
 

 
UNIVERSIDAD NACIONAL AUTÓNOMA DE MÉXICO 
PROGRAMA DE MAESTRÍA Y DOCTORADO EN INGENIERÍA 

 ING. MECÁNICA – DISEÑO MECÁNICO 
 
 

 
 

 
 

MODELADO DE RUIDO EN ELECTRODOMÉSTICOS. 
 
 
 
 

TESIS 
QUE PARA OPTAR POR EL GRADO DE: 

DOCTOR EN INGENIERÍA 
 
 
 
 
 

PRESENTA: 
ROBERTO ZARATE ESPINOSA 

 
 
 
 

TUTOR  
DR. MARCELO LÓPEZ PARRA (FI) 

COMITÉ TUTOR  
DR. FRANCISCO CUENCA JIMENEZ (FI) 

DR. RICARDO YAÑEZ VALDEZ (FI) 
DR. ALEJANDRO CUAUHTÉMOC RAMÍREZ REIVICH (FI) 

DR. JESÚS MANUEL DORADOR GONZÁLEZ (FI) 
DR. MARTÍN ORTEGA BREÑA (MABE TYP, QUERÉTARO) 

 
 

CIUDAD DE MÉXICO, AGOSTO, 2020 



 

UNAM – Dirección General de Bibliotecas 

Tesis Digitales 

Restricciones de uso 
  

DERECHOS RESERVADOS © 

PROHIBIDA SU REPRODUCCIÓN TOTAL O PARCIAL 
  

Todo el material contenido en esta tesis esta protegido por la Ley Federal 
del Derecho de Autor (LFDA) de los Estados Unidos Mexicanos (México). 

El uso de imágenes, fragmentos de videos, y demás material que sea 
objeto de protección de los derechos de autor, será exclusivamente para 
fines educativos e informativos y deberá citar la fuente donde la obtuvo 
mencionando el autor o autores. Cualquier uso distinto como el lucro, 
reproducción, edición o modificación, será perseguido y sancionado por el 
respectivo titular de los Derechos de Autor. 

 

  

 



 
 
 
 
 
 
 
 
 
JURADO ASIGNADO: 
 
 
 
 

Presidente: Dr. Alejandro Cuauhtémoc Ramírez Reivich  

 

Secretario: Dr. Jesús Manuel Dorador González  

 

1 er. Vocal: Dr. Marcelo López Parra  

 

2 do. Vocal: Dr. Francisco Cuenca Jiménez  

 

3 er.  Vocal: Dr. Ricardo Yáñez Valdez  
 
 
 
 
 
 
Lugar  o lugares  donde  se  realizó  la tesis:  
 
Posgrado de Ingeniería, Ciudad Universitaria, México CDMX 
 
 
 
 
 
 

TUTOR  DE  TESIS: 

 
Dr. Marcelo López Parra 

 
 
 

-------------------------------------------------- 
FIRMA

 
 
 
 

(Seg u n d a   ho j a )

 



Lista de símbolos y acrónimos 

 

Símbolos 

Π𝑖 Potencia en el subsistema i 

Π𝑖𝑗 Potencia trasmitida del subsistema i al j 

〈𝐸𝑖〉 Energía promedio en el subsistema i 

𝜂𝑖𝑗  Factor de pérdida por acoplamiento del subsistema i al j 

𝜔 Frecuencia angular 

𝑛𝑖 Densidad modal del subsistema i 

𝜂𝑖 Factor de pérdida interna 

𝛿𝑓𝑖̅̅ ̅̅  Espaciamiento de frecuencia promedio entre la resonancia modal 

𝜏𝑖𝑗,∞ Coeficiente de trasmisión de un sistema finito 

𝑓 Frecuencia de excitación 

𝑘𝑖 Número de ondas 

𝐿𝑗  Longitud de unión entre subsistemas 

𝐴𝑗  Área de unión entre subsistemas 

𝜃, 𝜙 Ángulo de incidencia de ondas  

𝐿𝑝𝑖 Nivel de presión sonora 

N Número de puntos.  

〈𝑃𝑅𝑀𝑆
2 〉 Valor cuadrado medio de la presión acústica medida 

〈𝜐𝑅𝑀𝑆
2 〉 Valor cuadrado medio espacial de la velocidad medida 

𝜌0 Densidad del aire  

𝑐0 Velocidad del sonido en el aire 

𝜐𝑆𝑓  Velocidad libre de la fuente   

𝑌𝑆 Movilidad de la fuente compleja  

𝑌𝑅 Movilidad del receptor  

𝑌𝑖𝑗 Movilidad de transferencia entre el contacto 

𝑀𝑆 Masa total de la fuente 



𝐵𝑅 Módulo de la rigidez a flexión  

𝜌𝑠 Densidad superficial 

𝐸 Módulo de elasticidad del material  

𝜌 Densidad del material 

𝜇 Módulo de Poisson 

𝑉𝑐𝑎𝑣  Volumen de la cavidad 

𝑆𝑐 Área de unión entre cavidades 

 

Acrónimos 

SPL Nivel de Presión Acústica 

SEA Análisis Estadístico de Energía. 

CFD Dinámica de Fluidos Computacional 

FEM  Método de Elemento Finito. 

BEM Método de Elemento Frontera. 

CLF Factor de Pérdida por Acoplamiento. 

DFM Doble Formulación Modal 

PIM Método de Inyección de Potencia. 

RPM Método de Placa Receptora. 

RMS Valor Eficaz. 

NAH Fuente holografía Acústica de Campo Cercano. 

IBEM Método de Elemento Frontera Inverso.  

DSM Método de fuente artificial. 

ESM Métodos de Fuente Equivalente. 

LSM Minimización de Mínimos-Cuadrados  

FFE Ecuaciones de Campo-Completo, 

ESEA Análisis Estadístico de Energía Experimental 

FRF Función de Respuesta a la Frecuencia 

SRI Índice de Reducción de sonido 



HPBM  Método de ancho de banda de potencia media   

NRC Coeficiente de reducción de ruido  

STC Coeficientes de trasmisión de sonido 

STL Pérdida de trasmisión de sonido 

ATPA Análisis avanzado de la ruta de transferencia 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



Resumen / Abstract                                                                                                               1 

Introducción                                                                                                                           2 

Objetivos               5 

Hipótesis               5 

Antecedentes                    5 

Planteamiento del problema                    8 

Contribuciones                                 8 

 

1. Análisis Estadístico de Energía  (SEA)      10 

1.1 Introducción. …..…………………………………………………………………     10 

1.2 Fundamentos del SEA. ..…………………………………………………………     11 

1.3 Factores de pérdida por acoplamiento (CLF). ………………………...…………     13 

 

2. Métodos de caracterización de fuentes      17 
2.1 Resumen de métodos de caracterización de fuentes. …………………………….     17 

2.2 Caracterización de las fuentes acústicas: potencia acústica. ……………………..     24 

2.2.1 Descripción de mediciones experimentales acústicas. ……………………...     26 

2.2.2  Evaluación de SPL y potencia acústica. ……………………………………     27 

2.3 Caracterización de las fuentes acústicas: a través de la estructura. ……………...     27 

2.3.1 Descripción de mediciones experimentales a través de la estructura. ……....     28 

2.3.2 Estimación de potencia a través de la estructura. …………………………...     29 

2.3.2.1 Método de movilidad y método RPM. ………………………………...     30 

2.3.2.2 Método basado en modelado SEA. …………………………………....     33 

2.4 Caracterización de las fuentes: movilidad en diferentes posiciones del punto de 

contacto. …………………………………………….…………………………....     35 

2.5 Comparación del método movilidad con el método basado en el SEA. …………     36 

2.5.1 Efecto del material aislante en los puntos de contacto. ……………………..     38 

2.5.2 Efecto del amortiguamiento en el método SEA. ……………………………     40 

2.5.3 Discusión. …………………………………………………………………...     41 

 

3. Caso de estudio 1 (Modelo SEA Refrigerador)                                      43 
3.1 Métodos: Descripción del modelo SEA. …………………………………………     44 

3.1.1 Definición de subsistemas. ………………………………………………….     45  

3.1.2 Conexiones entre subsistemas. ……………………………………………...     46 

3.2 Estimación de CLF para material multicapa. …………………………………….     51 

3.2.1 Cálculo de CLF para cualquier tipo de unión. ……………………………....     51 



3.2.1.1 Cálculos de energía. …………………………………………………...     53 

3.2.2 CLF para la trasmisión de vibración a flexión en uniones estructurales (En forma 

de L, T y X). ………………………………………………………………...     54 

3.2.2.1 Modelo teórico para cálculo de CLF estructurales. …………………...     54 

3.2.2.2 Medición experimental de CLF en forma de L. ……………………….     57 

3.2.2.2.1 Descripción de mediciones experimentales: CLF en forma de L. …...     58 

3.2.2.2.2 Velocidad en las placas. ……………………………………………...     58 

3.2.2.2.3 Medición de densidad modal y amortiguamiento. …………………...     60 

3.2.2.3 Resultados y evaluación de los CLFs estructurales. …………………..     63 

3.2.3 CLF para la trasmisión acústico-estructural. ………………………………..     64 

3.2.3.1 Modelo teórico para cálculo de CLF acústico-estructural. ……………     64 

3.2.3.2 Medición experimental de CLF acústico-estructural. ………………....     66 

3.2.3.2.1 Descripción de mediciones experimentales: CLF acústico-estructural.    67 

3.2.3.2.2 Presión acústica en la cavidad y velocidad en la placa. ……………...     68 

3.2.3.2.2.1 Diseño y construcción caja (cámara de insonorización). ………     69 

3.2.3.2.2.2 Evaluación de presión acústica y velocidad. …………………...     70 

3.2.3.2.3 Medición de densidad modal,  amortiguamiento y movilidad. ……...     72 

3.2.3.2.4 Propiedades acústicas de placas multicapa. ……………………….....     75 

3.2.3.3 Resultados y evaluación de los CLF acústico-estructurales. ………….     78 

3.3 Caracterización de placas multicapa. ………………………………………….....     79 

3.4 Descripción de las mediciones para obtener datos para el modelo. ……………...     82 

3.4.1 Caracterización de las fuentes aisladas: SPL y potencia acústica. ………….     82 

3.4.2 Caracterización de las fuentes aisladas: A través de la estructura. ………….     83 

3.4.3 Caracterización de las fuentes aisladas: movilidad en diferentes puntos de 

contacto. ……………………………………………………………………..     85 

3.4.4 Estimación de potencia estructural. ………………………………………....     87 

3.5 Resultados. …………………………………………………………………….....     88 

3.5.1 Parámetros del modelo SEA. ……………………………………………......     88 

3.5.2 Descripción de las mediciones del laboratorio. …………………………......     89 

3.5.2.1 Evaluación del ruido generado por el refrigerador dentro de un campo 

reverberante. ……………………………………………………….......     89 

3.5.2.2 Análisis de las zonas de radiación de las frecuencias principales por 

intensidad acústica. ………………………………………………........     92 

3.5.3 Comparación del modelo SEA con las mediciones experimentales. ……….     94 

3.5.3.1 Verificación de hipótesis del modelo SEA. …………………………...     96 

3.5.4 Simulación de la respuesta vibroacústica del refrigerador por medio del modelo 

SEA. …………………………………………………………………………     97 

3.5.4.1 Caminos de transmisión dominantes. ………………………………….     97 

3.5.4.2 Sensibilidad del ruido global a los caminos de trasmisión de sonido directos 

(Apertura y Arreglo de agujeros). ……………………………………..     98 

3.5.4.3 Sensibilidad del ruido global a las arandelas de goma. ……………….    100 

3.5.4.4 Influencia de los caminos principales en la respuesta vibroacústica. ...    101 

 



4. Caso de estudio 2 (Modelo SEA Campana de cocina)                         103 
4.1 Métodos: Descripción del modelo SEA. ...............................................................    104 

4.1.1 Definición de subsistemas. ............................................................................    104 

4.1.2 Conexiones entre subsistemas. ......................................................................    106 

4.2 Descripción de las mediciones para obtener datos para el modelo. ......................    110 

4.2.1 Caracterización de las fuentes aisladas: SPL y potencia acústica. ................    110 

4.2.2 Caracterización de las fuentes aisladas: A través de la estructura. ................    111 

4.2.3 Caracterización de las fuentes aisladas: movilidad en diferentes puntos de 

contacto. .........................................................................................................    112 

4.2.4 Estimación de potencia estructural. ...............................................................    113 

4.3 Resultados. ............................................................................................................    114 

4.3.1 Evaluación del ruido generado por una campana de cocina dentro de un campo 

reverberante. ..................................................................................................    114 

4.3.2 Comparación del modelo SEA con las mediciones experimentales. ............    117 

4.3.3 Explotación del modelo SEA. .......................................................................    119 

4.3.3.1 Caminos de transmisión dominantes. ....................................................    119 

4.3.3.2 Sensibilidad del ruido global a los caminos de trasmisión de sonido directos 

(Apertura de salida y apertura de entrada). ...........................................    120 

4.3.3.3 Influencia de los caminos principales en la respuesta vibroacústica. ...    121 

 

5. Propuestas de mejora                                                                              122 
5.1 Análisis de resultados del caso de estudio 1. ........................................................    122 

5.1.1 Propuestas de mejora para la reducción de ruido usando modelo SEA. .......    123 

5.1.2 Validación experimental de propuestas de mejora. .......................................    124 

5.1.2.1  Influencia del arreglo de agujeros al ruido global del refrigerador. .....    125 

5.2 Análisis de resultados del caso de estudio 2. ........................................................    127 

5.2.1 Propuestas de mejora para la reducción de ruido usando modelo SEA. .......    128 

 

Conclusiones                                                                                                 130 

Referencias                                  133 

Anexos                    144 

A. Evaluación de la potencia transmitida a una placa usando el método de movilidad. 

.............................................................................................................................    144 

B. Evaluación de la potencia transmitida de una fuente a una placa usando el método 

basado en el modelado SEA. ..............................................................................    147 

C. Planos de caja (Cámara de insonorización). ......................................................    153 

D. Planos de accesorios para medición de ruido en campana. ................................    154 



~ 1 ~ 
 

Resumen / Abstract 

Resumen 

El trabajo reportado en esta tesis se enfoca en el desarrollo de dos modelos del Análisis 

Estadístico de Energía, para un refrigerador (tipo de congelador inferior) y una campana de 

cocina (tipo debajo del gabinete), que son usados para calcular el Nivel de Presión de 

Acústica generado en una habitación reverberante, respectivamente. Este es un indicador 

confiable del desempeño vibroacústico del refrigerador y la campana de cocina, y en 

algunos países es una prueba de pre-comercialización.  

