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ANEXO 1. PROGRAMA PARA HALLAR LAS CURVAS TEORICAS EXPUESTAS
EN EL CAPITULO SEGUNDO.
Uses Crt;

{Declaracién de todas la variables a utilizar en el
transcurso del programa

VAR auxl,aux2,aux,p,pa.pb,qg,x : real; r:char;
arxiuph, arxiugp,arxiugh: text;

{Declaracién de las funciones que permiten calcular
el valor de cada expresién correspondiente para el
valor concreto de cada variable

FUNCTION Funciol (pa: real): real;
Begin

Funciol:=-g+ (1+x) *sqrt (pa/0.5) - (1-x) *sqgrt ((1-pa) /0.5) ;
End;

FUNCTION Funcio2 (pb: real): real;
Begin

Funcio?2:=-g+ (1+x) *sqrt ( (1-pb) /0.5) - (1-x) *sqrt (pb/0.5) ;
End;

{Declaracién de los procedimientos que generan el valor
de una de las variables partiendo del conocimiento de
las otras dos

{Procedimiento que calcula el valor de P para cada
pareja de valores de H(=x) y Q

PROCEDURE CorbaPH;
Begin
g:=-1; {Incicializacién del valor Q}
WHILE g<=1 do begin Incio del bucle para la
generacién de las curbas
desde Q=-1 hasta Q=1, para
un salto de 0.1

Writeln(‘Proceso de Cdlculo para la curba PH'});

Writeln(’Valor de Q ..:,’,q:2:1);
Writeln(Arxiuph, ‘Q= ‘,qg:2:1);
x:==-1;

iIncicializaeién del valor X}
Incicializacién del valor X
cuado Q>0}

WHILE (x<=1) and (((x-q)<l1.1) or (g>=0)) do

Begin {Incio del método de la biseccidn

if g>0 then x:=-0.3;
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para determinar, mediante un
método iterativo, el valor
desconocido de P}
auxl:=0; aux2:=1; aux:=0.5; {Inicializacién
variables
: auxiliares }
WHILE abs (Funciol(aux))=0.00001 do
Begin {Método biseccién}
aux:=(auxl+aux2) /2;
IF Funciol(auxl) *Funciol (aux) <=0
THEN aux2:=aux;
IF Funciol (aux2) *Funciol (aux) <=0
THEN auxl:=aux;

End;
pa:=aux; {Obtencién Solucién Pa}
auxl:=0; aux2:=1; aux:=0; {Inicializacién

variables
auxiliares }

WHILE abs (Funcio2 (aux))=0.00001 do
Begin {Método biseccién}

aux:=(auxl+aux2) /2;

IF Funcio2(auxl) *Funcio?2 (aux) <=0

THEN aux2:=aux;

IF Funcio2 (aux2) *Funcio2 (aux) <=0

THEN auxl:=aux;

End;
pb:=aux; {Obtencién Solucién Pb}
{Volcado a pantalla y a archivo de las
soluciones?
Writeln(’Valor de 0..',g:1:1,°
Valor de X..’,x:1:1," Valor de P..‘,pb-pa:5:5);
Writeln{Arxiuph,x:l:l,',’,pb—pa:2:3];
X:=x+0.1; {Incremento de la variable X}
end;
q:=q+0.1; {Incremento de la variable 0}
end;

End;

{Procedimiento que calcula el valor de Q para cada
pareja de valores de P y H, donde H es constante
para cada curva
PROCEDURE CorbaQP;
VAR gl:real;
Begin
X:==1; iIncicializaCién del valor X}
WHILE x<=1 do Inicio bucle para determinar
el valor de Q para cada pareja
de Py H
Begin
Writeln(’Proceso de Cdlculo para la curva QP’) ;
Writeln('Valor de X ...... =',x:2:1);



End;
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Writeln (Arxiugp, ‘X= *,x:2:1);
q:=0;
p:=-1;
WHILE p<=1 do begin
pa:=0.5-p/2;
" pb:=1-pa;
gl:=Funciol (pa) ;
Writeln(‘Valor de Q..,gl:1:2,"

Valor de X..’,x:1:1," Valor de P..’,p:5:5); -
Writeln(Arxiqu,p:l:l,’,',q1:2:3);
p:=p+0.1; {Incremento de la variable P}
end;
x:=x+0.1; {Incremento de la variable X}

end;

