla-
zamiento, con lo que la fuerza aplicada y la velocidad de la vibracién estan en fase,
siendo maxima la potencia que la excitacién transmite al oscilador.

M,sen ot

SO

L

Figura 2.14: Péndulo simple de torsion

2.6. Vibraciones de sistemas en rotacion

En lugar de estudiar el sistema masa-resorte representativo de un oscilador rec-
tilineo, puede estudiarse el caso de un oscilador torsional. Este consiste en un cuerpo
rigido con libertad para girar alrededor de un eje que pase por su centro de grave-
dad, limitada por su propia rigidez torsional y quizds con cierto amortiguamiento
de torsién (figura 2.14).

Los problemas anteriormente planteados resultan equivalentes sin mas que tener
en cuenta la conocida analogia mecanica entre magnitudes de traslacion y rotacion:

Sistema Desplazamiento Masa Rigidez Amortiguamiento Fuerza
desplazamiento masa rigidez amortiguamiento fuerza
x[m] m(kg] k[N/m] ¢[Ns/m] F[N]
rotacién momento rigidez amortiguamiento =~ momento
de inercia torsional torsional

/ [
[ } 0 [rad] Jkg m?]  x[Nm/rad] I'[Nms/rad] M[Nm]
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Asi en el caso mas general anteriormente estudiado, para sistemas con un grado
de libertad, correspondiente al movimiento forzado amortiguado, la ecuacién 2.33 se
transformaria en

JO+T0 4 x0 = M(t) . (2.52)

2.7. Vibraciones en sistemas con miiltiples grados
de libertad

Si consideramos un conjunto constituido por n masas m; conectadas unas a otras
mediante muelles lineales de constantes k; y amortiguadores viscosos ¢;, podemos
emplear la notacion matricial para obtener una ecuacion analoga a 2.33,

[M{#} + [CH{i} + [K{a} = {F (1)}, (2.53)

siendo [M] la matriz de masas del sistema (matriz diagonal, si todos los datos de
x; son traslaciones respecto de una misma referencia inercial), [C] la matriz de
amortiguamientos viscosos del sistema y [K| la matriz de rigidez, que normalmente
no es diagonal, aunque si con estructura de banda. Puede lograrse que la matriz de
rigidez sea diagonal, empleando coordenadas generalizadas adecuadas, pero da como
consecuencia una matriz de masas no diagonal. La tinica excepcion es el empleo de
coordenadas modales, con las cudles ambas matrices son diagonales, desacoplandose
las ecuaciones resultantes.

2.7.1. Espacio de estados

Planteemos el estado de movimiento de un sistema en un instante cualquiera. En
el caso de un sistema con un grado de libertad, al tratarse de una ecuacién escalar
de segundo orden, de la teoria de ecuaciones se deduce la necesidad de conocer la
posicién y la velocidad en un instante dado, para obtener la solucion en cualquier
otro instante. De ahi que a posicién y velocidad se les conozca como variables
de estado del sistema, aunque igualmente podrian escogerse cualquier otro par de
variables relacionadas con ellas. Al espacio cuyas coordenadas son las variables de
estado se conoce como espacio de estados o espacio de las fases, que en el
caso de los sistemas con un grado de libertad serda un plano. Los puntos (z(t), v(t))
representativos del estado del sistema en los diferentes instantes, definen trayectorias
en este plano de estados, tal como se vio al obtener las diferentes soluciones en el
caso de un grado de libertad, las cudles definen completamente el movimiento.

En el caso de n grados de libertad, tendremos 2n variables de estado. La ecuacién
vectorial de segundo orden 2.53 puede transformarse en 2n ecuaciones diferenciales
de primer orden, conocidas como ecuaciones de estado del sistema

{2} = [A{z} + [B{u(t)} , (2.54)
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ey ={ {8} 25%)

vector de estado del sistema, y
(2.56)
matriz dindmica del sistema.

El vector u(t) representa las entradas externas al sistema (fuerzas externas, por
ejemplo) y la matriz [B] es la matriz de ganancias de entrada, con los coeficientes
que afectan a las entradas del sistema y ajustan sus dimensiones. Asi, por ejemplo,
si las entradas u(t) estdn relacionadas con las fuerzas generalizadas F'(t), que actian
sobre las distintas libertades del sistema mediante

{FO)} = [THu(t)} (2.57)

entonces la matriz [B] es
— (M) YT
B = [ [ [2)] 7] } | (2.58)
Resulta sencillo comprobar los resultados anteriores para el caso de sistemas con un
grado de libertad, y asociarlo al valor Fy/m que aparece en 2.34.

2.7.2. Modos propios en un sistema con varios grados de
libertad

La ecuacién homogénea asociada a la ecuacién de estados 2.54, admite soluciones
del tipo
{2} = {z0}e™, (2.59)
en donde A es un nimero complejo. Introduciendo esa solucién en 2.54, se obtiene
el conjunto de ecuaciones algebraicas lineales y homogéneas

([A] = AlT]){z0} = {0} . (2.60)
Para obtener una solucién distinta de la trivial se tiene que verificar que
det([A] = A[I]) =0. (2.61)

Se llega asi a un problema de autovalores de orden 2n, en el que los autovalores
A conducen a las frecuencias de oscilacion y los ratios de decaimiento del sistema
y los autovectores a los modos complejos {z}. Si algiin autovalor es real, el modo
correspondiente es no oscilante, mientras que los imaginarios (que aparecen en pa-
res conjugados) conducen a modos oscilantes. En el caso particular de sistemas no
amortiguados, la solucién es siempre imaginaria y se puede expresar en la forma

{z} = {mo}e™, (2.62)
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apareciendo explicitamente la frecuencia de vibracion, que se obtiene de la ecuacion
caracteristica del problema de autovalores

det([K] — w*[M]) =0, (2.63)

o bien,

det([M] K] — w?*[I]) =0, (2.64)

de la que se obtienen las n frecuencias naturales w; del sistema, reales y positivas, que
conducen a soluciones oscilantes no amortiguadas, modos de vibracion representados
por los n autovectores reales {¢;}. Transformando la exponencial compleja 2.62 en
funciones trigonométricas, la solucion del caso no amortiguado queda

{z} = Z (Re(C7){qi} cos(wit) — Im(CF){g;} sen(wit)) (2.65)

determinandose las n constantes complejas C a partir de las 2n condiciones iniciales.

2.7.3. Respuesta ante excitacion armoénica

En el caso de que la excitacién { F'(t)} sea arménica, las ecuaciones del movimien-
to pueden desacoplarse y el estudio se reduce a la respuesta de n sistemas lineales
amortiguados desacoplados. Analogamente a como se comenté para un grado de li-
bertad, si el amortiguamiento es débil, las respuestas son andlogas a las del sistema
sin amortiguar, salvo para frecuencias de excitacién proximas a las frecuencias na-
turales, en donde el amortiguamiento gobierna el movimiento. Sin embargo, aunque
la amplitud puede ser obtenida correctamente de este manera, no ocurre lo mismo
con la fase. La superposicion de los distintos modos de vibracién, hard que al pasar
por una de las frecuencias naturales, el modo correspondiente presente un desfase
de 90°, pero el desfase total no sera este, al sumarle los desfases correspondientes a
los otros modos.

Supongamos la excitaciéon arménica {F(t)} = {Fp}e™!, que provocard una res-
puesta arménica {x(t)} = {zo}e™!. De las observaciones anteriores se tiene que,
aunque los {Fy} sean reales, los valores de {z(} son, en general, complejos. La am-
plitud de la respuesta y la amplitud de la excitacion estan relacionados por la matriz
de rigidez dindamica del sistema [K]zn{xo} = {Fb}, cuya expresién es andloga a la
de los sistemas con un grado de libertad

[K(w)]ain = —w?*[M] + [K] + iw[C] . (2.66)

Esta matriz es real solo si el sistema es no amortiguado y suele ser simétrica aunque
puede no ser definida positiva. Si el sistema tiene n grados de libertad habra n
coordenadas generalizadas y habra n modos de respuesta para cada una de las n
fuerzas generalizadas excitadoras. Asi, la respuesta en frecuencia del sistema serd una
matriz n X n dada por

Hij(w) = woi(w)/ Foj (2.67)



2.7. Vibraciones en sistemas con multiples grados de libertad 52

siendo Fy; la amplitud de la j-sima fuerza generalizada y z; la respuesta del i-simo
grado de libertad.

Anélogamente a como se hizo para un grado de libertad, al inverso de la matriz de
rigidez [K]| se le denomina matriz de docilidad o matriz de los coeficientes de
influencia [], pudiéndose definir andlogamente la matriz de docilidad dindmica
[B(w)]ain, como inversa de la matriz de rigidez dindmica [K(w)]gn. El coeficiente
Bi; representa el desplazamiento generalizado i-simo debido a la unidad de fuerza
generalizada j-sima, de ahi el nombre de coeficientes de influencia. Por su parte, la
matriz de docilidad dindmica coincide con la respuesta en frecuencia [H(w)] dada
por 2.67, siendo compleja en el caso de sistemas amortiguados, por lo que cada modo
de respuesta en frecuencia debe expresarse como amplitud y fase, o bien como parte
real e imaginaria. Del mismo modo que en los sistemas de un grado de libertad podia
dibujarse un diagrama de Bode o de Nyquist para representar la respuesta, en el
caso de n grados de libertad, se necesitaran n? diagramas.

En el diagrama de Bode de un sistema no amortiguado, representando un elemen-
to cualquiera de la matriz, apareceran n picos de altura infinita, correspondientes
a las frecuencias naturales (resonancias). Asimismo, pueden aparecer frecuencias
para las cuales la amplitud de la respuesta tiende a anularse, condiciéon que suele
denominarse de antiresonancia. Los picos correspondientes a las frecuencias natu-
rales son los mismos para todos los elementos de la matriz, no asi las antiresonancias,
que pueden incluso no existir para alguno de los modos.

Si el sistema es amortiguado, los picos de resonancia disminuyen al aumentar el
amortiguamiento, de igual forma a como se observé en los sistemas con un grado de
libertad, creciendo, por el contrario, las amplitudes de las antiresonancias. En caso
de amortiguamientos elevados, pueden incluso desaparecer alguno de los picos.



Capitulo 3

Analisis Frecuencial

3.1. Introduccion

El ruido y las vibraciones son fenémenos de caracter dinamico. Cuando se registra
la presién actstica en un punto del espacio o cuando se capta la vibraciéon de un
elemento mecanico, se obtiene una magnitud que varia con el tiempo. En la practica,
los aparatos de medida proporcionan una senal eléctrica variable con el tiempo y
proporcional al valor de la magnitud correspondiente. A lo largo de este capitulo se
denotard como v (t) a una de estas sefiales cuyas propiedades matematicas estudia
el anélisis frecuencial.

La idea basica del analisis frecuencial, denominado también analisis de Fourier, es
considerar que cualquier senal ¥ (t) es una composicién de sefiales arménicas de tipo
sinusoidal. Traducido al lenguaje de la fisica, esto quiere decir que cualquier vibracion
mecanica no es mas que una composicion de movimientos armoénicos simples.

Desde el punto de vista matematico, en el andlisis de Fourier hay que distinguir
dos casos:

= Senal (t) periddica: la descomposicién arménica consiste en una sucesién
discreta de movimientos armoénicos simples. La teoria matemética que debe
emplearse es la de la Serie de Fourier.

= Senal 1(t) no periddica: las frecuencias de los armoénicos componentes se dis-
tribuyen de manera continua. En este caso, la Transformada de Fourier es la
herramienta adecuada.

A la hora de aplicar el analisis armoénico a las senales acusticas o de vibracién
registradas en formato digital, debe introducirse la transformada discreta de Fourier
(DFT), calculada en la préctica por medio del algoritmo de la “transformada rapida
de Fourier” o algoritmo FFT.

23
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3.2. Serie de Fourier

Una funcién 1(t) es periddica si existe algun valor T tal que, para cualquier
instante t,

Yt +T)=1(t).
Si T es el minimo valor que verifica la ecuacién anterior, T se denomina periodo de

.
Por ejemplo, si ¥(t) = ¢, cos(at + ¢) ,
2m
cos(at + ¢) = cos(at + ¢ + 2mw) = cosla(t + —) + ¢ .
a
Por tanto, T' = 27 /a.

Asociada al periodo, se define la frecuencia f = 1/T. Si T es el tiempo al cabo
del cual cualquier valor v (t) se repite, f es el niimero de veces que 1 repite su valor
por unidad de tiempo.

Para la funcién del ejemplo, 1(t) = 1, cos(27 ft + ¢). Estas funciones de perfil
sinusoidal denominadas armonicos son la base del andlisis frecuencial. Por su im-
portancia, los pardmetros que las determinan reciben nombres especiales: 1, es la
amplitud, f la frecuencia y ¢ la fase inicial o, simplemente, fase.

Un arménico de frecuencia f es una funcién periédica, de periodo T'=1/f. La
amplitud 1, mide el tamano de las oscilaciones sinusoidales. La frecuencia mide el
nimero de oscilaciones completas que describe ¢ en la unidad de tiempo. De la fase
inicial depende el valor de ¢ en el t = 0.

Por ejemplo, si ¢ = 0, 1(0) = 1),, la representacion grafica del arménico serd tipo
coseno. Si ¢ = —7, ¥(0) = 0; ¥(t) = h,sen27 ft y la representacion sera tipo seno.

El Teorema de Fourier asegura la descomposiciéon en armoénicos de cualquier
funcién v (t) periédica que verifique ciertas condiciones mateméticas '; condiciones
que, en la practica, cumplen siempre las senales procedentes de los ensayos de campo.
Matematicamente,

U(t) =Dty cos(2mnft + ¢,) | (3.1)
n=0

donde ¢, = 0.

Este resultado se conoce con el nombre de serie de Fourier, y expresa que las
funciones periédicas pueden ser descompuestas o analizadas en suma de funciones
armonicas.

L4y debe ser continua o poseer en cada periodo un numero finito de discontinuidades de primera
especie (salto finito) junto con un nimero finito de méximos y minimos.
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Salvo en el caso trivial en el que la serie contiene un nimero finito de términos
(funcién periddica compuesta de un nimero finito de arménicos), cuando la suma
(3.1) es infinita, la amplitud v, de los arménicos (sin tener en cuenta 1,) disminuye
al aumentar la frecuencia. Esto es, los arménicos van contribuyendo cada vez menos
en la serie de Fourier a medida que su frecuencia va aumentando.

Por tanto, si sélo se considera un numero finito de arménicos, su suma es una
aproximacién de la onda periddica original. Sin embargo, el error ¢ cometido al
sumar N arménicos puede reducirse arbitrariamente aumentando el valor de N
adecuadamente?. Matemadticamente,

N — 00 = e—0.

En la préactica las funciones no son periédicas y la serie de Fourier no es adecuada
para efectuar el andlisis frecuencial. La herramienta que debe emplearse entonces es
la transformada de Fourier, cuyo fundamento es la serie de Fourier expresada en
forma compleja.

3.3. Forma compleja de la serie de Fourier

Empleando la férmula de Euler

0

e’ = cos @ + jsend

donde j = v/—1 es la unidad imaginaria, se puede expresar la serie de Fourier en su
forma compleja

U(t) = i W, ed?mnit (3.2)

donde ¥,, se denomina amplitud compleja del armoénico de frecuencia nf.

La amplitud compleja contiene la informacién relativa a la amplitud y fase del
armoénico. En efecto s
v, = 7nej n

Una propiedad importante de la amplitud compleja es
v, =9

donde * representa el complejo conjugado®. Es sencillo calcular las amplitudes com-
plejas a partir de la funcién real ¢ (t):

T
U, =— [ )™t at, (3.3)

donde T es el periodo de 9 (t).

2Si la onda presentase discontinuidades, en ellas esta acotacién para el error deja de ser valida,
lo que se conoce como fenémeno de Gibbs.
3Si @ + jb es un niimero complejo en forma cartesiana, (a + jb)* = a — jb.
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3.4. Espectro de una funcién periédica

Si los valores de las amplitudes complejas V,, de la serie de Fourier (3.2), ob-
tenidos a partir de (3.3), se representan en funcién de n, se obtiene el espectro de
la funcién ¢(t). Esta representacion deberia emplear un sistema de tres ejes: uno
para el indice n y dos para las partes real e imaginaria de ¥,, (véase fig. 3.1a). Sin
embargo, en la practica suele emplearse una representacion bidimensional con n en
el eje horizontal y el médulo? |¥,,| de la amplitud compleja en el eje vertical (véase
fig. 3.1b). En la figura sé6lo se representa el espectro para n > 0, puesto que

(Wop| = [V ] = [Wnl.
Ademas, en la fig. 3.1b puede verse que el espectro es discreto, ya que los valores

Re v

lym| |

(b)

Figura 3.1: Espectro de una funcién periédica: (a) muestra un valor cualquiera de un
espectro, ¥, (complejo), y su correspondiente complejo conjugado ©_,,; y (b) recoge
parte de los valores del médulo de un espectro para n > 0.

del moédulo de la amplitud complejo se representan en un conjunto de puntos n =
0,1,2,.... Ademass, |¥,| = %wn y las amplitudes 1, de los armoénicos componentes
decrecen con la frecuencia. También se observa como el espectro es una sucesién de
segmentos cuyo tamano decrece con n.

El segmento asociado a n = 0 tiene una interpretacién clara si ¢(t) es una senal
eléctrica: es la componente de corriente continua sobre la que se superponen los
deméds arménicos (o componentes de corriente alterna).

Si en el primer eje del espectro se representan los valores nf de la frecuencia en
lugar de los valores de n, se habla de espacio de frecuencias o dominio de frecuencias.
Es decir, una representacién grafica de ¥ (t) muestra la sefial en el dominio del
tiempo, mientras que una representacion grafica de ¥, frente a la frecuencia muestra
la senal en el dominio de la frecuencia.

4El médulo del complejo a + jb es |a + jb| = Va2 + b2.
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3.5. Transformada de Fourier

La transformada de Fourier de una funcién (), no necesariamente periddica,

se define como
o0

U(f) = Y(t)el*™ I dt . (3.4)

—00

Simbélicamente U(f) = F{(t)}.

La transformada es una funciéon compleja de la variable real f. Para interpretar
fisicamente la ecuacién (3.4), denominada también transformada directa, es necesa-
rio considerar la expresién integral que permite expresar ¥ (¢) en funcién de ¥(f):

+o0o
() = / Y() IS

Este resultado se denomina transformada inversa de Fourier, y se expresa simboli-
camente

U(t) = F ()}
Compérense la serie de Fourier en forma compleja para una funcién periédica 1 (t)

de periodo T' y la transformada inversa de Fourier, o integral de Fourier, para una
funcién 9 (t) no periddica:

+o0 T/2

¢T(t) = \I/n@ﬂwnft BTN \IJn = — ¢T(t)€—j27mftdt7
Zoo T -T2

400 +oo
Y(t) = /; \Ij(f)ej%nftdf S U(f) = w(t)eij%mftdt.

o0 -

Puede interpretarse que una funcién no peridédica se descompone en armonicos
de todas las frecuencias posibles®. La amplitud y fase de estos armdnicos viene dada
por el modulo y la fase de ¥(f), es decir, la transformada de Fourier determina la
descomposicién arménica de la funcién ¢(t).

Por tanto, la representacién de W(f) frente a la frecuencia f (considerada f una
variable real continua) sera el espectro de la funcién 1 (t) no periddica. U(f) es la
representacion de 1 (t) en el dominio de la frecuencia.

3.6. Transformada discreta de Fourier (DFT)

El andlisis frecuencial de una sefial ¢(t) empleando la transformada de Fourier
es imposible de llevar a la practica. Desde el punto de vista de la adquisicion de

5Concretamente, el arménico con frecuencia comprendida entre f y f + df contribuye con una
amplitud infinitesimal W (f)df.
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datos, las senales 1(t) que deberian proporcionar los aparatos de medida deberian
ser analégicas y de duracion infinita. Por ejemplo, si el nivel de ruido o vibracién se
registrase en cinta magnética, ésta deberia tener longitud infinita.

Por otra parte, la manipulacién de senales analdgicas es una metodologia actual-
mente superada por el tratamiento digital de senales. Para efectuar el tratamiento
digital de una senal analégica de ruido o vibracién, ésta debe ser muestreada pe-
riédicamente, obteniéndose asi una secuencia discreta de valores o senal digitalizada.

Por ejemplo, sea 1,(t) el nivel de ruido medido con un aparato analégico. Se
digitaliza la senal con un convertidor analdgico-digital de periodo de muestreo At y
1 (n) serd la muestra del nivel de ruido en el instante nAt (n cierto entero), siendo

o (nAt) = (n) .

A la inversa del periodo de muestreo At se le denomina frecuencia de muestreo®

fm = i(muestras/s) :

At

Como las memorias de los dispositivos reales sélo pueden almacenar un nimero
finito de muestras, los registros digitales deben tener forzosamente una duracién
limitada.

Sea N el nimero de muestras o longitud de registro, el tiempo de registro sera
T, = NAt.
Una senal digital, por tanto, consiste en un conjunto de valores
Vo, Y1, s UN-1
asociados a los instantes de tiempo”
t,=nAt, n=0,1,2,... N —1.

De este modo, una senal digitalizada queda completamente determinada por las N
muestras y la frecuencia de muestreo.

La transformada de Fourier de una funcién discreta de valores reales también es

otra funcién discreta pero de valores complejos, denominada transformada discreta
de Fourier (DFT):

{¢(n)}n:0,1,2,...,N—1 = DFT = {‘P(k)}k:O,LQ,...,N—l

SEn inglés f,,(samples/s). Si la frecuencia es alta se emplean ksamples/s o Msamples/s.
"Supuesto que v, se corresponde con t = 0.
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Tiempo de registro T, N/ fm
Periodo de muestreo At 1/ fm
Frecuencia de Nyquist F, fm/2
Resolucién espectral Af fm/N

Tabla 3.1: Magnitudes asociadas al registro digital de una senal y su espectro en
funcién de la frecuencia de muestreo (f,,) v la longitud de registro (N).

N—

—_

\I/(k) _ w(n)e—jQNkn/N'

1
N

n

0
Anélogamente, la transformada inversa (DFT™!) es

{U(k) hmo12,..N-1 = DFT! = {v(n)}n=01,2,...N—1
N-1
¢(’I’L) _ \I](k)ejQWkn/N.

k=0

Para efectuar el analisis frecuencial empleando la DFT, es necesario obtener el
“periodo del muestreo.®® el dominio de la frecuencia. Este parametro Af, denomi-
nado resoluciéon del espectro, se relaciona con At segin

1

Sin embargo, el Teorema del Muestreo impone una restriccién al resultado pro-
porcionado por el cdlculo de la DFT: sélo los valores (k) con

N
k=0,1,2,...,——1
7a772 )

son independientes. Por tanto, la DF'T solo toma valores para las frecuencias

N
fo=kAf, k=0,1,2,..., — 1.

2
Se denomina frecuencia de Nyquist del muestreo al valor
N
F=Sap=In
2 2

y juega en el el dominio de la frecuencia del mismo papel que el tiempo de registro
T, (véase tabla 3.1).

3.7. Transformada rapida de Fourier (FFT)

La forma de trabajo mas precisa para efectuar el andlisis frecuencial de una senal
consiste en digitalizarla y calcular sus componente armoénicos empleando la DFT.
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Sin embargo, hasta 1965, efectuar el calculo numérico de la DFT para las lon-
gitudes de registro N necesarias en la practica requeria tiempos largos y equipos
potentes y caros. En ese ano, J.W. Tukey y J.W. Cooley idearon un algoritmo con
objeto de ahorrar operaciones matematicas y, por tanto, tiempo de célculo de la

DFT. Este algoritmo se conoce con el nombre de transformada réapida de Fourier
(FFT).

Mientras que el nimero aproximado de multiplicaciones y sumas que se realizan
al calcular la DFT por el método directo es N2, el nimero de operaciones requerido
por la FFT es N log, N.

Por ejemplo, si N = 4096, N log, N ~ 12 x 4096. Esta reduccién de la comple-
jidad del algoritmo, junto con el avance de los microprocesadores, ha hecho posible
la utilizacién masiva del analisis frecuencial basado en el calculo de la DFT con el
algoritmo FFT.

En la practica, los analizadores dinamicos proporcionan las componentes espec-
trales de una senal en tiempo real, efectuando el calculo de la FFT de las senales
adquiridas en el dominio del tiempo. Si no es necesario operar tan rapido, los datos
adquiridos por un analizador o un osciloscopio pueden procesarse, con posterioridad
a su adquisicién, empleando un ordenador.

La propagacién del algoritmo FFT, en sus versiones mas sencillas, requiere que
N =2 Mentero.

Es decir, longitudes de registro potencia de 2. Sin embargo, esto no es estrictamente
necesario.

En la actualidad, existen en el mercado gran variedad de paquetes integrados de
calculo para ordenador que incluyen la FFT, que pueden emplearse sin necesidad de
efectuar la programacion del algoritmo.

Dentro las referencias bibliograficas, las obras de Vilarroig [4] y Bracewell [5]
presentan de manera clara y detallada el algoritmo FF'T. Incluso, en la primera de
ellas [4], pueden encontrarse sendos programas informaticos escritos en los lenguajes
de programacion C++ y en Visual Basic.

3.8. Seleccién de parametros espectrales

Cuando se efectiia el registro de una senal digitalizada es necesario que el mues-
treo reproduzca fielmente la senal analdgica de partida. Como es imposible tomar
infinitas muestras (N — oo) infinitamente préximas (f,, — 00), deben seleccionarse
adecuadamente los valores de ambos parametros.
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La frecuencia de muestreo determina la componente arménica de mayor frecuen-
cia registrada en el espectro, ya que la frecuencia de Nyquist es f,, /2. Por tanto, si el
analisis frecuencial debe obtener las componentes armonicas hasta una determinada
frecuencia maxima fj;, debe seleccionarse f,, > 2fy; . Debe muestrearse con una
frecuencia mayor que el doble de la frecuencia de interés.

Se denomina aliasing el fenémeno por el cual las frecuencias que superan el valor
fm/2 no son detectadas cuando se muestrea con una frecuencia f,,.