Las principales contribuciones del modelo de refrigerador son, la cuantificación de la 

potencia inyectada por las fuentes (compresor, ventilador condensador y ventilador 

evaporador) mediante experimentos de laboratorio, la caracterización de los factores de 

pérdida interna y de acoplamiento de la estructura del refrigerador (multicapa: HIPS, 

espuma de poliuretano y acero), y el modelado de componentes importantes como 

cavidades internas o rejillas de ventilación. 

Los resultados de la simulación se comparan con éxito con las mediciones de laboratorio. 

Los modelos SEA se utilizan para comprender el comportamiento vibroacústico del 

refrigerador y la campanas de cocina para establecer los caminos de transmisión más 

críticos y los mecanismos de radiación. 

Partes de este trabajo se han publicado en: "Statistical energy analysis model for sound 

pressure level prediction on refrigerators" en la revista Acoustics Australia, "Estimation of 

coupling loss factors employed in the statistical energy analysis of kitchen appliances" y 

"Design of quieter kitchen appliances: Sound pressure level modeling and validation of a 

household refrigerator using statistical energy analysis" en la memoria del congreso 

Acoustics 30 publicado por Acoustical Society of America. 

 

Abstract 

The work reported in this thesis focuses on the development of two Statistical Energy 

Analysis (SEA) models for a refrigerator (bottom freezer type) and a kitchen range hood 

(under cabinet type), that are used to calculate the Sound Pressure Level (SPL) generated 

on a reverberant room, respectively. This is a reliable indicator of the vibroacoustic 

performance of the refrigerator and the kitchen range hood, and in some countries it is used 

as a pre-commercialization test. 

The main contributions of the refrigerator model are, the quantification of the power 

injected by the sources (compressor, condenser fan and evaporator fan) by means of 

laboratory experiments, the characterization of internal and coupling loss factors of the 

refrigerator structure (multilayer: HIPS, polyurethane foam and steel), and the modeling of 

important components such as internal cavities or ventilation gratings.  

The simulation results are successfully compared with laboratory measurements. The SEA 

models are then used to understand the vibroacoustic behavior of the refrigerator and the 

kitchen range hood and to establish the most critical transmission paths and radiation 

mechanisms. 
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Parts of this work have been published in: "Statistical energy analysis model for sound 

pressure level prediction on refrigerators" in journal Acoustics Australia, "Estimation of 

coupling loss factors employed in the statistical energy analysis of kitchen appliances" and 

"Design of quieter kitchen appliances: Sound pressure level modeling and validation of a 

household refrigerator using statistical energy analysis" in proceedings of Meetings on 

Acoustics 30 published by the Acoustical Society of America 

 

Publications: 

R. Zarate, E. Matus, M. Lopez and, L. Ballesteros, "Design of quieter kitchen appliances: Sound pressure 

level modeling and validation of a household refrigerator using statistical energy analysis." Proceedings of 

Meetings on Acoustics 173EAA. Vol. 30. No. 1. Acoustical Society of America, 2017; 

https://doi.org/10.1121/2.0000632 

R. Zarate, M. Lopez, and M. Ortega, "Estimation of coupling loss factors employed in the statistical energy 

analysis of kitchen appliances." Proceedings of Meetings on Acoustics 173EAA. Vol. 30. No. 1. Acoustical 

Society of America, 2017; https://doi.org/10.1121/2.0000631 

R. Zarate, J. Poblet-Puig, M. Ortega and M. López-Parra, "Statistical Energy Analysis Model for Sound 

Pressure Level Prediction on Refrigerators." Acoustics Australia, 1-18, 2020; DOI: 10.1007/s40857-020-

00188-0 

 

Introducción  

La cantidad de ruido generado por un electrodoméstico en una cocina es un factor que cada 

vez es más tomado en cuenta por los consumidores. Un sonido molesto puede ser asociado 

con una baja calidad, mientras que un sonido agradable puede relacionarse con una alta 

calidad de un producto, resultando en la satisfacción del consumidor. La generación de 

ruido no solo determina el éxito de venta de un producto, también puede evitar que el 

dispositivo entre a la venta si no cumple con los estándares de ruido. Los estándares para 

las emisiones de ruido máximas permitidas en los electrodomésticos se están volviendo 

cada vez más estrictos con el paso del tiempo. Estos tienden a limitar el nivel de presión 

acústica (SPL) global emitida por el dispositivo en un rango de frecuencias de 100 a 10,000 

Hz. Un ejemplo es la Unión Europea (EU), que ha incluido la declaración obligatoria del 

nivel de potencia sonora de electrodomésticos [1, 2], donde un máximo de 40 dB está 

especificado para obtener la etiqueta ecológica para electrodomésticos de enfriamiento bajo 

la norma EN-60704:2014 [3]. En otros países donde hay una falta de regulaciones formales 

para los niveles de ruido en electrodomésticos, los requisitos del mercado son dictados por 

la competencia entre diferentes fabricantes. Para el mercado en Estados Unidos (US) es 

muy común que los fabricantes realicen la medición de ruido de referencia en algunos 

electrodomésticos de la competencia que aún no están regulados, para establecer un 

objetivo de estar por debajo de la media o ser el mejor producto de su clase, lo que permite 

afirmaciones de marketing relacionados con el bajo nivel de ruido. Por otro lado, Estados 

Unidos ha comenzado a regularizar algunos de los electrodomésticos en la reciente década, 

como las campanas de cocina [4], estableciendo una emisión de ruido máxima de 3 sones 

con un flujo de 100 pies cúbicos por minuto (CFM) en baja velocidad, y en alta velocidad 
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una emisión de ruido máxima de 5.5 sones con un flujo de 200 CFM y evaluadas bajo la 

norma HVI-915 [5].    

Actualmente las mediciones de ruido realizadas en estos productos llegan a superar los 

límites de nivel de ruido permitidos, con un ruido global de 45 dB (A) en los refrigeradores 

tipo congelador inferior (bottom-freezer) de 510 litros y una emisión de 3.25 sones en 

campanas de cocina a baja velocidad.  

En la industria una práctica muy común es realizar la reducción de ruido es en la etapa final 

de diseño, cuando el producto está ensamblado. Usando métodos experimentales para la 

evaluación del SPL generado por el producto completo dentro de cámaras especializadas y 

después obtener las frecuencias principales del sistema que pueden ser asociadas a las 

frecuencias de trabajo de las fuentes y los caminos transmisores. Finalmente, conociendo 

las frecuencias principales de ruido,  una técnica de prueba y error es utilizada para 

proponer varias soluciones sobre la reducción de ruido, como son cambiar la frecuencia de 

operación de la fuente, agregar material absorbente de ruido, o la modificación de 

ensambles mecánicos. El método antes mencionado presenta una gran desventaja para todas 

las soluciones, debido a que las modificaciones de ensamble mecánicos y el agregar 

material de absorción de ruido resultan en un alto costo, prototipos y modificación de 

herramentales finales. Es necesario usar modelos numéricos en etapas tempranas de diseño 

para predecir la radiación de sonido al entorno. Aunque las predicciones son un aproximado 

del ruido generado, proveen información del comportamiento vibro-acústico del producto y 

varias soluciones viables pueden ser aplicadas rápidamente, reduciendo el tiempo y costo. 

Algunas técnicas de modelado numérico de radiación de ruido y vibración pueden ser 

realizadas por medio de la combinación de simulación y mediciones experimentales,  

obteniendo una manera eficiente de modelar el comportamiento vibro-acústico de un 

producto para generar soluciones óptimas para la reducción de ruido. Estas técnicas pueden 

incluir datos de entrada de mediciones sin mayores dificultades, como son excitaciones de 

fuentes complejas, rigidez, coeficiente de absorción de sonido y valores de 

amortiguamiento. 

Esta investigación surge a partir de la necesidad de mejorar la calidad de sonido y reducir 

las emisiones de ruido para cumplir con los estándares internacionales en refrigeradores y 

campanas de cocina. Estas regulaciones se han vuelto más estrictas en los últimos años, 

haciendo que los diseños actuales de estos electrodomésticos no cumplan con las emisiones 

de ruido máximas permitidas para la venta en el mercado extranjero.  

Para este fin, se desarrollan modelos numéricos para calcular el SPL generado por el 

refrigerador y la campana en una cámara donde se realizan las pruebas regulatorias en un 

rango de 100 a 10,000 Hz. Así mismo se calcula la distribución de energía, los principales 

caminos de trasmisión de sonido y recomendaciones para lograr un diseño vibro-acústico 

óptimo con bajas emisiones de ruido en corto tiempo para cada caso de estudio. Los 

modelos propuestos deben de ser rápidos de modificar y con un tiempo computacional bajo, 

ya que el diseño acústico de los electrodomésticos es un proceso iterativo.  

La modelación de la estructura del refrigerador (caso de estudio 1) presenta también otro 

reto, debido a que está compuesta de placas de material multicapa (HIPS, espuma de 

poliuretano y acero) y en la literatura no se han reportados modelos para la obtención de los 

factores de pérdida por acoplamiento de la trasmisión de vibración a flexión en uniones 
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estructurales y para la trasmisión acústico-estructural de estos elementos multicapa. Estos 

factores de acoplamiento son necesarios para desarrollar un modelo numérico (usando el 

análisis estadístico de energía). Por lo que se desarrollará una metodología para la 

obtención de estos factores de pérdida y se validará por medio de técnicas experimentales. 

En el primer capítulo se presenta el trasfondo teórico para el modelado de sistemas 

vibroacústicos usando el análisis estadístico de energía y se describe cómo ha evolucionado 

esta técnica con el paso del tiempo, hasta ser combinada con métodos numéricos, 

aumentado su aplicabilidad para modelar diferentes rangos de frecuencia. También se 

presentan diferentes técnicas para modelar y medir los factores de pérdida por 

acoplamiento. 

En el segundo capítulo se presenta una descripción de los métodos empleados para 

caracterizar las fuentes de ruido y vibración de los electrodomésticos. Los datos obtenidos 

de las mediciones experimentales serán usados como entradas de excitación a los modelos 

numéricos desarrollados en el tercer y cuarto capítulo. Se caracteriza experimentalmente: la 

potencia acústica (potencia sonora tramitada por el aire) y la potencia mecánica (potencia 

sonora tramitada por la estructura) de cada fuente. También se presenta un método 

alternativo basado en la técnica análisis estadístico de energía para el cálculo de la potencia 

mecánica trasmitida de una fuente a un subsistema receptor y es comparado con un método 

estandarizado. 

En el tercer capítulo se desarrolla un modelo del análisis estadístico de energía de un 

refrigerador tipo congelador inferior, usado para calcular el nivel de presión acústica 

generado por el refrigerador en una cavidad reverberante en un rango de 100 a 10000 Hz. 

Al mismo tiempo es presentada una metodología para la obtención de los factores de 

pérdida por acoplamiento (para uniones estructurales y acústico-estructurales) de las placas 

multicapa que componen la estructura del refrigerador y es validada usando diferentes 

técnicas experimentales. También son caracterizados los factores de pérdida de energía de 

las placas multicapa (amortiguamiento y absorción acústica) y las fuentes de ruido y 

vibración usando el método descrito en el capítulo dos para definir las entradas de potencia  

al modelo numérico. Para validar el modelo, se realizan mediciones del nivel de presión 

sonora generada por un refrigerador en una cámara reverberante. Además se llevó a cabo 

un análisis de las zonas de radiación de ruido en las caras de refrigerador por medio de 

mediciones de intensidad acústica. 

Una vez validado el modelo con datos experimentales, se realiza una exploración del 

modelo, obteniendo los principales caminos de flujo de energía del refrigerador a la cámara 

y se investigó la sensibilidad de estos al ruido global del refrigerador. 

En el cuarto capítulo se desarrolla un modelo del análisis estadístico de energía de una 

campana de cocina tipo debajo de gabinete, usado para calcular el nivel de presión acústica 

generado por la campana en una cavidad reverberante un rango de 100 a 10000 Hz. 

Después se caracterizan  las fuentes de ruido y vibración usando el método descrito en el 

capítulo dos para definir las entradas de potencia al modelo numérico. Para validar el 

modelo, se realizan mediciones del nivel de presión sonora generada por una campana en 

una cámara reverberante. Una vez validado el modelo con datos experimentales, se realiza 

una exploración del modelo, obteniendo los principales caminos de flujo de energía de la 

campana a la cámara y se investigó la sensibilidad de estos al ruido global de la campana. 