{Procedimiento que calcula el valor de Q para cada

pareja de valores de P y H, donde P es constante
para cada curva }

PROCEDURE CorbaQH;
VAR gl:real;
Begin

End;

{PROGRAMA PRINCIPAL)

p:=-1; Incicializacién del valor P}
WHILE p<=1 do Inicio bucle para determinar
el valor de Q para cada pareja

de Py H
Begin
Writeln(’Procés de Calcul per la corba QH’);
Writeln(‘Valor de P ...... =',pP);
Writeln(Arxiugh, ‘P= *,p:2:1);
pa:=0.5-p/2;
pb:=1-pa;
q:=0;
X:=-1;

WHILE x<=1 do begin
gl:=Funciol (pa) ;
Writeln(’Valor de Q..’,gl:1:2,* Valor de X..",x:1:1,"
Valor de P..’,pb-pa:5:5);
Writeln{Arxiuqh,x:l:l,',’,q1:2:3);

X:=x%+0.1; {Incremento de la variable X}
end;
p:=p+0.1; {Incremento de la variable P}
end;

Begin

clrscr; {Borrado de pantalla)

{Asignacién de archivos de escritura}

Assign(arxiuph,'CorbaPH.txt'};Rewrite(arxiuph);
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Assign (arxiugp, ‘CorbaQP.txt’) ;Rewrite (arxiugp) ;
Assign(arxiuQH, ‘CorbaQH.txt’) ;Rewrite (arxiugh) ;
{Ejecucién de los tres subprogramas}
CorbaPH;
CorbaQp;
CorbaQH;
{Cierre de los archivos empleados}
close (arxiuph) ;
close (arxiugp) ;
close (arxiugh) ;
repeat until keypressed;
End.
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ANEXO 2. MOMENTO DE INERCIA DE LA ARMADURA RESPECTO SU EJE
CENTRAL.

Para hallar el momento de inercia del conjunto armadura respecto su eje de giro, hallaremos

primero el momento de inercia de cada uno de sus componentes respecto su eje central, _
aplicando luego el teorema de Steiner para trasladar el momento de inercia al eje de giro

conjunto.

Para amenizar los célculos se ha descompuesto el conjunto armadura en cinco partes, tal

como se detalla en la figura 1. vayamos seguidamente a calcular el momento de inercia de

cada uno de dichos elementos.

‘ Soporte muelles

de centraje
! _F /

Soporte paleta
[ lgse armadura

S S = e B
|‘\.meefa
I

Muelles tubulares

Fig. 1 Conjunto armadura con las diversas partes que la componen.

a.- Centro armadura.

0 4 35.68 4
R
Q
N — A=A
WJ i
3 43.68 6.35
=+

El volumen de esta pieza sera:

V =43,68 635 x 47 -2 + 4 + 635 * 0,35 = 1285,8496mm>
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Yy COmo consecuencia su masa es:

m=p V=7800 107 * 1285,849 = 0,0100296 K,

m = 10,0296g

El momento de inercia respecto el eje AA sera:

1
Ly=—m@®*+L?
ZTR )

sustituyendo:

1

I, = T 0,0100296 (0,0047* + 0,043682)
L, = 1613 10 K, m?

~
]

'« = 1613 gr mm?

A este momento de inercia habrd que restarle el momento de inercia de las dos entallas
laterales.

La masa ficticia de cada una de estas entallas es:

m=Vp =635%4*035 « 7800 *+ 10° = 1000 = 0,06934 g

su momento de inercia respecto su eje central sera:

e % 0,06934 * (4% + 0,35) = 0,093161 gr mm®

e

El momento de inercia respecto el eje AA lo obtendremos aplicando Steiner:
I, = Ly + m d* = 009316 + 0,0693 (19,84% + 2,35?)
I, = 1,4784 gr mm?

Asi el momento de inercia del centro de la armadura sera:

I,, = 1613 - 2414784 = 1610,043 gr mm?
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b.- Saportes paletas,

5.75 6.35

Tenemos dos de estos elementos uniformemente distribuidos respecto el eje AA, como
ademas estos dos soportes son iguales, el momento de inercia del conjunto serd dos veces el
momento de inercia de un soporte.
El volumen de un soporte es:

V =575 % 47 = 635 = 171,6087 mm?

su masa sera:

m = p V =7800 10° = 171,6087 = 0,0013385 K,
m = 1,33 gr.

de donde el momento de inercia de cada soporte sera.