Una vez seleccionada f,,, debe fijarse la longitud de registro N, si el aparato
de medida lo permite. Dada f,,, el valor de N determina la resolucion del espectro

fm

Af = N Cuanto mayor sea N, menor serd el valor Af y mayor sera la resolucion

espectral.

En la préactica, cuando se habla del espectro de una senal de ruido o vibracion,
se suele hacer referencia al médulo de la DFT, ya que ésta, en principio, es una
magnitud compleja (como la transformada de Fourier de una sefial analégica). Por
tanto, los espectros se representan en un diagrama cartesiano con el modulo de la
DFT en el eje vertical y la frecuencia en el horizontal.

En un espectro, se denomina numero de lineas de resolucion al nimero de mues-
tras significativas. Este valor es N/2 si las muestras en el dominio del tiempo son
N.

La diferencia entre dos frecuencias consecutivas es Af, la resolucion del espec-
tro. Este valor se puede obtener efectuando el cociente entre la frecuencia méaxima
(frecuencia de Nyquist del muestreo) y el nimero de lineas de resolucién.

Cuando se desee estudiar con detalle una zona del espectro donde sea importante
separar componentes de frecuencias proximas, debera buscarse una resolucion eleva-
da aun a costa de que la frecuencia maxima sea baja, y pueda perderse informacion
de otras zonas del espectro.

Por el contrario, si se desea obtener la composicién espectral a frecuencias eleva-
das, la frecuencia maxima sera también elevada, lo que provocara una baja resolucion
y la pérdida de informacién sobre los armoénicos de baja frecuencia.

3.9. Ventanas en el dominio del tiempo

La obtencion del espectro de frecuencias de una senal acustica o de vibracion se
realiza, como ya se ha indicado, por medio de la transformada de Fourier

+oo

V(f)=F{o@)} = p(t)e M dt.
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Esta integral ha de realizarse para un dominio temporal que va desde —oo a +00,
por lo que antes de obtener el espectro de una senal empirica es preciso conocer
la senal desde hace infinito tiempo y, ademds, esperar infinitamente el paso de éste
antes de conseguirlo. La obtencion practica del espectro hace imprescindible limitar
este dominio temporal a tiempos de observacion razonables. Por ello, el calculo de la
transformada de Fourier, como ya se ha indicado, se realiza limitandose a un cierto
intervalo del tiempo. El paso del dominio temporal infinito al intervalo de calculo
desde 0 a 7, se realiza multiplicando la senal ¢ (t) (definida de —oo a +00) por una
funcién de peso w(t), tal que

0, t<0
w(t) =< w,, 0<t,<T
0, t>T

Se denomina filtro en el dominio del tiempo o ventana a un sistema cuya senal
de salida s(t) es el producto de una senal de entrada e(t) por una funcién de peso
w(t) caracteristica, esto es,

La transformada discreta de Fourier (DFT) realiza la hipétesis de que la senal
muestreada 1(t) es periddica con periodo T, siendo 7, la duracién del intervalo de
medida. Esto es equivalente a aplicar a la senal ¢(t), extendida desde —oo a 400,
una ventana tal que w(t) = 1 si ¢ pertenece al intervalo (0,7,) y considerar que
esta nueva senal ponderada es periddica de periodo T,. Esta ventana se denomina
ventana rectangular.

La ventana rectangular permite el calculo, en la practica, del espectro. Sin em-
bargo, produce una distorsién en dicho resultado, ya que no se obtendra el espectro
de (1), sino el de

Pu(t) = w(t)v(t).
Para estudiar la perturbacion introducida por el filtro temporal, considérese la trans-
formada de Fourier de esta tltima expresion

Vo (f) = F{ou(t)} = Flw@)y(t)} - (3-5)

Para realizar la transformada del producto que aparece en el segundo miembro
de la ecuacién (3.5), es necesario considerar la operacion denominada producto de
convolucion. Sean dos funciones a(t) y as(t), el producto de convolucién * se define

“+oo
ai(t) * as(t) = / ay(s)as(t — s)ds.

[e.o]

El Teorema de la Convolucién establece que
Flaa(t) « az(t)} = Ar(f)A2(f),
Flai(t)az(t)} = Ai(f) * A2(f)-
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Siendo A;(f) y A2(f) las transformadas de Fourier de a,(t) y a2(t). Aplicando estos
resultados tedricos a la ecuacion (3.5)

W (f) = W) = (),

donde W (f) es la transformada de Fourier de la funcién ventana.

Por tanto, el espectro obtenido al aplicar una ventana sobre la senal 1 (t) es
la convoluciéon de los espectros obtenidos independientemente para la ventana y la
senal. Si la ventana es rectangular, su transformada es

W(f)=F{w(t)} = T,sinc (T,f)
siendo T el ancho temporal del filtro y

sen(T..f)

sinc (T, f) = T/

En la fig. 3.2 se representa el modulo de esta transformada. Puede observarse un
l6bulo central cuya anchura es el doble de la inversa de la longitud temporal de la
ventana 1/7, y de altura igual a T,.. Debe tenerse en cuenta que

esto es, la inversa del ancho de ventana coincide con la resolucion del espectro
obtenido aplicando la transformada de Fourier discreta (DFT). Asimismo, la gréfica
muestra un numero infinito de lébulos laterales, de anchura Af y cuya altura va
disminuyendo. Esta transformada toma valor nulo para todas las frecuencias en que
se verifica

Trf:nv

donde n es un entero. Cuanto mayor sea la longitud temporal de la ventana, esto
es, cuanto mayor sea el tiempo de registro de la senal, més estrechas seran las
campanas central y laterales. Dado que el espectro obtenido al aplicar la ventana es
la convolucion de espectros de ella y de la senal, parece conveniente utilizar ventanas
muy largas para asi obtener un espectro de campanas maés finas. Pero, a cambio,
ventanas muy largas generan espectros donde la frecuencia de Nyquist es muy baja,
ya que ésta es siempre la mitad de la frecuencia de muestreo, y al tender la duracién
de la ventana a infinito, la frecuencia de Nyquist tiende a cero.

Ha de adoptarse una solucion de compromiso, tomando como longitud de la
ventana rectangular aquélla que optimice la resolucion espectral y la extension del
dominio frecuencial. La ventana rectangular es adecuada para el analisis de senales
con una duracién temporal limitada, siempre que ésta sea menor que 7T,. Todos los
valores de la senal se ven ponderados de la misma forma.

Para ciertas senales, el estudio para frecuencias medias y altas exige frecuente-
mente utilizar ventanas rectangulares en las cuales dichas senales no estan incluidas
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Figura 3.2: Mdédulo del espectro de una ventana rectangular.

en su totalidad, ya que esto permite obtener la frecuencia de Nyquist deseada. La
transformada de la ventana sera una campana cuya anchura producird un espectro
final de baja resolucién.

Si se desea mejorar la resolucion del espectro, para la misma longitud de ventana,
se debe recurrir a la formulacién de otras funciones temporales de peso w(t), que
para esta misma longitud produzcan transformadas de campanas laterales menores.

Una ventana valida para conseguir este efecto es la denominada Kaiser-Bessel,
cuya ecuacion es

0,t<0
w(t) = ¢ 1—1,24cos(3E) + 0,244 cos(FE) — 0, 00305 cos( L)
0,t>1T,

La fig. 3.3 representa la transformada W (f) de la ventana Kaiser-Bessel. Las
campanas laterales poseen una altura pequena, comparada con la de la central.
Esta ventana posee la virtud de permitir distinguir dos armoénicos componentes de
frecuencias similares, pese a que posean amplitudes muy distintas, esto es, posee gran
selectividad. En otros casos interesa obtener un espectro de la senal ¥ () que obtenga
las amplitudes de los armoénicos con gran precision. Una ventana que proporciona
amplitudes de forma muy precisa es la llamada “Flat-Top”, cuya ecuacion es

0,t<0
w(t)=< 1-1,93 cos(QT—“Tt) +1,29 cos(‘%t) — 0,388 COS(GT—“Tt) 10,0322 COS(STT&)
0,t>1T,

La fig. 3.4 representa el espectro de una ventana “Flat-Top”. La selectividad de
esta ventana no es muy buena, pero aporta una gran precision en amplitud. Cada
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Figura 3.3: Médulo del espectro de una ventana Kaiser-Bessel.
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Figura 3.4: Médulo del espectro de una ventana Flat-top.
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Figura 3.5: Médulo del espectro de una ventana Hanning.

una de las ventanas indicadas posee una aplicacion distinta y debera usarse una u
otra en funcién del pardmetro de la senal que se desee determinar (amplitud, re-
solucién,etc.). Una solucién de compromiso es la ventana multifuncién denominada
Hanning, cuya ecuacién es

0 t <0
w(t) = 1—Cos(2T—7‘;f) 0<t<T
0 t>1,

La fig. 3.5 representa la transformada de la ventana Hanning. La campana cen-
tral de la transformada posee una anchura doble de la correspondiente a la ventana
rectangular. En cambio, la primera campana lateral se halla méas atenuada, disminu-
yendo la altura de las siguientes mas rapidamente de como lo hace en la rectangular.
Esto genera una mejor resolucion de los espectros obtenidos al realizar la convolucion
del espectro de las senales con el de la ventana Hanning.

En ltimo lugar, cuando se debe registrar una senal v(t) cuyas componentes
armonicas entran en resonancia, aumentando su duracion artificialmente, se emplea
la ventana exponencial. Esta ventana compensa el efecto de la resonancia actuando
sobre la senal registrada haciendo que al final de la ventana el valor de la senal sea
nulo. La ventana exponencial responde a la formulacién

0 t<t,
w(t) =< ettt 0<t<T
0 t>1T,

El valor ¢, marca el comienzo de la senal que se quiere ponderar, mientras que el
parametro t. representa la constante de tiempo del sistema. Esta constante debe
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escogerse menor que la duracién 7). de la ventana. Normalmente ¢. ha de ser, como
maximo, una cuarta parte de la duracién 7, para conseguir una buena resoluciéon en
el espectro.
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Capitulo 4

Medida de vibraciones

4.1. Introducciéon

Al estudiar la respuesta de un sistema en vibracion, parece que debe obtenerse
siempre la posicion en todo instante. Sin embargo, a partir de la misma, puede obte-
nerse facilmente la velocidad o la aceleracion. De hecho en la practica, como veremos
al estudiar los captadores de vibracién, son a menudo estos ultimos parametros los
que se determinan, obteniéndose el desplazamiento por integracion. Por tanto, pa-
ra conocer la severidad de una vibracién pueden determinarse el desplazamiento,
la velocidad o la aceleracion, y de éstas, teniendo en cuenta su caracter complejo,
debera obtenerse su parte real e imaginaria, o bien su amplitud y fase.

4.2. Parametros de medida de una vibracion

Una senal de vibracion obtenida de un sistema consta, en principio, de senales
tanto armonicas como no. Sin embargo, la caracterizacion de los diferentes problemas
que pueden aparecer en una maquina y que pueden ser origen de ruido o vibraciones,
va a poder realizarse a partir del estudio de los componentes armonicos de dicha
vibracion. Por tanto, siempre que se hable de amplitud o fase de una vibracién y
de las unidades a emplear para su control (unidades de desplazamiento, velocidad o
aceleracion), debe tenerse siempre presente el modelo del movimiento arménico.

Un elemento mecdanico tiene unas tolerancias de flexion maximas que no pue-
den ser superadas. Si se coge una varilla y comienza a doblarse muy lentamente,
llegarda un momento en que la varilla se rompera, al superarse su limite eldstico.
Es decir, existe un valor del desplazamiento maximo recuperable que puede experi-
mentar un elemento mecanico. Sin embargo, si se repite el experimento anterior de
doblar la varilla pero variando repetidamente de un sentido a otro y con una cierta
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rapidez, la varilla se rompera sin necesidad de doblarla tanto como en el experimento
anterior. Esto es, un material puede romperse por fatiga, como combinacién de un
desplazamiento y una frecuencia de vibracion. La modificacion de uno cualquiera
de estos dos parametros, afecta a la rotura del material. Recordando que el médulo
de la velocidad de un movimiento arménico es Aw se debera elegir este parametro
si quiere controlarse la rotura de un material por fatiga. Como la mayoria de los
materiales se rompen de este modo, puede concluirse que la medida de la velocidad
de la vibracién es un buen pardametro para controlar la severidad de la misma, siem-
pre que la frecuencia no sea excesivamente baja. Entre valores de frecuencias de 10
y 1000 Hz se recomienda utilizar la velocidad (expresada habitualmente en mm/s)
para determinar el grado de severidad de una vibracién. Por debajo de 10 Hz, y
por tanto para maquinaria lenta, resulta conveniente emplear el desplazamiento (en
pum), dado que la causa de fallo més probable sera la superacién de los limites de
elasticidad mas que la fatiga.

Para frecuencias altas la aceleracion de un movimiento armoénico, de amplitud
Aw?, puede resultar muy elevada aun cuando la amplitud del desplazamiento fuera
insignificante e incluso pequena la velocidad. La influencia cuadratica de la frecuen-
cia hace que las fuerzas que actiian sobre el elemento mecanico puedan ser mucho
mas importante que los efectos de fatiga. Asi, en el caso de la maquinaria rotativa,
por ejemplo, se producen en muchas ocasiones fallos de lubricacién causantes de la
rotura. Por esto, para frecuencias por encima de 1000 Hz (60000 cpm), se recomien-
da la toma de medidas en aceleracién, que mas que en mm/s? suele determinarse en
g’s siendo “g” la aceleracion de la gravedad.

Cuando quiere expresarse la amplitud de una vibracién, puede utilizarse el valor
pico, que en el caso de que la senal sea armoénico, coincide con el valor maximo, es
decir, con el concepto de amplitud utilizado en el modelo arménico (figura 4.1a)).

)

a) b)

Figura 4.1: Valores pico y r.m.s. de una senal

Sin embargo puede utilizarse también el valor eficaz de la amplitud, llamado
ram.s. (root mean square), consistente en promediar a lo largo de un periodo el
cuadrado de la funcién, para que los valores negativos de la curva no contrarresten
a los positivos:

Ams) = |7 [ T(f(t))thr | (41)
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En el caso de un arménico puro se tiene

T 2
A(rms) = [%/0 Ad cos®(wt + ¢p)dt| = % : (4.2)

que relaciona los valores pico y r.m.s. de una senal arménica pura.

Cuando la senal tiene una forma cualquiera (figura 4.1b), en la que se ha supuesto
que la senal tiene igual valor eficaz que la arménica de la figura 4.1a)), normalmente
se toma este valor eficaz como representativo de la amplitud de la vibracion. Puede
también expresarse la amplitud en valores pico, pero teniendo en cuenta que este
valor es el dado por la relacion 4.2 en funcion del valor eficaz, sin que tenga que coin-
cidir con el valor méaximo que pueda tomar la funcién, con lo que su denominacion
pierde significacion.

En definitiva, al proceder a tomar medidas para determinar la severidad de una
vibracién o para caracterizar las frecuencias propias de una estructura, deben consi-
derarse los rangos de frecuencia que pueden aparecer en el espectro, para establecer
el parametro de medida mas conveniente. En todo caso, si se desea un control ge-
neral de una maquina el parametro velocidad es el mas adecuado, dado que cubre
el rango de frecuencias de la mayoria de los problemas y existe normativa especifica
para sus valores, como se verd en el préximo epigrafe.

Pero la respuesta vibratoria de un sistema es, en general compleja, o lo que
es lo mismo, presenta un angulo de fase. El control de este parametro puede ser
determinante para diagnosticar ciertos problemas en maquinas o estructuras. La de-
terminacién del angulo de fase suele realizarse como medida de la senal de vibracién
con respecto de una referencia fija, para la cual se considera que la vibracién tendria
fase nula, esto es, la direccién marcada por dicha referencia es el eje de proyec-
cion de la onda de vibracion, considerada ésta como senoidal. Para poder hablar de
angulo de fase en una vibracion, ésta debe tener una fuerte componente periédica,
y debe poderse distinguir una frecuencia fundamental. Por ello en muchas ocasiones
no podra hacerse referencia a éste calculo, cuando se esté tratando el conjunto de
vibracion, y sélo tendra sentido hablar de él cuando se trabaje con vibracién filtrada
a una determinada frecuencia.

En otras ocasiones no es necesario determinar el angulo de fase de una vibracion
individual, sino que resulta de interés comparar la diferencia de fase de dos medidas
realizadas en puntos diferentes de una maquina o estructura. En este caso, y siempre
por supuesto que en ambas vibraciones exista una frecuencia fundamental, o bien se
trabaje con vibracién filtrada, no es necesario tomar una referencia fija sino que basta
con tomar simultaneamente ambas medidas, midiendo directamente la diferencia de
fase entre ambas.

Cuando se desea comparar la diferencia de fase de una componente individual de
la onda, no es necesario trabajar en el dominio del tiempo y filtrar la senal, sino que
puede determinarse el espectro de la senal, considerando tanto la parte real como la
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imaginaria, y determinar el angulo de fase en funcién del angulo que forma el vector
representativo de cada frecuencia con el eje real de la transformada, para cada una
de las medidas.

Al comparar los angulos de fase de dos medidas en cojinetes diferentes de una
maquina debe guardarse especial atencién, sobre todo cuando la medida se realiza
en direccion axial, en que la direccién del sensor sea la misma en ambas medidas.
Asi si al determinar una misma medida se invierte el sentido en que se coloca el
sensor, la vibracién recogida, que es la proyeccién de la senal en la direccion del
eje del sensor, cambiara su fase en 180°, tratandose sin embargo de la misma senal.
En la figura 4.2 se reflejan las medidas de fase obtenidas con la posicién del sensor
indicada por la flecha en cada punto de medicion y los valores reales de fase que se
habrian obtenido si hubiera sido posible medir sin tener que invertir la direccion el
Sensor.

1 2 3|4
~ [ MOTOR | = -
[ o —
sl e 7

1 2 3 4
Valor medido 30 215210 32
Valor real 30 35 210212

Figura 4.2: Precauciones en la medida del angulo de fase

4.3. Captadores de vibracion

Para poder analizar la vibracion a la que esta sometido un cierto sistema mecani-
co, debemos en primer lugar establecer contacto con él para captar su movimiento
vibratorio. Es necesario disponer de un elemento que, bien porque al situarse rigida-
mente unido al sistema mecanico y moverse con ¢l, o bien porque situdndose en su
cercania y midiendo su distancia a ¢l segin se va moviendo el sistema, sea capaz en
cualquier caso de producir una senal eléctrica que sera conducida hasta el disposi-
tivo de medida. Este transductor que capta la energia mecénica del movimiento del
sistema y la traduce en eléctrica, mediante la generacion de la senal correspondien-
te, recibe el nombre de captador o sensor, y tiene la caracteristica de ser sensible
unicamente a la vibracién que se produce en la direccion de su eje.

Existen captadores de diversas clases, basados en diferentes principios de funcio-
namiento, como se verd posteriormente. No puede afirmarse que exista un captador
universal, sino que cada uno de ellos presenta ventajas e inconvenientes al compa-
rarlo con los demas. Ello hace que la eleccion del tipo de sensor a utilizar en cada
aplicaciéon préctica tenga gran importancia. Uno de los criterios a tener en cuenta
es el tipo de parametro fisico que se quiere medir: el desplazamiento, la velocidad o
la aceleracion.
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Existen captadores para medir directamente cada una de estas magnitudes. Tam-
bién es posible utilizar un sensor que mida la aceleraciéon del sistema, y mediante
circuitos electrénicos integradores, obtener una senal proporcional a la velocidad o,
con doble integracion, proporcional al desplazamiento.

[

Figura 4.3: Esquema de un acelerémetro

4.3.1. Acelerémetros

Consideremos en primer lugar los sensores cuya senal de salida es proporcional a
la aceleracion que sufren. Se denominan asi acelerémetros. La figura 4.3 muestra un
esquema de un acelerémetro. Consta esencialmente de unos discos de material pie-
zoeléctrico (a) en contacto con los cuales estd la masa (b). El material piezoeléctrico
presenta la propiedad de establecer entre sus extremos una tension eléctrica al estar
sometido a una presién. Las fuerzas de inercia sobre la masa (b), debidas a la acele-
racion a que se ve sometido el sensor situado sobre el sistema mecanico a analizar,
se transmiten sobre el material piezoeléctrico y la pequena tension que se origina es
tratada por un amplificador (c) incorporado al sensor. A través del conector (d) los
conductores del circuito por los que circula la intensidad de la senal de salida son
llevados hasta el sistema de medida. En su base suelen tener una perforacién (e)
para el montaje sobre el sistema a medir, mediante un perno roscado.

[P

Los acelerémetros acostumbran a estar calibrados en términos de “g”, que re-
presenta el valor de la aceleracién de la gravedad terrestre y cuyo valor, realmente
variable en funcién de la altura sobre el nivel del mar y de la latitud del punto
donde se haga la medida, ha quedado no obstante establecido internacionalmente, a
estos efectos, como una constante de valor g = 9,80665 ms~2 . Sensibilidades tipicas
pueden ser las de 50 6 100 mV por g.

Como la aceleracién del movimiento armoénico es proporcional al desplazamiento
y al cuadrado de la frecuencia, los acelerémetros estan especialmente recomendados
para las vibraciones de gran desplazamiento y para las de frecuencias altas. No
obstante, su respuesta es de gran linealidad incluso para muy bajas frecuencias, de
ahi que sean los sensores mas empleados en la actualidad.
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Son robustos y carecen de elementos méviles. Su tamano es pequeno, comparado
con el de otros captadores. Un peso tipico puede ser el de 0,250 kg. Son por ello
especialmente adecuados cuando el espacio es limitado para instalar el captador o
cuando la masa de éste deba ser lo mas pequena posible para no perturbar en exceso
la vibracion del sistema a medir.

Puesto que el principio de funcionamiento de los acelerémetros no es de caracter
magnético, no se ven afectados por los campos magnéticos que puedan producir las
maquinas eléctricas rotativas, cuando se quiere medir su estado. Dado, sin embargo,
el pequeno valor de la senal originada por la presion, pueden ser sensibles a suciedad
en los contactos eléctricos e incluso a interferencias radioeléctricas. Por ello en mu-
chas ocasiones se montan amplificadores de senal en el propio acelerémetro, siendo
necesario entonces la alimentacién del sensor mediante una senal de continua, (nor-
malmente de 12 V, debiendo situarse la intensidad que recorre el circuito del sensor
entre 4 y 20 mA) senal que luego debe ser eliminada.
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Figura 4.4: Esquema de un captador de velocidad

4.3.2. Captadores de velocidad

El tipo més caracteristico de captador de velocidad es el denominado de bobina
movil. La figura 4.4 presenta esquematicamente un captador de velocidad tipico.
La bobina (a) estd unida a la carcasa del captador mediante resortes suaves, y
dispone ademds de un sistema de amortiguamiento (c). La carcasa se fija al sistema
en vibracién y por tanto se mueve con él; la bobina, con una masa considerable
en su nucleo central, tiende a permanecer en reposo, por inercia, sin ser arrastrada
por el movimiento de la carcasa. Unido a ésta, el imédn permanente (b) produce
un campo magnético cuyo flujo a través de la bobina es variable en el tiempo al
desplazarse el iman con la carcasa, mientras permanece inmovil la bobina. Como la
ley de Neumann establece que la f.e.m. inducida en un circuito es, en valor absoluto,
igual a la derivada del flujo magnético a través de él, y esta derivada depende
de la velocidad con que se muevan circuito y campo, el uno respecto al otro, la
intensidad de la senal producida es proporcional a la velocidad del captador. No
necesitan alimentacién eléctrica puesto que autogeneran la senal. Son robustos, pero
de tamano y peso muy superiores a los acelerémetros. Presentan la desventaja de
que a pequenas frecuencias la bobina es arrastrada por la carcasa y la senal queda
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falseada y la medida disminuida. Existen curvas experimentales que para frecuencias
menores de 600 c.p.m. (10 Hz) dan un coeficiente, en funcién de la frecuencia, por
el cual hay que multiplicar el valor de la medida. En todo caso son menos fiables
para las bajas frecuencias.

Otra desventaja que presentan los captadores de velocidad es la de la interferencia
que pueden producir los campos magnéticos que existan debidos a otras causas; por
ejemplo el campo de motores de corriente alterna o alternadores de gran envergadura.

La sensibilidad para frecuencias medias y altas es practicamente constante. Un
valor tipico es el de 1000 mV por pulgada/s de velocidad, o bien el de 40 mV por
mm/s.

Una variante de este tipo lo constituyen las captadores de vastago directo (“Direct-
Prod”), en los que un largo véstago estd unido a la bobina, sobresaliendo de la
carcasa del sensor. Esta se fija sobre una estructura inmévil que no tenga una vibra-
cién significativa. En este caso es la bobina el elemento movil respecto del campo
magnético producido por el iméan; el extremo del vastago se pone en contacto con el
sistema cuya vibracion se quiere medir y asi se produce el movimiento de la bobina.
Es un captador de velocidad 1til para los casos en que no sea posible situar sobre el
mecanismo en vibracion, si es liviano, la masa de un captador tradicional.

Es posible también medir la velocidad mediante un captador piezoeléctrico, si-
milar al descrito al hablar de los acelerémetros, dotado de un circuito integrador de
la senal. Suelen ser sensibles al ruido electrénico producido por los propios circuitos.
Tienen la ventaja de ser fiables atin a muy bajas frecuencias.

4.3.3. Sensores de no-contacto

Cuando el elemento movil gire a muy altas velocidades, como en el caso de ejes de
turbinas y de bombas cetrifugas, o cuando esté recubierto por una carcasa, de forma
que el captador no puede ponerse en contacto real con el sistema cuya vibracion se
quiere medir, debe recurrirse a los denominados sensores de no-contacto.