~ 5 ~ 
 

Como parte final del trabajo, en el quinto capítulo se presenta un análisis de los resultados 

obtenidos en el tercer y cuarto capítulo, para realizar propuestas de mejora que ayuden a 

disminuir las emisiones del ruido generado en los dos casos de estudio de este trabajo. 

Por último se presentan conclusiones del trabajo, haciendo énfasis en los resultados 

obtenidos y posibles mejoras a los electrodomésticos. 

 

Objetivos  

Desarrollar un modelo numérico para el cálculo del nivel de presión acústica generado por 

los casos de estudio (refrigerador y campana) dentro de un campo reverberante, en el rango 

de frecuencias de 100 a 10,000 Hz. Los modelos están basados en la técnica del Análisis 

Estadístico de Energía (por sus siglas en ingles SEA) que es adecuada para este rango de 

frecuencias. Las entradas (acústicas y mecánicas) de los modelos se encuentran 

caracterizadas experimentalmente bajo la norma ISO-3745 [6] y el método de movilidad.  

Los objetivos específicos de esta investigación se pueden resumir de la siguiente manera: 

 Validación de los modelos SEA con datos experimentales.  

 

 Cálculo de factores de pérdida interna y por acoplamiento y de placas multicapa. 

 

 Propuesta para mejorar el diseño vibro-acústico en cada caso de estudio, que 

conducen a bajas emisiones de ruido y mejora de la calidad de sonido.  

 

Hipótesis 

Es posible formular modelos SEA para cada uno de los caso de estudio (refrigerador y 

campana) con una buena calidad de predicción de ruido en los rangos de frecuencias antes 

citados, si se tiene una subdivisión adecuada de los sistemas en combinación con una 

correcta evaluación de aspectos de modelado como: los factores de pérdida por 

acoplamiento, factores de pérdida internos (amortiguamiento y absorción acústica) y las 

entradas de potencia al modelo usando datos experimentales. Adicionalmente a la 

predicción de ruido, se puede identificar la fuente principal y los principales caminos de 

trasmisión de sonido que contribuyen con la mayor amplitud de ruido en el sistema. Se 

podrán proponer cambios al diseño de componentes, partes y/o ensambles de tal manera 

que se disminuya el ruido global del electrodoméstico, para así cumplir los estándares 

internacionales que se quieren alcanzar y la mejora en la calidad de sonido. 

 

Antecedentes  

Con el paso del tiempo la industria de electrodomésticos ha tomado interés por comprender 

y dominar con mayor precisión el fenómeno de ruido emitido por algún producto desde 

etapas tempranas del diseño, llevando a cabo estudios para identificar y cuantificar las 

principales fuentes de ruido en el refrigerador, realizando mediciones con micrófonos. 
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Algunos investigadores han realizado estudios para determinar cuáles electrodomésticos 

tienen la mayor contribución de ruido en una cocina, donde el refrigerador es identificado 

como el mayor contribuidor de ruido [7]. También el SPL de varios tipos de refrigeradores 

han sido investigados y reportados usando una cámara anecoica y también medido en 

algunos apartamentos [8], siendo el refrigerador el único aparato en la cocina que funciona 

todo el día. Otros autores han utilizado una cámara anecoica y/o reverberante para localizar 

e identificar las principales fuentes de ruido: compresor, ventilador condensador y 

ventilador evaporador [9, 10, 11, 12]. Varios de estos estudios están enfocados en calcular 

las frecuencias naturales de las cavidades del refrigerador y la influencia de las frecuencias 

pico en las mediciones experimentales de SPL [13, 14]. Muchos investigadores han 

concentrado sus esfuerzos en lograr reducir el ruido del compresor [15], modificando 

algunos componentes del compresor como las muflas, aplicando el Método de Elemento 

Frontera (por sus siglas BEM) combinado con el Método del Elemento Finito (por sus 

siglas FEM) para predecir el funcionamiento acústico, calculando valores de pérdida de 

transmisión y con esto han obtenido un nuevo diseño de mufla con propiedades acústicas 

[16, 17], y una carcasa de acero [18], aplicando FEM y técnicas de análisis modal. Otros 

métodos de reducción de ruido emplean diferentes paneles de aislamiento de sonido con 

agujeros o perforaciones para remplazar la cubierta, la cual es usada en la cavidad inferior 

del gabinete refrigerador para reducir el ruido generado por el compresor [19].  

Con el fin de reducir el ruido del ventilador evaporador y el ventilador condensador, se 

llevan a cabo mediciones de SPL generados por los ventiladores, aislándolos del 

refrigerador. Por medio del uso de espectros de frecuencia, se determinan los principales 

parámetros que pueden ser modificados como son: la velocidad de rotación, numero de 

alabes, líneas del borde posterior de las aspas del ventilador, forma del alabe [20] y 

restricciones de los pasos de flujo de aire [21]. Una combinación de técnicas numéricas 

para el análisis de ruido en ventiladores es usada como herramienta de diseño, calculando el 

campo de flujo por Dinámica de Fluidos Computacional (CFD), después utilizando los 

datos del campo de flujo para modelar la fuente de ruido a través de la analogía acústica 

[22], y finalmente el campo acústico es predicho por la combinación de la fuente de ruido 

modelada con la ecuación de onda. Después de calcular el SPL, se comparan las 

predicciones con las mediciones, obteniendo una buena correlación en los rangos de bajas y 

medias frecuencias, por lo que se puede desarrollar un ventilador con bajas emisiones de 

ruido [23, 24, 25, 26]. 

Otro de los estudios desarrollados con mayor énfasis es la evaluación de percepción de 

sonido en el oído humano en espacios residenciales como departamentos, donde se 

caracterizaron parámetros psicoacústicos (sonoridad y agudeza) de diferentes 

electrodomésticos e identifican la campana de cocina como uno de los electrodomésticos 

más molestos en departamentos de 231 m2 por medio de un test de calidad de sonido [27]. 

También se han enfocado en desarrollar un nuevo procedimiento en la evaluación de la 

sonoridad en campanas de cocina basados en los estándares ya existentes [28], que se 

puedan utilizar para identificar y reducir el ruido que se irradia desde la campana a las 

cocinas por medio de mejoras de diseño, además de mejorar la calidad del sonido que 

puede causar pérdida de audición o alto estrés. 

El SEA es una técnica de medias y altas frecuencias descrita por Lyon [29, 30, 31], la cual 

ha sido utilizada para modelar y simular el comportamiento de sistemas dinámicos. Esta 
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puede también incluir información experimental de mediciones de laboratorios sin mayores 

dificultades. El SEA ha sido aplicado en la industria aeroespacial [32], prediciendo los 

niveles de vibración estructural y la radiación de ruido estructural dentro de una cabina. En 

la industria automotriz [33], para predecir el ruido radiado dentro de un vehículo en el 

rango de frecuencias de 500 a 6300 Hz. El análisis SEA es usado para predecir la respuesta 

estructural y la potencia radiada por un barco [34], calculando el factor de pérdida por 

acoplamiento entre la carcasa y el pesado fluido de masa añadida, obteniendo una 

predicción en los rangos de frecuencia de 400 a 500 Hz. El SEA también ha sido utilizado 

en la industria ferroviaria [35], modelando el campo interior de un vehículo ferroviario con 

cinco cavidades conectadas por medio de aperturas, formando una serie de cavidades de 

aire acopladas y siendo validado en una escala 1:5 obteniendo una buena predicción en las 

bandas octava de 500 a 4000 Hz. Otra de las aplicaciones en esta industria ha sido el 

modelar el SPL interior de un tren [36], combinado el SEA con datos experimentales 

(niveles de pérdida de trasmisión de sonido, densidades modales y factores de pérdida por 

amortiguamiento) para modelar los componentes estructurales del cuerpo del carro, 

calculando los factores de pérdida por acoplamiento entre estructuras y usando los 

resultados del campo experimental como entradas de potencia al modelo, obteniendo una 

diferencia máxima global de 3 dB(A) entre la predicción y las mediciones experimentales 

de los niveles de presión acústica en el rango de frecuencias de 100 a 3150 Hz. Lo anterior 

demuestra que si un modelo SEA es alimentado con datos experimentales, es posible 

obtener una mejor predicción en bajas frecuencias.  

Una aplicación en la industria de electrodomésticos es mostrada con una metodología para 

identificar las fuentes de ruido y vibración en una lava-secadora de carga frontal [37], 

usando análisis SEA en el panel frontal y una breve revisión de diferentes materiales para la 

mitigación efectiva de ruido. El SEA también ha sido usado en un refrigerador para 

predecir el SPL del ensamble del ventilador evaporador. El análisis se llevó acabo para 

estimar el nivel de presión acústica generado, comparando los resultados del modelo SEA 

con resultados obtenidos por experimentación, resultando en una buena correlación [38]. 

Sin embargo, para obtener una reducción de sonido en un refrigerador completo utilizando 

SEA, es necesario tener en cuenta todas las fuentes y toda la estructura del refrigerador.  

El diseño acústico de los electrodomésticos es un proceso iterativo, obteniendo una cierta 

comprensión del fenómeno por medio de los modelos de predicción que se pueden utilizar 

para mejorar los prototipos y comenzar de nuevo. La gran cantidad de iteraciones requiere 

que los modelos deban ser bastante rápidos en términos de modificación y tiempo 

computacional. Además, el modelo debe dar respuestas en todo el rango de frecuencias 

(100 Hz – 10 kHz). El análisis estadístico de energía es una técnica adecuada ya que es 

válida para ruido de media y alta frecuencia (gran número de ondas y alta densidad modal), 

que corresponde a nuestro rango de frecuencia de interés. Este problema es difícil de 

resolver con FEM y CFD en estas frecuencias con tiempos computacionales razonables. 

La información presentada hasta aquí puede concluir que el SEA no es la mejor técnica de 

modelado en los rango de baja frecuencia, donde FEM o BEM son mejores técnicas, sin 

embargo, las regulaciones [3, 5] no consideran el ruido de baja frecuencia en los parámetros 

de salida. 

 



~ 8 ~ 
 

 

 

Planteamiento del problema  

Los diseños actuales de refrigeradores tipo congelador inferior con una capacidad de 510 

litros y campanas con un flujo mínimo de 100 CFM no cumplen con los estándares 

internacionales [3, 5], con un ruido global actual de 45 dB (A) para refrigeradores y una 

emisión de 4.17 sones para campanas, estas regulaciones en especial se han vuelto más 

estrictas en los últimos años. El problema a resolver en este trabajo consiste en mejorar la 

calidad de sonido y reducir las emisiones de ruido para cumplir con los estándares 

internacionales en refrigeradores y campanas de cocina. Para esto se propone desarrollar un 

modelo numérico para calcular el SPL generado por los electrodomésticos actuales en 

rangos de frecuencia de 100 Hz a 10 kHz, a través del cual se pueda proveer 

recomendaciones para lograr un diseño vibroacústico óptimo con bajas emisiones de ruido 

en corto tiempo y ayude a prevenir fallas futuras en etapas tempranas de diseño.  

Conscientes de estas necesidades, es fundamental desarrollar modelos numéricos para 

predecir el SPL de cada caso de estudio utilizando la técnica SEA que es adecuada para los 

rangos de frecuencia de 100 Hz a 10 kHz. Estos modelos SEA dependen de una correcta 

estimación de los factores de pérdida por acoplamiento, caracterización de los factores de 

pérdida y la caracterización de sus fuentes; para obtener una buena concordancia entre la 

predicción y los datos experimentales con esta técnica. 

El poder realizar una modelación correcta de estos electrodomésticos permite disminuir el 

número de prototipos, el número de unidades re-trabajadas que presenten esta falla usando 

parche o material especial para la contención de ruido agregando un costo adicional a la 

unidad y aumenta la certidumbre acerca del desempeño final del producto. Los modelos 

propuestos, deben de reproducir y predecir el comportamiento vibroacústico de estos 

electrodomésticos en sus condiciones de operación, además de que deben de ser rápidos de 

modificar y con un tiempo computacional bajo, ya que el diseño acústico de los 

electrodomésticos es un proceso iterativo. Esto permitirá realizar una optimización  de los 

diseños actuales. 

 

Contribuciones  

Las principales contribuciones proporcionadas por esta investigación se pueden resumir de 

la siguiente manera: 

 Los modelos SEA desarrollados deben de tener en cuenta el caso de estudio y la 

cámara reverberante donde se realizan las pruebas regulatorias. En adición de las 

emisiones de ruido del caso de estudio, el modelo debe de proveer información  de 

la distribución de energía y los principales caminos de trasmisión de sonido.  

 

 Estimación de los factores de pérdida por acoplamiento (por sus siglas en ingles  

CLF) para la trasmisión de vibración a flexión en uniones estructurales (En forma 

de L, T y X) y los CLF para la trasmisión acústico-estructural de elementos no 
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reportados en la literatura (placas de material multicapa, estos están compuestos de 

tres diferentes materiales: HIPS, espuma de poliuretano y acero). La mayoría de los 

modelos reportados en la literatura restringen el estudio de la transmisión de 

vibraciones a uniones formadas por placas homogéneas en cada una de sus partes.  

 

 La medición de los factores de pérdida (coeficiente de absorción de sonido) para los 

elementos no reportados en la literatura (placas de material multicapa). 

 

 Caracterización experimental de todas las fuentes de ruido y vibraciones en un 

refrigerador y una campana de cocina. 

 

 Medición de las fuentes vibroacústicas aisladas del refrigerador. Por un lado, medir 

la emisión acústica en términos de SPL y potencia acústica emitida. Por otro lado, 

medir la trasmisión por medio de la estructura, en términos de vibración inducida y 

la potencia mecánica inyectada. 

