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Resumen

En este articulo se presenta una nueva metodologia para analizar las vibraciones en sistemas mecanicos multicuerpo. Para ello se
propone un conjunto de etapas sistematicamente ordenadas, las cuales permiten una formulacién adecuada de los analisis cinema-
tico y cinético. La integracion sistematica de la cinematica y la cinética conduce a la obtencion de las ecuaciones de equilibrio es-
tatico en forma cerrada. Esto permite conocer todas las configuraciones de equilibrio alcanzadas por el sistema. Como resultado,
se pueden calcular sistematicamente todas las frecuencias naturales y relaciones de amortiguamiento correspondientes. Ademas,
el nivel de detalle del analisis cinematico permite eliminar algunas variables para obtener ecuaciones de movimiento mas simples.
Con el objetivo de mostrar la aplicabilidad del método, se proporciona un caso de estudio detallado

Abstract

This paper introduces a novel approach to analyze the vibrations associated with multibody mechanical systems. The proposed
methodology comprises a set of systematically ordered stages, which allow an adequate formulation of the kinematic and kinetic
analyses. The systematic integration of kinematics and kinetics leads to the obtaining of static equilibrium equations in closed
form. This allows to know all the equilibrium configurations reached by the system. As a result, all the natural frequencies
and damping ratios can be systematically computed. Moreover, the appropriate detail level of the kinematic analysis allows the
elimination of some variables in order to obtain simpler motion equations. A fully detailed case study is provided to show the

applicability and the feasibility of the proposed approach
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Introduccion

Es bien sabido que un incremento en la productividad de los
sistemas de alta tecnologia utilizados por la industria mo-
derna depende fuertemente de la capacidad que tengan las
maquinas para producir a mas altas velocidades.

Las maquinas frecuentemente contienen mecanismos con
eslabones modviles que inducen vibraciones en los compo-
nentes estructurales debido a la aplicacion de cargas tales
como fuerzas y pares de torsién. Por lo tanto, un estudio
adecuado de las vibraciones resulta de gran interés para
predecir el comportamiento dinamico de potenciales apli-
caciones practicas que, manteniendo una velocidad elevada
del proceso de produccion, eviten dafiar la integridad fisica,
tanto de las maquinas como de los productos manejados. En
este sentido, un conocimiento de las frecuencias naturales de
vibracion de una maquina seria muy beneficioso. Entonces,
utilizando velocidades de proceso de las maquinas que no se
acerquen a las frecuencias naturales de vibracion, se estaria
asi evitando que la maquina entre en resonancia y se pueda
dafiar o destruir por si misma [1].

Keywords:
Vibrations, natural frequency, multibody mechanical system

El calculo de las frecuencias naturales de vibracion de una
maquina requiere de un modelo dindmico integral que inclu-
ya aspectos tanto cinematicos como cinéticos. El principal
reto se debe a que el modelo dinamico tipico de un sistema
multicuerpo es altamente no lineal, tanto en el aspecto cine-
matico como en el aspecto cinético.

Adicionalmente, muchas veces resulta necesario investigar
el movimiento vibratorio de un mecanismo alrededor de
su configuracion de equilibrio. Sin embargo, la naturaleza
de muchos mecanismos es tal que las caracteristicas de vi-
bracion varian significativamente de una configuracion de
equilibrio a otra. Mas aun, se ha reportado [2] que encontrar
las configuraciones de equilibrio en forma cerrada es muy
dificil. Esto motivo a escribir el presente articulo.

En este articulo se propone la utilizacion de un modelo di-
namico detallado, tanto en el aspecto cinematico como en el
aspecto cinético. Como resultado se obtiene una ecuacion
en forma cerrada, la cual permite calcular todas las confi-
guraciones de equilibrio del mecanismo. Como ejemplo, se
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encontr6 que en realidad se tienen doce configuraciones de
equilibrio, en lugar de tener unicamente las tres configura-
ciones de equilibrio para el caso de estudio reportado en [2].
Finalmente, el método propuesto permite calcular todas las
frecuencias naturales y razones de amortiguamiento.

Definicion del problema.