Estos sensores reconocen el desplazamiento del sistema, al medir su distancia al
propio sensor. Se montan generalmente roscados en una perforacién de la carcasa
dejando la punta del sensor muy préxima al elemento cuya vibraciéon se quiere medir:
el huelgo (“gap”) puede estar normalmente comprendido entre 0,5 y 2,5 mm. Un
generador de senales envia una senal eléctrica de alta frecuencia, que es la senal
portadora, a una bobina. El flujo del campo magnético producido por la bobina
se cierra a través el circuito formado por el extremo del sensor y por el elemento
vibrante, atravesando la distancia que separa a ambos a modo de un entrehierro. Una
variacion en el valor de esta separacion modifica la reluctancia del circuito magnético
, v por tanto el valor del campo y con él la f.e.m. inducida sobre la bobina, lo que
produce una distorsién sobre la corriente que esta recorriéndola. Ello hace posible
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reconocer el valor del desplazamiento del sistema vibrante. Una sensibilidad tipica
puede ser de alrededor de 10 mV/um .

Son captadores ttiles en cualquier rango de frecuencia.

4.3.4. Montaje de captadores

El método de montaje o de unién de los sensores a los sistemas mecanicos en
vibraciéon puede hacer variar el grado de fiabilidad de las medidas efectuadas. El
método mas seguro es la union mediante un perno roscado. Pero si no existiesen
pernos en la méaquina, pueden soldarse pequenas almohadillas, en las que se enros-
caran los pernos.

Es posible también la fijacién o cementacién mediante resinas epdxicas.

En ocasiones puede sostenerse manualmente un captador, especialmente en aque-
llos casos en que la fijacién sea muy dificil y las bajas frecuencias debidas a los
pequenos movimientos de la mano no sean de interés en el analisis.

Lo mas usual, sin embargo, es el uso de bases magnéticas para el contacto entre
captador y superficie a medir, dada su mayor facilidad de montaje y desmontaje.

4.3.5. Seleccion del captador

Para la eleccién de los sensores han de tenerse en cuenta todos los aspectos
descritos :

= El parametro a medir
= El rango de frecuencias

= Las caracteristicas constructivas y las posibilidades del montaje

Si se desea medir la aceleracion, el captador debe ser de tipo piezoléctrico. Para
velocidades puede elegirse entre los piezoeléctricos con integrador o los de bobina
movil.

Para bajas frecuencias es menos fiable el captador de velocidad clasico, de carcasa
movil y bobina fija. Es recomendable el uso de acelerémetros, con o sin integradores,
con resultado fiable a partir de 1 Hz.

Si es necesario pequeno volumen y pequeno peso, lo recomendable es también
el uso de acelerémetros o, a lo sumo, el dispositivo de vastago directo con bobina
movil, si la masa a anadir al sistema en vibracion es critica.
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4.4. Adquisicion de datos y analisis de vibraciones

La senal eléctrica producida por el sensor al captar la vibracion, es conducida
hasta el dispositivo de lectura. En el caso mas sencillo, éste es un medidor de
vibracion o vibrémetro, generalmente de pequeno tamarno, sostenido a mano,
alimentado por baterias y que consta de un conmutador para seleccionar el parame-
tro a medir (normalmente suelen estar preparados para medir un par de ellos; por
ejemplo, desplazamiento y velocidad) y otro conmutador para elegir el rango de
medida. En algunos casos pueden almacenar en una memoria sucesivas medidas.

Los analizadores de vibracién son sistemas de adquisicién de datos més com-
plejos. Estan preparados para medir cualquiera de los pardametros y también para
medir frecuencias. Esto permite efectuar el andlisis de la vibracion, realizando la
medida del parametro para cada frecuencia elegida y seleccionada. La seleccion de
la frecuencia puede hacerse en forma manual o automatica, mediante un barrido.

Seleccionar o sintonizar una frecuencia significa aplicar un filtro, que de forma
ideal deberia impedir totalmente el paso de las senales de frecuencias mayores y de
frecuencias menores que la elegida.

En la practica el filtro tiene una curva caracteristica como la indicada en la figura
4.5. En ella se ha supuesto que la frecuencia elegida es, por ejemplo, de 1000 c.p.m.
La vibracién de esta frecuencia exacta puede atravesar el filtro y ser medida. Otros
armoénicos de mayor o de menor frecuencia, son amortiguados en parte por el filtro.
Cuanto mas alejada sea su frecuencia de la central, menor cantidad pasa a través
del filtro. Se han marcado las frecuencias criticas superior e inferior, entendiendo
por tales aquellas para las que el paso es del 70% . En el ejemplo son 1050 y 950
c.p.m. Se dice asi que el paso de banda o anchura del filtro es de 100 c.p.m. en este
caso. Suele ser mas frecuente no dar el valor de esta anchura en términos absolutos,
sino relativos. En el ejemplo, los 100 c.p.m. de la anchura suponen el 10% de la
frecuencia central.

% de la sefial que pasa

950, 1000 1050 frecuencia
-
1

0%

Figura 4.5: Esquema de un filtro en frecuencias
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Asi, éste serfa un filtro del 10 % de anchura de banda. Un filtro con esta anchura
de banda se considera un filtro ancho; valores del 5% o menores son considera-
dos angostos. Los analizadores mas evolucionados ofrecen también la posibilidad de
eleccion entre varios anchos de banda del sistema de filtrado.

De esta manera, eligiendo adecuadamente las frecuencias, se puede ir separando
(analizando) la importancia de cada una de las vibraciones presentes y, a partir de
ella, correlacionarlas con el problema mecénico causante de cada vibracion.

Otros dispositivos que pueden ser de interés en el sistema de adquisicién de los
datos, son :

= Osciloscopio. Algunos de los problemas mecanicos causantes de la vibracién
anomala dan lugar a una senal con una forma de onda caracteristica. Por ello
puede ser importante visualizar en la pantalla de un osciloscopio conectado al
analizador la forma de la senal, como ayuda para establecer la relacion correcta
entre la vibracion registrada y el problema que es su causa.

= Lampara estroboscépica. Es una lampara que emite destellos luminosos
muy breves, con una frecuencia regulable. Esta regulacién puede ser manual
o bien puede seguir automaticamente una frecuencia de vibracion deseada, si
se sintoniza adecuadamente con un analizador. Si la frecuencia de la lampara
coincide con la de la vibracién de un cierto elemento, le veremos instantanea-
mente siempre en la misma posicién y nos dard la sensacién de que estd en
reposo. Esto permite ajustar el valor de la frecuencia de esta vibracién y poder
seleccionarla adecuadamente en el analizador. Puede servir igualmente para co-
nocer la velocidad de rotacién de un eje, si al iluminarle le vemos en reposo.
Otra aplicacién puede ser la de discernir si las frecuencias de vibraciéon de
dos elementos son exactamente iguales; basta con ajustar la frecuencia de la
lampara a uno de ellos, hasta verle en reposo aparente y observar si el segundo
elemento permanece igualmente en reposo aparente o le vemos describir un
lento movimiento.

= Grabadoras de cinta. Las senales de vibracion pueden ser registradas me-
diante una grabadora de cinta magnética. De esta forma pueden hacerse los
analisis posteriormente, repitiéndolos tantas veces como se estime necesario y
siendo efectuados por personas especializadas, distintas de las encargadas de
la toma de datos. Pueden también recopilarse datos en varios canales de forma
simultanea. Entre sus inconvenientes se pueden citar, por ejemplo, el que la
cinta, con cierta facilidad, puede incorporar ruido a la senal registrada y el
que el analisis a posteriori no permite la verificacién de hipdtesis in situ o las
comprobaciones que se pudieran estimar convenientes.



4.5. Analizadores dinamicos de senal 79

4.5. Analizadores dinamicos de senal

El proceso de analisis descrito en el epigrafe anterior, con la curva de respuesta
del filtro dibujada en la figura 4.5, puede dar lugar a una fiabilidad limitada en la
practica y a una gran lentitud de operacion, al tener que ir desplazando el filtro
a todas las frecuencias de interés para el analisis. Supongamos que, siguiendo el
ejemplo descrito alli , el filtro tiene su frecuencia central en 1000 c.p.m. Si existe,
al medir velocidades, una vibracién de esta frecuencia y amplitud de Imm/s, pero
existe otra vibracién de frecuencia 1050 c.p.m. y de amplitud de 2 mm/s, el filtro
dejara pasar el 70 % de esta tltima, es decir, registrard una amplitud de 1,4 mm/s 'y
atribuiremos este valor a la frecuencia de 1000 c.p.m., a la que teniamos sintonizado
el filtro.

Una forma de trabajo mas precisa es calcular la transformada de Fourier de la
senal recibida, es decir el calculo de la componente de cada frecuencia.

Los analizadores dinamicos tienen incorporado un microprocesador, que median-
te la programacién de un algoritmo adecuado, calcula la transformada rapida de
Fourier (FFT, Fast Fourier Transformed, en la literatura anglosajona), estudiada
anteriormente. Este analisis puede realizarse también en un ordenador que procese
los datos adquiridos por un analizador, un osciloscopio, etc.

El manejo de analizadores que calculen la FFT supone la utilizacion de tecnologia
digital para convertir una senal de vibraciéon en un conjunto discreto de puntos. La
existencia de un determinado periodo o frecuencia de muestreo unido al nimero de
muestras que se capture va a condicionar la frecuencia maxima que se puede estudiar
y la separacién en frecuencia entre dos muestras (lineas del espectro). Es por ello
necesario algunos términos habituales cuando se estd haciendo uso de analizadores
de vibracién y que van a determinar la calidad del estudio a realizar.

Cuando se habla de espectro de vibracion se suele hacer referencia bien al médulo
del espectro o bien a su cuadrado, denominado espectro de potencia. En ellos se
denomina lineas de resolucién al nimero de muestras del espectro. Se llama reso-
lucion a la diferencia entre dos frecuencias consecutivas, y que resulta del cociente
entre la frecuencia maxima y el niimero de lineas de resolucién. Deberan tenerse en
cuenta estos parametros para realizar un correcto analisis de vibracion. Asi, cuando
se desee estudiar con detalle una zona del espectro en donde sea importante separar
frecuencias proximas, debera buscarse una resolucién elevada ain a costa de que
la frecuencia maxima sea baja y pueda perderse informacién de otro tipo de pro-
blemas; si por el contrario desean registrarse problemas que se producen a elevadas
frecuencias, debera fijarse una frecuencia méxima también elevada lo que provoca
una baja resolucion que afecta al diagnodstico de problemas en baja frecuencia. Por
ello deben analizarse a priori las frecuencias esperadas en cada punto de medida,
por lo que a veces puede resultar necesario tomar mas de un espectro con diferentes
caracteristicas en un mismo punto.
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Control de vibraciones

5.1. Introduccion

En un ambiente industrial hay multiples fuentes de vibraciones: procesos de im-
pacto como por ejemplo en los apilamientos o voladuras; maquinaria rotativa o al-
ternativa como son motores y compresores; vehiculos de transporte como camiones,
trenes y aviones; corrientes de fluidos; etc. La presencia de las vibraciones frecuen-
temente conlleva efectos indeseables como fallos mecanicos o estructurales, aumento
de la frecuencia y el costo del mantenimiento, ambientes laborales no confortables,
incluso problemas sobre los humanos. Estas perturbaciones indeseadas pueden ser
generalmente eliminadas aplicando la teoria de vibraciones mecénicas, como ocurre
por ejemplo con los absorbedores dindmicos de vibraciones.

En este capitulo se tratara el control de vibraciones por medio del control de
frecuencias propias, aislamiento de vibraciones y absorbedores dindmicos. También
se analizard el mantenimiento predictivo por analisis de vibraciones en maquinaria
rotativa por su gran aplicacion que tiene hoy en dia en la industria.

5.2. Control de vibraciones

Es importante destacar que el proceso de eliminacién de vibraciones durante la
fabricacion, puede ser muy caro y debe alcanzarse un compromiso razonable entre
costo y nivel de vibraciones. Sin embargo, es destacable que en la etapa de diseno se
pueden introducir las mejoras necesarias para obtener maquinaria con unos niveles
de vibracién bajos a un menor costo.

En la figura 5.1 se muestra una clasificacion de la maquinaria en funcién de
la vibracién medida en desplazamiento y velocidad; estas curvas muestran si es

80
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Figura 5.1: Gréfico de la severidad de la vibraciéon en maquinaria rotativa. Despla-
zamiento “mm pico a pico” y velocidad “mm/s pico”

aceptable un determinado nivel vibracional en funcién de la frecuencia o velocidad
de funcionamiento.

Los métodos generales de control de vibraciones en un determinado sistema son
los siguientes:

= Eliminar o reducir las fuerzas dinamicas, como por ejemplo el desequilibrio,
que pueden causar altas vibraciones.

= Controlar las frecuencias naturales del sistema, evitando la resonancia bajo
excitaciones externas.

= Prevenir una respuesta del sistema excesivamente grande, incluso en la reso-
nancia introduciendo amortiguamiento o mecanismos de disipacién de energia.

= Reducir la transmisién de fuerzas de excitacién de una parte a otra de la
maquina empleando aisladores de vibracion.

= Disminuir la respuesta del sistema empleando un absorbedor dinamico o anadir
una masa auxiliar neutralizadora.
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5.2.1. Control de las frecuencias propias

El fenémeno de resonancia, es decir la coincidencia de la frecuencia de una ex-
citacién con una frecuencia propia del sistema, puede producir grandes respuestas
con el consiguiente riesgo de fallo del sistema. En algunas ocasiones no es necesaria
una gran excitacién externa; basta una pequena fuerza excitadora para causar una
respuesta indeseable por estar en las proximidades de una frecuencia de resonancia,
cuando los sistemas tienen un amortiguamiento bajo. El fallo del sistema se puede
producir por causa de una elevada amplitud en un instante determinado o por la
rotura prematura debido a la fatiga de los materiales por trabajar constantemente
sometidos a una carga que no se habia tenido en cuenta en el diseno. Las actuaciones
que se pueden tomar para evitar estas situaciones son las siguientes:

= Modificando la excitacién externa
Para un sistema dindmico con unas frecuencias naturales conocidas se puede
actuar sobre las frecuencias de las excitaciones externas para alejarse lo mas
posible de la condiciéon de resonancia.

= Modificando las frecuencias propias

Si no es posible regular la frecuencia de la excitacion externa, se puede modi-
ficar las frecuencias propias. En un sistema sin amortiguamiento de un grado
de libertad, la ecuacion 2.5 muestra que la frecuencia propia del sistema puede
cambiarse variando la masa m o rigidez k. Esta conclusion se puede extrapo-
lar a un sistema continuo o con multiples grados de libertad, modificando las
frecuencias propias actuando sobre la masa o rigidez de los elementos que lo
componen.

En algunos casos la masa del sistema no puede ser cambiada facilmente porque
estda determinada en funcién de los requerimientos dinamicos del sistema, de
ahi que casi siempre se actiie sobre la rigidez para modificar las frecuencias
propias.

Planteemos un ejemplo: en un sistema compuesto por un eje con un volante
de inercia, se puede modificar la frecuencia propia del sistema de dos formas:
variando la masa del volante o la rigidez del eje. La modificacién de la masa
generalmente no se puede realizar porque los volantes de inercia se disenan en
funcion de la energia que deben almacenar en un ciclo; la rigidez se modificaria
cambiando el material o la posicién y ntimero de los soportes del eje.

5.2.2. Aislamiento de vibraciones

Introduzcamos un sistema sencillo para conseguir el aislamiento de vibraciones
forzadas, a partir de los conocimientos de sistemas con un grado de libertad. Para
ello analizaremos como seleccionar adecuadamente aislantes, en funcién de la fuerza
que se transmite en las uniones entre un sistema y la cimentacién que lo soporta.
Supondremos siempre que estamos ante un sistema constituido por una masa (la
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consideraremos un sélido con un solo grado de libertad: la direccién vertical) so-
metida a una excitacién vertical senoidal Fjsenwt. Cuando se habla de estudios de
aislamiento, suele denominarse transmisibilidad al grado de reduccién conseguido
en la vibracion, y que coincidira con el factor de amplificacién comentado en aparta-
dos anteriores y dado por 2.39. Asi, si la fuente de vibracion es una fuerza oscilante,
representa la relaciéon entre la fuerza transmitida a la cimentacion, en relacién con la
fuerza excitadora. Si la fuente fuera el propio movimiento de la cimentacién, repre-
sentarfa la relacién entre la amplitud del movimiento del equipo y del movimiento
de la cimentacion.

Teniendo en cuenta el valor del desplazamiento dado por 2.35, la fuerza trans-
mitida a la cimentacion sera:

Fi(t) = kx(t) + cz(t) = kXosen(wt + @) + cw X cos(wt + P) , (5.1)

y su modulo
|Fl = [(ka)? + (c2)?]"* = XoVE? + P . (5.2)

La transmisibilidad sera, por tanto:

IR N e JIT R

T = = . 2.3
Foo o /(k—mw?)?+c2w? /(1 —1r2)2+ (2(r)? (5:3)
3 -
~2.5
<
S
o
= 2
2
I
% 1.5 (=50 (=15
g |
= v
~ 0.5
0 T T T T T ]
0 0.5 1 1.5 2 2.5 3

r (Ratio de frecuencias)

Figura 5.2: Transmisibilidad versus ratio de frecuencias

La figura 5.2 representa 7' en funcién de la frecuencia. Es similar a la figura 2.13,
salvo en que todas las curvas pasan por el mismo punto r = /2. Consideremos,
en primer lugar, que la masa estuviese rigidamente unida a su cimentacién, esto es,
k = oo. La frecuencia natural del sistema sera

wn =V k/m=o0. (5.4)



5.2. Control de vibraciones 84

Por tanto, w/w, = 0 y la fuerza transmitida es igual a la fuerza aplicada, segin se
desprende de 5.3 o de la figura 5.2.

Si suponemos la masa unida mediante un sistema de rigidez k£ y sin amortigua-
miento (como puede suponerse en el caso de resortes de acero), la transmisibilidad
dada por 5.3 con ¢ = 0, nos indica la relacion entre la fuerza aplicada y la fuerza
transmitida a la cimentacién. Observando la figura 5.2, puede verse que la rigidez
a emplear para que disminuya la fuerza transmitida debe ser tal que la relacion
w/wy > /2. Deberé tenerse en cuenta, por tanto, el valor de la frecuencia forzada y
elegir el material aislante de manera que w,, = \/k/m verifique la relacién anterior.
Esto es, se procurard que la frecuencia natural del sistema sea baja comparada con
la de la perturbacion, empleandose, por tanto, resortes muy blandos.

Si consideramos ahora que el elemento empleado para el aislamiento fuese un
amortiguador viscoso puro (esto es, con una fuerza opuesta en todo momento a la
velocidad y lineal con ella f. = c), conectado rigidamente entre el equipo y la
cimentacién, puede observarse en la figura 5.2 (o bien deducirse de la expresién para
la transmisibilidad) que la amortiguacién sélo es titil para w/w, < v/2

Si el elemento viscoso estuviese elasticamente conectado, esto es, que presentase
tanto un amortiguamiento ¢ como una rigidez k, debe observarse que la zona donde la
amortiguacién es 1itil (w/w, < v/2), coincide con la zona en que el elemento eldstico
amplifica la excitacion. De ello se deduce que, para disminuir la influencia negativa
de las vibraciones, deberd procurarse elegir una uniéon entre sistema y cimentacion
de manera que w/w, > v/2 y emplear un amortiguamiento no muy elevado, sino tni-
camente lo suficientemente grande para evitar el peligro de amplitudes elevadas al
paso por frecuencias inferiores (especialmente para w = wy,), si la excitacién no fuera
constante (imaginese, por ejemplo, el caso de una maquina rotativa, en los instantes
de arranque o parada). Un sistema muy adecuado seria emplear amortiguamien-
tos dependientes de la frecuencia, que alcanzaran valores elevados tinicamente para
frecuencias bajas.

Entre los materiales que tradicionalmente se emplean como aisladores de vi-
braciones se encuentran los muelles metdlicos o neumaéticos, elastémeros (gomas
naturales y sintéticas), plasticos, corcho, fieltro, etc.

Los elastomeros tienen como ventajas tener tanto propiedades elasticas como
viscosas, asi como la facilidad para trabajar con ellos, requiriendo normalmente un
minimo espacio y peso para su empleo. Dentro de los materiales sintéticos mas
usados se encuentra el neopreno, ciertos nitrilos y las gomas de silicona.

Anéloga funcién cumplen los plasticos, aunque algunos pierden propiedades a
elevadas temperaturas (normalmente su uso estd limitado a 80°C). Por ejemplo,
poliestireno para estructuras y butadieno o estireno como material flexible.

Los muelles metalicos se emplean cuando se necesita resistir grandes deflexiones
estaticas, en condiciones de trabajo dificiles para gomas y plasticos, o si se requiere
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bajo coste. Los materiales metalicos tienen, sin embargo, problemas de fatiga ante
cargas repetitivas ciclicas, como ocurre con las vibraciones.

Los muelles neumaticos, que emplean gas comprimido como elemento flexible,
son muy utiles, por su parte, para bajas frecuencias. Su uso como aislante puede
hacer descender la frecuencia natural de un sistema hasta 10 veces.

5.2.3. Absorbente dinamico de vibraciones

Al estudiar los sistemas con un grado de libertad y sus aplicaciones a los absor-
bentes de vibraciones, se ha podido observar las dificultades existentes en el caso
en que la fuerza excitadora armoénica tiene una frecuencia proxima a la frecuencia
natural del sistema a controlar. A veces no resulta sencillo variar la masa o la ri-
gidez del sistema, para modificar asi la frecuencia natural y alejarse de la zona de
resonancia. También es posible que no resulte conveniente emplear amortiguadores
convencionales.

Si analizamos lo estudiado en este capitulo, podemos concluir que al aumentar
las libertades de un sistema, aumentan también el ntimero de frecuencias a las cuales
puede entrar en resonancia al ser excitado arménicamente. Pero de los resultados de
calculo, también puede observarse que las frecuencias naturales varian al modificar
los grados de libertad. Esto es, si convertimos nuestro sistema de un grado de libertad
en otro con dos libertades, anadiendo elementos adecuados, el sistema original con
una frecuencia natural, se transforma en otro con dos frecuencias, pero diferentes
ambas de la anterior. Este es el fundamento del absorbente dindmico de vibraciones:
si la frecuencia excitadora era proxima a la frecuencia natural del sistema con un
grado de libertad, realizando modificaciones adecuadas, permanecera alejada de las
dos frecuencias naturales del sistema resultante.

Basicamente un absorbente dinamico de vibraciones no es sino un sistema masa-
amortiguador-muelle que se acopla al sistema de estudio para reducir sus vibraciones.
Tanto el elemento amortiguador como el muelle pueden ser suprimidos, dando lugar
a diferentes tipos de absorbentes.

Consideremos el sistema constituido por la masa m suspendida por un muelle
de rigidez k (figura 5.3), sistema de un grado de libertad no amortiguado, al que se
somete a la fuerza periédica F(t) = Fye™*. El absorbente esté constituido por una
segunda masa m, suspendida de un muelle de rigidez k, y con un amortiguador de
coeficiente c,.

La frecuencia natural del sistema original es w,, = y/k/m. Al aplicar el absorben-
te, el sistema esta constituido por dos grados de libertad, el desplazamiento x de la
masa m y el x, de la masa m,. La ecuacién matricial representativa del movimiento
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N

Figura 5.3: Esquema de un absorbente dindmico de vibraciones
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Para comprender la respuesta del sistema, introduzcamos el ratio de masa p =
ma/m, el ratio de rigidez x = k,/k, el ratio de sintonizaciéon 7 = x/u y la frecuencia
adimensional w* = w/w,. La respuesta del sistema original, vendrd dado por el
elemento Has(w), cuyo valor puede calcularse a partir de 2.67:

1 T — w*2 2 + C*QW*Q
|Hys| = —\/ (T~ ) (5.6)

k f2(w*) +c*2w*292(w*) ’
siendo f(w*) = w** — w21+ x+7)+7, gw) =1—w(1+p)yc =c,/uvkm.
Analicemos la expresién 5.6. El ratio de sintonizacién 7 coincide con la raiz

cuadrada del cociente entre la frecuencia natural del sistema original w,, y la fre-
cuencia natural del elemento absorbente. En el caso de que el absorbente no presente

!Para obtener las ecuaciones de movimiento del sistema, pueden considerarse sus energias po-
tencial, cinética y disipativa, en funcién de las dos coordenadas generalizadas ¢; (z, y ) y las
fuerzas generalizadas Q; (0 y Fj), que se expresan por
1 1

k2 4+ ko(za — )% 5 T ==(meiZ+mi?) ; F= gca(fi?a — i),

V=
2

1
2
y aplicar las ecuaciones de Lagrange:
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amortiguamiento (¢, = 0), el desplazamiento de la masa m se anula cuando el cua-
drado de la frecuencia adimensional coincide con el ratio de sintonizacion. Se logra
asi anular completamente la vibracién para una frecuencia determinada, atin a costa
de producir dos nuevos picos de resonancia (figura 5.4). Si la frecuencia excitadora
es constante, bastara con sintonizar el amortiguador a esa frecuencia para que la
vibracién quede anulada.
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Figura 5.4: Respuesta de un sistema con un absorbente dindmico de vibraciones

El modo de funcionamiento del sintonizador puede comprenderse facilmente ob-
servando que la sintonizacién del amortiguador a una determinada frecuencia equi-
vale a producir un movimiento de la masa m, capaz de producir a su vez sobre
la masa m, una fuerza que anula la fuerza F; de excitacion. En consecuencia, la
amplitud del movimiento de la masa m, aumenta conforme decrece pu, tendiendo a
infinito al tender m, a cero, esto es, cuanto mas pequena sea la masa del absorbente,
mayor debera ser la amplitud del movimiento de la misma.

En el caso de que se desee reducir la amplitud en una zona mayor y no solamente
en un pequeno entorno de la frecuencia natural, sera necesario emplear amortiguado-
res. Cuando esto ocurre, los nuevos méaximos de resonancia no tienen por qué tener
la misma amplitud, dependiendo su posicién en el espectro, ademas, de si se emplean
amortiguamientos débiles o altos. Una forma razonable de optimizar el amortigua-
miento es sintonizar el sistema (esto es, elegir el valor de k,) forzando a que existan
dos picos de resonancia con aproximadamente la misma amplitud. Este valor puede
deducirse que viene dado por

_ H
Xopt - —(1 T M)2 . (57)

En realidad, es imposible lograr un valor de amortiguamiento que dé exactamente
esa igualdad de amplitudes de resonancia. Un valor de amortiguamiento que da una
buena aproximacion es

I el BT
Copt = km m s (58)

que conduce a una amplitud maxima dada por

2
‘H|max — 1 + ; (59)
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5.3. Vibraciones en maquinaria rotativa

Una vez que se ha detectado un nivel anormal de vibraciones, para encontrar
cudl es el fallo antes de que se produzca una rotura catastréfica, es muy tutil recurrir
al andlisis de vibraciones para identificar y ubicar el problema con precisién. Para
realizar una correcta interpretacién, normalmente se emplean datos tomados de las
siguientes formas:

Mediciones de nivel de vibracién total.