 

 Medición de las movilidades en diferentes puntos de soporte de las fuentes y 

caracterizar las diferencias entre los puntos de medición.  

 

 Medición del SPL del refrigerador con solo una de las fuentes activas, para 

identificar la fuente con mayor contribución de ruido al sistema total. 

 

 Verificación y comparación de las mediciones de potencia con mediciones de 

intensidad. La intensidad proporciona información gráfica sobre la zona donde se 

genera y se irradia la potencia. Esto confirma, si el ruido se genera en la fuente 

como se esperaba. 

 

 Comparación de la potencia de ruido estructural transmitida utilizando el método de 

movilidad con un método alternativo basado en la técnica SEA. 

 

 Proporcionar salidas que pueden ser útiles no solo para caracterizar las fuentes 

vibroacústicas, sino también para alimentar modelos de simulación (sean datos de 

entrada) basados en técnicas como SEA. 
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Capítulo 1 Análisis Estadístico de Energía  (SEA) 

 

El análisis estadístico de energía es un método basado en el análisis de energía para calcular 

la potencia trasmitida entre subsistemas conectados. Es muy utilizado en problemas 

vibroacústicos, por ejemplo, la trasmisión de sonido y vibración inducida dentro de 

edificios, vehículos y otros sistemas. 

 

1.1 Introducción 

Las primeras aportaciones realizadas que utilizan SEA aparecen en el año de 1962 en dos 

trabajos independientes desarrollados por Lyon y Maidanik [30] y Smith [31] 

respectivamente. Lyon propone el cálculo del flujo de potencia entre 2 osciladores lineales 

acoplados, excitados por fuentes independientes de ruido blanco. Lyon encontró que el 

flujo de potencia entre los osciladores puede ser relacionado al desacoplamiento de energía 

de los osciladores; el flujo de potencia siempre va de los osciladores de alta energía a los de 

baja energía, y el flujo de potencia es proporcional a la diferencia en el desacoplamiento de 

energía. Este método es muy utilizado debido a su bajo costo computacional, como lo 

muestran Crocker y Price en 1969 [40].  

 

La idea principal es que un sistema vibro-acústico pueda ser dividido en subsistemas, que 

son caracterizados por su densidad modal (colección de modos resonantes) y sus factores 

de pérdida internos. El flujo de potencia entre estos subsistemas puede ser expresado en 

términos de sus energías promedio con la ayuda de los factores de pérdida por 

acoplamiento CLF, que juegan un gran papel en esta metodología. Conociendo la potencia 

de entrada al sistema, un conjunto de ecuaciones puede ser derivado del balance de 

potencia de los subsistemas, de tal manera que la única incógnita del problema son sus 

energías promedio.  

Estas ecuaciones de flujo de potencia son válidas si los subsistemas son reverberantes y por 

lo tanto el campo de presión o vibración en ellos puede ser considerado difuso. Esto puede 

ser comprobado si los subsistemas SEA cumplen con un cierto conjunto suposiciones, 

conocidas como las hipótesis SEA. Estas hipótesis se resumen de la forma siguiente [29]: 

 

1. Fuerzas de excitación estadísticamente independientes: las fuerzas externas no 

excitan un modo particular. Esto es necesario para tener vibraciones modales no 

correlacionadas. 

 

2. Probabilidad igual de que modos ocurran en un cierto rango de frecuencia: 
todos los modos dentro de un determinado subsistema y rango de frecuencia ocurren 

con la misma probabilidad. Esto también contribuye para garantizar el supuesto de 

campo difuso. 

 

3. Equipartición de energía modal en un subsistema, y la respuesta modal 

incoherente entre los modos en los subsistemas acoplados: la equipartición de la 

energía modal significa que cada modo tiene la misma energía. La respuesta modal 
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incoherente es la aproximación modal para el supuesto del campo difuso (ningún 

modo domina la dinámica del sistema), inherente al método estadístico. 

 

4. Débil (o ligero) acoplamiento entre subsistemas: el flujo de intercambio de 

energía es menor comparado con la disipación interna de energía. 

 

 

1.2 Fundamentos del SEA 

El método consiste en el balance de potencia de los subsistemas acoplados. Para un 

subsistema particular i, este balance es expresado como [29]:  

Π𝑖
𝐸𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 = Π𝑖

𝐷𝑖𝑠𝑖𝑝𝑎𝑑𝑎
+∑Π𝑖𝑗 ,

𝑛

𝑗=1
𝑗≠𝑖

          𝑖 = 1, … , 𝑛,                     (1.1) 

 

donde Π𝑖
𝐸𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎  es la potencia externa que ingresa al subsistema, Π𝑖

𝐷𝑖𝑠𝑖𝑝𝑎𝑑𝑎
 es la potencia 

disipada en los subsistemas y Π𝑖𝑗 es la potencia intercambiada entre el subsistema i y j.  

 

Partiendo de dos subsistemas i, j conectados como se muestra en la figura 1.1, se puede 

escribir como un balance de energía por el movimiento estacionario en cada subsistema, 

produciendo un sistema de ecuaciones lineales donde la incógnita es la energía total entre el 

subsistema i y j, que puede ser expresado en términos de su energía promedio como: 

Π𝑖𝑗 = 𝜔(𝜂𝑖𝑗〈𝐸𝑖〉 − 𝜂𝑗𝑖〈𝐸𝑗〉)                                                 (1.2) 

 

donde 〈𝐸𝑖〉 y 〈𝐸𝑗〉 es la energía promedio para cada subsistema, 𝜔 = 2𝜋𝑓 es la frecuencia de 

excitación y 𝜂𝑖𝑗  y 𝜂𝑗𝑖  son los factores de pérdida por acoplamiento. Estos factores 

satisfacen la relación de consistencia [29]:  

𝜂𝑖𝑗𝑛𝑖 = 𝜂𝑗𝑖𝑛𝑗                                                                   (1.3) 

 

donde 𝑛𝑖 densidad modal del subsistema i respectivamente. Los subsistemas i y j son 

considerados para aplicar la relación del balance de energías, donde las ecuaciones de 

balance de energía pueden escribirse como: 

Π𝑖
𝐸𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 =  𝜔𝜂𝑖〈𝐸𝑖〉 + 𝜔𝑛𝑖 (

𝜂𝑖𝑗〈𝐸𝑖〉

𝑛𝑖
−
𝜂𝑗𝑖〈𝐸𝑗〉

𝑛𝑗
)                           (1.4) 

 

Π𝑗
𝐸𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 = 𝜔𝜂𝑗〈𝐸𝑗〉 + 𝜔𝑛𝑗 (

𝜂𝑗𝑖〈𝐸𝑗〉

𝑛𝑗
−
𝜂𝑗𝑖〈𝐸𝑖〉

𝑛𝑖
)                            (1.5) 

 

donde 𝜂𝑖 es el factor de pérdida interna del subsistema i respectivamente. 
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Figura 1.1 Acoplamiento de subsistemas. 

 

En general, los subsistemas pueden ser considerados débilmente acoplados si la excitación 

de un subsistema provoca una respuesta relativamente baja en el otro. Por lo tanto, para 

cada subsistema, el balance de energías puede ser reescrito en términos de energía de los 

subsistemas como: 

Π𝑖
𝐸𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 = 𝜔𝜂𝑖〈𝐸𝑖〉 + 𝜔∑(𝜂𝑖𝑗〈𝐸𝑖〉 − 𝜂𝑗𝑖〈𝐸𝑗〉)

𝑛

𝑗=1
𝑗≠𝑖

         𝑖 = 1, … , 𝑛,           (1.6) 

Juntando los balances de energía de todos los subsistemas, se obtiene la siguiente relación 

en forma matricial: 

 

|

|

|

∑ 𝜂
1𝑖

𝑛

𝑖=1
−𝜂
21

−𝜂
31
         ⋯ −𝜂𝑛1

−𝜂
12
∑ 𝜂

2𝑖

𝑛

𝑖=1

−𝜂
32
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      (1.7) 

 

 

Este sistema lineal es usado para obtener el promedio evaluado de la energía en cada 

subsistema para una dada configuración de energía entrante.  

La formulación de un modelo SEA de un sistema vibro-acústico envuelve los siguientes 

pasos: 

 Dividir el sistema en subsistemas. 
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 Obtener los factores de pérdida internos de cada subsistema.  

 Obtener los factores de pérdida por acoplamiento de cada parte del subsistema 

intercambiando energía. 

 Añadir las entradas de excitación al modelo. 

 Resolver el sistema lineal para obtener la energía promedio para todo el sistema. 

 Calcular las salidas de energía del promedio total.  

 

La formulación de modelos simples siguiendo estos pasos no presentan ninguna dificultad, 

pero estos pasos no son suficientes para sistemas complejos. Las principales dificultades 

cuando se utiliza el método SEA es el modelado de dominios vibro-acústicos con 

heterogeneidades, geometrías complejas o alternaciones de sólidos y dominios de fluidos 

con pequeñas dimensiones, tales como paredes de mampostería o paneles en forma de nido 

de abeja. En estos casos, la división dentro de subsistemas no puede ser sencilla y no hay 

expresiones analíticas para los factores de pérdida internos o de acoplamiento [41]. Los 

CLF pueden definir la precisión del modelo SEA, obteniendo mejor precisión con 

resultados experimentales. Los CLFs son definidos acorde al tipo de elemento a unir 

(placas, vigas, cavidades, etc.) y el tipo de conexión (punto, línea y área). 

 

1.3 Factores de pérdida por acoplamiento (CLF) 

El CLF es un parámetro único en el SEA y es asociado con un resultado central del SEA, 

que es el flujo de potencia promedio entre grupos de modos acoplados proporcional a la 

diferencia en la energía modal promedio de los grupos de modos, con los factores de 

proporcionalidad (los cuales incluyen el CLF) siendo independientes de los niveles de 

energía [29].  

Para la estimación de los CLFs surgen dos aproximaciones teóricas generales, la 

aproximación de onda y la aproximación modal [29]; ambas pueden ser representadas como 

una superposición de ondas o como una suma de modos. La expresión CLF es derivada por 

combinar los coeficientes de trasmisión y la intensidad incidente desde la fuente. La 

intensidad incidente está acorde a la distribución de energía total en todas las direcciones en 

la fuente y es proporcional al producto de densidad de energía (energía por unidad de área). 

Acorde a las aproximaciones teóricas hay tres tipos de uniones entre dos subsistemas 

acoplados; punto, línea y área. Estas aproximaciones son válidas para rangos de frecuencias 

medias y altas, debido a la densidad modal. 

El CLF para dos subsistemas acoplados unidos por un punto usando la aproximación de 

ondas, está dado por: 

𝜂𝑝𝑢𝑛𝑡𝑜
1𝐷 = 

𝛿𝑓𝑖̅̅ ̅̅ 𝜏𝑖𝑗,∞

𝜋𝑓(2 − 𝜏𝑖𝑗,∞)
                                                      (1.8) 

 

donde 𝛿𝑓𝑖̅̅ ̅̅  es el espaciamiento de frecuencia promedio entre la resonancia modal para 

subsistemas unidimensionales y 𝜏𝑖𝑗,∞ es el coeficiente de trasmisión de un sistema finito. 
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Asumiendo que la energía está uniformemente distribuida con el ángulo entre los dos 

subsistemas, el CLF para dos subsistemas acoplados unidos por una línea, está dado por:  

〈𝜂𝑖𝑗〉𝜃
𝑙í𝑛𝑒𝑎
=
2

𝜋
∫
𝛿𝑓𝑖𝑖̅̅ ̅̅̅

𝜋𝑓

𝑘𝑖𝐿𝑗 cos(𝜃)

2
 
𝜏𝑖𝑗,∞(𝜃)

(2 − 𝜏𝑖𝑗,∞(𝜃))
 𝑑𝜃

𝜋/2

0

                               (1.9) 

 

donde 𝛿𝑓𝑖𝑖̅̅ ̅̅̅ es el espaciamiento de frecuencia promedio entre la resonancia modal para 

subsistemas bidimensionales y 𝑘𝑖 es el número de ondas. Asumiendo que la energía es 

uniformemente distribuida con el ángulo entre los dos subsistemas, el CLF para dos 

subsistemas acoplados unidos por un área, está dado por: 

〈𝜂𝑖𝑗〉𝜙
𝑎𝑟𝑒𝑎
= ∫
𝛿𝑓𝑖𝑖𝑖̅̅ ̅̅ ̅

𝜋𝑓

𝑘𝑖
2𝐴𝑗 cos(𝜙)

2
 
𝜏𝑖𝑗,∞(𝜙)

2 − 𝜏𝑖𝑗,∞(𝜙)

𝜋/2

0

sin(𝜙) 𝑑𝜙                          (1.10) 

 

donde 𝛿𝑓𝑖𝑖𝑖̅̅ ̅̅ ̅ es el espaciamiento de frecuencia promedio entre la resonancia modal para 

subsistemas tridimensionales. 

Tomando como base la aproximación de ondas para la estimación de los factores de pérdida 

por acoplamiento Craik [42] y Cremer [43], obtienen un conjunto de expresiones analíticas 

para casos típicos de dos subsistemas unidos por una conexión simple implicando las 

propiedades de los materiales para casos más específicos de subsistemas (vigas, placas y 

elementos acústicos). Otros estudios se han centrado principalmente en aplicación del SEA 

usando acoplamientos fuertes y débiles [44, 45], además del estudio de las hipótesis SEA 

mediante comparaciones de las expresiones empíricas [46, 47]. 

Otros investigadores han hecho uso de técnicas numéricas para la obtención de los CLFs. 