En la Figura 1 se muestra el mecanismo que sera analizado,
el cual tiene un resorte con una constante de rigidez £ y un
amortiguador con una constante de amortiguamiento viscoso
b. Los puntos 4, By C, representan los centros de masa de
las dos correderas, 1, 2, y la barra, 3, las cuales tienen masas
m,, m, y m., respectivamente. Por otro lado, se tiene una
fuerza F aplicada en la direccion de movimiento de la corre-
dera 2. Este mecanismo ha sido empleado por Doughty [2]
como ejemplo para ilustrar la aplicacion de las ecuaciones
de Eksergian en sistemas mecanicos de un grado de libertad.

? F(1)

Figura 1 — Mecanismo empleado por Doughty [2].

Dado que el modelo dindmico de este mecanismo es alta-
mente no lineal, se utilizard un método integral, diferente al
reportado en [2], el cual es general, y puede aplicarse para
analizar las vibraciones de sistemas mecanicos mas comple-
jos. La generalidad del método aqui propuesto se debe a que
éste involucra una serie de etapas que permiten desarrollar
un analisis cinematico detallado y un andlisis cinético deta-
llado, ver Tabla 1. Ambos analisis se combinan de una mane-
ra sistematica, ordenada e integral. Como resultado se puede
obtener, en forma simbdlica y cerrada, el modelo dinamico
general, el modelo estatico, asi como el modelo vibratorio.
Por lo expresado anteriormente, puede deducirse que el pro-
cedimiento propuesto en este articulo es mas general y pro-
duce un analisis mas detallado que el propuesto en [3]. En
[3] sélo se proponen siete pasos, no se detalla la cinematica
y se enfoca principalmente al calculo de los términos de las
ecuaciones de Lagrange. Solo se obtienen las ecuaciones de
movimiento, y no se indica nada acerca del equilibrio esta-
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tico, la ecuacion perturbada, frecuencia natural y razon de
amortiguamiento. Finalmente, en el analisis cinético también
podrian utilizarse las leyes de Euler, en lugar de utilizar las
ecuaciones de Lagrange.

Tabla 1 —Algoritmo computacional.
ALGORITMO COMPUTACIONAL

I. Cinematica.
1. Diagrama esquematico.

2. Diagrama cinematico auxiliar.
3. Ecuaciones de restriccion en posicion.
4. Ecuaciones y matriz de restriccion en velocidad.
S. Ecuaciones de restriccion en aceleracion.
6. Cinematica de puntos de interés.
I1. Cinética.
7. Ecuaciones de movimiento.
I11. Analisis vibratorio.
8. Equilibrio estatico.
9. Ecuacion perturbada.

10.  Frecuencia natural y razén de amortiguamiento.

Analisis cinematico.
Para desarrollar el analisis cinematico de manera sistematica
y ordenada se proponen las siguientes etapas.

Diagrama cinemdtico auxiliar.

Para el mecanismo mostrado en la Fig. 1, se propone el dia-
grama cinematico auxiliar mostrado en la Fig. 2. Por lo tanto,
se tiene el siguiente vector de coordenadas generalizadas del
mecanismo:

a=[p ¢ r 0 ¢] (1)

Figura 2 — Diagrama cinematico auxiliar del mecanismo.

Es importante notar que la variable r estara asociada con la
longitud del resorte y del amortiguador, mientras que la va-
riable 6sera utilizada para describir la orientacion de la barra
3 en cualquier configuracion arbitraria que adopte el meca-
nismo bajo estudio.
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Poligonos de vectores posicion

A partir del diagrama cinematico auxiliar se pueden construir
dos poligonos de vectores posicion que se preservan durante el
movimiento del mecanismo, los cuales se muestran en la Fig. 3.

Bl\r B/P
~_P P
\ b\\\

r \\ NG .
B/O \ \‘\\ P/A
Tro Tep \\ N
\ \\ \\\\
\\ \\ NG
O r 00 0 0 o

Figura 3 — Poligonos de vectores posicion.

Las ecuaciones vectoriales que caracterizan a los poligonos
de vectores posicion mostrados en la Fig. 3 vienen dadas por:

Y30 =Yp0 1 Xpig T Xpp ()
Y0 T =Ypp 3)

respectivamente, donde r, , Tepresenta al vector posicion del
punto i con respecto al punto ;.