Mediciones de amplitud versus frecuencia.

Mediciones de amplitud versus tiempo.

Mediciones de fase.

Observaciones de la forma de onda.

El mantenimiento predictivo por analisis de vibraciones se basa generalmente en el
diagnéstico de los defectos en la maquinaria a partir del andlisis espectral, correlacio-
nando la aparicién de los mismos con modificaciones caracteristicas en la amplitud
y la fase del espectro de la vibracién. Para algin problema particular puede ser
necesario tomar ademas otros tipos de datos.

Todas las vibraciones que se verifican en la maquina tienen una causa y un efecto.
La experiencia nos indica que es absolutamente obligatorio desarrollar la capacidad
de reconocimiento de la caracteristicas de amplitud, frecuencia y fase relacionadas
con las posibles causas de problemas vibratorios.

En la practica, aproximadamente el 90 % de los problemas de vibraciones que se
observan en la maquinaria son producidos por desequilibrio. Otros problemas que
frecuentemente provocan vibracion en los rotores, son las desalineaciones, danos en
rodamientos y holguras. Existen otras causas de vibracion menos frecuentes como son
las fuerzas electromagnéticas y las aerodinamicas. La resonancia es otra de las causas
mas frecuentes que provocan danos de importancia en las maquinas: pese a que en
la fase de diseno se hayan estudiado detenidamente los valores de las frecuencias
criticas, es muy habitual que en la practica las velocidades criticas y los factores
de amortiguamiento no sean los esperados. En las referencias [3] y [12] se puede
obtener una informacion detallada sobre los métodos de deteccién y eliminacién de
vibraciones en maquinaria rotativa.

A continuacién se describirdn las bases para la deteccion a través de vibraciones
de las averias m&s comunes en maquinaria rotativa: desequilibrio, desalineacion,
holguras, piezas sueltas, rodamientos, engranajes, correas de transmision, problemas
eléctricos, cojinetes y averias debidas a fuerzas hidrodinamica y aerodindmicas.



5.3. Vibraciones en maquinaria rotativa 89

5.3.1. Desequilibrio y excentricidad

El desequilibrio y la excentricidad son las causas mas comunes de vibraciéon en la
maquinaria rotativa. El desequilibrio se origina por no estar la masa uniformemente
distribuida respecto del centro de giro del rotor, de modo que el centro de gravedad
y el centro de giro no coinciden. La excentricidad existe siempre que la linea central
(eje longitudinal) de rotacién del eje no coincide con el eje longitudinal geométrico
del rodete. Excentricidad en este caso no significa “ovalizacion”, sino que la linea
central del eje no es la misma que la linea central del rotor, es decir el centro de
rotaciéon verdadero difiere de la linea central geométrica. La excentricidad es, en
realidad, una fuente de desequilibrio, debida a un mayor peso de un lado del centro
de rotacion con respecto al otro.

Imaginese un ventilador de mina con particulas de polvo adheridas de una manera
mas o menos uniforme en todos los alabes del ventilador. Si en un momento dado,
se despega de uno de los alabes la masa de polvo acumulado, el peso de ese dlabe
serd menor que el del resto de los dlabes, provocando un desequilibrio. Presencia de
pequenas grietas o poros, dlabes no equidistantes, distinta erosion de los mismos,
etc. pueden ser causa de problemas de desequilibrio.

La suma de todas la fuerzas se supone concentrada en un punto del rotor deno-
minado punto pesado, que no es sino el centro de momentos de todas las fuerzas.
El desequilibrio representa, por tanto, un par de fuerzas, aunque se mide en uni-
dades de masa por unidades de longitud, normalmente gramos-milimetro, es decir,
g-mm. Obviamente cuanto més alejado del centro de giro del rotor se encuentre el
punto pesado, mas grave sera el desequilibrio. Existen tres tipos fundamentales de
desequilibrio:

= Desequilibrio estatico.

El desequilibrio esta situado en el plano perpendicular al eje de rotacién que
contiene el centro de masas del rotor. Si se mide la vibraciéon producida en
ambos extremos del rotor, tendria la misma amplitud, porque las fuerzas ge-
neradas son las mismas, y la misma fase, dado que el efecto que se tiene es la
subida y la bajada del eje principal de inercia.

= Desequilibrio de par.

La masa de desequilibrio se distribuye en dos masas iguales situadas en ambos
extremos del rotor y en puntos opuestos con respecto al centro de masas. La
consecuencia es que el eje principal de inercia pivota en torno al centro de
masas, con lo que la vibraciéon en ambos extremos tiene la misma amplitud,
pero fase opuesta: la diferencia de fase es de 180° entre ambos lados del eje del
rotor.

= Desequilibrio dinamico.

Este desequilibrio es la composicion de los dos desequilibrios anteriores. Con-
secuentemente las fuerzas generadas en ambos extremos son distintas y la fase
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también puede ser cualquiera. Es importante determinar cudl de las compo-
nentes es mas importante del desequilibrio presente (estatica o de par).

Teniendo en cuenta todo lo anterior, puede concluirse que el desequilibrio se detec-
tard midiendo la vibracién en direccién radial, no axial, a la velocidad de giro de
la maquina, mientras que si se desea detectar el tipo de desequilibrio, se recurrira a
las medidas de fase. En la tabla 5.1, se resumen las caracteristicas comunes de estos
tres tipos de desequilibrio.

Tipo frecuencia Amplitud Fase Direccion
(c.p.m) en extremos en extremos medida
Estatico | 1 x r.p.m. Misma Amplitud Misma fase Radial
De par 1 x r.p.m. Misma Amplitud | Desfase de 180° Radial
Dindmica | 1 x r.p.m. | Diferente Amplitud Cualquiera Radial

Tabla 5.1: Diferencias entre diversos tipos de desequilibrio

La amplitud del pico de vibracion debido a un problema de desequilibrio, suele
ser bastante grande. En cuanto a la direccién radial en que se produce (horizontal
o vertical), dependera de la libertad que tenga la maquina de vibrar en una u otra
direccion.

Aunque la excentricidad es una fuente de desequilibrio puede ser corregida en
muchos casos con técnicas rutinarias de equilibrado, con pesas de correccién del
rotor. El problema de la excentricidad se manifiesta en vibracion de forma analoga
al desequilibrio. La forma de distinguir si se trata de uno u otro problema es mediante
un sensor de fase (ldmpara estroboscépica, célula fotoeléctrica), ya que en el caso de
la excentricidad, cuando se cambia el sensor de posiciéon un determinado dngulo, el
angulo de fase no cambia.

La excentricidad en rodetes o rotores de ventiladores, soplantes, bombas y com-
presores puede también crear fuerzas vibratorias. En esos casos son el resultado
de fuerzas aerodindmicas o hidraulicas desiguales que actian contra el rotor. Tales
fuerzas son mayores contra el lado “alto” del rotor, produciendo una vibraciéon muy
similar a la provocada por un desquilibrio. No hay una prueba concreta para de-
terminar la excentricidad en este tipo de maquinas, excepto tratar de equilibrarlas.
Si el equilibrado falla, se debera inspeccionar el impulsor, para descubrir eventuales
danos, desgaste, o excentricidad en los cojinetes del eje.

A partir del andlisis de vibraciones se puede determinar la posicién y masa para
equilibrar una maquina. Las técnicas de equilibrado se clasifican en funcion del
nimero de planos donde se realiza el equilibrado:

= Equilibrado en un solo plano
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El equilibrado en un solo plano se aplica a elementos con forma de un fino
disco circular, como un volante de inercia, rueda o disco de frenado montado
en un eje. Con esta técnica de equilibrado solamente se puede solucionar el
problema de un desequilibrio estético.

= Equilibrado en dos planos

El equilibrado en dos planos se aplica a rotores rigidos cuya longitud no es
despreciable. En este caso la masa de desequilibrio se puede encontrar a lo
largo de la longitud del rotor, lo que puede generar un desequilibrio de par o
dinamico. Como planos de equilibrado se suelen tomar los extremos del rotor.

Una informacién detallada sobre el proceso de equilibrado mediante andlisis de vi-
braciones en uno y dos planos se puede encontrar en las referencias [12] y [21].

5.3.2. Desalineacion

La desalineacion es un problema extremadamente comun. A pesar de los cojinetes
“auto-alineantes” y manguitos de union flexibles es dificil alinear dos ejes y sus
correspondiente cojinetes o rodamientos de forma que no existan fuerzas que causen
la vibracion.

La falta de alineamiento, aun con manguitos de unién flexibles, produce fuerzas
tanto radiales como axiales, que a su vez producen vibraciones radiales y axiales.
Cuanto mayor sea la amplitud de vibracion, peor sera el problema de desalineacién
que se presentara.

Un problema de desalineacién, si se observa el espectro de la vibracién en sentido
radial, puede ser confundido, en ocasiones, con un problema de desequilibrio. Pero
uno de los indicios més importantes debidos a desalineacion y ejes torcidos es la
presencia de una elevada vibracién también en sentido axial. En general, toda vez
que la amplitud de la vibracion axial sea mayor de la mitad de la lectura radial mas
alta, hay que pensar que tenemos un problema de desalineacién o de un eje torcido.
Hay tres tipos de desalineacion:

= Desalineacion angular.

La desalineacién angular produce alta vibracion a la velocidad de giro, con
lo que podria confundirse con un desequilibrio. Sin embargo, en el caso de
desalineacién, la vibracién axial es superior al 50 % de la vibracién radial.

s Desalineacion “offset”.

Esta desalineacién produce alta vibracion al doble de la velocidad de giro, ya
que, en cada vuelta, excitan la vibracion cada uno de los dos brazos del eje.
También aparece vibracién a la velocidad de giro, por el desequilibrio asociado
a este problema.
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= Desalineacion mixta.

Esta desalineacion es una combinacion de las dos anteriores. Aparece también
un pico a tres veces la velocidad de giro.

En un problema de desalineacién, la amplitud mayor puede darse a cualquiera de
los picos del espectro (1xrpm, 2xrpm o 3xrpm). También puede ocurrir que no
aparezca alguno de los picos de dos o tres veces la velocidad de giro. Para determinar
el elemento que produce la desalineacién dentro de la maquina, se recurrira a tomar
medidas de fase en direccion axial. El elemento que haga que la fase de vibracién se
invierta con respecto a la anterior medida, serd el causante de la desalineacion.

Hay que considerar también que las condiciones de desalineacién no siempre
involucran un acoplamiento entre ejes: la falta de alineamiento entre un rodamiento
y su eje pueden producir estas condiciones. Cuando un rodamiento no esta alineado
con su eje, existe vibracién axial aun cuando la pieza esté equilibrada. Esta vibracion
unicamente puede ser eliminada corrigiendo la instalacion del rodamiento.

Otra condicién de falta de desalineacion que produce una alta vibracion axial
es la mala alineacién entre poleas y pinones en los sistemas de bandas en “V” y
de transmisién por cadena. Tales condiciones tienen como resultado no solamente
una vibracién destructiva, sino que también aceleran el desgaste de poleas, pinones,
cadenas y bandas de accionamiento.

5.3.3. Holguras y piezas sueltas

Supongamos una maquina con un movimiento de rotacion, sujeta por una se-
rie de abrazaderas atornilladas con pernos. Aunque esté perfectamente equilibrada
siempre se encontrard un cierto desequilibrio residual. Si uno de los pernos de suje-
cién estuviese flojo, cuando la fuerza de dicho desequilibrio tuviese una componente
hacia arriba suficiente, se produce un “levantamiento”, que producird un impacto.
Dicho impacto se repetiria, en el lado contrario, al caer el cuerpo, si dicha fuerza no
fuese suficiente para compensar el peso. Si dos pernos hubiesen estado flojos, el nu-
mero de impactos hubiese sido cuatro. Si la holgura fuese mas severa, tendriamos un
numero de impactos mayor, pero siempre en numero par. Asi el problema mecanico
del aflojamiento y la accién de golpeo resultante, producen vibracién a una fre-
cuencia doble de la velocidad de giro, o a un multiplo mayor, pero siempre par. La
vibracion puede ser resultado de pernos de montaje sueltos, de holgura excesiva en
los rodamientos, o de fisuras en la estructura o en el pedestal de soporte. Se debe
hacer hincapié en que la fuerza excitatriz es el desequilibrio, de manera que en una
maquina perfectamente equilibrada, este problema no se detectaria.

La amplitud de la vibracion serd mas alta en la direccién de la holgura. En el
caso de multiples elementos apoyados, para determinar el elemento que produce
la holgura, se recurriria a un sensor de fase, midiéndola en cada elemento. En el
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momento en que al pasar de uno a otro elemento cambie la fase, se tendra localizado
el elemento que la provoca.

5.3.4. Rodamientos

La mayor parte de las maquinas rotativas estan dotadas de rodamientos. Los ro-
damientos trabajan durante largos periodos de tiempo en condiciones generalmente
adversas; y cuando los rodamientos de estas maquinas fallan, el tiempo muerto pue-
de resultar muy costoso. Actualmente el analisis de vibraciones, junto con un buen
programa de mantenimiento preventivo, es la mejor forma de evaluar su estado real,
y evitar largas y costosas averias con su rotura. Los rodamientos son fabricados si-
guiendo normas muy estrictas de control de calidad; y, por tanto, resultan ser unos
de los dispositivos de mayor precisiéon disponibles. La vida 1til de un rodamiento
depende de las condiciones en que fue fabricado, el cuidado prestado durante el al-
macenamiento y el manejo, la realizacién de su instalacién, las condiciones de carga
y el ambiente operativo en general.

Bola Eje

Rodamiento

Figura 5.5: Descripcién de los elementos de un rodamiento

La frecuencia de paso de las bolas de un rodamiento no es la misma que la
velocidad de giro, ni es la misma por la pista externa que por la pista interna, dado
que las bolas giran sobre si mismas. Como dato orientativo, puede indicarse que el
paso por la pista interna se produce al 60 % del numero de bolas por la velocidad de
giro, y el paso por la externa al 40 % del numero de bolas por la velocidad de giro.
Las frecuencias de rotacién generadas por un rodamiento defectuoso no ocurren,
pues, en multiplos enteros de la velocidad de giro del eje. Existen cuatro tipos de
frecuencias principales relacionadas con los rodamientos, que pueden ser calculadas
de acuerdo con las dimensiones de los componentes del rodamiento. Si se conocen
éstas (véase la figura 5.5), se pueden calcular las frecuencias de rotacién, segin las
siguientes férmulas:

s Defecto de la jaula: fiau = X rpm

D;+ D,
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D D;
s Defecto de una bola: = 2. — _x
un fbola Db Dz +Do rpm

. o . D,

= Defecto en la pista de deslizamiento interna: f,y = ——— - M X rpm
Di + Do

. L D;

= Defecto en la pista de deslizamiento externa: fo = D 1D M X rpm

donde D; es el didmetro de la pista de deslizamiento interna, D, es el diametro de la
pista de deslizamiento externa, Dy es el diametro de la bola, M es el niimero de bolas
del rodamiento, rpm es la velocidad del eje de rotacion en revoluciones por minuto
y f es la frecuencia del defecto en cpm. Las frecuencias de vibracion calculadas no
siempre concuerdan con las medidas en la realidad, debido a los deslizamientos de
las bolas durante su recorrido y a discrepancias entre el recorrido real de las bolas y
los diametros de las pistas de deslizamiento utilizadas para el calculo. De esta forma,
estos calculos representan cifras orientativas; la frecuencia de paso real de las bolas
puede ser diferente, dependiendo de la configuracién del rodamiento.

5.3.5. Cojinetes lisos. Problemas de lubricacion

El torbellino de aceite (“oil whirl”), es una de las causas de los problemas relacio-
nados con los cojinetes lisos. Este tipo de vibracién ocurre solamente en maquinas
equipadas con cojinetes lubricados a presion, y que funcionan a velocidades relati-
vamente altas. En condiciones normales de funcionamiento el eje de la maquina se
levanta un poquito contra el costado del rodamiento. El eje se levantara dependiendo
de la velocidad de rotacién del eje, del peso del rotor y de la presion del lubricante.
El eje, que funciona en una posicion excéntrica con respecto al centro del rodamien-
to, arrastra el aceite formando una cuna, creando de esta manera una pelicula de
aceite a presion como soporte de la carga. Si la excentricidad recién mencionada es
momentaneamente aumentada, saliéndose por lo tanto de su posicion de equilibrio
(tal vez debido a un aumento repentino de la velocidad o de las cargas externas sobre
el eje, o a causa de otras situaciones transitorias) una cierta cantidad adicional de
aceite es bombeada en el espacio dejado libre por el eje. El resultado es un aumento
de la presion de la pelicula de aceite que soporta la carga. La fuerza adicional creada
por la pelicula de aceite puede empujar el eje en un torbellino alrededor del coji-
nete. Si el amortiguamiento interno del sistema es suficiente elevado, el eje vuelve
a su posicién normal en el cojinete; de otra forma el eje continuara siguiendo un
recorrido de torbellino. Este fenémeno también puede ocurrir en arranques, cuando
con la maquina parada, el eje se encuentra apoyado en el fondo del cojinete.

Cuando se produce un torbellino de aceite, existe un movimiento brusco que hace
desplazar la cuna de aceite de su posicion natural. Esto producira una vibracion que
aparecera al 40 %-50% de la velocidad de giro. El problema de los torbellinos de
aceite normalmente se atribuye a un diseno incorrecto del cojinete, a veces excesi-
vamente ‘robusto” para la carga real que actia sobre el eje. Sin embargo, entre las
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otras causas posibles puede haber un desgaste excesivo del cojinete, un aumento de
la presién del lubricante, o un cambio de la viscosidad del aceite. Se pueden hacer
correcciones temporales modificando la temperatura del aceite (viscosidad), intro-
duciendo un leve desequilibrio o una falta de alineamiento para aumentar la carga
sobre el eje, o rascando y/o ranurando los costados del cojinete para atenuar la cuna
de lubricante. Desde luego, una solucion mas duradera es reemplazar el cojinete con
uno que haya sido disenado correctamente de acuerdo a las condiciones operativas
de la méaquina, o con uno que esté disenado para reducir la posibilidad de formacion
de torbellinos de aceite.

5.3.6. Engranajes

Los problemas de engranajes son faciles de identificar, porque normalmente ocu-
rren a la llamada frecuencia caracteristica del engranaje. Los problemas comunes,
que tienen como resultado vibracion a la frecuencia de engrane, comprenden el des-
gaste excesivo de los dientes, averias en la lubricacion y materias extranas atrapadas
entre los dientes. En un engranaje, si existiese un deterioro en uno cualquiera de los
dientes, cada vez que ese diente se encuentre con otro diente del eje, se producira un
pulso de vibracién. Por esta razén el pico de vibracién aparecera a una frecuencia
igual al numero de dientes por la velocidad de giro del eje. A esta frecuencia se la
denomina frecuencia caracteristica del engranaje, o frecuencia de encuentro.

Esta frecuencia caracteristica del engranaje, es la misma para cada par de ejes
de la caja de engranajes. Esta igualdad de frecuencias de engrane entre dos ejes de
una misma caja de engranajes, es debido a que un el eje de mayor nimero de dientes
tiene menor velocidad, y viceversa, pero el producto de velocidades por numero de
dientes de ambos ejes es igual. Por este motivo no puede determinarse por vibracion
cual sera el engranaje defectuoso. El hecho de que no se pueda detectar el engranaje
defectuoso, no es un problema en la practica, dado que de cualquier forma, sea cual
sea el diente defectuoso, habra que abrir la caja de engranajes. La rotura de dientes
conlleva un desequilibrio que aparece debido a la descompensacién.

En una maquina pueden existir otras alteraciones o problemas que pueden causar
vibraciones a la frecuencia de engrane. En estos casos los engranajes tinicamente
responden a las fuerzas generadas por otras causas, tales como un eje mal alineado o
torcido. Si en un espectro de vibracién se detectase este problema, por ejemplo una
desalineacién de un eje, se corregiria la averia y se realizaria otro analisis de vibracion
para comprobar si el problema de engranajes era una reaccién a la desalineacion.
En conjuntos complejos de engranajes, en los cuales son posibles varias frecuencias
de engrane, un estudio de las especificaciones técnicas de las cajas de engranajes
permitira averiguar la velocidad de rotacién de cada uno de los ejes y la cantidad
de dientes, y en consecuencia se podra identificar los que estén involucrados en el
problema de vibracion.

No todos los problemas de engranajes generan frecuencias de vibraciéon iguales a
las frecuencias de engrane. Si un engranaje tiene un solo diente roto o deformado,
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por ejemplo, el resultado puede ser una frecuencia de vibracién equivalente a la
velocidad de rotacion del eje. La forma de identificar este problema frente a un
problema de desequilibrio, es estudiar la forma de onda con un osciloscépio conectado
al analizador. La presencia de senales de impulso permitira distinguirla de otros
problemas con esta frecuencia caracteristica. Si tenemos mas de un diente roto,
la frecuencia de la vibracién es multiplicada por la cantidad de dientes rotos o
deformados.

En algunas ocasiones, los datos de amplitud de la vibracion y la frecuencia de
los engranajes pueden parecer erraticas. Esta vibracion aleatoria se presenta en
engranajes que estan trabajando bajo una condicion de carga muy liviana.

En las cajas de engranajes con engranajes de corte recto si se produce una vibra-
cion de elevada amplitud en direccién axial, generalmente indica una desalineacion
y no un problema de engranajes. Sin embargo, las vibraciones axiales relativamen-
te altas son mas comunes en los engranajes helicoidales donde la carga normal del
engranaje no es perpendicular al eje, sino que incluye una componente axial y radial.

5.3.7. Correas de transmision

Las correas o bandas de transmisién gozan de mucha popularidad puesto que
tienen una alta capacidad de absorcion de golpes, choques y vibraciones. En mu-
chas aplicaciones se emplean transmisiones por banda al ofrecer un funcionamiento
relativamente silencioso comparado con las cadenas de transmision o cajas de engra-
najes. En las correas de transmisiéon se pueden presentan problemas de desequilibrio
y desalineacion. Si el problema es debido a un defecto de la correa, la frecuencia
de vibracién coincidira con la velocidad de giro de la correa, pudiendo aparecer
armonicos en multiplos de esa velocidad, dependiendo de la severidad del fallo. La
velocidad de giro de la banda wyanda, €s funcién de la longitud de la misma lyanqa, €l
didmetro (poea v la velocidad de rotacion wpoea de una de las poleas:

- (Dpolea * Wpolea

(5.10)

Whanda =
lbanda
Los defectos de banda generalmente presentan una mayor amplitud de vibracién en
un sentido paralelo a la tension de la banda.

5.3.8. Problemas eléctricos

La vibracién en maquinaria eléctrica, como motogeneradores y alternadores, pue-
de ser de origen mecanico o eléctrico. La vibracion ocasionada por problemas eléctri-
cos es normalmente el resultado de fuerzas magnéticas desiguales que actiian sobre
el rotor o sobre el estator. Dichas fuerzas desiguales pueden ser debidas a cualquiera
de las causas siguientes o combinacién de ellas: rotor que no es redondo, entrehierro
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no uniforme, perforacién eliptica del estator, devanados abiertos o en cortocircuito
y hierro del rotor en cortocircuito.

Los problemas eléctricos aparecen a la frecuencia de la red (en Europa: 50 Hz =
3000 cpm). Dado que la velocidad de giro de una méquina eléctrica es la frecuencia de
la red dividido por el numero de pares de polos, los problemas eléctricos y mecanicos
pueden confundirse. Una manera sencilla de comprobar y verificar la presencia de
un problema eléctrico es desconectar la corriente de esa unidad. Si la vibracion
desaparece en el mismo instante de desconectar la corriente, el problema con toda
probabilidad sera eléctrico. Por otra parte, si la amplitud de la vibracién decrece sélo
gradualmente después de haber cortado la corriente, el problema sera probablemente
de naturaleza mecanica.

Otra forma de determinar si tenemos un problema eléctrico, es emplear un anali-
zador que permita realizar espectros en cascada durante un arranque de la maquina.
Si al realizar un arranque de la maquina tomamos una serie de espectros en cas-
cada (es decir, varios espectros durante el arranque), un posible problema eléctrico
siempre apareceria a la misma frecuencia, independientemente de la velocidad de ro-
tacion del motor. También, si se emplea un analizador de alta resolucién, se observa
que el problema eléctrico se produce exactamente a 3000 cpm, mientras la velocidad
de giro del rotor, para una maquina con un par de polos, es siempre algo menor
debido al deslizamiento.

Las vibraciones debidas a los problemas eléctricos responden generalmente a la
cantidad de carga colocada en el motor. A medida que se modifica la carga colocada
en el motor, la amplitud y/o lecturas de fase pueden presentar cambios significativos.
Por esta razonm, algunos motores eléctricos, probados y equilibrados en condiciones
sin carga, muestran cambios drasticos de los niveles de vibracién cuando vuelven a
ser puestos en servicio.