Algunas aproximaciones de estas han incorporado el Método de Elemento Finito (por sus 

siglas en ingles FEM) [48, 49, 50], calculando numéricamente la respuesta de dos 

subsistemas acoplados y donde el CLF pueda ser deducido, con la ventaja que presenta de 

poder ser utilizado para rangos de frecuencias bajas. Esta también presenta desventajas en 

rangos de frecuencia alta, requiriendo un alto costo y tiempo computacional.  

Otra de las aproximaciones numéricas es la Doble Formulación Modal (por sus siglas en 

ingles DFM) [51, 52]. La formulación del DFM parte de la obtención de las ecuaciones 

modales del movimiento de dos subsistemas acoplados por un elemento giroscópico que 

puede ser representado como conjunto de osciladores acoplados (modos) como se muestra 

en figura 1.2. Esta también toma como base las ecuaciones básicas del SEA que representan 

el cambio de flujo de energía entre dos subsistemas acoplados y el FEM para el modelado y 

cálculo de la información modal de los subsistemas. Esta aproximación fue usada para la 

predicción de energía vibratoria entre dos placas acopladas, obteniendo una buena 

estimación en el rango de frecuencia de 315 Hz a 2500 Hz. Basado en la aproximación 

DFM surge la formulación del Análisis de la Distribución Estadística de Energía (por sus 

siglas en ingles SmEdA) [53], una reformulación del SEA tomando la distribución de la 
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energía modal en cuenta. Muchos estudios están basados en la dependencia directa o 

indirecta de los CLFs en las propiedades modales del sistema [54]. 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 1.2 Subsistemas acoplados por un elemento giroscópico. 

 

Las simulaciones numéricas también se pueden combinar directamente con el SEA. C. 

Díaz, J. Poblet y A. Rodriguez [55], presentan un estudio sobre el procedimiento para la 

obtención del CLF con tres diferentes formas de aislarlo. Además de la energía de un 

sistema SEA con dos subsistemas (uno excitado, los otros no) son obtenidas de una 

simulación determinística, usando un caso típico de un muro doble con una cavidad de aire 

en medio. 

Otra de las formas de obtener estos parámetros es utilizando aproximaciones 

experimentales para la evaluación de los CLFs utilizando métodos de energía almacenada 

[29, 56], desarrollados considerando dos subsistemas acoplados, aplicando una entrada de 

excitación en el subsistema fuente para que la potencia sea trasmitida a través de la unión al 

subsistema receptor, donde la respuesta es introducida como se muestra en la figura 1.3. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 1.3 Representación esquemática de la medición de los factores de pérdida por acoplamiento. 

 

Este método ha sido utilizado en placas rectangulares [57], o mediante mediciones 

puntuales con el concepto de movilidad energética [58]. Otra aproximación experimental es 

llamada Método de Inyección de Potencia (por sus siglas en ingles PIM) [31, 59, 60], 

donde las ecuaciones del SEA son invertidas y usadas con la medición de potencia de 
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entrada sobre los subsistemas acoplados por una excitación aleatoria, pero esta 

aproximación presenta una dificultad en el número de funciones de trasferencia usadas para 

la medición. Las aproximaciones experimentales son más usadas en la industria, pero 

requieren tener la estructura mecánica, por lo que no es una aproximación predictiva. En 

base a las mediciones experimentales y simulaciones numéricas, surge otra técnica que 

propone una formulación de nuevos factores de pérdida por acoplamiento teniendo en 

cuenta la trasmisión resonante y no-resonante [61]. 

En resumen, las aproximaciones para obtener los CLFs son técnicas muy buenas en 

diferentes rangos de frecuencia. La aproximación de ondas presenta buena precisión en 

rangos de frecuencia altas y medias debido a la súper posición modal y a que no se 

consideran todos los efectos de pérdida de energía. Por otro lado, las aproximaciones 

numéricas presentan buena precisión en rangos de frecuencia baja, solucionando el 

problema de subsistemas que presentan una baja densidad modal, una geometría compleja y 

que pueden estar débilmente acoplados, con una transmisión de energía deficiente en los 

rangos de baja frecuencia, pero con la desventaja en rangos de frecuencia alta debido a las 

longitudes de onda, requiriendo mallas más finas que pueden conducir a error, demandando 

un alto costo y tiempo computacional. La información anterior demuestra que un 

procedimiento óptimo puede ser desarrollando para la obtención de los CLFs, y que puedan 

ser utilizados en modelos SEA dentro de un rango de frecuencia de 100 Hz a 10 kHz [62]. 
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Capítulo 2 Métodos de caracterización de fuentes 

 

En esta sección se presenta una descripción de los métodos empleados para caracterizar las 

fuentes de ruido y vibración de los electrodomésticos. Los datos obtenidos de las 

mediciones experimentales serán usados como entradas de excitación a los modelos SEA. 

Serán caracterizados experimentalmente: la potencia acústica (potencia sonora tramitada 

por el aire) y la potencia mecánica (potencia sonora tramitada por la estructura) de cada 

fuente de los casos de estudio. Para el caso de estudio uno (refrigerador), descrito en el 

capítulo 3 se caracterizaran tres diferentes fuentes: compresor, ventilador condensador y 

ventilador evaporador. Para el caso de estudio dos (campana de cocina), descrito en el 

capítulo 4 se caracterizará una fuente, el ventilador de extracción. 

Este estudio se enfocará en la caracterización de las principales fuentes de ruido de un 

refrigerador y una campana de cocina. Hay tres tipos de refrigerador para el hogar con un 

sistema de convección forzada en el mercado: "bottom-freezer", "top-freezer" y "side-by-

Side" o "duplex" que son de nivel superior. Las técnicas experimentales presentadas aquí 

son empleadas para caracterizar un "bottom-freezer" particularmente, pero se puede utilizar 

para cualquier tipo de refrigerador, debido a que todos estos tienen las mismas fuentes solo 

cambia la posición del ventilador evaporador. 

También se presenta una discusión para determinar cuál de los métodos descritos en la 

Sección 2.3.1 es el más apropiado para la evaluación de entrada de la potencia mecánica en 

los modelos SEA presentados en este trabajo.  

  

2.1 Resumen de métodos de caracterización de fuentes 

El desarrollo e innovación en electrodomésticos modernos que son capaces de realizar 

diferentes tareas en una cocina, ha tomado más importancia para los consumidores, 

resultando en la incorporación de varias fuentes de ruido para el sistema como son motores 

eléctricos, ventiladores, compresores, válvulas, engranajes, paneles vibratorios y ejes, 

dando como resultado productos más ruidosos que pueden producir una experiencia de uso 

incómoda, que es también asociada con la calidad del producto. Las industrias 

manufactureras de electrodomésticos se han enfocado en producir productos con una menor 

emisión de ruido que satisfaga al consumidor. Las exigencias de los clientes no solo 

determinan el éxito de ventas de un producto, también ayuda a cumplir con los estándares 

de regulación de ruido. 

Comúnmente, la reducción del ruido generado por un producto se lleva a cabo después de 

ensamblar, midiendo los niveles de presión generados por el producto, dejando a conocer 

las frecuencias más altas del sistema que pueden asociarse a la frecuencia de trabajo de las 

fuentes y las rutas de transmisión. Una vez conocido esto, se pueden hacer varias 

propuestas de solución usando un método de prueba y error que da como opciones: la 
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reducción de ruido de la fuente; cambiar las rutas de transmisión; modificar las 

características del receptor agregando material absorbente o aislante. Esto presenta una gran 

desventaja debido a que en etapas finales de diseño es difícil modificar alguno de los 

elementos trasmisores y agregar parches implica un alto costo al producto final. Para evitar 

soluciones costosas y que requieren más tiempo, es necesario generar modelos numéricos 

en etapas tempranas de diseño para predecir la radiación de sonido al entorno que los rodea, 

antes de tener el ensamble ya construido. Aunque las predicciones puedan ser solo 

aproximaciones del ruido real generado, proporcionan información valiosa del 

comportamiento vibroacústico del producto y se pueden aplicar varias soluciones viables 

rápidamente, por lo tanto se ahorra tiempo y costo.  

La combinación de simulación y mediciones experimentales proporcionan una manera 

eficiente de modelar el comportamiento vibro-acústico de un producto para generar 

soluciones óptimas de reducción de ruido. Generalmente, las etapas de diseño parten de 

fuentes de ruido definidas previamente para cumplir las funciones que realizará el sistema, 

debido a esto, uno de los primeros pasos para construir un modelo de ruido es la 

caracterización de las fuentes del sistema, esto se puede realizar por medio de mediciones 

experimentales. 

Una fuente puede irradiar ruido a través de varios caminos de trasmisión, trasmitido a 

través de la estructura o trasmitido a través de un fluido (llamados en inglés  "Structural-

borne noise" y "Air-borne noise"), para los casos más comunes es el sonido que se emite a 

través del aire y llega hasta los oídos del ser humano. En la figura 2.1, se puede visualizar 

la interfaz de estos dos caminos de trasmisión de ruido como entrada a un modelo 

numérico, para predecir el comportamiento vibro-acústico del sistema total.   

Figura 2.1. Interfaz de una fuente a un sistema total receptor. 

 

Si se caracterizan los caminos de trasmisión de ruido de la fuente, estos se pueden asociar a 

elementos receptores del modelo numérico donde son localizadas las fuentes. El ruido 
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trasmitido por el aire es asociado a la cavidad que rodea a la fuente, para el ruido trasmitido 

por la estructura la asociación se hace a través de un elemento estructural donde es 

colocada o montada por lo general es en placas receptoras.     

Para la caracterización del ruido trasmitido a través del aire existen varios métodos, los 

más utilizados son los métodos estandarizados de espacios abiertos basados en medición de 

la presión de sonido para la determinación de los niveles de potencia sonora. Cuatro 

diferentes grupos de procesos estandarizados para determinar la potencia sonora usan 

cantidades del ruido trasmitido por el aire, son [63]: 

a) El método de presión sonora de una superficie de desarrollo para la medición de los 

valores de presión en RMS bajo condiciones de un campo libre o en condiciones de 

un campo libre aproximado (acorde a las normas ISO-3744 [64], ISO-3745 [6] y 

ISO-3746 [65]). 

 

b) El método de intensidad sonora de una superficie de desarrollo para la medición de 

la intensidad sonora en un tiempo promedio perpendicular a la superficie de 

medición total. Este procedimiento puede ser aplicado  en cualquier ambiente,  es 

decir, en todas las gamas de un campo libre a condiciones reverberantes (acorde a 

norma ISO-9614 parte 1, 2 y 3 [66]). 

 

c) El procedimiento en un campo reverberante se puede llevar a cabo en una cámara 

reverberante calificada (acorde a la norma ISO-3741 [67]). 

 

d) El proceso de comparación en un campo reverberante requiere el uso de una fuente 

sonora de referencia calibrada, teniendo un nivel de potencia sonora conocida. El 

procedimiento puede ser aplicado bajo cualquier condición ambiental  pero requiere 

un bajo nivel de ruido de fondo de la cámara y algunas especificaciones de posición 

espacial y las dimensiones de la fuente deben de ser consideradas (acorde a la 

norma ISO-3741 [67]). 

 

La potencia obtenida puede ser usada para la predicción de ruido usando métodos como el 

Análisis Estadístico de Energía [29, 30], la cual está basada en balances de potencia con 

subsistemas acoplados. 

Algunos investigadores [68], plantean que no solo la potencia de sonido es una cantidad 

conveniente para caracterizar intrínsecamente de una fuente acústica, especialmente cuando 

se trata de espacios pequeños, ya que estos métodos no toman en cuenta el espacio 

circundante donde la fuente emite su sonido y su interacción con este. Los investigadores 

han desarrollado varios métodos de caracterización de fuentes, los cuales se clasifican 

como: métodos de reconstrucción de fuentes y los métodos de fuente equivalente. Estos 

métodos están apoyados de varios puntos de medición experimentales y técnicas numéricas.   
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Los métodos de reconstrucción de fuentes apuntan a la reconstrucción de la velocidad 

vibratoria a través de las superficies límite de una fuente original, luego la radiación de 

sonido debido a la vibración de la fuente original en un espacio arbitrario puede ser 

predicha a partir de la velocidad superficial reconstruida. Esto quiere decir que las 

velocidades reconstruidas en las superficies de la fuente es un modelo suficiente para 

predecir la radiación sonora. Existen dos métodos clásicos de reconstrucción de fuente, el 

primero es el método de Holografía Acústica de Campo Cercano (por sus siglas en inglés 

NAH) presentado por Maynard [69], este método espacial está basado en la trasformada de 

Fourier que se aplica principalmente a fuentes con geometrías simples, como planos o un 

cilindro circular. Esta limitación es debida a la fuente y que las mediciones de las 

superficies deben ajustarse a la superficie nivelada de un sistema de coordenadas separable, 

haciendo extremadamente difícil de utilizar para geometrías de forma arbitraria [70, 71, 72, 

73]. También ha sido empleado para la reconstrucción de las cantidades vibro-acústicas en 

una estructuras de forma arbitraria y un cilindro alargado utilizado método de NAH hibrido 

[74], el NAH hibrido está basado en el método de mínimos cuadrados modificando la 

ecuación de Helmholtz  que expresa la presión acústica en términos de expansiones de 

ondas salientes y entrantes [75].   