Ecuaciones de restriccion en posicion

Utilizando la geometria mostrada en la Fig. 2 para obtener
los distintos vectores posicion involucrados en las ecuacio-
nes (2) y (3) se obtiene que:

fi=acos® —H +rcos¢ =0 4
fy=q—asin@-rsing=0 ©)
fi=p—H—(L-a)cos@+rcos¢=0 (6)
fi=(L-a)sin0-rsing =0 ()

las cuales se conocen como ecuaciones de restriccion en posicion.
Ecuaciones de restriccion en velocidad

Derivando con respecto al tiempo las ecuaciones (4) a (7),
se obtiene que:

%:—aésin@—r(/}sin(p-rfcowzo ®)
%:(}—aésine—mﬁcosq&—fsin(p=0 ©)
%:jH—(Lfa)ésin9+fc0s¢frqﬂsin¢=0 (10)
%:(L—a)écos@—fsind)—rdicosd):0 (11)

las cuales se conocen como ecuaciones de restriccion en ve-
locidad, donde un punto sobre una variable significa la pri-
mera derivada de dicha variable con respecto al tiempo.

Cinemadtica de puntos de interés

Como los puntos 4, By C representan al centro de masa de
los eslabones moviles, y utilizando la geometria mostrada
en la Fig. 2, sus respectivos vectores posicion y velocidad se
calculan mediante:

Yo =Pl Vo =F,,=pi (12)

Yo =4k Vo =Tg0 =qi (13)

. L Lo
Yoo =Tuo Yo, =Pit —500561+5sm93 ,

L L (14)
Veo =Yoo= [ﬁ+598in9ji+590059j

donde v, representa al vector velocidad del punto i con res-
pecto al punto ;.

Analisis cinético

En esta seccion se muestra el desarrollo de las ecuaciones de

movimiento del sistema bajo estudio. Para ello se utilizaran
las ecuaciones de Lagrange.

Ecuaciones de Lagrange

Las ecuaciones de movimiento de Lagrange para un sistema
mecanico se expresan como [4]:

d(on)] (auY ,
al&)] &) ooy, 1

donde:
q = vector de coordenadas generalizadas,
q = vector de velocidades generalizadas,
L=T -V = Lagrangiano,

Q, = vector de fuerzas no conservativas,
A= matriz de restriccion en velocidad,

A = vector de multiplicadores de Lagrange,
Vp = vector de fuerzas disipativas.

Es importante notar que, una vez obtenido el diagrama cine-
matico auxiliar y su correspondiente vector de coordenadas
generalizadas, la aplicacion de las ecuaciones de Lagrange se
simplifica considerablemente. De hecho, un simple diagrama
cinematico auxiliar permite integrar de manera sistematica el
andlisis cinematico con el analisis cinético.

Términos de las ecuaciones de Lagrange

A continuacion se presentan las expresiones simbolicas de
los diferentes términos involucrados en las ecuaciones de
Lagrange.
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Energia cinética

Primeramente, la energia cinética asociada con cada uno de
los cuerpos en movimiento viene dada por:

1 1 .

7;:EmA(VA/o'VA/O):E”"APZ (16)
1 1 .2

T2:5mB(vB/O'VB/0):5mBq 17)

1 1
I = Emc (VC/O 'VC/O)+51C (033/0 '033/0)
1 e (18)
T3=2mc[p2+Lj99sin9+ j

Finalmente, la energia cinética total del sistema sera:

T:T1+T2+T3:EmAj)z+%mqu+

(19)

+%mc P +%mCLp9 sin6 +émCL29'2

Energia potencial gravitatoria

La energia potencial gravitatoria del sistema mecanico to-
mando como nivel de referencia el eje X esta dada por:

L .
VG:VG,+VG2+V63:0+m3gq+mcg551n9 (20)

donde g es la aceleracion de la gravedad.

Energia potencial de deformacion elastica
La energia potencial de deformacion elastica se puede cal-
cular como:

1 1
VEzgkézzak(r—lND)z 1)

donde [, es lalongitud no deformada del resorte.
El Lagrangiano y sus derivadas
El Lagrangiano para este sistema mecanico queda como:
1, 1 5 1 51 L
L=—m,p +—myg +—m.p +—m.LpOsin0 +
2 2 2 2
1 L 1 (22)
+=m. L6 —m gq—m.g—sinf ——k(r—1I )2.
6 C B C 2 2 ND

Las derivadas del Lagrangiano que se requieren vienen da-
das por:

I T B
(mA+mC)p+;mCLHSm0+EmCL6 cos 6

myq

g,

1 1 . 1 .
—m.Lpsin@+—m.Lp6cos@+—m LG
2 2 3

0
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0
—myg
T
[671') _ _k(r_l,\fn) (24)

oq 1 . 1
—m.Lp0 cos 0 ——m_gL cos O

2 2

L 0 .

las cuales se han agrupado en vectores de dimension (5x1).
Matriz de restriccion en velocidad

La matriz de restriccion en velocidad A se define de tal mane-
ra que AG=0, la cual, para el caso bajo estudio queda como:

0 0 cos¢ —asin 0 —rsing
0 1 sin —acos6 —rcos

A- ’ / (25)
1 0 cos¢ (L-—a)sinf® —rsing

0 0 -sing (L—-a)cosO® —rcosg

siendo una matriz de dimension (4x5).
Multiplicadores de Lagrange

Dado que existen cuatro ecuaciones de restriccion en posi-
cion, (4)—(7), las cuales tendran asociado un multiplicador de
Lagrange, 4,, 4,, 4,, A,, respectivamente, entonces el vector
de multiplicadores de Lagrange estara dado por:

A=[h A Ao AT (26)

Realizando el producto matricial A"\ se encuentra que:

8
A
AT\ = A, cos¢— A, sing + A, cos$ — A, cos ¢
—Aasin@ —2,acos0 + A, (L—a)sin0 + 2, (L—a)cos
—Arsing—Arsing —A;rsing — A, cosd

27

resultando asi en un vector de dimension (5x1).
Vector de fuerzas no conservativas

Como F es la tnica fuerza externa no conservativa que actia
sobre el mecanismo bajo estudio en la misma direccion y
sentido en que fue definida la variable ¢, entonces, el vector
de fuerzas no conservativas vendra dado por:

Q..=[0 F o0 o] (28)

el cual tiene una dimension (5x1).
Vector de fuerzas disipativas

El vector de fuerzas disipativas viene dado por:
v,=[0 0 b+ 0 o] (29)

donde b es el coeficiente de friccion viscosa asociado con el
amortiguador que forma parte del sistema bajo estudio.
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Relaciones cinematicas adicionales

Para encontrar la ecuacién de movimiento que dependa tni-
camente de la variable 6, se necesitan algunas relaciones ci-
nematicas adicionales. Para este fin, de las ecuaciones (4)—
(7) se encuentra que:

q=Lsin0 (30)
p=LcosO (31)

Derivando dos veces con respecto al tiempo a las ecuaciones
(30)—(31), se obtiene que:

G =16 cosO— L6 sin6 (32)
p=—-LOsin0 - LO* cos6 (33)

Manejando algebraicamente las ecuaciones (4)—(7) se en-
cuentra que:

r:\/((L—a)sin9)2+(H—aC089)2 (34)

De la misma manera, manejando algebraicamente las ecua-

ciones (8) a (11), se obtiene la velocidad con la que se defor-

ma el amortiguador:

. (Ha+(L2—2La)cosﬂ)ésin9

F= (35)
\/((L —a)sin@)2 +(H—acos9)2

la cual involucra explicitamente a la coordenada generaliza-
da 6, asi como a su primera derivada con respecto al tiempo,
0.

Ecuacion de movimiento resultante

Primeramente, debe notarse que la forma compacta de la
ecuacion (15), proviene de su misma naturaleza vectorial.
Como consecuencia de ello, al final de cuentas, la ecuacion
vectorial (15) en realidad representa un sistema de cinco
ecuaciones escalares de Lagrange. Dichas ecuaciones estan
muy acopladas entre si, ya que cada una de ellas involucra
simultaneamente a dos o mas coordenadas generalizadas.
Adicionalmente, también involucran a los 4 multiplicadores
de Lagrange resultantes. Con todo ello, las cinco ecuaciones
escalares resultantes dificultan una posible visualizacion e
interpretacion fisica de los diferentes parametros que influ-
yen en el comportamiento dinamico (relacion causa-efecto)
del sistema mecanico bajo estudio. Por todo lo anterior, la
experiencia ha demostrado que son mas faciles de interpre-
tar aquellas ecuaciones de movimiento que dependen de una
sola variable. Por ello se propone el siguiente procedimiento.