5.3.9. Fuerzas hidrodinamicas y aerodinamicas

Las maquinas que manejan fluidos, tales como aire, agua, aceite y gases, a menu-
do presentaran niveles de vibracién o ruido generados por la reaccion de los alabes
o aspas del impulsor al golpear los fluidos. Este tipo de vibracion es bastante comtn
en bombas, compresores, ventiladores y soplantes. Si una maquina tiene una serie
de édlabes (compresores o bombas), que mueven un fluido en régimen laminar, si
se produce una alteracion del movimiento del fluido por un determinado obstacu-
lo (por deformacién de un alabe, obstruccién, etc.), aparece una turbulencia que
provocara una vibracién. Como cada vez que un alabe pase al lado del elemento
fijo se producird una pulsacién, la frecuencia caracteristica de estos problemas es el
producto del numero de dlabes por la velocidad de giro.
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5.3.10. Cavitacion y recirculacion

Otro problema que puede aparecer en las bombas es la cavitacién, producida
por entrada de burbujas en el interior. Este fenémeno se produce cuando la bomba
funciona a excesiva capacidad o con baja presién de succién. Como resultado de esta
entrada de burbujas se produce un aumento de presiéon, hasta llegar al colapso. En
este caso el estudio espectral es dificil, dado que la cavitacién aparece de manera
aleatoria en el espectro, aunque siempre a alta frecuencia. Una manera de localizarla,
antes de que tengamos un problema grave que conlleve la rotura de la bomba, es
tener en cuenta que este fenémeno cambia de posicién en el espectro, al realizar
diferentes medidas.

También, en las bombas pueden aparecer problemas de recirculacién y turbulen-
cias. El ruido y la vibracién asociados a estos problemas tienen caracteristicas muy
similares a los problemas de cavitacion. La recirculacién puede ocurrir cuando una
bomba trabaja con baja capacidad o con alta presiéon de succién. En una tentativa
de desplazar con la bomba una cantidad excesiva de fluido, una porcién de dicho
fluido retorna de la descarga del impulsor. Este flujo inverso y la mezcla de fluidos
que se mueven en direcciones opuestas causan ruido y vibracion. El fenémeno de
turbulencia se genera por la mezcla de fluidos de alta velocidad con fluidos de baja
velocidad al abandonar el régimen de trabajo laminar.



Capitulo 6

Efectos del ruido sobre los seres
humanos

6.1. Introducciéon

Inicialmente en este capitulo se realizara una breve descripcién de la estructura
y funcién del mecanismo auditivo, para posteriormente tratar del las caracteristicas
del oido humano mas importantes para el control del ruido: umbrales de audicion,
malestar, tacto y dolor, sonoridad, enmascaramiento y localizacién auditiva. En una
segunda parte del capitulo se estudiardn los efectos del ruido sobre el organismo
humano y medidas de protecciéon auditiva personal.

Se considera que todo agente que altere de una manera fisica o psiquica el medio
ambiente es un contaminante ambiental. El ruido, a pesar de que mucha gente
lo encuentra excitante (por ejemplo en las discotecas), es un contaminante més
que puede producir graves lesiones, tanto fisicas irreversibles como psiquicas, al ser
un sistema de alerta del organismo humano. Conocer el mecanismo de audicién es
muy importante para determinar los ruidos que pueden perjudicar al organismo
y actuar con las medidas necesarias hasta rebajarlos a umbrales que sean inocuos
para el organismo. Lamentablemente la naturaleza no ha desarrollado, como ocurre
con el 6rgano de la visién, unos “parpados” en los oidos que nos protejan de los
ruidos molestos, por esta razén se deberan estudiar medidas artificiales de proteger
el mecanismo de la audicién.

6.2. El oido y la audicion

Anatémicamente el oido esta formado por tres secciones principales tal y como
se observa en la figura 6.1:

99
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Oido Oido Oido
Externo| Medio | Interno

Pabellon  Huesos del
auditivo  oido medio Ventana oval

\\J B AN Nervio
Timpano Trompa de Auditivo

Eustaquio

Figura 6.1: Esquema del oido humano.

= El oido externo, que recoge el sonido y lo convierte en movimiento vibratorio
en el timpano.

= Kl oido medio, que acopla mecédnicamente el timpano con el fluido del oido
interno.

= Kl oido interno, donde se originan las senales que se envian al cerebro.

Oido externo

La parte visible del oido se llama pabellén auditivo, siendo una estructura car-
tilaginosa a ambos lados de la cabeza cuya forma ayuda a la recepcion del sonido
y aporta cierta discriminacion direccional. Las ondas sonoras llegan al timpano a
través del canal auditivo. El timpano reacciona a la diferencia de presiones existen-
te entre el conducto auditivo y la cavidad del oido medio (cuya presién es igual a
la atmosférica dado que la Trompa de Eustaquio comunica el oido con la faringe)
comenzando a vibrar. El canal auditivo tiene una frecuencia natural de aproxima-
damente 3000Hz, aumentando al sensibilidad de audicién en las frecuencias de esta
region.

Oido medio

Es la zona comprendida entre la membrana del timpano y la ventana oval que
comunica con el oido interno. La vibracién del timpano se transmite, por medio de
una cadena de huesos (martillo, yunque y estribo) y a través de la ventana oval, a la
céclea o caracol situada en el oido interno. La cadena de huesecillos esta suspendida
por ligamentos y tensada por dos musculos que permite un ajuste perfecto para
un eficaz acoplamiento entre el timpano y la ventana oval. Con sonidos intensos, a
través del sistema de huesecillos y después de un periodo de latencia de sélo 40 a 80
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ms, se produce un reflejo que origina la contraccién de los musculos, disminuyendo
considerablemente la transmisién de las frecuencias bajas (menores de 1000 Hz) para
el caracol, pudiéndose llegar a una disminucién del sonido de hasta 30 o 40 dB. La
funcion de este mecanismo es doble:

= Protege el caracol de vibraciones perjudiciales causadas por sonidos excesiva-
mente fuertes, aunque a consecuencia del tiempo de latencia para que actie el
mecanismo, un ruido brusco como el de explosiones, puede causar una grave
lesion coclear.

= Enmascara los sonidos de baja frecuencia en medios muy ruidosos. Asi se puede
concentrar en escuchar sonidos por encima de 1000 Hz (frecuencia en la que
se realiza la mayor parte de la comunicacién por la voz).

El oido medio no puede estar permanentemente en comunicacién con el exterior
pues si no la presion sonora alcanzaria a ambos lados de la membrana del timpano
el mismo valor y no se pondria en vibracion. Por esta razon la trompa de Eustaquio
solo esta abierta esporadicamente, como por ejemplo al tragar.

Si se estudia con detenimiento el movimiento de la base del estribo se pueden
extraer algunas consideraciones interesantes. La amplitud con cada vibracién sonora
solo representa dos tercios de la amplitud del movimiento del mango del martillo.
En consecuencia, el sistema de palanca de los huesecillos no amplifica el movimiento
sobre el estribo, sino que multiplica la fuerza del movimiento por 1,3 veces apro-
ximadamente. Ademds, la superficie de membrana timpénica tiene unos 55 mm?,
mientras que la superficie del estribo tiene de promedio 3,2 mm?, esto significa que
la presién sonora sobre la ventana oval es 22 veces més fuerte (55 - 1,3/3,2) sobre

el liquido del caracol que la presion sonora sobre el timpano.

Membrana
tentorial

Células
ciliadas

Onda de presion
Membrana

basilar
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Fibras nerviosas .,
de onda de presion

Figura 6.2: Esquema del oido interno humano.

Oido interno
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El oido interno, auténtico érgano de la audicion, tiene apariencia de caracol.
Esta dividido longitudinalmente en dos partes por la membrana basilar, tal y como se
observa en la figura 6.2. Las vibraciones procedentes de la ventana oval se transmiten
al fluido que llena el caracol y ponen en movimiento diferentes partes de la membrana
basilar en cuya cara superior se encuentran las células ciliadas. Estas células forman
el érgano de Corti y son las encargadas de la traduccion de la excitacion mecénica en
un impulso nervioso (cada grupo de células es excitado por un tono determinado),
que llega al cerebro a través del nervio actstico, con el que estan enlazadas. La
lesion de estas células estd relacionada con la pérdida auditiva inducida por el ruido.
De hecho primeramente pierden los cilios; y posteriormente se degeneran si el ruido
persiste.

Las células ciliadas permiten obtener informacién sobre la intensidad, tono y
timbre del sonido que estd siendo escuchado. Sin embargo, el oido no reacciona
igualmente a todas las frecuencias; de esta forma, subjetivamente, dos sonidos de
diferente tono pueden parecer que tengan la misma intensidad para el oyente, a
pesar de tener los sonidos diferentes presiones sonoras. El oido, para dos sonidos
del mismo tono pero diferente presiéon sonora, tampoco reacciona de manera lineal.
Asi, un sonido con doble presién sonora que otro, el nivel de intensidad subjetivo
no sera el doble. Por estas razones, es tan importante la respuesta auditiva del
mecanismo de audiciéon para un oyente medio.

En el estudio del movimiento en el oido medio, se ha obtenido como conclusion
que se produce un aumento de la presion del sonido sobre la ventana oval. Este
aumento de la presion se explica porque el liquido que rellena el caracol tiene mucha
mas densidad que el aire y para producir la misma vibracion se necesita este aumento
de presion. Por lo tanto, la funcién principal del oido medio es el emparejamiento de
impedancia entre las ondas sonoras en el aire y las vibraciones sonoras en el liquido
del caracol. En ausencia del sistema de huesecillos y del timpano, las ondas sonoras
pueden viajar directamente a través del aire del oido medio y penetrar en el caracol
a nivel de la ventana oval. Sin embargo, la sensibilidad para la audiciéon entonces es
de 30 dB menor que para la audicién osicular; esto equivale a una disminuciéon de
una voz muy fuerte (un grito) a un nivel apenas audible.

Conduccién 6sea

Existe otro mecanismo de audicién que se denomina conduccién ésea, consistente
en la transmision de la energia acustica hacia el oido interno a través de vias que
implican a los huesos craneales. Los huesos craneales pueden excitarse mediante el
contacto de la cabeza con un cuerpo vibrante o mediante un campo sonoro aéreo.
Ademas del sonido que excita al craneo directamente, por la estructura dsea y tejidos
corporales pueden ser transmitidas vibraciones inducidas en otras partes del cuerpo.
Por ejemplo, oimos parte de nuestra propia voz por conduccién ésea. Si el sonido es
suficientemente intenso, la pequena parte de la energia acistica aérea convertida en
vibracion en la cabeza, puede dar como resultado que el sonido se “oiga”. En general,
el nivel de presién sonora en el aire debe ser aproximadamente 60 dB o més, por
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encima del umbral de audibilidad. Si se cierra el canal de audicién mediante un tapon
o auricular, se mejora la audicién mediante conduccion ésea, este efecto ocurre sobre
todo en frecuencias inferiores a 1000Hz.

6.3. Respuesta auditiva

La percepcién de un sonido esta determinada por varios factores, como es la fre-
cuencia, presion sonora, timbre, directividad, etc. Las dos primeras son los parame-
tros més importantes, los rangos de presiones sonoras y frecuencias a través de las
cuales el oido recibe informacion ttil son muy grandes. En la figura 6.3 se muestra
una representacion esquematica del campo auditivo humano. El drea de sensacion
auditiva limita, a niveles bajos de presion, con el umbral de audicién, y a niveles muy
altos, con el umbral de malestar, sensacion de tacto y dolor. Los limites en frecuen-
cia no estan bien definidos; a menudo se considera que el limite de frecuencias altas
esta en 20.000 Hz y el limite de frecuencia bajas en 20 Hz, pero varia notablemente
de un individuo a otro y suelen empeorar con la edad por la exposicion prolongada
al ruido. Las vibraciones inferiores a 20 Hz pueden ser percibidas por el tacto, las
superiores a 20.000 Hz (ultrasonidos) no pueden ser percibidas por el hombre pero
si por algunos animales, como por ejemplo los perros, murciélagos y delfines.

Longitud de onda en aire (18°C y 760 mmHg)
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Figura 6.3: Esquema del campo auditivo humano en funcién de la frecuencia.

Una de las principales caracteristicas de nuestro oido es que discrimina de forma
no lineal, ante un aumento de la presién sonora, atenuando las frecuencias de 20
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a 1000 Hz, amplificando las frecuencias de 1000 a 5000 Hz y volviendo a atenuar
a partir de 5000 Hz, hasta el limite de audicién en torno de 20.000 Hz. Por esta
razén a la hora de medir un ruido con un aparato, se debe de tener en cuenta
este comportamiento no lineal en las frecuencias, disenando filtros que se aproximen
lo méas posible a la forma media de percepcion del oido humano. Es importante
destacar que las curvas representativas son las medias para una gran poblacion,
dado que varia de una manera importante de una persona a otra en funcién de la
edad y exposicion en la vida del individuo al ruido.

Recordando que la presién acustica es la diferencia entre la presion total ins-
tantanea en un punto, cuando existe una onda sonora, y la presion estatica en ese
mismo punto cuando no hay sonido, la presién maxima que el oido humano es capaz
de soportar sin tener sensacion de dolor es un millén de veces el sonido mas débil
que se puede percibir; asi el rango de audiciéon es desde aproximadamente 20 uPa
hasta 20 Pa. Es decir, los sonidos audibles, en términos de nivel de presion acustica,
van desde el umbral de audicion de 0 dBA hasta el umbral de dolor que puede estar
alrededor de 120 dBA.

Umbral de audicién

Para un sonido especificado, el umbral de audicién (también llamado umbral de
audibilidad) es el nivel de presién sonora minimo capaz de provocar una sensacién
auditiva. No es un limite preciso, sino que se define en términos de probabilidad
al variar de una persona a otra. Ademads la determinacién del umbral de audiciéon
depende de:

= Caracteristicas del sonido, como por ejemplo la frecuencia.

= Forma en que se presenta el sonido al oyente (auriculares, altavoces de frente
al oyente, etc.).

» El punto en el que se mida el nivel de presién sonora (en la entrada de canal
auditivo, en campo libre, etc.).

Un umbral medido en presencia de ruido se denomina umbral enmascarado y
depende del nivel del ruido de fondo. Hay que especificar todos los factores anteriores
para describir el umbral.



6.3. Respuesta auditiva 105

o Umbral de dolor y cosquilleo

— 140 - >
om Sensacién de tacto
2 120

Umbral de malestar |

‘© 60 -

Nivel Presi
N
o o

10 100 1000 10000 )

N
(=}

Frecuencia (Hz)

Figura 6.4: Umbrales medios del oido humano.

Umbral del minimo campo audible (MAF)

El umbral del minimo campo audible es el nivel de presién sonora del umbral de
audicién en jovenes adultos con audicién normal, medido en un campo libre, en la
posicion de la cabeza del oyente, pero sin la presencia de esta. Se entiende por un
campo libre a un campo de sonido en que la onda sonora se propaga a partir de la
fuente sin efectos apreciables de los limites ni de los obstaculos. Este umbral depende
de la direccion de llegada del sonido. Los umbrales de campo audible minimo son
importantes porque muchas personas estan expuestas al ruido bajo estas condiciones.
El MAF se ha establecido a partir de medidas con oyentes normales (entre 18 y
25 anos), para quienes la presbiacusia (perdida de la audicién con la edad) no es
importante. Este umbral varia mucho de un oyente a otro, incluso en un mismo
oyente suele ser diferente para cada oido. En la figura 6.4 aparece este umbral segiin
la recomendacion de la ISO R 226.

Umbral del minima presién audible (MAP)

El umbral de minima presion audible es el nivel de presion sonora para el umbral
de audicion en jovenes adultos con audicién normal, medido mediante la presentacion
del sonido a un oido a través de auriculares. El umbral de minima presion audible
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se determina retirando el auricular del oido del oyente y colocandolo de forma que
envie el sonido a una cavidad de paredes sélidas, cuyo volumen es equivalente al
que cierran el auricular y su almohadilla cuando se coloca sobre el oido del oyente.
El nivel de presion sonora desarrollado en esta cavidad se controla mediante un
micréfono. La mayoria de las medidas de umbrales se realizan de esta forma; asi se
hace, por ejemplo, en las audiometrias.

Umbral de malestar, tacto y dolor

Es importante conocer los umbrales de malestar, tacto y dolor dado que son los
niveles en los que se puede producir un problema en el mecanismo de audicién. El
oyente medio experimenta malestar con unos niveles de presién sonora superiores
a 120 dB. A un nivel de aproximadamente 140 dB, el malestar alcanza el punto
de dolor. La gran amplitud del movimiento del timpano y de los componentes del
oldo medio a niveles de presion sonora préximos a 130 dB, producen a menudo una
sensacion tactil o de cosquilleo. En la figura 6.4 se ilustran estos niveles.

Sonoridad

El oido aprecia las intensidades de una manera diferente en funcién de la frecuen-
cia. Asi surge el concepto de sonoridad que es el atributo de los sonidos, percibido
subjetivamente, que permite al oyente ordenar su magnitud sobre una escala de baja
a alta intensidad. Dado que es una sensacién en el interior del oyente, no es suscep-
tible de una medida fisica directa, aunque existen equipos que intentan representar
el comportamiento medio del oyente.

La unidad de sonoridad es el Sonio, se define como la sonoridad de un tono de
1000 Hz, con un nivel de presiéon sonora de 40 dB. La escala de sonoridad es una
escala subjetiva y ha sido establecida de tal manera que un sonido con una sonoridad
de 2 sonios es doblemente sonoro que el sonido de referencia de 1 sonio; 4 sonios son
4 veces mas sonoro que un sonio y asi sucesivamente.

A partir de los ensayos en laboratorios con tonos puros de varias frecuencias para
diversas personas se obtienen las curvas de igual sonoridad o curvas isofénicas (véase
la figura 1.7 del epigrafre 1.6). El nivel de sonoridad en fonios de cualquier sonido es
el nivel de presion sonora del tono de 1000 Hz de referencia que es tan sonoro como
el sonido que estd siendo evaluado. Por lo tanto a partir de la definiciéon del sonio
es sencillo obtener los fonios equivalentes mediante tablas (segin la definicién, a 1
sonio le corresponden 40 fonios).

Emmascaramiento

Una propiedad importante del sonido es la capacidad de interferir un sonido
(enmascarar) la audicién de otro sonido. A consecuencia de la percepcién del meca-
nismo de audicion, la sensibilidad del oido humano disminuye para dos sonidos que
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tienen aproximadamente la misma frecuencia. La excitacion producida por un tono
hace vibrar una zona de la membrana basal, especializada en esas frecuencias, lo cual
conduce a que el umbral de excitacion para los estimulos que aparezcan de ese mismo
tono, se eleve hasta el orden de magnitud del sonido inicial. Asi se puede definir el
enmascaramiento como el proceso mediante el cual el umbral de audibilidad de un
sonido (la senal) se eleva en presencia de otro sonido (enmascarador). Se denomina
umbral enmascarado al umbral elevado. El enmascaramiento es un problema muy
importante en la seguridad, donde un ruido puede enmascarar una senal de alarma.
Para que una senal se oiga, su nivel de presiéon sonora debe superar o igualar el
umbral de audicion del oyente y el umbral enmascarado para la senal concreta sobre
el ruido de fondo existente. La magnitud del enmascaramiento depende de varias
propiedades fisicas de la senal y del sonido enmascarador: su espectro, sus niveles
de presion sonora y el tiempo relativo de llegada.

Localizacion Auditiva

La localizacion auditiva es la capacidad del sistema auditivo para localizar la
direccién de una fuente de sonido. La localizacion del sonido se realiza principalmente
por los dos oidos, dificilmente se puede lograr con un solo oido. Las diferencias entre
los sonidos en los dos oidos (diferencias interaureales) aportan la base principal para
la localizacion.

6.4. Perdida de audicién por exposicién al ruido

La pérdida de audicién que tiene lugar al aumentar la edad (presbiacusia) se pro-
duce incluso en personas que son ontolégicamente normales y no han sido expuestas
a elevados niveles de ruido. Para una persona media, la presbiacusia puede empezar
a aparecer a tan tempranas edades como los 20 anos, ocurriendo principalmente a
frecuencias altas, aunque esta pérdida acustica se agudiza con una exposicién pro-
longada al ruido. En la figura 6.5 se observa la evolucién tipica de la pérdida auditiva
de una persona expuesta a mas de 90 dBA de nivel diario equivalente de presién
acustica, durante 2000 horas anuales.

Los efectos del ruido sobre la audicién puede dividirse en tres categorias:

= Trauma acustico.
= Desplazamiento temporal del umbral de audicién inducido por el ruido (NITTS).

= Desplazamiento permanente del umbral inducido por el ruido (NIPTS).
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Figura 6.5: Evolucién de la pérdida auditiva de una persona expuesta a méas de 90
dBA de nivel diario equivalente de presion acustica durante 2000 horas anuales.

Trauma acustico

El trauma actstico es el dano organico inmediato del oido por excesiva energia
sonora. Se produce por una unica exposicién sonora a niveles muy altos de presion
sonora. Un ruido extremadamente intenso y muy répido (superior al tiempo de
respuesta del mecanismo de proteccién del oido) puede que sobrepase los limites
fisiolégicos, danando el oido medio o las estructuras del oido interno. Un ruido
de impacto o de impulso, ruidos de corta duraciéon pero de un elevado nivel de
presién acustica (alrededor de 140 dB (pico) o 130 dBA (pico)) pueden causar, en
un instante, lesiones auditivas graves como la rotura del timpano. Asi se tienen dos
tipos de sordera:

= Sordera nerviosa, dependiente de un trastorno del caracol o nervio auditivo

= Sordera de conduccién, debida a trastornos en oido medio.

Si el caracol o el nervio auditivo estd totalmente destruido la sordera es definitiva
e irremediable. Sin embargo, si el tipo de sordera es de conduccion y no esté afectado
el caracol y nervio auditivo, se puede transmitir como se vio anteriormente por
conduccién 0sea; pero se desplazara el umbral de audibilidad aproximadamente 60
dB. También puede oirse directamente de la onda aérea sin amplificar su presién en
el oido medio haciendo vibrar directamente la ventana oval, aunque la percepcion
de un sonido estd muy reducida desplazandose el umbral de audibilidad unos 30
dB para una persona de 20 anos. Asi con la sordera de conduccién en el caso mas
favorable se desplazara el umbral de audibilidad 30 dB equivalente a tener que
mantener conversaciones gritando para poder entender algo.

Desplazamiento temporal del umbral inducido por el ruido
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La exposicion a altos niveles de ruido tiene como resultado una elevacion de los
niveles auditivos (después del desplazamiento temporal del umbral de audicién el
sujeto tiene la impresién de tener los oidos taponados). Este desplazamiento tempo-
ral del umbral inducido por ruido (NITTS) suele desaparecer después de un cierto
tiempo, que puede ir desde horas hasta semanas, si el afectado regresa a un ambiente
con nivel sonoro normal. Si la exposicion al ruido es frecuente, es decir, si el oido no
tiene tiempo de recuperarse, se produce un dano irreversible de las células pilosas,
con una pérdida permanente de capacidad auditiva (desplazamiento permanente del
umbral auditivo).

Por esta razén es importante que una persona que en su vida laboral estd ex-
puesto a fuertes niveles de ruido, en su vida normal tenga unos niveles bajos. Asi,
el deterioro del oido no se acelera al tener tiempo de recuperacion.

Desplazamiento permanente del umbral inducido por el ruido

El desplazamiento permanente del umbral de audicién (NIPTS) tiene como re-
sultado una elevacién irreversible de los niveles auditivos. Dependiendo de su severi-
dad, la exposicién al ruido puede producir la destruccion de células pilosas aisladas
o puede conducir al colapso de secciones completas del 6rgano de Corti. La lesién es
insidiosa, pues no presenta sintomas de alarma previos. La sordera se desarrolla sin
dolor y aparece primero a frecuencias altas (alrededor de 4000Hz); aun la pérdida no
se extiende al campo de la palabra pero si a sonidos como el teléfono o despertador.
La siguiente etapa consiste en tener problemas para seguir una conversacion, aun
cuando el ambiente acustico sea bajo. Por tltimo, si continta la exposicion al ruido,
el sujeto oira ruidos desagradables y continuos, que en muchos casos no podran ser
eliminados.

Otros efectos del ruido

Las lesiones auditivas no son el inico efecto del ruido sobre el organismo humano.
También se alteran otros muchos érganos, dado que el oido es el sistema de alerta
del cuerpo humano. Asi, por ejemplo, se puede afectar el sistema circulatorio con
taquicardias y aumento de presién sanguinea, disminuye la actividad del aparato
digestivo, acelera el metabolismo y ritmo respiratorio, provoca trastornos del sueno,
fatiga psiquica, etc. Todos estos trastornos, junto con la pérdida de audicién para
percibir senales y avisos de alarma, disminuyen la capacidad de alerta del individuo
y pueden ser fuente de accidentes.

Los trastornos psiquicos del ruido son aprovechados por los duenos de la discote-
cas y salas de fiesta para tener unos mayores beneficios, dado que uno de los efectos
de ruidos altos es producir inquietud, y, por lo tanto aumenta las ganas de beber.
En la sociedad actual existe la denominada incultura del ruido con la creacién alre-
dedor de nosotros de ambientes ruidosos para todo (aparatos de musica con cascos,
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equipos de sonido de gran potencia en coches, discotecas) que para algunas personas
crean un estado de inquietud y excitaciéon pero que conllevara, en un futuro, grandes
problemas de audicién sin signos de su aparicion hasta que es demasiado tarde.

Tapones Orejeras Cascos

Figura 6.6: Tipos de Protectores personales.

6.5. Proteccion auditiva personal

Antes de hablar de los protectores personales es preciso remarcar que éstos deben
ser el ultimo recurso; antes deben de adoptarse todas las medidas técnicas razona-
damente posibles para reducir el ruido en el origen e impedir su propagacion. La
utilizacion de protectores personales debe ser considerada una medida de urgencia
para preservar la salud de los trabajadores, en tanto se consigue eliminar el ruido de
la fuente que lo genere o impidiendo su propagacién hasta alcanzar niveles seguros
en el personal.

La seleccién de los protectores auditivos personales debe hacerse en funcién de
la atenuacion requerida en cada caso, teniendo en cuenta que los protectores sean
homologados. La norma espanola que regula estos protectores es el Real Decreto
1407/1992 de 20 de noviembre, por el que se regula las condiciones para la comercia-
lizacién y libre circulacion intracomunitaria de los equipos de protecciéon individual

[25].

Los protectores auditivos se pueden englobar en tres grandes grupos: tapones,
orejeras y cascos completos (ver la figura 6.6). Su funcién consiste basicamente en
atenuar las ondas sonoras que llegan al timpano por lo que es preciso que cierren
adecuadamente el canal auditivo.