Por otro lado, el Método de Elemento Frontera Inverso (por sus siglas en ingles IBEM) está 

más adaptado a fuentes de geometrías complejas. Este fue propuesto inicialmente para 

superar los límites del NAH, es decir, tratar con fuentes de formas arbitrarias y complejas 

[76, 77, 78], el IBEM está basado en la introducción de la ecuación integral de Kirchhoff-

Helmholtz al mismo modelo de radiación de NAH, y con esto, teóricamente la superficie 

límite de una fuente de forma arbitraria se pueden discretizar en pequeñas secciones, por lo 

tanto, la propagación hacia adelante o hacia atrás es alcanzable [68]. Las ventajas que 

presenta este método son: permite la reconstrucción de las cantidades acústicas en una 

estructura de forma arbitraria; no tiene restricciones en la ubicación de los puntos de 

medición en una superficie de holograma, siempre que estén en un campo cercano; no tiene 

restricciones en la ubicación de los puntos de reconstrucción, ya sea en una superficie de 

fuente arbitraria o en un campo libre; es adecuado para regiones exteriores e interiores [79]. 

Este método presenta una desventaja, ya que las cantidades acústicas se obtienen a través 

de una discretización espacial, se debe requerir un número mínimo de nodos por longitud 

de onda, típicamente 2π o 6, para garantizar una resolución espacial satisfactoria en la 

reconstrucción [79]. Para una estructura compleja como la de un automóvil o un 

refrigerador, el número de nodos discretos necesarios para reconstruir las cantidades 

acústicas de la superficie pueden ser muy grandes. En consecuencia, el número total de 

puntos de medición puede ser excesivo, lo que hace que el proceso de reconstrucción sea 

extremadamente lento, lo que es especialmente cierto en el rango de medias y altas 

frecuencias. Este método ha sido aplicado en una cubierta de motor y un grupo electrógeno 

para predecir la presión de sonido en el campo lejano [80], obteniendo buenos resultados 

que indican que este método puede usarse para predecir con precisión la presión de sonido 

de campo lejano. Otra de las técnicas desarrolladas recientemente, es el método de fuente 

artificial, tiene como objetivo la reconstrucción de la fuente utilizando simplificaciones 

aplicables en aplicaciones industriales. Debido a que el IBEM requiere un gran número de 
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puntos de medición, surge el método de fuente artificial (por sus siglas en ingles DSM) [81, 

82], utilizando un enfoque similar al IBEM pero usando una simplificación de la forma de 

la fuente, así como una discretización de la vibración de la superficie gruesa para evitar el 

inconveniente. Lo artificial es un gabinete cerrado de tamaño similar pero con una forma 

mucho más simple que la fuente real, equipado con una serie de controladores de altavoces 

empotrados. Representa tanto la radiación sonora como la difracción por la fuente. 

Otros métodos desarrollados para la caracterización de fuentes son los métodos de fuente 

equivalente, este método surge explorando la idea de reducir los puntos de medición 

requeridos similar a la de IBEM [79], a diferencia de los métodos de reconstrucción de 

fuentes estos trabajan en remplazar la fuente de sonido actual por un conjunto de fuentes 

elementales adecuadamente ubicadas como mono-polos y di-polos. Sin embargo, los 

métodos de fuente equivalente no son específicamente para caracterizar de forma 

independiente las fuentes de sonido con respecto a los diferentes espacios circundantes. El 

Método de Fuente Equivalente (por sus siglas en ingles ESM), también es conocido como 

"Método de superposición de onda" y "Aproximación de fuente substituta". La idea básica 

de este método es que el campo sonoro de la fuente original que pueda ser simulado por un 

número finito de fuentes elementales, tales como mono-polos y di-polos [83, 84], 

localizados en una superficie auxiliar interior. Si la fuente solo consiste en mono-polos, el 

método es llamado método de capa única; si la fuente es una combinación híbrida de mono-

polos y di-polos, el método es llamado método de doble capa [85]. Para estudiar la 

estabilidad numérica y robustez de la formulación fuente equivalente se ha presentado un 

modelo híbrido combinando el método capa única y el método de doble capa [86]. Pero el 

método ESM presenta varias desventajas, un de ellas es que este método no puede tener en 

cuenta la difracción alrededor de las fuentes como las fuentes equivalentes puntuales. 

Además se basa en la experiencia para encontrar posiciones óptimas de las fuentes 

equivalentes, ya que no existe una regla general para construir el sistema fuente [68]. 

También han sido presentadas dos variantes del ESM en términos de inestabilidad 

numérica: Minimización de Mínimos-Cuadrados (por sus siglas en ingles LSM) y 

Ecuaciones de Campo-Completo (por sus siglas en ingles FFE) [87]. El ESM ha sido para 

usado para calcular el ruido del motor de una aeronave [83], introduciendo el efecto de los 

flujos principales al ESM por medio de la trasformada de Lorentz, también son 

considerados los efectos de flujo no uniformes, teniendo un buen acuerdo entre la 

simulación y las mediciones características de radiación y niveles absolutos de presión 

sonora, con una variación máxima entre lo predicho y las mediciones experimentales de 1 y 

3 dB. Otra de las aplicaciones del ESM ha sido para la predicción de la radiación sonora de 

llamas [88], y comparadas con el BEM mostrando un buen acuerdo entre el ESM y el 

BEM. El acuerdo entre la simulación y las mediciones es bueno en un amplio rango de 

frecuencias con una ligera sobreestimación alrededor de 3 y 5 dB.  

Existe otro grupo de métodos, los métodos de caracterización de fuente acoplada que 

caracterizan intrínsecamente evitando reconstruir la fuente. Estos métodos son aplicables a 

fuentes de geometrías complejas y a fuentes que producen sonido por otros mecanismos 

distintos a la vibración [68]. Estos métodos presentan técnicas de caracterización 
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independientes para la caracterización del ruido tramitado por la estructura, el ruido 

trasmitido por un fluido y el ruido transmitido por el aire, respectivamente. 

Para la caracterización del ruido trasmitido a través de la estructura existen varios métodos, 

uno de los más usados es el método de movilidad [39, 89] que se basa en el “enfoque de 

movilidad”. Este método utiliza el concepto de movilidad mecánica de una estructura 

vibratoria [90, 68], la idea parte de un sistema compuesto por dos elementos acoplados 

entre ellos; lado fuente y lado receptor, donde la excitación en el sistema se encuentra en la 

fuente, dada por una fuerza. Con las propiedades de las movilidades se puede obtener la 

respuesta de velocidad, la movilidad describe características invariantes de la estructura. 

Idealmente, la movilidad de la fuente es independiente de la estructura del receptor. La 

caracterización de la fuente se lleva a cabo por medio de propiedades activas que son las 

velocidades libres (velocidad de la fuente antes del acoplamiento) y las propiedades pasivas 

que es la movilidad de la fuente. El receptor se caracteriza pasivamente por su movilidad. 

Si el receptor es bloqueado en la conexión, entonces la movilidad del receptor tiende a cero 

y se genera una fuerza de bloqueo, que es relacionada con la velocidad libre de la fuente vía 

la movilidad de la fuente por medio de la introducción de una movilidad del receptor igual 

a cero. Derivando un sistema de ecuaciones para un contacto de un solo grado de libertad, 

esto se puede aplicar completamente a múltiples puntos, contactos con múltiples grados de 

libertad. Una vez establecidas estas relaciones, es necesario caracterizar por medio de 

mediciones las propiedades de la fuente o el receptor, es decir, las movilidades de la fuente 

y el receptor, la velocidad libre de la fuente o la fuerza de bloqueo.    

Varios investigadores han concentrado sus esfuerzos en la medición de movilidad en un 

estado acoplado presentando dos métodos [91], en el primero es usada una movilidad del 

conector de acoplamiento conocida y las movilidades medidas del sistema acoplado de 

ambos lados, obteniendo las movilidades de la fuente y el receptor desacoplados y la 

velocidad libre de la fuente. Para el segundo método son usadas las mediciones de las 

movilidades de ambos elementos, pero se asume que las fuerzas y los momentos no varían 

a través del conector, lo cual es intrínsecamente valido solo para montajes resistentes 

ideales. Otros se han enfocado en la medición de la fuerza de bloqueo, esta presenta su 

dificultad en el bloqueo de los puntos de conexión de origen. Para resolver esto se han 

empleado mediciones “in-situ” [92, 93], demostrando que la fuerza de bloqueo puede ser 

obtenida bajo la condición de fuente-receptor acoplado, también se pueden obtener la 

movilidad acoplada y la velocidad de acoplamiento. La caracterización de fuentes 

empleando el método de fuerza de bloqueo a partir de mediciones in-situ ha sido aplicada 

en la industria automotriz [94], se estudió experimentalmente una bomba de vacío en nueve 

grados de libertad y se fijó a un soporte modificado para lograr diferentes propiedades 

dinámicas. Además, este método ha sido combinado con un análisis de ruta de transferencia 

para identificar las rutas del ruido retumbante en la cabina del vehículo [95].  

Basado en el concepto de movilidad mecánica, es introducida la trasmisión de potencia 

desde la fuente al receptor [96, 93]. Para una conexión de un solo punto la relación de 

potencia de trasmisión se puede expresar por el producto de las propiedades de la fuente y 

una función de acoplamiento de las movilidades de la fuente y el receptor en un punto de 
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contacto. Esta relación puede usarse como una forma alternativa de predecir la potencia 

transmitida desde la fuente al receptor si la velocidad libre y las movilidades se identifican 

por medición. Para facilitar el uso del enfoque de movilidad para conexiones multi-punto y 

conexiones multi-grados de libertad se introduce el concepto de movilidad efectiva para 

reducir un caso multipunto a un caso equivalente de punto único [97, 98]. 

Usando el concepto de movilidad mecánica se han desarrollado otros métodos para la 

caracterización del ruido transmitida por la estructura de una fuente, como lo es el Método 

de Placa Receptora (por sus siglas en inglés RPM) [99, 100], este método ha sido uno de 

los más aplicados para la caracterización de fuentes en edificios como ventiladores, bañeras 

de hidromasaje, válvulas, el impacto de escaleras ligeras y también ha sido utilizado para 

motores eléctricos [99, 101, 102, 103, 100]. Otro que surge es la Metodología de Pseudo-

Fuerza [104], esta metodología ha sido aplicada en un motor diésel [105].  

Los métodos de caracterización de fuente acoplada también presentan diversas técnicas 

para la caracterización de ruido transmitido a través de fluidos por una fuente, donde 

persiste la idea que las propiedades de la fuente no dependen del receptor, por lo que estas 

pueden ser caracterizadas como fuentes lineales de un puerto invariante en el tiempo [68]. 

Tal como una fuente acústica dentro de un ducto, donde esta puede ser caracterizada por 

una fuerza y una impedancia de la fuente usando una analogía eléctrica que se puede 

representar como un circuito acústico equivalente [106, 107]. Las dos principales 

propiedades a determinar son la fuerza de la fuente que puede ser interpretada como la 

presión generada por el lado de la fuente y la impedancia de la fuente normalizada. Para 

determinar las propiedades de la fuente se han desarrollado dos métodos de medición; el 

método directo con fuente externa [108, 109] y el método indirecto sin fuente externa [110, 

111]. Otros investigadores han enfocado sus esfuerzos en mejorar estos métodos 

determinando las características de origen de la variante de tiempo lineal en la fuente [112, 

113]. Una de las desventajas que muestran estos métodos son los problemas de 

inestabilidad del método. La misma analogía presentada para un circuito acústico 

equivalente [107] puede ser usada para la caracterización del ruido trasmitido a través del 

aire [114], para una fuente en un espacio acústico dado, creando una superficie para 

envolver la fuente y dividiendo todo el espacio en un sistema activo, el espacio fuente y un 

sistema receptor. 

Los parámetros vibroacústicos caracterizados son usados para la estimación de potencia a 

través del aire y la estructura de fuentes complejas, proveyendo información apropiada que 

puede usarse como datos de entrada en modelos numéricos como el SEA, dónde la potencia 

obtenida es asociada a un subsistema sin ningún problema. En estándares como EN-12354 

Parte 5 [115], que abordan la estimación del funcionamiento acústico de edificios, las 

entradas de excitación generadas por las fuentes son expresadas en términos de potencia. 

En esta Sección se presentan varios grupos de métodos para caracterizar el ruido generado 

por una fuente a través de dos caminos; el ruido trasmitido a través del aire y el ruido 

trasmitido a través de la estructura. Basado en la información anteriormente presentada para 

la caracterización del ruido trasmitido a través del aire se demuestra que los grupos de 
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métodos de reconstrucción de fuentes, de fuente equivalente y de fuente acoplada no son 

los métodos más adecuados para la caracterización de fuentes complejas como las de los 

electrodomésticos, ya que requieren un número de nodos muy grande para reconstruir las 

cantidades acústicas y esto provoca un número total de puntos de medición que puede ser 

excesivo para rangos de media y alta frecuencia que se pretenden modelar. Además,  las 

caracterizaciones se desarrollaron sujetas a condiciones límite específicas de la fuente 

original y presentan problemas de inestabilidad, por lo que las fuentes se caracterizarán 

usando el método estandarizado experimental bajo la norma ISO-3745 [6], que es bien 

aceptado por la industria para determinar la potencia sonora usando cantidades del ruido 

trasmitido por el aire y los datos obtenidos se pueden usar como entrada de potencia 

acústica para predicciones de ruido con el SEA. 