P~y
n

1 -
i = 75 13310 * (0,00635% + 0,0047%)

I, = 69174 10° K_ m?
L, = 69174 g mm*

El momento de inercia de las dos piezas respecto el eje AA seré:
Ly, =21, =2 *69174 10° = 13,83 10° Kg m?

I, = 13,835 g mm*



c.- Soporte muelles de centraje

o4
™
S ;
A ] D4
wn
™
(AN

Tenemos uno solo de estos elementos cuyo volumen es:

2 2
v=2D" ) _ % 113 - 141,99 mm®
4 4
SuU masa sera:
m = p V = 7800 10° 141,99 = 0,0011076 Kg
m = 1,1076 gr

El momento de inercia respecto su centroide viene dado:

1 1
I,=—mr*+ —mI2
X4 12

sustituyendo:

1
1 el
X~ g

El momento de inercia respecto el eje AA ser:

I, =Ly + md® = 12893 + 1,1076 (235 + %) - 83,779 gr mm?

1,, = 83,77 10° Kg m?

1,1076 22 + 1—12 1,1076 11,3* = 12,893 gr m?

165
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d.- Paletas.

12

23.2

El momento de inercia de las dos paletas respecto el eje AA es dos veces el momento de
inercia de una de ellas.

El volumen de una paleta es:

2 2
veID ;. 732 19315522 mum
4 4
Su masa seri;
m = p V =7800 10 15522 = 0,0012107 Kg
m = 1,2107 gr.

El momento de inercia respecto el centroide de una paleta es:

~
]

1 1
w =g 1,2107 1,6* + T 1,2107 19,3* = 38,3548 g mm?

38,35 10 Kg m?

Ly
aplicando steiner:

19,3

I, = 38,3548 + 12107 (2,35 + —2_)2 = 52,8832 gr mm?

= 2
I, =528810° Kg m

De donde el momento de inercia de las dos paletas sera:
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L, =21, =2 *528832 = 105,77 gr mm*
1, =10577 107 Kg m*
e.- Muelles tubulares. )
ek
N
LS 4
)
N
o o9
o~ |
i I
?23.66
?23.8

Encontramos dos de estos elementos, uno para cada paleta. Al igual que en el caso
precedente, por ser los dos elementos iguales el momento de inercia conjunto sera dos veces
el momento de inercia de uno.

El volumen de un muelle tubular sera:

V= — (3,8 - 3,66° 12,8 = 10,499 mm®

i
4

siendo su masa:

m = 7800 107 10,499 = 0,0818922 g
m = 0,00008189 Kg

El momento de inercia respecto el eje central sera:
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2
I =£(R2+r2+h_)
4 3

. 2
Iy = 22081 0,0038% + 0003667 + LU,
Ly = 1,6879%4 10° Kg m?

de donde el momento de inercia respecto el eje AA sera:

I, = L, + md*
I,, = 1,68710® + 0,00008189 * 0,00875”

-
|

4 = 1957107 Kg m*
1,, = 79576 g mm?

Siendo el momento de inercia de los dos tubos:

]

L, =21,=2 17957107 = 1,5915 10" Kg m?

L, =1591 g mm®

Dado que estos momentos de inercia son completamente tedricos, y debido a que se ha
podido medir experimentalmente el peso de estos cinco elementos conjuntamente, se va a
proceder seguidamente a recalcular los momentos de inercia de cada elemento respecto el eje
AA partiendo del peso medido. Para ello se ha realizado la tabla 1, en donde encontraremos:
en la primera columna el elemento seleccionado, en la segunda su masa, (si se trata de dos
elementos iguales, el valor es el total), seguidamente el volumen, ei momento de inercia y
el peso de todo el conjunto. En la siguiente de las columnas se ha repartido
proporcionalmente el peso medido entre el volumen calculado de cada elemento obteniendo
un nuevo peso para cada pieza. Por iltimo, con este nuevo dato se ha vuelto a calcular el
momento de inercia para cada elemento utilizando las mismas expresiones que para el calculo
inicial.

Los resultados obtenidos se detallan en la tabla 1.
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TABLA 1
PIEZA | PESO VOLUM | INERCIA | PESO PESO INERCIA
(® EN eje AA TOTAL CALCU | eje AA
(mm?) (g mm® | MEDIDO | L. calcul.
(2 ®) (g mm?)
A 10,03 1285,84 1610,04 17,3 10,58 1701,5
B 2,67 343,21 13,83 2,82 14,595
C 1,11 141,99 83,77 1,17 88,36
D 2,42 310,44 105,77 2,55 111,56
E 0,16 20,99 15,91 0,17 16,78
SUMA 16,39 2102,5 1829,34 17,3 1932,9
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ANEXO 3. CALCULO DE LA FRECUENCIA NATURAL DEL SISTEMA
ARMADURA PALETAS, MASA REDUCIDA.