Tapones auditivos

Los tapones auditivos son unos elementos que se introducen en el canal auditivo
externo del oido (se denominan tapén auditivo insertado). Pueden ser tapones pre-
moldeados o tapones auditivos moldeables por el usuario, estos son los més comunes
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de utilizar. Los primeros se fabrican en varios tamanos normalizados, disenados para
adaptarse a los oidos de la mayoria de las personas.

Los tapones moldeados por el usuario estan fabricados con un material flexible
(espuma, fibra de vidrio, silicona, algodén y cera o pléstico esponjoso), con forma
troncocénica, que se introducen moldeados en el oido por el usuario para obturar
el canal auditivo. Estos tapones deben ser deshechables, para asegurar unas condi-
ciones higiénicas al introducirlos en el canal auditivo. Muchos de estos tapones se
fabrican con materiales que, una vez comprimidos e insertados en el canal auditivo,
se expanden lentamente hasta formar un sello acistico contra las paredes del canal.
La precaucién que debe de tener el operario es colocarselos en el oido con las manos
limpias, para no introducir elementos extranos en el canal auditivo. La atenuacion
orientativa que son capaces de lograr los tapones es de 8 dBA, aunque siempre, tal
y como se explicarda mas adelante, es preciso emplear las curvas de atenuacion en
frecuencia aportadas por el fabricante para adaptar el protector a nuestro caso.

Orejeras

Se denominan asi a los protectores compuestos por un arnés flexible que rodea
la cabeza del sujeto, en cuyos extremos se sitian dos cascos circunaurales con el
borde almohadillado que envuelven el pabellén auditivo por completo. El interior
de estos cascos estd revestido de un material absorbente del ruido. El mecanismo de
funcionamiento es que las almohadillas y cascos circunaurales del protector aislen al
oido de las ondas sonoras, y que el material que reviste interiormente amortigiie y
absorba parte del ruido que llega al protector auditivo. Aqui aparecen dos conceptos
importantes en la lucha contra el ruido como son aislamiento y absorcién, los cuales
desarrollaremos més adelante. La atenuacion media que se puede lograr es de 15 dB.

Cascos completos

Sirven para cubrir los pabellones auditivos y envolver gran parte de la cabeza,
eliminando la excitacién del timpano a través del mecanismo de conduccién ésea.
Se emplean para ciertos trabajos especificos en los que el nivel de ruido es muy alto.
La atenuacion media que se puede lograr es de 20 dB. Solamente se recurre a ellos
en situaciones muy extremas, por el elevado nivel de ruido existente.

6.6. Seleccién de protectores auditivos

Para la seleccion de los protectores auditivos adecuados se debe emplear siempre
protectores homologados, aunque hay que tener en cuenta sobre todo que los protec-
tores atentdan de una manera distinta para cada frecuencia. Por esta razon para la
correcta eleccién de un protector, se deben comparar las curvas de nivel de presion
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acustica en funcién de la frecuencia (anélisis de frecuencias en bandas de octava),
del puesto que se quiere proteger, con las gréficas de atenuacion del protector audi-
tivo. De esta manera se seleccionara el protector que permita una mayor atenuacion
en las frecuencias que nos interesan. Por esta razén han fallado muchos programas
de proteccion personal, al no realizar un analisis en frecuencia, empleando valores
medios en su lugar.

En la figura 6.7 se muestra un ejemplo de las curvas de atenuacién que nor-
malmente aporta un fabricante (curva 1), éstas son en concreto para una orejera
homologada; en la tabla 6.1 se muestran las atenuaciones medias de estas orejeras
y la desviacion estandar. Esta curva no es realmente la que se debe emplear para el
estudio de selecciéon del protector dado que esté realizada en un laboratorio en condi-
ciones ideales: protector nuevo, sujeto a estudio con la boca cerrada, quieto y ademas
representa el valor de atenuacién para un 68,3 % de la poblacién. Teniendo en cuenta
que el sujeto que va a llevar los protectores auditivos se desplaza, que el protector
puede no ser nuevo, etc, se debe emplear para la eleccion la curva 2, figura 6.7, que
se obtiene de restar a la curva 1 dos veces la desviacion tipica. Estadisticamente,
suponiendo que tenemos una distribucién normal, esto es equivalente a obtener las
curvas de atenuaciéon minimas para un 95,5 % de la poblacién. Esta curva se ajusta
mucho mas a la realidad de trabajo. Se puede observar la diferencia de atenuacion
en las curvas, sobre todo a bajas frecuencias: si se hubiese tomado el valor medio en
éstas, la atenuacién del protector habria sido muy pequena, afectando a la salud del
trabajador por una eleccion inadecuada del protector.
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Figura 6.7: Ejemplo de curvas de un protector personal.

Frecuencia(Hz) 63 | 125 | 250 | 500 | 1000 | 2000 | 4000 | 8000
Atenuacién media(dB) | 12.8 | 11.8 | 17.2 | 21.7 | 30.4 | 29.2 | 35.4 | 34.4
Desviacién Tipica(dB) | 4.7 | 3.6 | 2.7 | 3.1 | 34 | 42 | 41 | 46

Atenuacién real(dB) 34| 46 | 11.8 | 155 | 23.6 | 20.8 | 27.2 | 25.2

Tabla 6.1: Datos de atenuacion y desviacion tipica de las orejeras tomadas en el
ejemplo.



Capitulo 7

Control del ruido

7.1. Introducciéon

Este capitulo versara sobre el control de ruido. El término “control de ruido”
se utiliza para designar el conjunto de técnicas y métodos que se emplean en la
reduccion o eliminacién hasta niveles no perjudiciales para el hombre de este con-
taminante ambiental. Las medidas de control de ruido que se deben de adoptar
dependen de la situacién que se pretende solucionar. Asi en la parte inicial, se ex-
pondra de una manera descriptiva las soluciones que se pueden tomar en funcién
del problema a tratar. Posteriormente se desarrollara el diseno practico de diversas
medidas para la reduccién o eliminacion del ruido, como por ejemplo aislamiento,
diseno de amortiguadores, etc. . Es importante destacar que es prioritario que el
trabajador esté expuesto al menor ruido posible tal y como se expone en el Real
Decreto 1310/1989. Muchas veces es necesario recurrir tanto a medidas técnicas
como a medidas organizativas, destinadas a disminuir la exposicién del trabajador
para prever posibles lesiones auditivas. También se ha demostrado que con un ni-
vel de ruido adecuado, se logra mejorar las condiciones de trabajo y aumento de la
productividad.

Las medidas técnicas posibles para controlar el ruido se suelen agrupar en tres
clases:

s Medidas de control en la fuente.
s Medidas de control en el medio.

= Medidas de control en el receptor o trabajador.

Es importante destacar que es prioritario intentar el control del ruido en su ori-
gen, es decir, en la fuente. De esta manera se puede eliminar el problema en su
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totalidad evitando su extension al propagarse la onda sonora. Si esto no fuese posi-
ble, se recurrird a métodos de control en el medio de transmisién, y inicamente se
recurrird a métodos de control en el receptor o trabajador si por los otros caminos
no es posible conseguir niveles de ruido dentro de los limites marcados. El méto-
do de proteccién personal mediante tapones, orejeras y cascos debe ser empleado
unicamente como solucion de emergencia o complementaria mientras se implantan
métodos alternativos eficaces para la reduccion del ruido en el lugar de trabajo.

7.2. Medidas de control en la fuente

En este apartado se trataran todas las medidas para la reduccién y eliminacion
en la fuente productora. Hay que tener en cuenta que si se elimina el ruido de
origen se evita aislar a todos los posibles receptores o trabajadores. Si se opera
adecuadamente, una parte importante del ruido puede ser reducida o eliminada,
teniendo en cuenta que con medidas no excesivamente caras se obtienen muchas
veces resultados 6ptimos. Sin embargo hay que considerar que siempre es mas barato
comprar una maquina adecuadamente insonorizada que adoptar medidas reductoras
después de su compra. La directiva del consejo 89/392/CEE de 14 de julio de 1989
reconoce al ruido como un peligro en las maquinas, obligando al fabricante a declarar
el ruido emitido para que en el momento de la compra se pueda escoger la maquina
mas silenciosa a igualdad de otras caracteristicas técnicas.

Entre las medidas que se pueden tomar en el control de la fuente por orden de
prioridad son las siguientes:

Diseno y compra de maquinas con bajo nivel de ruido

Mantenimiento adecuado de las maquinas

Eliminacién de vibraciones

Cerramientos totales o parciales con materiales aislantes

Distribucién de las maquinas en la planta

También en este apartado se tratard el control de ruidos de impacto. Se define
impacto a una tunica colision de una masa en movimiento con una segunda que
puede estar en descanso o en movimiento, la segunda masa por efecto del impacto
se convierte en un generador de ruido tanto aéreo como el que se transmite por la
estructura. De esta manera se convierte en una fuente de ruido, por esta razén se
trata en este apartado.

Diseno y compra de maquinas con bajo nivel de ruido
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Siendo repetitivos, es importante destacar que, si la maquina no hace ruido,
no existird ningiin problema de control. Por lo tanto un objetivo en la politica de
compras de las empresas debe ser observar las caracteristicas acusticas, primando
aquellas que sean menos ruidosas a igualdad de otras especificaciones. En este as-
pecto, la declaraciéon del ruido emitido por las maquinas, segin establece el R.D.
1435/1992, es un paso importante para alcanzar el objetivo de reducir el nivel de rui-
do en la fuente, disenando maquinas cuya emisién sea la més baja posible, teniendo
en cuenta el progreso técnico y la disponibilidad de medios de reduccion de ruido. De
esta manera se tiende a aumentar las exigencias a los fabricantes de equipos, dado
que en las fases de proyecto y construccién, existe una mayor posibilidad de tomar
medidas de atenuacién sonora con un menor esfuerzo adicional. Asi, por ejemplo,
se puede recurrir a colocar carcasas aislantes para los motores, silenciadores para
ventilacién (aspiracién) y escape, aislar de vibraciones las fundaciones, paneles ab-
sorbentes de sonido, no emplear, cuando sea posible, materiales radiantes de ruido,
etc.

Mantenimiento adecuado de las maquinas

Es muy importante llevar un correcto mantenimiento de las maquinas para elimi-
nar ruidos no deseados en la planta. La vida 1til de una maquina sigue la denominada
curva de la banera, tal y como se aprecia en la figura 7.1.

En una primera etapa de la méaquina, el nivel de vibraciones, y por lo tanto el
ruido, es alto y decrece con el tiempo. Esta es la etapa de rodaje o puesta en marcha
donde las vibraciones son mayores hasta que se consigue un ajuste correcto de los
elementos.

Una segunda etapa, donde el nivel de vibraciones es minimo y permanece cons-
tante, corresponde a la etapa de funcionamiento normal de la maquina, y marcara el
ruido que emitird esa maquina con un correcto funcionamiento. El tiempo que se
mantiene la maquina funcionando correctamente depende de la politica de mante-
nimiento que siga la empresa.

La tercera etapa en la vida de la méquina se corresponde con un aumento de
las vibraciones por el comienzo de problemas mecanicos, hasta que éstos se hacen
demasiado severos y conducen a una rotura de la misma, si no se soluciona previa-
mente.

Las politicas de mantenimiento son:

= Mantenimiento Correctivo
Consiste en reparar la averia de una maquina una vez que se ha producido la
parada de la misma, bien por rotura o por su ineficacia en la funciéon produc-
tiva. Esta politica conlleva un mayor ruido en la méquina, dado que desde el
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Figura 7.1: Curva de la banera.

comienzo de una averia, aumentan las vibraciones hasta que se produce la ro-
tura o sustitucién de la pieza (tercera etapa de la curva de la banera). La vida
util de funcionamiento normal de la méquina se reduce. Ademas puede ocurrir
que una averia que en su inicio fuera relativamente facil y barato reparar, al
producirse el fallo, se agravase produciendo una rotura catastréfica al afectar
a otros componentes.

= Mantenimiento Programado
Consiste en cambiar diversos componentes de la maquinaria antes de que su
vida 1til se acabe, independientemente de que estén aun en correcto funcio-
namiento. De esta manera evitamos que se produzca una rotura indeseada de
los mismos que conlleve a una averia mayor con un largo periodo de parada y
pérdida de produccion, dado que las paradas controladas se programan para
afectar lo menos posible.

= Mantenimiento Predictivo

Consiste en diseniar un programa de inspecciéon periddica y, en funcién del
control de diversos parametros de la maquina, programar una parada de man-
tenimiento cuando se detecte el comienzo de una averia. Con esta politica se
tiene un ahorro en comparacion con el mantenimiento programado dado que
las piezas se cambian tnicamente cuando es necesario. Los parametros fisicos
que normalmente se controlan en un programa de este tipo son: niveles de vi-
braciones, niveles de ruido, viscosidad de aceites, presién, caudales, corrientes
eléctricas, temperaturas de funcionamiento, etc.

Desde un punto de vista de control del ruido las politicas de manteniendo progra-
mado y predictivo son las mas adecuadas.

Eliminacién de vibraciones

Las vibraciones de las maquinas son en muchos casos una fuente importante
de ruido, sobre todo cuando éstas se transmiten a superficies radiantes. Para su
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eliminacién se pueden utilizar elementos antivibratorios que amortigiien la vibracion.
Los problemas mas habituales que generan un aumento vibracional en maquinaria
rotativa son los que se han descrito en el apartado 5.3.

Cerramientos totales o parciales con materiales aislantes

Cuando se interpone un obstaculo ante una fuente sonora, una parte de la energia
vibratoria transportada por las ondas sonoras es transmitida al otro lado del obstacu-
lo. Aplicando este método, el ruido puede ser atenuado aislando la fuente sonora por
medio de pantallas constituidas por planchas o paneles, preferentemente revestidos
de material absorbente sonoro. Debe prestarse atencién que el funcionamiento de
la maquina no se vea afectado por estos apantallamientos, sobre todo en el aspec-
to de la ventilacion. Posteriormente se desarrollara un cerramiento para aislar una
maquina acusticamente del exterior.

Distribucion de las maquinas en la planta

En la distribucién de las méaquinas en planta debe tenerse muy en cuenta su
nivel acustico, frente a otros parametros. De esta forma puede lograrse agrupar las
maquinas mas ruidosas en una determinada zona, que puede ser aislada adecuada-
mente con un gasto menor, y afectar de esta manera al menor niimero posible de
trabajadores.

Control de ruidos de impacto

Son los ruidos producidos por un impacto entre dos materiales u objetos. El
receptor del impacto se convierte en generador de ruido aéreo y estructural. Ejemplos
de este tipo de ruido son los pasos de tacones sobre el suelo, o el transporte de piezas
de unas méquinas a otras cuando se recurre a rampas para su caida por gravedad,
la caida en una superficie metélica o rigida, es también generadora de ruidos de este
tipo. Para evitar esta clase de ruido, el impacto debe ser sordo y, para ello, el material
aislante que se interponga debe ser blando y ligero, al objeto de que la energia de
percusion se transforme en una deformacion elastica del material absorbente y no en
energia sonora. Asi por ejemplo, para eliminar el ruido por los impactos de tacones
se pueden colocar moquetas o alfombras; para eliminar el ruido de impacto de piezas
metalicas se pueden revestir de paneles sandwich las superficies donde impactan las
piezas. En estos paneles sobre la superficie a tratar, se coloca una capa de material
amortiguador como fieltro, caucho, lana de vidrio o cartéon, recubierta a su vez de una
lamina metalica para protegerla de los choques. El panel sandwich puede sujetarse
rigidamente sin que pierda su efectividad, sin olvidar que la plancha protectora no
debe estar unida a partes sin amortiguar. En la figura 7.2 se puede observar la
reduccion obtenida al cubrir con un panel de este tipo una rampa de transporte de
piezas.
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Figura 7.2: Reduccién estimada en dBA al revestir una rampa.

7.3. Control del ruido en el medio de transmision

El ruido transmitido por el medio se propaga de dos maneras diferentes: el que
se transmite a través del aire y el que se transmite a través de las estructuras sobre
las que esta apoyada o suspendida la maquina.

Ruido aéreo

El ruido aéreo es el ruido transmitido por el aire que llega al receptor o traba-
jador directamente desde la fuente productora o después de multiples reflexiones en
paredes y techos. Para aislar este tipo de ruidos se necesitan materiales pesados. En
la figura 7.3 se puede observar lo que ocurre cuando una onda sonora choca contra
un objeto. En ella se observa que una parte de la energia de esa onda es absorbi-
da por el objeto, otra se transmite a través de él, una parte la radia de nuevo la
propia pared y otra parte se refleja. Aqui surge el concepto de absorcion, que no
es lo mismo que aislamiento: interesa que la parte reflejada y radiada sea lo menor
posible, es decir, que el material absorba la mayor parte de la energia posible de la
onda que incide sobre el obstaculo. Para comprender la diferencia entre aislamiento
y absorcién son interesantes los siguientes ejemplos:

= En una cueva tenemos un gran aislamiento de los ruido que llegan del exterior,
apenas se escucharan o estardan muy atenuados. Sin embargo, si se produce un
ruido dentro de la cueva se vera aumentado y permaneceran en el tiempo,
debido a las reflexiones en las paredes. Es decir, tenemos mucho aislamiento
pero poca absorcion.

= Si estamos en medio del campo (sin obstaculos) cualquier ruido exterior nos
llega sin ninguna atenuacién. Sin embargo, si producimos nosotros un ruido,
rapidamente desaparecera. Es decir, tenemos poco aislamiento y mucha absor-
cion.
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Las medidas que se suelen tomar para disminuir es ruido son:

= Colocacién de pantallas actsticas.
Estas pantallas disminuyen el ruido que llega al trabajador por reflexién de
las ondas sonoras que llegan de la fuente. Resultan bastante ttiles con ruido
de alta frecuencia, pero son menos eficientes con los ruidos de baja frecuencia.
La colocacion de muros, vallas, biombos como barreras contra el ruido, pue-
den atenuar el nivel de presion acustica entre 3 y 20 dB, en funcién de sus
caracteristicas y de las condiciones de utilizacion.

= Colocaciéon de materiales absorbentes en techos y paredes.
Con la colocacién de materiales absorbentes de ruido en techos y paredes se
reducen las reflexiones de la onda sonoras. De esta forma, llega una intensidad
de ruido menor al receptor.

Ruido transmitido por estructuras

Este ruido se transmite por las estructuras sélidas a las cuales la fuente esta uni-
da o suspendida. Ya se comenté que para su reduccion conviene aislar la fuente.
Si esto no fuese posible o si la reduccién no fuese lo suficiente, se debe solucionar
el problema a lo largo de la via de transmisién. Las medidas que se pueden tomar
en el medio de transmision son: aislar la fuente de vibracion de las areas en que
se precisan niveles bajos de ruido, mediante discontinuidades estructurales; separar
dinamicamente los componentes, mediante una capa elastica o conexiones elasti-
cas; y, por ultimo, aplicar un tratamiento de amortiguamiento de la vibracion a la
estructura que lo transmite. Un ejemplo de aislamiento mediante discontinuidades
estructurales es la separacion de dos viviendas contiguas con un hueco relleno, desde
las zapatas hasta el tejado, de un tablero semirrigido de fibra de vidrio impregnado
de asfalto.

Distribucion de las maquinas en la planta

También en este apartado se debe tener en cuenta la distribucién de las maquinas
en la planta, dado que se puede plantear una distribuciéon de manera que el ruido
generado sea atenuado adecuadamente por el medio transmisor y afecte lo menos
posible al resto de la planta.

7.4. Control del ruido en el receptor

Esta es la ultima soluciéon que se puede tomar en la lucha contra el ruido, y
solamente se debe recurrir a ella si no es posible la aplicacion del control en la
fuente o el medio transmisor. Las medidas que se pueden tomar en este aspecto son:
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= Construccion de cabinas insonorizadas

Con la automatizacion de los procesos industriales es posible controlar la ma-
quinaria a distancia desde unos paneles de control. De esta forma se pue-
de disenar una cabina insonorizada en que los operarios estan controlando
la maquina sin necesidad de estar en contacto con ella. Estas cabinas estan
construidas de un material con capacidad aislante adecuada y revestida inte-
riormente de material absorbente del sonido. Ademads es conveniente aislarla
mediante soportes eldsticos para que no se transmitan a la cabina ruidos de la
estructura. En el diseno de estas cabinas de insonorizacién se debe de prestar
atencion que tengan una adecuada refrigeracion, mediante aparatos de aire
acondicionado que eviten que el operario, en épocas de calor, abra la puerta
eliminando la proteccién de la misma. Por otra parte, esta solucion puede ge-
nerar problemas sociales, debido a la falta de comunicacion con otras personas
y al posible aislamiento que esta medida puede suponer al operario.

» Utilizacion de protectores personales
En el apartado 6.5 se comenté ampliamente las caracteristicas de los protec-
tores personales de audicion y en el apartado 6.6 como realizar su seleccion.
Unicamente recordar otra vez que esta alternativa debe ser una medida com-
plementaria y con caracter temporal mientras se adoptan medidas técnicas
para reducir el ruido por otros medios.

FONE

i TEt

——

Material

Figura 7.3: Comportamiento de un panel o pared frente a una onda sonora.

7.5. Aislamiento y absorcién del sonido

En la lucha contra el ruido existen dos conceptos que es importante comprender:
Absorcion y aislamiento. Cuando una onda sonora incide sobre un obstaculo se
descompone en tres componentes principales (figura 7.3):

» La energia reflejada (F,), que vuelve hacia el mismo lado de donde procede.
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» La energia disipada (FE;), que se transmite estructuralmente a través del
obstaculo y que se convierte, en parte, en calor.

» La energia transmitida (E;), que atraviesa el obstaculo y pasa al otro lado.

Se considera energia absorbida a aquella que no vuelve al lado en que se encuentra
la fuente acustica. Por lo tanto, la energia absorbida es igual a la suma de la energia
transmitida mas la energia disipada (F, = E; + E,). Asi el coeficiente de absor-
cidén es la relacién entre la energia absorbida y la energia incidente (o = E,/E;).
Mientras se considera aislamiento la energia que no llega al otro lado del obstaculo.
Se define coeficiente de transmisién la relacién entre la energia que se transmite al
otro lado y la energia que incide sobre ella (7 = %), por lo tanto, 7 = 0 serd un
material totalmente aislante.

Lo ideal para conseguir en una zona un silencio absoluto seria emplear paredes
exteriores con mucho aislamiento sonoro para que el interior no esté afectado del
ruido exterior, y en el interior recubrir las paredes de un material absorbente, para
que el sonido producido en el interior del recinto sea rapidamente atenuado. Un
ejemplo como éste, solo se consigue en la practica en las camaras anecoicas, en las
que se realizan las pruebas actusticas precisando un nivel maximo de silencio.

Para caracterizar los materiales se debe determinar su capacidad de aislamiento
y su capacidad de absorcion.

El material aislante tiene la propiedad de impedir que el sonido pase a través
de él. Serd tanto mas aislante cuanto mayor sea la reducciéon producida. El material
aislante tiene la caracteristica de que refleja la mayor parte de la energia que incide
sobre él. Por lo tanto si se recubre una zona con él, el comportamiento frente a
sonidos exteriores serda muy bueno, pero los sonidos generados en el interior no seran
atenuados y permaneceran en el tiempo, tal y como se comento en el ejemplo de la
cueva. Un material absorbente debe ser un material pesado y, si es posible, flexible,
para intentar conseguir que la energia acustica que los atraviesa sea lo més baja
posible (hormigén, ladrillo macizo, acero, vidrio...).

El material absorbente tiene la propiedad de atenuar la energia que refleja, es
decir, reduce la energia que retorna al mismo lugar de donde procede el sonido. Asi,
si se recubre una zona con él, el comportamiento frente a sonidos producidos en
el interior serd bueno atenuandolos, y reduciendo el tiempo de reverberacion, pero
no se tendrd un aislamiento adecuado con los sonidos del exterior. El elemento que
origina la disipacién de la energia sonora en la mayoria de los materiales actsticos
es una capa de material muy poroso (al menos de 1,27 cm de grosor), con los poros
intercomunicados. Cuando una onda sonora penetra en un material poroso, la am-
plitud de vibracion de las moléculas de aire es amortiguada progresivamente por la
friccion contra las particulas que forman la estructura porosa.

Para conseguir que un material tenga ambas propiedades (correcto aislamiento y
absorcién) se debe recurrir a superponer capas de materiales absorbentes y aislantes.
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Aunque la disposicién es diferente en funcion de donde viene la fuente del ruido es
decir desde el exterior o desde el interior del recinto donde queremos tener un nivel
sonoro adecuado. En la figura 7.4 se muestra el comportamiento idéneo de una pared
frente a un ruido exterior y en la figura 7.5 para un ruido generado en el interior del
recinto:

= Ruido exterior. La energia transmitida F; en el interior de nuestro recinto
interesa que sea lo minima posible. Sera igual a la energia incidente menos
la suma de la energia reflejada (F,) y la energia disipada en forma de calor
dentro de los materiales que atraviesa (E,). Por lo tanto interesa colocar fuera
un material aislante, para que se refleje la mayor parte de la energia (si es
posible toda). El material absorbente solamente serviria para atenuar la parte
que no se halla podido aislar (si se refleja todo no es necesario ponerlo).

= Ruido interior. La energia reflejada interesa que sea lo minima posible. El
material aislante colocado para evitar ruidos exteriores producird una gran
reflexion y la energia transmitida F; fuera del recinto sera pequena. Por lo
tanto interesa que la energia disipada en forma de calor dentro del aislante
(E,) sea méaxima.
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Figura 7.4: Comportamiento de una pared frente a un ruido exterior.
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Figura 7.5: Comportamiento de una pared frente a un ruido interior.



7.6. Aislamiento del sonido 123

7.6. Aislamiento del sonido

En este apartado se tratard unicamente el aislamiento del ruido aéreo, tenien-
do como objetivo final la determinacién del indice de aislamiento acustico, para su
utilizacion practica en el disenio de aislamiento de fuentes o determinacién del ais-
lamiento adecuado de un local. Los otros ruidos que se deben aislar son los ruidos
de impacto y de vibraciones.