Para la caracterización del ruido trasmitido a través de la estructura, se presentaron varios 

métodos de fuente acoplada que están basados en el enfoque de movilidad, los cuales 

muestran buenos resultados en los métodos de medición y predicción del ruido para fuentes 

complejas. Las fuentes se caracterizarán usando el método de movilidad para uniones 

complejas y el método RPM para uniones simples, que se utiliza para cuantificar la 

potencia acústica de las fuentes con cualquier número de puntos de contacto, referido en la 

Norma EN15657-1 [116]. También es presentado un método alternativo basado en el 

modelado SEA para la evaluación de potencia acústica transmitida a través de la estructura 

usando propiedades activas de la fuente y pasivas tanto de la fuente como del receptor, 

obtenidas de mediciones experimentales. Por último se presentan los resultados obtenidos y 

una discusión para determinar cuál de los métodos descritos es el más apropiado para la 

evaluación de entrada de la potencia mecánica en los modelos SEA presentados en este 

trabajo.   

 

2.2 Caracterización de las fuentes acústicas: potencia acústica 

Una fuente puede radiar ruido a través de varios caminos, uno de estos caminos es ruido 

trasmitido a través del aire, es un tipo de ruido creado por el sonido en forma de ondas que 

es trasmitido por medio del aire y es referido a las excitaciones acústicas como la potencia 

acústica o la presión acústica, esta se genera por fuentes como ventiladores, válvulas, 

compresores y bombas.  

Las excitaciones acústicas se pueden propagar en dos medios, debido a que la energía que 

viaja por el aire puede excitar tanto a un medio acústico (por ejemplo una cavidad) como un 

medio mecánico (por ejemplo una placa que componga una cavidad) para producir o 

trasmitir ruido audible. Para una mejor comprensión del fenómeno de radiación de ruido a 

través del aire en la figura 2.2 (b) se muestra el proceso acústico-acústico que se puede dar 

en un medio sonoro y el proceso acústico-estructural en un medio mecánico, el cual 

consiste en 4 etapas. 

La primera etapa, generación, donde la presión acústica es generada por una fuente de 

ruido aéreo. El mecanismo de generación puede ser por la rotación de alabes, membranas, 
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émbolos que generando variación de presiones en el aire o impactos. En la segunda etapa, 

transmisión, la presión acústica es trasmitida, primero dentro de la fuente misma y después 

a un elemento acústico receptor pasivo, como una cavidad acústica (la etapa de trasmisión 

también puede darse un elemento estructural pasivo como una placa). En la tercera etapa, 

propagación, la energía sonora puede ser trasmitida en dos medios, primero directamente 

en un elemento acústico y después a un elemento estructural generando energía vibratoria. 

Y en la etapa final, radiación de sonido, el ruido puede ser radiado de dos maneras, primero 

una radiación directa donde la energía sonora se puede radiar directamente como sonido 

audible, también una proporción la energía vibratoria generada por un elemento estructural 

puede ser radiada como sonido audible. 

Figura 2.2: (a) Generación de potencia sonora transmitida por cavidad a una placa y a una cavidad; (b) 

Proceso acústico y acústico-estructural por una excitación acústica. 

 

En la figura 2.2(a) se muestra un ejemplo típico de una cavidad acoplada a dos elementos 

receptores, cavidad y placa. Al excitar acústicamente una cavidad se trasmiten ondas a 

través de esta, que generan una presión sonora que se propaga directamente en la cavidad 

receptora radiando ruido a través de esta. La excitación acústica también puede generar una 

energía vibratoria en la placa receptora y esta genera una presión sonora que se propaga en 

la cavidad receptora y el ruido se radia a través de esta.  

En esta sección se presenta el método para la medición experimental y la evaluación de la 

potencia acústica utilizando el método estandarizado ISO-3745 [6] para la estimación de 

potencia sonora en el entorno de un campo libre. 
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2.2.1 Descripción de mediciones experimentales acústicas 

Las fuentes son caracterizadas acorde a la norma ISO-3745 [6] para la estimación de 

potencia sonora en el entorno de un campo libre. El objetivo es la medición de la presión 

sonora para estimar la potencia de entrada (acústica) a los modelos SEA. Las mediciones 

experimentales se llevan a cabo en una cámara semi-anecoica donde las fuentes son 

colocadas (solo las fuentes sin los electrodomésticos). Existen varias fuentes en ambos 

casos de estudio, el refrigerador contiene tres de fuentes: compresor, ventilador 

condensador y ventilador evaporador. La campana de cocina contiene una solo fuente: 

ventilador de extracción. Cada fuente se caracterizara independientemente.  

El método es basado en el supuesto de una fuente puntual, donde la fuente es colocada en la 

parte inferior de la cámara. Las fuentes a caracterizar se dividen en dos tipos compresor y 

ventiladores. El compresor es montado en el piso sobre una masa que es menor al menos 

cuatro veces su peso [117]. Los ventiladores son suspendidos a 40 cm sobre el piso con 

varias cuerdas elásticas, se verifica que no se distorsione el ruido generado por el 

ventilador. 

Figura 2.3: (a) Posiciones de micrófono en un arreglo hemisférico para medir el SPL de acuerdo con 

ISO-3745; (b) Cámara semi-anecoica. 

 

Las ubicaciones de medición de los niveles de presión sonora son distribuidos en 10 

posiciones sobre una superficie hemisférica que rodea la fuente, colocando un micrófono 

(B&K tipo 4189) en cada una de las posiciones de medición usando un promedio lineal 

como se muestra en figura 2.3. El ruido generado por las fuentes es como mínimo 15 dB 

por encima del nivel de ruido de fondo en todas las bandas de frecuencia. 

Los datos experimentales serán recolectados en el rango de 100 a 10000 Hz y procesados 

con un sistema adquisidor de datos, usando canales independientes para presión. Los datos 

se procesan en un análisis de espectro FFT (por sus siglas en ingles trasformada rápida de 

Fourier) dentro de bandas de frecuencia de una tercia de octava con un tiempo promedio de 



~ 27 ~ 
 

32 segundos. Los niveles de presión acústica para cada banda de una tercia de octava son 

sumados en todo el rango de frecuencia para obtener el SPL global. 

 

2.2.2 Evaluación de SPL y potencia acústica 

Para el cálculo del nivel de potencia, los niveles de presión fueron promediados sobre el 

área superficial e integrados sobre las bandas de frecuencia de una tercia de octava. Se 

utilizó la siguiente ecuación para obtener el nivel de presión sonora de la superficie [6], 𝐿𝑝
̅̅ ̅ : 

𝐿𝑝
̅̅ ̅ = 10𝑙𝑜𝑔10

1

𝑁
[∑ 100.1𝐿𝑝𝑖

𝑁

𝑖=1

]                                               (2.1) 

donde 𝐿𝑝
̅̅ ̅ es la superficie del nivel de presión acústica en dB, 𝐿𝑝𝑖 es el nivel de presión 

sonora resultado de las mediciones, N es el número de mediciones. 

Una vez obtenidos los datos, los niveles de presión sonora experimentales son usados para 

calcular la potencia de entrada en el modelo SEA. Asumiendo que el campo sonoro en la 

fuente y la cavidad receptora son difusos, la incidencia y la potencia sonora trasmitida 

puede ser calculada de las mediciones [118], donde la potencia promedio asociada es 

calculada como: 

Π𝐸𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 =
〈𝑃𝑅𝑀𝑆

2 〉4𝜋𝑟2

𝜌0𝑐0
                                                             (2.2) 

aquí 〈𝑃𝑅𝑀𝑆
2 〉 es el valor cuadrado medio de la presión acústica medida a una distancia r de la 

fuente, 𝜌0 es la densidad del aire y 𝑐0 es la velocidad del sonido en el aire. Las entradas 

para la potencia acústica son asociadas en los subsistemas donde son localizadas las 

fuentes. 

 

2.3 Caracterización de las fuentes acústicas: a través de la estructura   

Otro de los caminos, el ruido transmitido por la estructura, es un tipo de ruido creado por 

oscilaciones en una estructura sólida es referido como vibraciones. El objetivo de la 

caracterización es la medición y cuantificación de la potencia sonora trasmitida por la 

estructura generada por cada fuente en el electrodoméstico. La potencia sonora trasmitida 

por la estructura, se define como la energía vibratoria que se propaga en forma de ondas 

elásticas a través de un medio sólido [43], esta es generada por fuentes como ventiladores, 

bombas, motores, etc.  

Para una mejor comprensión del fenómeno en la figura 2.4(b) se muestra el proceso 

acústico-estructural, el cual consiste en 4 etapas. En la primera etapa, generación, donde la 

vibración es generada dentro de una fuente de sonido estructural. El mecanismo interno 

puede ser generado por fricción, rotación, variación de presión, impactos o una 

combinación de estos. En la segunda etapa, transmisión, la vibración es trasmitida, primero 
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dentro de la fuente misma y después a una estructura receptora pasiva, por ejemplo las 

placas que componen al gabinete de un refrigerador. En la tercera etapa, propagación, la 

energía vibratoria es distribuida en toda la estructura. Y en la etapa final, radiación de 

sonido, una proporción de la energía vibratoria es radiada como sonido audible [119]. 

Figura 2.4: (a) Generación de potencia sonora tramitada por una placa a una cavidad; (b) Proceso de 

acústico-estructural por una excitación mecánica. 

 

En  la figura 2.4(a) se muestra un ejemplo típico de una placa-cavidad, al excitar 

mecánicamente la placa se trasmiten ondas a través de la placa que generan una presión 

sonora que se propaga en la cavidad y el ruido se radia a través de esta. 

En esta sección se presenta una descripción de la medición experimental y la evaluación de 

la potencia estructural generada por las fuentes, este método consiste en dos etapas. La 

primera es la medición experimental de las velocidades libres de las fuentes y la segunda 

etapa implica la cuantificación de la potencia acústica trasmitida por la estructura usando el 

método de movilidad para uniones complejas y el método RPM para uniones simples. 

Además de una propuesta de un método alternativo basado en el modelado SEA.   

 

2.3.1 Descripción de mediciones experimentales a través de la estructura. 

La primera etapa es la medición de la suma de las velocidades libres sobre los puntos de 

contacto de las fuentes ∑ 𝜐𝑠𝑓
2 , basado en método estandarizado ISO-9611 [120]. Después 
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los resultados obtenidos son usados para cuantificar la potencia sonora transmitida por la 

estructura. Cada fuente será caracterizada independientemente.  

Las mediciones se llevan a cabo en una cámara semi-anecoica. Las fuentes a caracterizar se 

dividen en dos tipos compresor y ventiladores. El compresor y los ventiladores son 

suspendidos con varias cuerdas elásticas para las evaluaciones experimentales de las 

velocidades libres, usando varios acelerómetros (B&K tipo 4525) colocados en los puntos 

de contacto donde las fuentes se acoplan con otros subsistemas (4 para el compresor y 2 

para los ventiladores). Como se muestra en la figura 2.5. 

Figura 2.5. Esquema de la colocación de acelerómetros para la medición de vibración sobre los puntos 

de contacto en las fuentes: (a) puntos de colocación de acelerómetro para todas mediciones del 

compresor;  (b) puntos de colocación de acelerómetro para todas mediciones de los ventiladores. 

 

Los datos experimentales serán recolectados en el rango de 100 a 10000 Hz y procesados 

con un sistema adquisidor de datos usando canales independientes para aceleración. Las 

señales adquiridas en función del tiempo de la aceleración en cada punto de contacto se 

integrarán usando un filtro para obtener la velocidad de cada punto de contacto. Los datos 

se procesan en un análisis de espectro FFT dentro de bandas de frecuencia de una tercia de 

octava con un tiempo promedio de 32 segundos. Para obtener la suma de las velocidades 

libres en todos los puntos de contacto de cada fuente en bandas de una tercia de octava, se 

sumarán los niveles de velocidad de cada punto para obtener la velocidad total generada de 

toda la fuente.  

 

2.3.2 Estimación de potencia a través de la estructura. 

En esta sección se describe la estimación de la potencia sonora transmitida por la 

estructura, que es generada por una fuente a un elemento receptor, usando dos métodos. En 

la sección 2.5 se presentan las diferencias que existen entre cada uno de los métodos para 

seleccionar el más apropiado para la evaluar las entradas de potencia mecánica a los 

modelos SEA que serán desarrollados.  
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2.3.2.1 Método de movilidad  y método RPM 

Para simpleza del método de movilidad, inicialmente se considera una fuente que 

transmitirá potencia a un receptor a través de un solo contacto y un solo componente de 

excitación [99, 100]. La potencia transmitida es la parte real de la potencia compleja Π𝑆𝑅 y 

puede ser expresado en términos de velocidad libre de la fuente 𝜐𝑆𝑓  y de la movilidad de la 

fuente compleja 𝑌𝑆 y la movilidad del receptor 𝑌𝑅, como [100] 

Π𝑆𝑅 =
1

2

|𝜐𝑆𝑓|
2

|𝑌𝑆 + 𝑌𝑅|2
𝑅𝑒{𝑌𝑅}                                                (2.3) 

 

Para máquinas y componentes de máquinas que están conectadas a soportes estructurales 

por medio de múltiples puntos, líneas y áreas de contacto. La asociación de la potencia total 

de una fuente a un receptor, para N puntos de contacto está dada por [100] 

Π𝑆𝑅
𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙 =

1

2
∑|𝜐𝑆𝑓𝑖|

2
𝑁

𝑖

𝑅𝑒{𝑌𝑅𝑖
Σ }

|𝑌𝑅𝑖
Σ + 𝑌𝑆𝑖

Σ|
2                                           (2.4) 

 

donde 𝑌𝑅𝑖
Σ  y 𝑌𝑆𝑖

Σ son los puntos de movilidad de la fuente y el receptor, respectivamente. 