Resolviendo las ecuaciones de Lagrange para los multiplica-
dores de Lagrange, 4,, 4,, 4,, 4,, y utilizando las relaciones
adicionales (32)—(35), se obtiene la ecuacion de movimiento
resultante:

g0 +£,0° +e,0+¢,sin0 +e,c0s0 =0 (36)
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donde:

-2 2 me |2
g, :(mA sin® 0 + m, cos 9+TjL (37)
&, =(m,—my)L*sin0 cosH (38)

2
&y = [(H(H(Lz *2214“)0059)} bsin® 6 (39)
r

o (A=ly,)(Ha+ (L’ ~2La)cos0) . 40

7

[—F+(m5+ngcngL (41)

la cual depende tnicamente de la variable 6, y muestra una
estructura matematica altamente no lineal.

s

Equilibrio estatico.

Dada la forma de la ecuacion de movimiento resultante, la
condicion de equilibrio estatico se define como:

0=0,,0=0,6=0 (42)

donde 0, representa la posicion de equilibrio estatico. Susti-
tuyendo la ecuacion (42) en la ecuacion (36) se obtiene:

i (VE—IND)(HCH(LZ—2La)cosGE) inf), +
7,

: 43)
+{7FL+mB +%Lg}cos95 =0,r,=r(0=6,)

Utilizando las identidades trigonométricas:

2

. 2t -7 0
s1n9E=ﬁ, cos@Ezm, TEtan(fj (44)

en la ecuacion (43), resulta en una ecuacion polinomial:

12 .

ZO'i‘L" =0 45)
i=0

de grado 12 en 7. Entonces dependiendo de los valores numé-
ricos de los parametros caracteristicos del sistema es posible
obtener hasta un maximo de doce posiciones de equilibrio.

Aqui es importante notar que la forma cerrada ofrecida por
la ecuacion (45) se debe fundamentalmente a las ecuaciones
de restriccion en posicion, ecuaciones (4)—(7), involucra-
das en el andlisis cinematico. Dicha forma cerrada permite
identificar de manera sistematica todas las configuraciones
de equilibrio estatico que pude alcanzar el sistema mecéanico
bajo estudio. Como se verd posteriormente, una plena iden-
tificacion de todas las configuraciones de equilibrio estatico
reviste especial importancia cuando se estudian las vibracio-
nes de un sistema mecanico.
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Ecuacion perturbada y linealizacion.

En una configuracion de equilibrio estatico la velocidad y
la aceleracion son iguales a cero. De aqui que una mane-
ra muy conveniente de visualizar y entender el movimiento
vibratorio es analizdndolo con respecto a alguna de las po-
sibles configuraciones de equilibrio estatico, en las cuales el
sistema mecanico se encuentra en un estado de reposo que
puede ser permanente (estable), o cuando menos instantaneo
(inestable).

Considerando pequefias oscilaciones 0, alrededor de la con-
figuracion de equilibrio 0, se tiene que:

0=0,+0, (40)
0=0, 47)
6=0, (48)

Sustituyendo las ecuaciones (46)—(48) en la ecuacion (36), y
con el objetivo de reducir la alta complejidad que exhibe un
sistema no lineal, y de obtener un modelo manejable para el
analisis de vibraciones, se utilizan series de Taylor y se con-
servan solo los términos lineales, asi obteniendo que:

M 0, + B0, + K0, =0 (49)
donde:

r 2 )
MEQ:? mA+mB+§mC+(mB—mA)(2cos 05—1) (50)

5 - [(Ha+(L2—2La)cosOE)sin0b}2

. b 51
ro Py (51)

Ky :FLngmB+%mCsin9E+

. Hacos0, +(L2 —2La)(cos2 0, —sin’ QE)(pE ~Ly) .

Pe (52)
[(Ha + (L2 - 2La) cos OE)sin 0, T Lo
+ 3
Pr
Py = \/az +H’* —2aH cos 6, +(L2 —2Lar)sin2 0, (53)

a la cual se le conoce como ecuacion perturbada, y represen-
ta las oscilaciones del sistema alrededor de la configuracion
de equilibrio. Cada coeficiente de la ecuacion (49) depende
de la configuracion de equilibrio estatico del mecanismo, la
cual se representa mediante 6,. Entonces, dependiendo de
la configuracion de equilibrio estatico que se tenga, sera el
movimiento vibratorio subyacente.
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Frecuencia natural y razéon de amortiguamiento.