Para la realizacién de dicho célculo, se va a considerar el conjunto armadura como una viga
empotrada en un extremo y libre en el otro. Ademas se considerard que toda la masa de la
armadura estd localizada en el extremo libre de la viga, y se va a asumir que esta no tiene

peso alguno.

d

6‘7< [
N
[ |

Bajo estas consideraciones, el cdlculo de la frecuencia natural del sistema viene dado por la

ORI

siguiente ecuacion.

ot =3« E1
MB
de donde
=_9
f_21t

siendo:

f = la frecuencia natural del sistema. Hz.

E = modulo de elasticidad o de young del material.

E=2,1%*9,8*EI0 N/m%

I = momento de inercia de la viga, en este caso los dos tubos soporte. I = 2,854 1072 m*
M = masa en el extremo de la viga.

d = distancia de un punto genérico de la viga al anclaje de la misma.

| = longitud de la viga. | = 15,15 mm.
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Para hallar la frecuencia de vibracién, hallaremos primero cual es la masa reducida del

conjunto armadura.
El concepto de masa reducida surge de considerar que la energia cinética asociada al
desplazamiento de la viga y a la flexi6n de la misma ha de ser igual a la energia cinética de

una masa puntual situada en el extremo de la viga y que (inicamente sufre desplazamiento.

Asi, la energia cinética asociada al desplazamiento de la viga y a la flexién de la misma es:

y que la flecha méxima vale:

De donde sustituyendo en la ecuaci6n de la energfa cinética asociada al movimiento queda:

1 3 1 S,

E ==-mY + = I(= yp

<2 2 (2 [ »

Si por otro lado consideramos la armadura como una viga en el extremo de la cual hay una
masa puntual que Gnicamente sufre un desplazamiento perpendicular al eje de la viga, la

energia cinética asociada al desplazamiento seria:
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E==-M_,V

i
<2

Siel sistema real en estudio "armadura” lo podemos considerar como una viga con una masa
asociada, las energias cinéticas de ambos casos deberian coincidir:

ml"'zﬁ-l(i)zlf’z

E= v—1—
2 2 21

1 o
e EMmd'uYa:

Despejando la masa reducida de esta ecuacion obtenemos:

“Mieduciaa S€Tia l2 masa que deberfa situarse en el extremo de la viga sin peso.

-m es la masa del conjunto armadura paletas, su valor es de

17,3 gr.

-I es el momento de inercia del conjunto armadura respecto su eje de giro "AA". L=
1932,9 gr mm?

Sustituyendo cada pardmetro por su valor obtenemos que la masa reducida vale:

3 1
M, =173 + (= ——)* 1932,9 = 36,2481 gr.
- * (2 15 15) &

3

De donde la frecuencia natural de este sisterna valdra.

o? =3 EI _ 321 10°10'9,8 2 1,427 1072
M., * 00354126 (0,0128 + 0,00235)°

@ = 3799,32 57!

f=-2 =602,05 Hz
2r
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Segiin esta aproximacién la frecuencia natural del sistema estard alrededor de los 600 Hz.

Para hallar la frecuencia natural se ha utilizado el momento de inercia de los dos tubos que

forman la viga sin peso, veamos como se ha obtenido este valor:

-I es el momento de inercia de la viga respecto su eje central XX, en nuestro caso la viga

la forman dos tubos, cuya inercia individual es:

ais (D" - d") K@—)—(
64

- % (0,0038* - 0,00366*) = 1,427 1072 m*

]

Ly

—
1]

Asfi la inercia de los dos tubos seri:
L (total) = 2 * Ly, = 2 * 1,427 10" = 2,854 10" m".

Por otro lado, la consideracién de que la viga tiene un peso despreciable es bastante acertada
si tenemos en cuenta que el peso de los dos tubos respecto el peso total del conjunto

armadura paletas es menor del 1% .
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ANEXO 4. CALCULO DE LAS CONSTANTES DE LOS MUELLES Y EL PAR QUE
ESTOS CREAN.