Los materiales aislantes deben siempre colocarse entre el foco y la zona o tra-
bajador que se desea aislar. El indice de aislamiento acustico R proporciona una
medida de la atenuacion de la energia actustica que se consigue con un determinado
material cuando lo atraviesa un sonido. R se expresa en dBA y depende de las ca-
racteristicas del material aislante (densidad, espesor y rigidez), frecuencia del sonido
incidente, angulo de incidencia, etc.. La pérdida por transmision de una particion
(elemento que separa dos recintos) varfa con la frecuencia del sonido, aumentando
por lo general a medida que lo hace la frecuencia.

El indice de aislamiento acustico se puede calcular a partir del coeficiente de
transmision, segun la expresion

1
R =10log;, — - (7.1)
T

Ley de la masa de una particion simple

Estudiaremos el aislamiento actistico de un particiéon simple, es decir aquella que
tiene sus dos caras exteriores rigidamente conectadas, de manera que se mueven como
si fuera una. Ejemplos de este tipo de particiéon son una pared maciza de hormigén
o un cristal. Una particién tipo sandwich puede actuar como una particiéon simple,
siempre y cuando su interior sea rigido. Para el calculo de la pérdida por transmision
de un sonido por una particion simple recurrimos a la ley de la masa, semiempirica,
dada por

mf

1000
donde T'L es la pérdida por transmisién de la particién simple en dB, m es la masa
por unidad de superficie en kg/m? y f es la frecuencia, en Hz, a la que se desea
determinar la pérdida por transmisién. Para determinar el indice de aislamiento
acustico R a partir de la ley de masas se debera convertir a dBA el valor obtenido
de T'L en dB. Muchas veces se habla del indice de aislamiento medio que es el que
corresponde a una frecuencia de aproximadamente 1000 Hz. De esta forma, como la
correccion por ponderacién para pasar de dB a dBA para 1000 Hz es 0 tenemos que

TL = 20log,y(——L) —8 dB, (7.2)

A partir de ahora para simplificar los cdlculos consideraremos tinicamente este indice
de aislamiento medio. Esta consideracién supone tener desviaciones en los calculos,
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de atenuacion para frecuencias inferiores a 1000 Hz, y sobredimensionamiento para
frecuencias superiores. Es decir evaluamos las particiones con respecto de ruidos
como el habla, que son los que normalmente mas interesan.

Si analizamos la expresion anterior observamos que al aumentar la masa se espe-
ra un aumento en la pérdida por transmision, ya que cuanta méas densidad tiene el
material que compone la pared menos vibrara en respuesta a la onda sonora. Ana-
lizandolo dinamicamente indica simplemente que el trabajo para mover una masa
de un kilogramo es siempre menor que si es de dos kilogramos. También la ley de la
masa predice que la pérdida es mayor cuanto mayor es la frecuencia. Este resultado
concuerda con lo que cabria esperar dado que a un mayor nimero de oscilaciones
(frecuencia mayor) tendremos més perdidas por amortiguamiento en el material.
Este razonamiento es valido si no coincide con la frecuencia critica, tal y como se
analizara mas adelante.

La ley de la masa predice que la pérdida por transmision aumentara en 6 dB por
cada duplicacién de la masa o la frecuencia. Por lo tanto, para aislar un recinto de
una fuente exterior se puede actuar:

Material d(kg/m?) | Fc(Hz- cm) | Pc (dB)
Agua 1000

Aire 1.3

Acero 7800 1200 10
Aluminio 2700 1290 10
Caucho 1100 85000 6
Cobre 8900

Corcho 250 18000 6
Contrachapado 500 2200

Escayola 800 3900

Hormigén 2300 1870 10
Hormigén (bloque hueco) 1100 2090

Ladrillo macizo 2000 4000 10
Laton 8400

Madera pino 600 8000 8
Madera abeto 550 8900

Plexiglas o Lucite 1150

Plomo 11000 8000 6
Policloruro de vinilo 1400 40000
Poliestireno expandido 14 14000 8
Polycarbonato 1270

Vidrio 2500 1200 10
Yeso 1200 4000 8
Aglomerado 780

Tabla 7.1: Densidad para diversos materiales y frecuencia critica para paneles con
un espesor de lem
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» Aumentando la masa. Si duplicamos el espesor de una pared (es decir, dupli-
camos su masa) el amortiguamiento aumenta 6 dB.

= Seleccionando de un material de mayor masa superficial. Muchas veces por
motivos constructivos es dificil aumentar el espesor de un material para tener
una mayor atenuacion, pero se puede recurrir a un material con mayor densi-
dad. En la tabla 7.1 se indica la densidad de los materiales més empleados en
la construccion.

Hay que destacar que el aislamiento acustico calculado a partir de la expresion
7.2 es inferior al real. Esto proporciona un margen de seguridad para la determi-
nacién del aislamiento de un recinto. Es muy importante tener en cuenta que en
el aislamiento de un recinto con paredes compuestas de diferentes materiales, in-
fluird en mayor medida el que tiene un menor indice de aislamiento actstico como,
se vera mas adelante.

Normativa para el calculo del indice de aislamiento actstico

Existe diferente normativa para la caracterizacion en laboratorio de la perdida
por transmisién. Uno de los mas empleados en insonorizacién es el indice ponderado
de reduccién de ruido R,,. Es un ntumero unico calculado de acuerdo con la norma
ISO 717, a partir de los valores de las pérdidas por transmision del sonido en las 16
bandas de tercio de octava entre 100 y 3150 Hz. En EE.UU el indice empleado es la
clase de transmision sonora (STC). Este es un indice de nimero tnico calculado de
acuerdo con la clasificacién ASTM E413, a partir de las pérdidas por transmision
del sonido en las 16 bandas de tercio de octava entre 125 y 4000 Hz. Ambos indices
dan resultados similares. Generalmente, cuanto mayor es el indice R,,, mejor es el
aislamiento del sonido por el citado elemento. La finalidad del indice R,, es evaluar
las particiones con respecto a ruidos como el habla, y es muy empleado en la ca-
racterizacién del aislamiento sonoro en particiones, puertas y ventanas. En la tabla
7.2 se muestran los indices de R,, para materiales empleados normalmente en cons-
truccién, donde la aplicacién de la pérdida por transmisién por la ley de la masa es
complicado (puertas, ventanas dobles aisladas acisticamente). Existen otros indices
de aislamiento acistico como, por ejemplo la clase de aislamiento del impacto (I1C)
en EE.UU y el nivel de presién sonora de impacto ponderado normalizada (norma
ISO), que se emplean para la determinacién del indice de aislamiento acistico de
una superficie frente a ruidos de impacto.

Frecuencia critica de un panel simple

La ley de la masa corresponde a un comportamiento ideal del material, pero para
ciertas frecuencias no es valido, a pesar de que el indice de aislamiento obtenido
sea inferior al real. Estas frecuencias son las denominadas “frecuencias criticas” en
las que la frecuencia del sonido coincide con una frecuencia propia de la pared. Se
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Material R, (dB)
Puertas

Acero de nicleo hueco 20
Madera con nucleo hueco (sin sellar) 17
Madera con nicleo hueco (sellada) 20
Madera con niicleo macizo (sin sellar) 20
Madera con nticleo macizo (sellada) 28
Puertas de comunicacién macizas 28
Puertas de comunicacién macizas (con tratamiento de una 40
capa de absorcién de 70 mm)

Ventanas

Cristal tinico (3 mm, 4 mm) 30
Cristal tinico (6mm) 32
Cristal tnico (L-6mm) 34
Cristales dobles de 3mm con camara de 10 mm 32
Cristales dobles de 3 mm con camara de 20 mm 34
Cristales dobles de 3 mm con camara de 30 mm 36
Cristales dobles de 6 mm con camara de 8 mm 34
Cristales dobles de 6 mm con cdmara de 20 mm 38
Sistemas de suelo/techo

Suelo con hormigén reforzado (90 mm) y en el techo nada 48
Suelo con hormigén reforzado (130 mm) y en el techo nada 52
Suelo de acero con tablero de hormigén de 50 mm y techo 53

con capa de escayola de 16 mm

Paredes con bloques de hormigén (190 mm) con cubierta de escayola

Capa de escayola de 90 mm 44
Capa de escayola de 150 mm 46

Tabla 7.2: Indice ponderado de reduccién del sonido R, para diversos elementos
empleados en construccion
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produce un fenémeno de resonancia, que favorece en cierta manera el paso del sonido
a través del material teniendo un menor coeficiente de aislamiento.

La frecuencia critica de un panel simple dependera de la rigidez del mismo y
el grosor que tenga. Cuanto mayor sea su rigidez o un mayor grosor, tendrda una
frecuencia critica menor. Para la determinacion de la frecuencia critica de un panel
de una manera préctica existen tablas donde aparece la frecuencia F, critica de un
panel de ese material de 1mm de espesor. La frecuencia para un panel de un espesor
e resulta de dividir la frecuencia critica F, por el espesor e del panel en milimetros.

En la tabla 7.1 se muestran las frecuencias criticas de los materiales mas emplea-
dos en construccion de edificios y maquinaria. Asi por ejemplo para una panel de ace-
ro de 2 centimetros de espesor, su frecuencia critica sera f, = F./e = 1200/2 = 600
Hz.

Aislamiento de una particién con varios elementos

Las paredes o paneles estan compuestas normalmente de varios elementos o sec-
ciones, que tienen diferentes propiedades frente al sonido. Por ejemplo es normal que
las paredes tengan puertas y ventanas cuyo comportamiento es inferior al muro. De
esta forma la pérdida por transmisién del panel serd disminuida por estos elemen-
tos, con peor comportamiento frente al sonido. Para el indice de aislamiento global
Rgiobar de una pared mixta se define el coeficiente de transmision 7. El coeficiente de
transmision 7 de una particion es la relacion entre la potencia sonora transmitida a
través de la pared por unidad de area y la potencia sonora incidente sobre la pared
por unidad de area. Segtn se vio en la ley de masas el coeficiente TL es esta misma
relacion en decibelios. Por lo tanto

1
T
T o= 107TLA0 (7.5)

Si se analiza esta expresion, se observa que un material que deje pasar toda la
energia sonora a través de él (T'L = 0) tendra un 7 = 1. Sin embargo, un material
que no deje pasar ningtn sonido a través de él (T'L = c0), tendrd un 7 = 0.

La energia sonora que pasa a través de cada componente de una particién de-
pende de su area y pérdida por transmisién. La ecuacién que rige el proceso es la
siguiente

Atotal * Ttotal — A17'1 + AQTQ + A3T3 + ... N (76)

donde Ay y 71 representan el area y el coeficiente de transmision del primer elemento
de la particién, Ay y 75 del segundo elemento y asi sucesivamente, Aioa ¥V Trotal
representan el area total y el coeficiente de transmisiéon de todo el panel. En la
ecuacion se muestra el cdlculo a partir del coeficiente TL. Si de un elemento se
dispone del indice ponderado de reduccion de ruido R,,, la ecuacion a aplicar es

T =100 (7.7)
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Recomendaciones de aislamiento en edificios

Hasta ahora hemos estudiado como determinar el aislamiento de una pared o
techo, pero entonces nos surge la siguiente pregunta: ;qué nivel de aislamiento es
el adecuado para cada habitacién?. Para hacer una recomendacion sobre el nivel de
aislamiento hay que tener en cuenta que podemos tener dos fuentes de ruido:

= Fuentes exteriores
Son ruidos aéreos que provienen del exterior, como por ejemplo ruido del trafico
rodado.

= Fuentes interiores
En funcién de la utilizacion que se dé a las habitaciones se puede generar mas
o menos ruido en otras habitaciones colindantes. Asi, por ejemplo, en un salén
se suelen tener aparatos de musica o televisores que afectaran a la personas
que se encuentran en los dormitorios.

Por esta razéom se debe asegurar un minimo de aislamiento acustico entre las
paredes y suelos de dos habitaciones en funcién de su utilizaciéon. En la tabla 7.3
se muestran los valores minimos recomendados para edificios de uso residencial (vi-
viendas).

De una manera general las medidas que se deben de tomar en la construccién de
una vivienda, para tener un correcto comportamiento acustico, son las siguientes:

= Aislar tanto como sea posible las zonas donde se instale maquinaria (caldera,
ascensores, bajantes de basura, huecos de ascensores, bombas de agua) de
dormitorios y areas sensibles de vivienda.

= Eliminar segin las técnicas descritas anteriormente el ruido en la maquinaria
(ruido en la fuente). De esta manera al ser el problema menor de partida,
serd mas facil su eliminacién con medidas de reduccién en el medio de trans-
misién.

= Situar dreas tranquilas, como son los dormitorios, proximas entre si. De esta
forma el ruido generado por la utilizacién propia de la habitacion afectara lo
menos posible a las colindantes.

= Usar espacios como pasillos, escaleras y vestibulos como espacios de amorti-
guacion entre areas ruidosas y tranquilas.

= Tratar con material absorbente del sonido zonas ruidosas, como son las zonas
de recreo o con maquinaria.
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Espacios separados Dormitorios | Salén y comedor | Cocina y aseo
1.Dormitorios 55
2.Salén, comedor, habita- %) o0

ciones familiares
3.Cocina, aseo, pasillo, en- 55 50 50
trada, despensa
4.Espacios comunes a dos o
mas viviendas:

a.Tipicamente silenciosos 50 50 45
(pasillos comunes, escale-

ras)

b.Tipicamente  ruidosos 70 70 60

(garajes, areas de vertidos
de basuras, calderas, la-
vanderias, piscinas, pistas
de tenis)

Tabla 7.3: Requisitos minimos para el aislamiento del sonido transmitido Rgopa; pOT
el aire de paredes y suelos que separan viviendas

7.7. Absorcion del sonido

En este apartado se tratard la amortiguacion del ruido aéreo, teniendo como
objetivo final el acondicionamiento acustico de un local. Desde el punto de vista
sonoro, un local correctamente acondicionado permite escuchar los sonidos desea-
dos a un volumen adecuado, sin fenémenos como, por ejemplo, la superposiciéon de
silabas. Estos estudios no solamente se deben realizar en aplicaciones donde el fin
es escuchar lo mejor posible el sonido (salas de conferencia, teatros, auditorios y
cines) sino en todos los lugares, siendo mds exigentes cuanto mayor sea la calidad
sonora buscada. Asi por ejemplo en una estacién o aeropuerto se deben escuchar con
claridad los mensajes de aviso emitidos, aunque no buscaremos escuchar un sonido
tan perfecto como en un auditorio. Para acondicionar el recinto se deben tener un
cuenta dos cosas:

s La fuente sonora estd dentro del local . En este caso el local debera tener
unas caracteristicas absorbentes adecuadas. Para ello se deberan colocar los
materiales absorbentes adecuados para que en cada reflexién de la onda sonora
la atenuacion sea la maxima posible.

= La fuente sonora esta fuera del local. En esta caso las medidas que se deben
de tomar son las que se han descrito en el apartado de aislamiento de ruidos.

Normalmente todo local se debe tratar en ambos aspectos, es decir, aislar de fuentes
exteriores y, por otra parte, amortiguar los sonidos producidos en el interior.

Materiales absorbentes del sonido
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Los materiales absorbentes del sonido son los que tienen como funcién primaria
convertir en calor gran parte de la energia acustica que incide sobre ellos. Suelen ser
materiales muy porosos con los poros intercomunicados. Cuando una onda sonora
penetra en el material poroso, la amplitud de la vibracion es reducida por la friccién
en las multiples reflexiones de las particulas que componen la estructura porosa. Esta
friccién actiia como una resistencia acustica cuyo valor depende de la resistencia
del material al flujo de aire directo; esta friccion depende sélo ligeramente de la
frecuencia. La resistencia al flujo se define como la relacién entre la caida de presion
a través de una muestra de material y la velocidad del aire que pasa a través de él.
Se expresa en ohmios actsticos (Pa-s/cm?).

El parametro empleado para la medida de la absorbencia actstica de un material
es el coeficiente de absorcion del sonido. Es la relacién entre la potencia sonora
incidente que es absorbida y la energia total incidente:

_ b

« EZ

(7.8)

Los valores entre los que puede oscilar este coeficiente son cero (nada absorbente) y
uno (muy absorbente). Por ejemplo, un coeficiente de absorcién del sonido de 0,55
indica que el 55 por ciento de la energia actstica incidente es absorbida. El coeficiente
de absorcion varia con la frecuencia. Suele ser normal caracterizar los materiales en
las frecuencias siguientes: 125, 250, 500, 1000, 2000 y 4000 Hz. También para una
frecuencia determinada, el coeficiente de absorcion varia con el angulo de incidencia
de las ondas sonoras.

En un espacio cerrado, las ondas sonoras que inciden sobre una zona de la su-
perficie vienen de todas las direcciones. De esta forma se debe ensayar en camaras
donde la onda incidente venga de multiples direcciones. En la tabla 7.4 se muestran
los valores de absorcién de diversos materiales.

Los materiales que son buenos absorbentes del sonido tienen una baja resistencia
mecanica. La mayoria de estos materiales se danan facilmente con los golpes. Por esta
razon suelen protegerse con paneles perforados fabricados de metal, contrachapado,
carton o listones de madera.

Caracteristicas absorbentes de un local

Para comprender mejor el comportamiento absorbente de un local, vamos a rea-
lizar el siguiente ejemplo:

Tenemos una habitacién cerrada, tal y como se observa en la figura 7.6, con
todas las paredes de un mismo material. Dentro existe un foco puntual de ruido,
que emite en una unica direccién de una forma estable cesando de emitir cuando
comenzamos el experimento. En el momento de dejar de emitir, el nivel de presion
sonora en la pared es 100 dB (es el ruido que puede generar una perforadora con
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Tipo de Material | E(mm) | «,, | Valores de a en funcién de f(Hz)
125 | 250 | 500 | 1000 | 2000 | 4000
Agua quieta 0.01 | 0.01 | 0.01 | 0.01 | 0.01 | 0.01 | 0.01
Alfombra 0.20 | 0.05 | 0.05 | 0.20 | 0.25 | 0.30 | 0.30
Caucho 0.07 | 0.04 | 0.04 | 0.07 | 0.11 | 0.06 | 0.04
Corcho 20 0.30 | 0.10 | 0.20 | 0.40 | 0.45 | 0.50 | 0.50
Cortina ligera 0.20 | 0.04 | 0.10 | 0.20 | 0.20 | 0.20 | 0.25
Cortina pesada 0.38 | 0.10 | 0.20 | 0.40 | 0.45 | 0.50 | 0.50
Espuma poliuretano 50 0.60 | 0.35 | 0.40 | 0.60 | 0.60 | 0.70 | 0.70
Fibra de vidrio 50 0.75 ] 0.35 | 0.60 | 0.75 | 0.85 | 0.80 | 0.75
Goma espuma 0.05 | 0.05 | 0.10 | 0.30
Hormigoén 0.02 | 0.01 | 0.01 | 0.02 | 0.02 | 0.02 | 0.02
Madera del suelo 0.10 | 0.10 | 0.10 | 0.10 | 0.10 | 0.10 | 0.10
Puerta de madera 0.15 | 0.30 | 0.30 | 0.10 | 0.10 | 0.05
Ladrillo enlucido 0.02 | 0.01 | 0.01 | 0.02 | 0.02 | 0.03 | 0.03
Ladrillo 0.04 | 0.02 | 0.03 | 0.03 | 0.04 | 0.05 | 0.05
Moqueta 0.20 | 0.09 | 0.10 | 0.10 | 0.20 | 0.30 | 0.30
Panel Lana Vidrio 50 0.90 | 0.50 | 0.85 ] 0.85 | 0.90 | 0.95 | 0.95
Panel Fibra Vidrio 40 0.70 | 0.15 | 0.45 | 0.65 | 0.75 | 0.85 | 1.00
Panel Fibra Vidrio 80 0.90 | 0.35 | 0.75 ] 0.95 | 1.00 | 1.00 | 1.00
Plasticos 0.03 | 0.02 | 0.02 | 0.04 | 0.03 | 0.02 | 0.02
Rejillas 0.50
Ventana abierta 1.00 | 1.00 | 1.00 | 1.00 | 1.00 | 1.00 | 1.00
Vidrio 0.04 | 0.07 | 0.06 | 0.05 | 0.04 | 0.03 | 0.02
Yeso 0.03 | 0.01 | 0.02 | 0.03 | 0.03 | 0.03 | 0.04

Tabla 7.4: Coeficientes de absorcién de diversos materiales

131
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Figura 7.6: Habitacion circular del ejemplo.

martillo en cabeza). Para conocer la pérdida en cada reflexién necesitamos convertir
el nivel de presién sonora en dB a Pascales (nivel de referencia 20uPa):

L, = 10log,, (5) dB = 201log,,(p/20) dB . (7.9)
0
a=0.5 a=0.1
n° p(mPa) Lp (dB) p(mPa) Lp (dB)
0 2000 100 2000 100
1 | 2000-1000=1000 94.0 2000-200=1800 99.1
2 1000-500=500 88.0 1800-180=1620 98.2
3 500-250=250 81.9 1620-162=1458 97.3
4 250-125=125 75.9 1458-145.8=1312.2 96.3
) 125-62.5=62.5 69.9 1312.2-131.2=1181 95.4
6 | 62.5-31.3=31.2 63.9 1181-118.1=1062.9 94.5
10 3.9-1.9=2 39.8 774.8-77.5=697.3 90.8
15 0.12-0.6=0.6 9.7 457.5-45.8=411.7 86.3
20 0 0 270.2-27=243.2 81.7

Tabla 7.5: Atenuacién en funcién del ntimero de reflexiones en dos paredes con
diferente coeficiente de absorcion

En este caso tenemos un nivel de presién sonora en la pared de 2 Pascales
(2.000.000 pPa). En cada reflexion la pared absorberd la energia Eq = pincidente * ¢
(suponiendo que toda la energia se refleja). En la tabla 7.5 se muestran las pérdidas
de la pared de la habitaciéon en cada reflexién. Se han supuesto dos coeficientes de
absorcién diferentes (a=0.5 y a=0.1) para estudiar como afecta el material de las
paredes en la atenuacion. En esta tabla se observa que para una paredes con mate-
rial con a=0.5, después de 20 reflexiones el ruido ha desaparecido completamente y
para 15 reflexiones es un ruido apenas audible. Mientras, con a=0.1, después de 20
reflexiones sigue existiendo un ruido de alto nivel sonoro (80 dB), que es equivalente
a tener que gritar para ser oido. En la figura 7.7 se muestra de una manera grafica
la atenuacion, aunque se debe tener en cuenta que las unidades del eje de ordenadas
son mPa. Asi en la curva de a=0.1, con cincuenta repeticiones ain tenemos un nivel
de presion sonora de 50 dB (este ruido serfa equivalente al generado por dos personas
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en una conversaciéon). En este caso hemos despreciado el atenuamiento por el aire
de la habitacion entre reflexion y reflexion. Si lo tuviésemos en cuenta llegariamos
practicamente a las mismas conclusiones.

0 T T T T T 1

0 10 20 30 40 50 60
N° veces

Figura 7.7: Reflexiones en una pared de coeficiente de absorcion « diferentes.

Por lo tanto, el tiempo que esta un sonido dentro de un recinto, es decir, cuanto
tiempo tarda en atenuarse por las multiples reflexiones, sera funcién del coeficiente
de absorcion de las paredes del mismo. Por esta razén para el acondicionamiento
acustico de un recinto interesa conocer dos parametros acusticos:

= Area de absorcién equivalente.
El drea de absorcién equivalente (A) de un local, es el drea en m? de una
superficie perfectamente absorbente (« = 1), cuya absorcién equivalente sea
la absorciéon total del recinto. Para calcularla tenemos que aplicar la siguiente
ecuacion:
A:A1'Oél+A2'062+A3'063+"'+An'06n, (710)

donde A; es el area de la zona con coeficiente de absorcién «;. La unidad del
area de absorcion A son los Sabines.

= Tiempo de reverberacion.
Es el tiempo, para una determinada frecuencia, que tarda en descender en 60
dB el nivel medio de presién sonora en un local cerrado, después de que la
fuente ha cesado de emitir (originalmente en un estado estable). En un local
donde predominen las condiciones difusas, el tiempo de reverberacién Tgyq es
aproximadamente:

1%
Ty = 0161 s . (7.11)

donde V es el volumen del recinto en m? y A es el drea de absorcién en Sabines.

El criterio que se sigue para determinar si un local es reverberante o absorbente
es el siguiente:
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= Locales con volumen hasta 100 m3:

e Local reverberante: Ty > 1s
e Local intermedio: 1s < Tjy < 0,4 s
e Local absorbente: Ty < 0,4 s
» Locales con volumen superior a 100m?, tomando el factor corrector AT =
0,001 - V:
e Local reverberante: Tgo > (0,9 + AT)s
e Local intermedio: (0,9 4+ AT)s < Ty < (0,3+ AT) s
e Local absorbente: Tgy < (0,3 + AT) s



Capitulo 8

Normativa sobre control de ruido

8.1. Introduccion

El ruido, como se ha expuesto en capitulos anteriores, es un contaminante me-
dioambiental que produce efectos perjudiciales, tanto fisicos como psiquicos, al or-
ganismo humano. También se han estudiado los métodos de reduccién del ruido que
son aplicados, en muchas ocasiones, para mejorar las condiciones de trabajo y de
personas afectadas por nuestra labor industrial. Pero, en la mayoria de los casos,
es necesario la implantacién de normativas que regulen los contaminantes emitidos
por las empresas hasta niveles inocuos para los seres humanos. La necesidad de
implantar una legislacién viene del coste que conlleva la implantacion de métodos
de reduccién del ruido y otros contaminantes. En el mundo moderno las empresas
buscan el maximo beneficio al minimo coste y pocas imponen directrices para ser lo
méas “limpias” posibles con el medio. Esta legislacién debe imponer sanciones a las
empresas contaminantes, dado que en la mayoria de los casos resulta méas econémico
una instalacion contaminante que una respetuosa con los trabajadores y el medio
ambiente. Asi, por ejemplo una empresa minera puede hacer grandes voladuras sin
pensar en los efectos en casas y personas préximas a la instalacién, reduciendo los
costes de explotacion. O emplear, por ejemplo, perforadoras mas ruidosas, que ge-
neralmente son mucho mas baratas, realizando el mismo trabajo obteniendo mas
beneficios a costa de la salud de sus trabajadores.