En el analisis de fendémenos vibratorios resulta de interés en-
contrar la frecuencia natural y la razén de amortiguamiento.
Partiendo de la teoria de ecuaciones diferenciales de segundo
orden [5], se determina la frecuencia natural asi como la ra-
zo6n de amortiguamiento del sistema.

Por un lado, la frecuencia natural esta dada por [5]:

o, = |2 (54)

Por otro lado, la razén de amortiguamiento asociada con
el caso de estudio se puede calcular mediante la siguiente
expresion [5]:

_ By
- 2wnMEQ (5

¢
Debe notarse que los diferentes parametros involucrados en
las expresiones (54) y (55) estan asociados con la ecuacion
(49), la cual sirve para describir el movimiento vibratorio del
mecanismo bajo estudio.

Ejemplo numérico.

Con el fin de ilustrar de manera numérica el analisis pre-
sentado en este trabajo, se consideran las dimensiones y pa-
rametros del sistema utilizados como ejemplo por Doughty
[2], los cuales se muestran en la Tabla 2.

Tabla 2 — Parametros del sistema.

Parametro Valor, unidades
H 0.18 m
L 0.9m
a 0.135m
m, 0.194 kg
m, 0.143 kg
m, 9.124 kg
k 3500 N/m
b 875 N-s/m
L 0.15m
F 110N

Primeramente, resolviendo la ecuacion (45) para 0, se obtie-
nen las posiciones de equilibrio estatico que aparecen en la
primera columna de la Tabla 3.

Por otro lado, a partir de las ecuaciones (50)—(53) se pue-
den calcular los coeficientes caracteristicos asociados con la
ecuacion (49), es decir, M, o Bro ¥ Kiyr Sustituyendo estos
coeficientes en las ecuaciones (54) y (55), se puede obtener
la correspondiente frecuencia natural, ademas de la razon de
amortiguamiento resultante. En las dos ultimas columnas de
la Tabla 3 se muestran los resultados correspondientes.
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Tabla 3 —Resultados
) M, B, K, o

E E

© (kgm?) (Nsim)  (Nim)  (rads) ¢
124726 2.5812 4602193  1858.6  26.8338 33222
8.8080  2.5803 442.1185  1722.8 258393 33156
07032 2.5793 217938 4397  41.2883i - 0.1023i
923711 2.6205  0.0010  -1660.8  25.1746i -7.591le-6i
176,715 2.5794 83490 10152  19.8388  0.0816

92.5475  2.6205 0.0011 -1545.4  24.28391 -9.0193e-61
-92.3977  2.6205 4.7371e-4  -1660.7  25.17391 -3.5904e-6i
178.8249  2.5793 1.0893 998.3735  19.6740 0.0107
0.3688 2.5793 6.1843 -4704.9  42.7093i -0.0281i
925174  2.6205 5.1535e-4  -1545.5  24.2848i -4.0490e-6i

De los datos obtenidos de la Tabla 3, los resultados de las tres
primeras posiciones de equilibrio concuerdan con los obteni-
dos por Doughty [2].

Conclusiones

Basandose en los diferentes aspectos presentados en este ar-
ticulo, se puede concluir que:

1. Un diagrama cinematico auxiliar permite combinar sis-
tematicamente el analisis cinematico y el analisis cinéti-
co de sistemas mecanicos.

2. Cuando las coordenadas generalizadas no son indepen-
dientes entre si, un analisis cinematico detallado simpli-
fica la eliminacion de variables y permite obtener ecua-
ciones de movimiento mas simples.

3. Mediante la metodologia presentada se pueden obtener
las correspondientes ecuaciones de equilibrio estatico en
forma cerrada.

4. Debido a un analisis detallado de la cinematica y de la ci-
nética se pudieron obtener diez configuraciones estaticas
reales (y dos imaginarias), en lugar de las tres reportadas
en [2]. Ademas, el procedimiento reportado en [2] esta
restringido a sistemas de un solo grado de libertad, y no
indica una serie de pasos ordenados sistematicamente
para obtener los resultados.

Dada la naturaleza sistematica y ordenada de la metodologia
aqui presentada, y, dado el numero considerable de ejemplos
en los que los autores la han aplicado exitosamente, se consi-
dera que ésta pueda aplicarse con relativa facilidad al analisis
del fenomeno vibratorio asociado con sistemas mecanicos
multicuerpo mas complejos.
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