Tal y como se puede observar en la figura 1 el conjunto armadura paletas incorpora dos tipos
de resortes, dos muelles de centraje y dos muelles tubulares. La constante de estos muelles

ha sido hallada experimentalmente.

Muelles de centraje

- ]Jﬂ - Muelles tubulares

Fig. 1 Conjunto armadura con su resortes principales.

A.- MUELLES DE CENTRAJE.
A.l.- CONSTANTE ELASTICA.

Para hallar dicha constante se midi6 la deformacién del muelle para diferentes cargas
actuando sobre el mismo, obteniendo como resultado la recta de calibracién de la figura 2.

De donde el valor de la constante del muelle es K = 5028 N/m.

CONSTANTE DE LOS MUELLES DE CENTRAJE

20
y= -0,19738 + 50286x R"2 = 0,998

z
§ 10
o
w
=
s

Q T ' T T =

0,000 0,001 Q0,002 0,003 0,004

DESPLAZAMIENTO (m)

Fig.2 Constante de los muelles de centraje.
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A.2 DEDUCCION DEL PAR RESISTIVO GENERADO POR LOS MUELLES DE
CENTRAIJE. '

Para calcular el pai' que estos muelles crean sobre el eje central de la armadura
consideraremos que cuando la paleta estd centrada los dos muelles estdn comprimidos una
distancia Lo respecto su posicién de reposo. La fuerza que cada muelle ejerce sobre la
armadura es idéntica. Pero cuando la armadura gire un dngulo 6 la fuerza ejercida por cada

muelle seréi:

!
1

y = K (Ly + L)

F, = K, (L, - L)

L = Es el incremento o decremento de longitud del muelle.

La fuerza que se opone al desplazamiento de la armadura debido a estos dos muelles es:

F,=F -F,=K (Li+L) - K, (L, - L)

La relacion entre el desplazamiento L y el dngulo girado por la armadura es.

L

Tg 0 = ——
. 0,032

Siendo 0,032 la distancia entre el eje de giro del conjunto armadura, y el eje de los muelles
en (m).

Admitiendo que para dngulos pequefios § < 2° Tg 6 = 0, se deduce:
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L=0,0320

@ en radianes.
Como las constantes de los dos muelles de centraje son iguales, K, = K,, la fuerza total se

puede expresar como:

Fp=K 2L

y sustituyendo el desplazamiento lineal por el angular queda:

Fp=K 20,032 0

De donde el momento que causan los dos muelles de centraje es:
M= Fp0,032; (Nm)
M=K 2 0,032% @

M=10,24 0; (Nm)

B.- MUELLES TUBULARES.
B.1.- CONSTANTE ELASTICA.

Para hallar esta constante se realizd el siguiente experimento. (Ver figura 3). En un extremo
de la armadura se situaron dos comparadores, uno en posicién horizontal y el otro en
posicion vertical, mientras que el extremo opuesto se fue cargando con diferentes pesos, para
cada peso se midié el desplazamiento de la armadura.

Si se considera que el conjunto armadura paletas es perfectamente rigido, asi podemos
considerar que, todo movimiento serd debido a la flexién de los muelles tubulares. El
resultado de efectuar este experimento queda reflejado en la figura 4, en donde tenemos el
desplazamiento horizontal de la armadura en funcién del peso situado en el extremo de la

misma.



Fig.3 Medicién del desplazamiento de la armadura.

CONSTANTE DE LOS DOS MUELLES TUBULARES
30

y = 091367 + 25717e+5x R"2 = 1,000

FUERZA APLICADA (N)

L L] N T
0,00e+0 2,00e-5 4,00e-5 6,00e-5 8,00e-5
DESPLAZAMIENTO (m)

Fig. 4 Constante de los muelles tubulares.

Despreciando el error de cero que nos da la grifica, tenemos que la relacion fuerza

desplazamiento queda:
F =257170 U
donde:

U = Desplazamiento en (m).

= Fuerza en (N).
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B.2 ESTIMACION DEL PAR RESISTENTE.

La expresion anterior nos relaciona la fuerza aplicada en un extremo de la armadura con el
desplazamiento lineal de esta. En realidad la relacién fuerza desplazamiento més apropiada
seria la que relacionase la fuerza aplicada perpendicularmente a la viga con el desplazamiento

de la misma. La relacion entre estas dos fuerzas es: (Ver figura 5)
F+d=F *d

FooF*d_ Fx19,84 _ . . o
* d, 15,15 ’

d

l ////g///nx///////ﬁ‘

Fig. 5 Relacién entre fuerzas y desplazamientos sobre la armadura.