Por lo tanto, es imprescindible crear una legislaciéon medio ambiental que obligue
a cumplir ciertos minimos a las empresas, en sus emisiones de contaminantes de todo
tipo, para proteger tanto a sus trabajadores como a otras personas que se pueden
ver afectadas por la actividad industrial. Hay que destacar que esta legislacion debe
evolucionar aumentando las penalizaciones, dado que a muchas les resulta mas ba-
rato pagar las sanciones impuestas por incumplir las normas medioambientales que
rectificar sus procesos productivos.

La solucién ideal seria una concienciacién en todos los estadios de la sociedad:

135
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las empresas menos contaminantes, a pesar de que sus productos sean ligeramente
mas caros, deberfan ser premiadas por el consumidor con la compra, penalizando los
productos de las empresas mas contaminantes, a pesar de ser mas baratos. De esta
forma se obligaria a rectificar los procesos productivos contaminantes hasta otros
mas respetuosos con el medio ambiente, por las pérdidas ocasionadas por el rechazo
social.

En este capitulo se mostrard la normativa medio ambiental relacionada con las
proteccion de los trabajadores frente al ruido, explicando con un mayor detalle el
Real Decreto 1316,/1989 [24] que es el que regula la proteccién de trabajadores frente
a los riesgos derivados de la exposicién al ruido.

8.2. Tipos de normativas sobre el ruido

Se entiende por normativa sobre el ruido al conjunto de disposiciones, normas o
recomendaciones relacionadas con la proteccién (directa o indirecta) de los traba-
jadores frente a los riesgos derivados de la exposicién al ruido durante su jornada
laboral. Las tres categorias de normas relacionadas anteriormente, vienen en funcion
de la entidad que la emite y su grado de vinculacion:

= Disposicion
Es cualquier Reglamento, Directiva, Ley, Real Decreto o disposiciéon adminis-
trativa, aprobada por la Autoridad competente y con cardcter vinculante. Es
decir son normas de obligado cumplimiento por las empresas y su incumpli-
miento conllevara sanciones a los infractores.

= Norma
Es cualquier especificacién técnica aprobada por un Organismo Normalizador
y sin caracter vinculante.

= Recomendacion
Es cualquier especificacion técnica aprobada por una Entidad de prestigio y
sin caracter vinculante.

Trataremos con un mayor detalle las disposiciones, por el caracter vinculante
que tienen. Para una mayor informacion sobre Normas y Recomendaciones se puede
consultar al libro “El ruido en el lugar de trabajo” [17].

Antes de comenzar con el andlisis de las disposiciones existentes sobre el ruido
en el lugar de trabajo, es conveniente realizar una clasificacion en funcién del tema
que se trata en ellas: normas de emision de ruido, inmision de ruido o exposicion al
ruido. En la figura 8.1 se muestra las diferencias entre ellas:

s FEmision de ruido. Es la radiacion sonora de una fuente.
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i ['|Fuente / Lo i/ !|Fuente |:: ' .\ ! !|Fuente
) \ 1”‘®;Eurit/oobservacién
-7 Medida
Emision Inmision Exposicion al ruido

Figura 8.1: Conceptos de emision, inmisién y exposicion al ruido.

= Inmision de ruido. Es el nivel de presion sonora en un punto determinado.

= Exposicion al ruido. Nivel de ruido que soporta el trabajador durante su jor-
nada laboral. Dentro de la normativa referente a este apartado analizaremos
la legislaciéon existente sobre proteccion personal. La exposicion al ruido del
trabajador propiamente dicha se tratara en parte dentro de las disposiciones
de inmision, considerando que el punto donde se estudia el nivel de presién
sonora es el puesto de trabajo (propio trabajador).

8.3. Disposiciones sobre el ruido en el lugar de
trabajo

Las disposiciones sobre el ruido las dividiremos en tres grandes grupos en funcion
de la clasificacion mencionada anteriormente: emision de ruido, inmisién de ruido y
proteccién personal. Se analizaran tanto las disposiciones de la Comunidad Europea
como la Legislacion Espanola.

8.3.1. Disposiciones sobre inmisiéon de ruido

En este apartado trataremos las disposiciones sobre inmisién de ruido aunque
también integran ciertas normas de exposicion del trabajador al ruido cuando se
analiza la inmisién del ruido en un puesto de trabajo. Las disposiciones son las
siguientes:

= Directiva del Consejo 86/188/CEE de 12 de mayo de 1986.
Esta directiva regula la proteccion de trabajadores de la Comunidad Europea
frente a los riesgos derivados de la exposiciéon al ruido en su jornada laboral [22].
Es de aplicacion en Espana desde el 1 de enero de 1991: ha sido transpuesta
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al Ordenamiento Juridico Espanol mediante R.D.1316/1989 de 27 de octubre.
Esta directiva marca los minimos que se deben de cumplir en los paises de la
Comunidad Europea en lo referente al ruido. Sin embargo en Espana se han
tomado unos valores més restrictivos (el R.D. 1316/89 establece el primer nivel
de accién en 80 dBA, mientras que la Directiva lo fija en 85 dBA).

= Real Decreto 1316/1989 de 27 de octubre.
Este Real Decreto versa sobre proteccién de los trabajadores frente a los riesgos
derivados de la exposicion al ruido durante el trabajo [24]. Este R.D. entré en
vigor el dia 1 de enero de 1990. El campo de aplicacion es a todos los trabaja-
dores por cuenta ajena, con cualquier tipo de contrato, y socios trabajadores
en las Cooperativas.

Este R.D. constituye la norma reguladora fundamental del Ordenamiento Juridi-
co Espanol sobre el ruido en el lugar de trabajo. Ambas disposiciones regulan prin-
cipalmente los siguientes aspectos:

s La inmisién de ruido.

= La medicion del ruido existente en el lugar de trabajo y su comparacién con
unos niveles de exposicion.

= Evaluacién de la funciéon auditiva de los trabajadores.
= La informacién, formacién y consulta de los representantes de los trabajadores.

s La declaracién de ruido.

Real Decreto 1316/1989 de 27 de Octubre

Vamos a analizar con un mayor detenimiento este R.D. por su importancia den-
tro de la Ordenacion Juridica Espanola dentro del campo de evaluaciéon y prevencién
de los riesgos laborales frente al ruido. A continuacién trataremos los temas funda-
mentales que se regulan en esta norma:

= Objetivo Fundamental
“La proteccion de los trabajadores frente a los riegos derivados de la exposicion
al ruido durante su jornada laboral”.

= Campo de aplicacion
Se aplica a los trabajadores por cuenta ajena, cualquiera que sea la modalidad o
duracién de su contrato, con la tnica excepcién de las tripulaciones de medios
de transporte aéreos o maritimos. Asimismo serd aplicable a los socios de
trabajadores de las Cooperativas de trabajo.
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= Entrada en vigor
A partir del dia 1 de enero de 1990

= Responsabilidad de la aplicacion
Es importante destacar que el responsable de la aplicacion de este R.D. es el
empresario. Este tendra una serie de obligaciones con caracter general que son:

e Reducir al nivel mas bajo técnica y razonablemente posible, los riesgos
derivados de la exposicion al ruido, actuando en el origen del mismo,
aplicandolo a las instalaciones y operaciones existentes.

e Tener en cuenta esta reduccién de ruido en la concepcion y construc-
ciéon de nuevos centros de trabajo y en la modificacion de los existentes,
incluida la adquisicion de nuevos equipos de trabajo.

e De las medidas preventivas que en estos supuestos se adopten se infor-
mara, con caracter previo a su puesta en marcha, a los 6rganos internos
competentes en seguridad e higiene, y a los trabajadores.

e Dar cumplimiento a las obligaciones especificas consignadas en esta nor-
ma.

Es importante destacar que la aplicacion de esta norma recae sobre el empre-
sario y el incumplimiento de la misma podra ser demandada en los tribunales
competentes con las correspondientes sanciones y indemnizaciones a trabaja-
dores frente a las pérdidas de audicién por su actividad laboral.

» Evaluacién de la exposicion al ruido.
La necesidad de determinar la exposicion de los trabajadores al ruido es funda-
mental para establecer si se superan los limites o niveles fijados por el R.D. y,
por lo tanto, si estamos en una situacién dentro de los minimos asignados fren-
te a la exposicion al ruido o ante una situacién no aceptable. Las evaluaciones
deben ser las siguientes:

e Es importante destacar que el R.D. obliga a una revision inicial en la
entrada de esta norma.

e Cada vez que se cree o modifique un puesto de trabajo deberan evaluarse
el nivel diario equivalente y nivel pico equivalente.

e Evaluaciones periddicas en funciéon del funciéon del nivel diario equivalente
y nivel pico equivalente:

o LAeq,d >90 dBA o Lypar >140 dB.
Evaluacién: Como minimo anualmente.

o 85 dBA> LAeq,d >90 dBA.

Evaluacién: Como minimo anualmente.

o 80 > LAeq,d >85 dBA.
Evaluacién: Como minimo cada tres anos.

e No sera necesaria la evaluacion inicial de los puestos de trabajo en aquellos
en los que el nivel diario equivalente o el nivel pico sea manifiestamente
inferior a 80 dBA y 140 dB, respectivamente.
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= Medicién
La evaluacion del riesgo de exposicion al ruido se realizard basandose en la
medicién del nivel diario equivalente y nivel pico equivalente. Se define el nivel
diario equivalente por la expresion [24]:

T

donde L ¢4 es el nivel de presién acustica continuo equivalente ponderado
A al que esta expuesto el trabajador durante un tiempo 7. En el caso que el
trabajador esté expuesto a “m” distintos tipos de ruido medidos con sonémetro
integrador se calcula por la expresion:

= (L Aeq,d)i
Lacga = 10log;y y 10— 15 (8.2)
i=1
Simplificando la ecuacion:
1 =m LAeq,Ti
Lacga = 10log o 2; T,-10" 10 = . (8.3)

Segun el R.D., se podra emplear el nivel semanal equivalente si, por la ca-
racteristicas del puesto de trabajo, se producen variaciones significativas de
la exposicién al ruido entre una jornada de trabajo y otra. Se define el nivel
semanal equivalente como:

LAeq,d

1 i=m
Lcqs =101l0g = > 1070 (8.4)
=1

= Instrumentos de medida.
Para determinar el nivel de presién actstica y el nivel de pico, el R.D. hace
referencia al tipo de instrumentacién y a las condiciones de aplicacién. Una
exigencia de esta norma es que los instrumentos de medida sean verificados
mediante un calibrador antes y después de cada mediciéon. Los aparatos de
medicion y las caracteristicas minimas que deben tener son las siguientes:

e Sondémetros

Es un instrumento que responde ante un sonido de una forma aproximada
como lo haria el cuerpo humano y que da medidas objetivas y reprodu-
cibles. La parte mas importante de estos aparatos es el micréfono, que
es el transductor que permite tener una senal eléctrica a partir del nivel
de presion actstica existente, comparada con un nivel de referencia de 20
p1Pa. Los sondémetros se clasifican en funcién de la velocidad de respuesta
frente a cambios en el nivel de presién sonora existente:

o Slow. Son sonémetros de respuesta lenta (1000 ms).
o Fast. Son sonémetros de respuesta rapida (125 ms).

o Impulse. Son sonémetros de respuesta a impulsos (35 ms).
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Los sonémetros empleados para medir el nivel de presién actustica pon-
derado A(L,4) del ruido estable deben tener segin el R.D. las siguientes
caracteristicas:
o Sirven para medir ruido estable(menos de 5 dB entre Lyuaz ¥ Linin)
o Deben cumplir la norma: CEI 651 (UNE 20-464-90).
Para determinar el nivel de presion actustica ponderado “A” a partir de

n medidas, si el ruido cumple la condiciéon de estable, se recurre a la
expresion:

1 i=n
LAeq,T = ﬁ Z(LpA)z (85)
=1

Los sonémetros empleados para medir el nivel de pico (L., ) deben tener
segtn el R.D. las siguientes caracteristicas:

o Tener una velocidad de respuesta no superior a 100 us y posibilidad
de no emplear la ponderaciéon tipo A.

o Un sonémetro con ponderacién tipo A y caracteristica “Impulse”
medira un nivel de pico no superior a 140 dB si L, <130 dBA.

o Deben cumplir la norma: CEI 651 (UNE 20-464-90).

Para calcular el nivel pico se recurrird a la expresion:

Pm(ll' 2
Lypae = 101og ( 2 ) (8.6)
0

Sonémetros integradores.

Son sonémetros que disponen un circuito de integraciéon automéatico apor-
tando directamente el nivel de presion actstica continua equivalente pon-
derado A(Lacqr) para después poder calcular el nivel diario equivalente.
Las caracteristicas que deben cumplir segin el R.D. para medir Laeqr
son las siguientes:

o Sirven para medir cualquier tipo de ruido en puestos de trabajo, no
unicamente ruido estable.

o Deben cumplir la norma: CEI 804 (UNE 20-493-93).

Dosimetros

Los dosimetros son aparatos que acumulan constantemente el ruido al
que es expuesto el trabajador dado que son portatiles y los puede llevar el
trabajador durante su jornada laboral. Estos aparatos determinan el tanto
por ciento de dosis a la que es expuesto el trabajador. Para determinar
el nivel diario equivalente se realiza segtin la expresion:

o Dosimetro colocado durante la jornada laboral de 8 horas

Dosi h
Lo — 90 + 10log,, 2oD0sis cn8h 8.7)
’ 100
o “m” ambientes de ruidos
i=m D,L
% (8.8)

Lacqa =90+ 10log )
£ 100
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Estos aparatos mas modernos aportan directamente el Lyeq 7 ¥ L acq,a @ 10S
que esta expuesto el trabajador durante su jornada laboral. Los requisitos
que deben cumplir segiin el R.D. los dosimetros son los siguientes:

o Sirven para medir cualquier tipo de ruido en puestos de trabajo, no
unicamente ruido estable.

o Aportan el % de dosis y, otros equipos méas modernos, Laeq 7 ¥ Lacgd
directamente.

o Deben cumplir las norma CEI 804 (UNE 20-493-93) y CEI 651(UNE
20-464-90).

= Plan de actuacion.
El R.D fija, en funcién del nivel de exposicién, las siguientes medidas a tomar:

® Lpcga>90 dBA o Lyye, >140 dB

o Control facultativo del trabajador: Anualmente
o Protectores: Uso obligatorio
o Medidas a tomar:

¢ Programas de medidas para la reduccion en la generacion o dis-
minucion de la propagacion del ruido.

¢ Delimitacion del area con estos niveles de ruido.

¢ Informacion y formacion adecuada de los trabajadores de los ries-
gos a la exposicién al ruido, utilizaciéon de proteccién auditiva,
medidas preventivas adoptadas y resultado de los controles audi-
tivos del médico.

o Senalizacién: Obligatoria (tabla 8.1)

Simbolo Color | Color | Color | Senalizacién
simbolo | fondo | borde

Ol

Blanco Blanco

Tabla 8.1: Senalizacién de peligro por alta exposicién al ruido(Laeqq >90 dBA o
Loz >140 dB)

e 85 dBA> Lepq >90 dBA

o Control facultativo del trabajador: Cada tres anos
o Protectores: Suministro obligatorio a todos los trabajadores.

o Medidas a tomar: Informacién y formacién adecuada de los trabaja-
dores de los riesgos a la exposicion al ruido, utilizacién de proteccion
auditiva, medidas preventivas adoptadas y resultado de los controles
auditivos del médico.

e 80 dBA> LAeq,d >85 dBA

o Control facultativo del trabajador: Cada cinco anos
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o Protectores: Suministro al trabajador que lo solicite.

o Medidas a tomar: Informacion y formacién adecuada de los trabaja-
dores de los riesgos a la exposicion al ruido, utilizacién de proteccion
auditiva, medidas preventivas adoptadas y resultado de los controles
auditivos del médico.

® LAeq,d S 80 dBA y LMAX S 140 dB

o Control facultativo del trabajador: No es necesario (aunque siempre
es recomendable)

o No es necesario tomar ninguna medida especial frente a la exposicién
al ruido.

= Control Facultativo
El control de la funcién auditiva tiene por objeto la prevencién de las pérdi-
das de la capacidad auditiva que pudieran sufrir los trabajadores expuestos al
ruido. Este control de la funcién auditiva se realizara siempre bajo la respon-
sabilidad de un médico. Los controles que se deben realizar son los siguientes:

e Control médico inicial de la funciéon auditiva
Se deben realizar las siguientes pruebas:

(@)

Historia clinica

(@)

Otoscopia

Audiometria via aérea

O

Después de dos meses: Repetir Otoscopia y Audiometria.

O

e Control periédico de la funcion auditiva.
Se debe realizar una otoscopia y una audiometria por via aérea. La pe-
riodicidad del control es funcién del nivel de ruido al que esta expuesto
el trabajador:

0 Lgeqa >90 dBA 0 Lyye, >140 dB : Anualmente
o 85 dBA> Leqqa >90 dBA: Cada tres atios
o 80 dBA> L eqq >85 dBA: Cada cinco anos

Ademas de los reconocimientos exigidos por la ley se puede realizar otros
reconocimientos adicionales que se consideren de interés.

Dentro de la historia clinica se deben recoger las exposiciones anteriores al
ruido, antecedentes otoldgicos, antecedentes familiares de sordera, tratamien-
to con farmacos ototoxicos, handicap auditivo del sujeto en el ambito familiar
y social, y sobre todo la pérdida producida por la edad que siempre se de-
bera tener en cuenta para no distorsionar los resultados obtenidos.

La otoscopia comprende una inspeccién del conducto auditivo externo, en bus-
ca de signos de infecciones externas, eczemas y tapones, y una inspecciéon de la
membrana timpanica en busca de posibles perforaciones, coloracién anémala,
etc.

El control audiométrico constara como minimo, de una audiometria de tonos
puros para la determinacién de umbrales de audicién por conduccion aérea,
segun la norma ISO 6189-1983(UNE 74-151-92). La audiometria cubrird la
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frecuencia de 8000Hz y el nivel sonoro ambiental permitira la mediciéon de
un nivel umbral de audicién de 0 dB, segtin la norma ISO 389-1975(UNE
74-020-91). El equipo con el que se realicen los anélisis debe estar calibrado
conforme al cero normal de referencia especificado en la norma ISO 389-197 y
cumplir como minimo las especificaciones de los audiémetros de clase 4 segtiin
se especifica en la Norma CEI 645-79 (UNE 20-641-81).

= Exposicion al ruido del trabajador
El R.D. regula que la exposicién al ruido de un trabajador en el interior de su
oido, es decir después de la atenuacion producida por los protectores personales
debe, ser inferior a un nivel equivalente diario de 90 dBA y a un nivel pico de
140 dB, y siempre que sea técnicamente y razonablemente posible, inferior a
un nivel de 85 o de 80 dBA.

En el apartado 6.5 se expuso como realizar una correcta seleccion de un pro-
tector auditivo. Es muy importante seguir estas recomendaciones porque la
protecciéon del mecanismo de audicién puede no ser suficiente, degenerando en
lesiones irreversibles para el trabajador. Segin la expresién 8.3 se debe calcular
el tiempo méaximo que puede permanecer el trabajador en su jornada laboral
en funcién del nivel de presion acustica en el oido (restando al nivel de presién
actstica del puesto el valor atenuado por los protectores).

En la tabla 8.2 se establecen algunos tiempos maximos de permanencia durante
la jornada laboral de un trabajador en funcién del nivel equivalente en el oido.
El resto del tiempo, el trabajador debera estar en un ambiente no ruidoso.
Es importante destacar que no puede exponerse a un trabajador a un nivel
de presion acustica superior a 130 dBA, porque pueden causar en un instante
lesiones auditivas graves. Un trabajador que durante su jornada laboral alcance
el nivel diario equivalente de 90 dBA y sigue expuesto al ruido en su tiempo
libre (walkman, discotecas,...), puede tener en un futuro cercano problemas de
audicion irreversibles, al no permitir al oido que se recupere por la continua
exposicion al ruido.

Lteqr(ABA) Tyao(min) | Loiegr(ABA)  Tynas(h)
120 0.0 88 1.3
110 0.5 86 2.0
105 1.5 85 2.5
102 3.0 84 3.2
100 48 83 4.0
08 7.6 82 5.0
96 12.1 81 6.4
04 19.1 80 8.0
92 30.3 79 10.1
90 48.0 78 12.7

Tabla 8.2: Tiempo maximo permitido segin el R.D.1316/1989 durante una jornada
laboral en funcién del nivel equivalente en el oido.

= Registro y documentacion
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El R.D.1386/1989, en consonancia con la Ley de Prevencion de Riesgos La-
borales, obliga al empresario a registrar y archivar los datos obtenidos en las
evaluaciones del nivel de ruido de cada puesto y trabajador, los controles médi-
cos de la funciéon auditiva de los trabajadores, datos de formacién de los tra-
bajadores, especificaciones de las protecciones auditivas empleadas y tiempos
de uso de los trabajadores. Estos archivos se deben almacenar como minimo
treinta anos. El empresario deberd facilitar el acceso a estos archivos a:

e Inspeccién de Trabajo y Seguridad Social

Instituto Nacional de Seguridad e Higiene en el Trabajo
e Organismos competentes de las Comunidades Auténomas
. Organos internos competentes de Seguridad e Higiene

e Representantes de los trabajadores

= Resumen del Real Decreto 1316/1989
Todo lo expuesto anteriormente del R.D.1316/1989 puede resumirse en la tabla
8.3. En esta tabla se han clasificado los trabajadores en cuatro grupos en
funcién del nivel de exposicién al ruido.

8.3.2. Disposiciones de emision
Las directivas existentes sobre emisién de una fuente son las siguientes:

= Directiva del Consejo 89/392/CEE de 14 de Julio de 1998.
Esta directiva [23] regula la uniformidad de las legislaciones de los Estados
miembros sobre méquinas. Esta directiva ha sido transpuesta al Ordenamien-
to Juridico Espaiiol mediante el Real Decreto 1435/1992 de 27 de noviembre
(B.O.E. 11/12/1992). Esta directiva y por lo tanto el R.D. reconoce que el
ruido es parte integral de la seguridad de la maquina y ordena construir las
maquinas de modo que los riesgos debidos al ruido sean los menores posibles,
considerando el progreso técnico y la disponibilidad de medios de reduccién
en la fuente. Segtin se estipula, el fabricante debe dar informacién cuantitativa
del ruido emitido por las méquina que fabrica (declaracién de ruido). Esta
declaracion de ruido servird al empresario que la compra, para poder evaluar
a priori el incremento acustico que se producira en su planta y ademéas poder
elegir entre otras de iguales caracteristicas técnicas la maquina mas “silen-
ciosa”. El objetivo de esta directiva es llevar a los fabricantes a que disenen
maquinas mas silenciosas, siendo esta caracteristica un elemento diferenciador
en la calidad de los productos. Las declaraciones de ruido que deben aportar
los fabricantes son agrupadas en funcion del nivel de presién actstica continuo
equivalente A en los puestos de trabajo (L,4), nivel de potencia acistica emi-

tido por la maquina (Ly 4) y valor méximo de la presién acistica instantanea
ponderada C (Lyc):

e Si L,4 es menor que 70 dB, se debe indicar: L,4 < 70dB
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e Si L,4 es mayor que 70 dB, se debe indicar el valor de L,4(dB).
e Si L,4 es mayor que 85 dB, se debe indicar L,4 y Ly a.

e Si L,c es mayor que 130 dB (63 Pa con referencia 20 pPa), el valor L,
debe ser indicado ademas de los niveles L,4 y Ly a.

= R.D. 245/1989 de 27 de Febrero

El R.D. 245/1989(B.0.E.11/3/89) y su modificacién en la O.M. 17/11/89
(B.0.E.1/12/89) transponen al Ordenamiento Juridico Espafiol un conjunto
de Directivas sobre determinacion y limitacién de la potencia actustica admi-
sible de material y maquinaria de obra. Estas directivas limitan la emision
sonora de maquinaria de obra (compresores, martillos neumaéticos, grias, etc.)
y obliga a que los valores de emisién sean determinados y certificados por los
laboratorios acreditados.

8.3.3. Disposiciones de exposicion al ruido

Las disposiciones referentes a proteccién auditiva tratan de regular los requisitos,
medidas de atenuacién que deben cumplir, criterios de seleccién y uso de los equipos
de proteccién individual(EPT). Las disposiciones aplicables en el territorio espanol
son los siguientes:

= Directiva del Consejo 89/686/CEE de 21 de diciembre
Relativa a la aproximacion de las legislaciones de los Estados miembros sobre
Equipos de Proteccién Individual (EPI). Ha sido transpuesta al ordenamiento
juridico espanol mediante el Real Decreto 1407/1992 de 20 de noviembre [25].
Este R.D. ha sido modificado por el R.D. 159/1995 de 3 de febrero y por
la O.M. de 16 de mayo de 1994. Esta norma regula los requisitos que deben
cumplir los EPI para su comercializacion y procedimiento de certificacién.

= Directiva del Consejo 89/656/CEE de 30 de noviembre
Esta directiva relativa a las disposiciones minimas de seguridad y salud para la
utilizacion por los trabajadores en trabajo de EPI. Esta disposicion establece
las condiciones y criterios de seleccién, uso y mantenimiento de los protectores
auditivos.
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Exposicion Evaluacién Control Proteccion Medidas
L pcqq (ABA) exposicién médico personal a tomar
Larax (dB)pico al ruido auditivo frente al ruido
L peq,a < 80 . . . Ninguna especial
Lyrax <140
80 < L geq,a < 85 Trienal Quinquenal | Si se solicita | Informar y formar
85 < L pgeq,a < 90 Anual Trienal Suministro | Informar y formar
obligatorio
L peq,a > 90 Anual Anual Uso Informar y formar
Lyrax > 140 obligatorio Senalizar zona

Programa de
prevencién

Tabla 8.3: Resumen del Real Decreto 1316/1989, con las medidas periédicas en

funcion del nivel diario de exposicion al ruido.
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