De donde la nueva relacion entre la fuerza perpendicular y el desplazamiento seri:

F, = 334321 * U

El momento que causa esta fuerza respecto el eje de giro del conjunto armadura sera:

M= Fd= 334321 * U * 0,01515 = 5064,96 U

Como la relacién desplazamiento 4dngulo de giro es:

u
TgB® =0 = ——~
J 0,01515

El momento creado por los dos muelles tubulares en funcién del 4ngulo girado seri:
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M= 5064,96 * 0,01515 * 0
M=176,73 %8

donde:
M esta dado en (N * m).

@ se da en (radianes).

A la hora de establecer la ecuacién anterior y dado que tratamos con dngulos muy pequefios,

se ha supuesto que la tangente y el dngulo son pricticamente iguales.
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B.3 CALCULO DEL RADIO DE GIRO DE LAS PALETAS, VIA EXPERIMENTAL.

Tenemos que si el punto de giro de la armadura fuese el punto de interseccién entre

armadura y paletas, los 4ngulos que se formarfan serfan:

Centro_de *”’r
gira hipotetico__——""\#

En realidad los muelles tubulares que recubren las paletas flexionan, por tanto se crean dos

4ngulos:

Si se considera que la armadura es mucho més rigida que los tubos protectores de las paletas,
y en el anclaje se conserva siempre la ortogonalidad entre tubo y armadura, y considerando
ademds que cuando el tubo protector flexiona, este se dobla como si fuese una barra rigida

a partir del punto de giro real, entonces se puede establecer:

90— -
o=h QO—BW\ /\’a

a

//
-

\
A\

Como consecuencia de lo establecido se puede deducir la igualdad de los 4ngulos « y 6.

Ademés se puede establecer la siguiente relacién de tringulos.

P
T 7T
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seglin lo establecido por esta figura se puede decir:

To (B = ==
i

B.

Tg (“i) = dl;

En el experimento realizado para hallar la constante de los muelles tubulares, se midi6 el
desplazamiento de la armadura tanto en sentido horizontal como en sentido vertical,

distancias B y A respectivamente, obteniendo:

PESO (g) A (mm) B (mm)
100 0,2 * 102 0,1 *10?
200 0,8 * 10?2 0,35 * 10?2
500 3,3 * 107 1,55 * 10?
1000 7,3 * 10? 3,6 * 10?2
2000 15 * 10 7,4 * 107

Por tridngulos semejantes y recordando que o = § tenemos:

de donde despejando d; queda:

4. = Bi (C + B))

1
Aj

Sustituyendo los valores para el primero de los casos tenemos:

0,1 1072 (19,84 + 0,1 1072)
0,2 1072

d, = =9,9205 mm

haciendo lo mismo para los valores restantes se obtiene:
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d, = 8,681 mm
d; = 9,326 mm
d, = 9,801 mm
d; = 9,824 mm

Aunque es cierto que el radio de curvatura dependerd del dngulo girado por el conjunto
armadura, y por consiguiente del peso que a esta se le ha aplicado, observamos que dentro
del margen de valores en el que nos movemos dicho radio tiene poca variacién.
Consiguientemente consideraremos que el radio de curvatura esta cercano a la media de estos

valores.

doegia = 9,51 mm.

Asi, el centro de giro lo tendremos situado a 9,51 mm del centro de la armadura.

_{_ﬁ ..... _.H_._._I.h

4.77
19.5

7.125 |
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ANEXO 5. FOTOGRAFIAS DE ALGUNOS DE LOS EQUIPOS UTILIZADOS.

Fig. 1 Conjunto sistema oleohidraulico de la maquina de electroerosion.

Fig. 2 Sistema oleohidraulico con acumulador de 10 litros. (Se estudiaba la influencia de la

perturbacién de la bomba).
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Fig. 3 Instalaci6n para hallar la constante de los muelles tubulares y el centro de giro de las

paletas.

Fig. 4 Instalacion para hallar los coeficientes de descarga.



Fig. 5 Equipo utilizado para determinar la frecuencia de vibracién en funcién de la distancia

tobera paleta.

Fig. 6 Determinacién de los coeficientes de descarga cuando no habia armadura.
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Fig. 7 Determinaci6n de los parametros del flujo en el interior del amplificador oleohidraulico,

coeficientes de descarga tedricos.
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