Para ambos la fuente y el receptor, los puntos de movilidad efectiva en los contactos i-

ésimos  puede ser escrita como [100] 

𝑌𝑖
Σ = 𝑌𝑖 + ∑

𝐹𝑗

𝐹𝑖
𝑌𝑖𝑗                                                  (2.5) 

donde 𝑌𝑖 es el punto de movilidad en el contacto i-ésimo, 𝑌𝑖𝑗 es la movilidad de 

transferencia entre el contacto i-ésimo y j-ésimo y 
𝐹𝑗

𝐹𝑖
 es el radio de la fuerza en el contacto 

i-ésimo y j-ésimo, respectivamente. El obtener esta información es muy difícil y poco 

probable en la práctica. En ausencia de dicha información, es necesario simplificar 

mediante suposiciones. Se puede suponer que las fuerzas son de igual magnitud. La fase 

entre las fuerzas depende del comportamiento de la vibración de las fuentes. Si las fuentes 

tienen un movimiento de cuerpo rígido, como ocurre en bajas frecuencias, entonces es 

apropiada una representación multipolar, incluyendo una condición diferencia de fase cero 

(modo de rebote). En altas frecuencias, es probable un comportamiento resonante para una 

o ambas estructuras fuente y receptor y se puede suponer una diferencia de fase aleatoria 

entre los puntos de contacto [99, 100]. Nuevamente, en ausencia de información detallada, 

se emplean dos condiciones asintóticas. Si se supone una diferencia de fase cero, entonces 

la ecuación 2.5 se convierte en [100] 

𝑌𝑖
Σ ≈ 𝑌𝑖 + ∑ 𝑌𝑖𝑗                                                         (2.6) 
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Si se supone una fase aleatoria entonces, 

|𝑌𝑖
Σ|

2
≈ |𝑌𝑖|2 + ∑|𝑌𝑖𝑗|

2
                                              (2.7) 

y 

𝑅𝑒(𝑌𝑖
Σ) ≈ 𝑅𝑒(𝑌𝑖)                                                       (2.8) 

 

Los principios del método RPM están dados en [43]. Este método proviene de la 

caracterización del ruido estructural de máquinas en edificios [99, 100], las máquinas están 

unidas a una placa aislada con soporte elástico. Cuando están en funcionamiento las 

máquinas, la potencia acústica total transmitida por la estructura es igual a la potencia de 

las ondas a flexión de la placa receptora. La potencia inyectada, a través de todos los 

contactos de la fuente a una placa receptora puede ser calculada como [99, 100]: 

Π𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 = 𝜔𝜂𝑅𝑚𝑅̈ 𝑆𝑅〈𝜐𝑅
2〉                                                 (2.9) 

donde 𝜔 es la frecuencia angular, 𝜂𝑅  es el factor total de pérdida interna de la placa, 𝑚𝑅̈  es 

la masa por unidad de área de la placa receptora, 𝑆𝑅  es el área de la placa receptora  y 〈𝜐𝑅
2〉 

el promedio espacial de la velocidad cuadrada media de la placa. 

Si en cada contacto la placa de recepción tiene una alta movilidad relativa al de la fuente 

bajo prueba, es decir, 𝑌𝑆𝑖
Σ ≪ 𝑌𝑅𝑖

Σ  para todos los i, entonces la ecuación 2.4 se convierte en 

[100] 

Π𝑆𝑅
𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙 ≈

1

2
∑ 𝑅𝑒 (

1

𝑌𝑅𝑖
Σ ) |𝜐𝑆𝑓𝑖|

2
 𝑁

𝑖

                                         (2.9) 

Si la variación especial en la movilidad efectiva de la placa, sobre los puntos de contacto, es 

pequeña, entonces [100] 

Π𝑆𝑅
𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙 ≈

1

2
𝑅𝑒 (

1

𝑌𝑅𝑖
Σ ) ∑|𝜐𝑆𝑓𝑖|

2
𝑁

𝑖

                                         (2.10) 

donde 𝑌𝑅𝑖
Σ  es la movilidad efectiva promedio de la placa. Si la fuente ahora es conectada a 

una placa de baja movilidad donde 𝑌𝑆𝑖
Σ ≫ 𝑌𝑅𝑖

Σ  para todos los i, entonces la potencia total es 

[100] 

Π𝑆𝑅
𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙 ≈

1

2
∑

|𝜐𝑆𝑓𝑖 |
2

|𝑌𝑆𝑖
Σ|

2 𝑅𝑒{𝑌𝑅𝑖
Σ }

𝑁

𝑖

                                          (2.11) 

También, asumiendo una pequeña variación especial en la movilidad efectiva de la placa, la 

ecuación 2.11 puede ser expresada como [100] 
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Π𝑆𝑅
𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙 ≈

1

2
𝑅𝑒{𝑌𝑅

Σ} ∑
|𝜐𝑆𝑓𝑖|

2

|𝑌𝑆𝑖
Σ|

2

𝑁

𝑖

                                          (2.12) 

La fuerza del sonido transmitida por la estructura de la fuente se obtiene, basado en el 

bloqueo de fuerza [100] 

∑
|𝜐𝑆𝑓𝑖 |

2

|𝑌𝑆𝑖
Σ|

2

𝑁

𝑖

= ∑|𝐹𝑏𝑖|
2

𝑁

𝑖

                                          (2.13) 

 

Este trabajo se enfocará en caracterizar la potencia sonora trasmitida por la estructura de 

fuentes acopladas a placas por medio de uniones con un elemento aislante y pueden ser 

fácilmente evaluadas utilizando el método de movilidad. Este tipo de unión se considera de 

esta forma ya que en los casos de estudios presentados en el Capítulo 3, todas las uniones 

de las fuentes a los elementos receptores son por medio de elementos aislantes (arandela de 

goma) como se muestra en la figura 2.6. El método RPM será usado para evaluar uniones 

simples que no contengan elementos aislantes.  

 

 

 

 

 

 

Figura 2.6. Ilustración de fuerzas ejercidas de fuente acoplada a un receptor por medio de múltiples 

uniones con un elemento aislante. 

 

La potencia transmitida al receptor por medio de una sola unión con un elemento aislante es 

estimada usando el método de movilidad, como se describe en el Anexo A. Está dada por 

[121] 

Π𝑆𝑅
𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙 =

1

2

|𝜐𝑆𝑓|
2

|𝑌𝑗𝑖|
2

|(𝑌𝑅 + 𝑌𝑗𝑗)(𝑌𝑖𝑖 + 𝑌𝑠) − 𝑌𝑖𝑗𝑌𝑗𝑖|
2 𝑅𝑒{𝑌𝑅}                      (2.14) 

donde 𝑌𝑖𝑖 y 𝑌𝑗𝑗 son los puntos de movilidad receptora en los lados del aislador, 

respectivamente y 𝑌𝑖𝑗 y 𝑌𝑗𝑖 son las movilidades de transferencia. La potencia promedio 

asociada de la fuente a la placa receptora es calculada usando la ecuación para cada punto 

de contacto, para N número de puntos contactos es usada la siguiente relación: 
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Π𝑆𝑅
𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙 =

1

2
∑

|𝜐𝑆𝑓𝑘|
2

|𝑌𝑗𝑖𝑘|
2

|(𝑌𝑅𝑘 + 𝑌𝑗𝑗𝑘)(𝑌𝑖𝑖𝑘 + 𝑌𝑠𝑘) − 𝑌𝑖𝑗𝑘 𝑌𝑗𝑖𝑘|
2 𝑅𝑒{𝑌𝑅𝑘}

𝑁

𝑘

                      (2.15) 

 

2.3.2.2 Método basado en modelado SEA 

Con el fin de verificar la utilidad de los datos experimentales de las fuentes vibro-acústicas, 

se crea un modelo SEA para calcular la potencia transmitida a través de estructura desde la 

fuente a una placa receptora. La técnica para el cálculo de potencia mecánica trasmitida es 

presentada aquí (modelo SEA de dos subsistemas). Los cálculos numéricos de potencia se 

llevarán a cabo usando elementos aislantes como las arandelas de goma, como se muestra 

en la figura 2.7. 

El cálculo de la potencia mecánica trasmitida es realizado para un sistema que consiste en 

dos subsistemas acoplados con una sola unión. La formulación SEA para este caso es 

𝜔 [
𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅 −𝜂𝑅𝑆

−𝜂𝑆𝑅 𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆
] {

⟨𝐸𝑆⟩

⟨𝐸𝑅⟩
} = {

Π𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒

0
}                                 (2.16) 

donde 𝜂𝑆,𝑖 y 𝜂𝑅,𝑗 son los factores de pérdida interna, ⟨𝐸𝑆⟩ y ⟨𝐸𝑅⟩ es la energía promedio de 

la fuente y el receptor respectivamente. 𝜂𝑆𝑅  y 𝜂𝑅𝑆 son los factores de pérdida por 

acoplamiento entre ambos subsistemas (con 𝑆 ≠ 𝑅 ) y 𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒  es la excitación de la fuente 

(esta será expresada en términos de velocidad libre). Las tres expresiones de la primera del 

sistema de ecuaciones 2.16 son linealmente independientes. Por lo tanto para calcular las 

tres incógnitas 𝜂𝑆,𝑖, 𝜂𝑆𝑅  y  𝜂𝑅𝑆 otras expresiones son requeridas. Por lo general en el 

proceso en el SEA lo primero es obtener las energías promedio de ambos subsistemas con 

el sistema 2.16. Son: 

La energía ⟨𝐸𝑅⟩ de la placa es obtenida de la segunda ecuación en el sistema 2.16 (balance 

de potencias del subsistema 2) como  

⟨𝐸𝑅⟩ =
𝜂𝑆𝑅 ⟨𝐸𝑆⟩

(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆)
                                                        (2.17) 

La energía ⟨𝐸𝑆⟩ de la fuente es obtenida de la primera ecuación en el sistema 2.16 (balance 

de potencias del subsistema 1) como  

⟨𝐸𝑆⟩ =

𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒

𝜔 + 𝜂𝑅𝑆⟨𝐸𝑅⟩

(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅)
                                                    (2.18) 

Las entradas de potencia son usualmente conocidas, para una excitación dada. Para este 

caso se supone una fuente en estado libre [120], entonces la potencia de entrada generada 

por la fuente en un solo punto contacto es expresada en términos de velocidad libre 𝜐𝑆𝑓 , 

como 



~ 34 ~ 
 

𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒 = 𝜔𝜂𝑆,𝑖⟨𝐸𝑆⟩ = 𝜔𝜂𝑆,𝑖𝑀𝑆⟨𝜐𝑆𝑓⟩
2
                                  (2.19) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 2.7. Interfase del elemento fuente al elemento receptor por medio de un solo elemento aislador. 

 

donde 𝜂𝑆,𝑖 es el factor total de pérdida de la fuete y 𝑀𝑆 es la masa de la fuente. El cálculo de 

la potencia trasmitida de la fuente al receptor a través de una conexión depende de las 

características de ésta. La potencia total inyectada puede estar en función del promedio de 

energía en el receptor (placa), vine dada por [103, 118] 

𝛱𝑃𝑙𝑎𝑐𝑎 = 𝛱𝑆𝑅 = 𝜔𝜂𝑅,𝑗𝑀𝑅⟨𝜐𝑅𝑀𝑆
2 ⟩ = 𝜔𝜂𝑅,𝑗⟨𝐸𝑅⟩                              (2.20) 

donde 𝜂𝑅,𝑗 es el factor total de pérdida interna de la placa, 𝑀𝑅 es la masa de la placa 

receptora y 〈𝜐𝑅𝑀𝑆
2 〉 es el valor cuadrado medio espacial de la velocidad en la placa. Si los 

valores de las energías promedio (obtenidas del balance de potencia) y la entrada de 

potencia generada por la fuente son incorporados a la ecuación 2.20, se puede determinar la 

potencia trasmitida de la fuente a la placa receptora, tomando en cuenta la unión de los 

subsistemas por medio de un elemento aislador, este proceso describe a detalle en el Anexo 

B. La potencia está dada por la siguiente expresión  

𝛱𝑆𝑅 =
𝜔𝑀𝑆𝜂𝑆,𝑖𝜂𝑅,𝑗𝜂𝑆𝑅  

⟨𝜐𝑆𝑓⟩
2

[(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅)(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆) − 𝜂𝑅𝑆𝜂𝑆𝑅]
                        (2.21) 

 

Una vez obtenida la potencia tramitada de la fuente a la placa son determinados los factores 

de pérdida por acoplamiento 𝜂𝑆𝑅  y 𝜂𝑅𝑆, tomando en cuenta la movilidad del elemento 

aislador que une ambos subsistemas. Esta unión estructural considera el efecto de 

amortiguación de las arandelas de goma, la estimación de los CLFs es obtenida usando una 

analogía para un circuito eléctrico equivalente [122, 42, 118], para un punto de conexión 
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entre dos estructuras y es válida cuando cada conexión actúa independientemente de los 

demás  

𝜂𝑆𝑅 =
𝑅𝑒{𝑌𝑅}

𝜔𝑀𝑆|𝑌𝑆 + 𝑌𝑅 + 𝑌𝑆𝑅|2
                                         (2.22) 

donde 𝑀𝑆 es la masa total de la fuente, 𝑌𝑆 es la movilidad estructural de la fuente, 𝑌𝑅 es la 

movilidad estructura del subsistema receptor y 𝑌𝑆𝑅  es la movilidad estructural de la 

conexión (arandela de goma). Usando este mismo proceso es obtenido 𝜂𝑅𝑆. La potencia 

promedio asociada de la fuente a la placa receptora es calculada usando la ecuación 2.21 

para cada punto de contacto, para N número de puntos contactos es usada la siguiente 

relación:  

𝛱𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 = 𝜔𝑀𝑆𝜂𝑆,𝑖𝜂𝑅,𝑗 ∑
𝜂𝑆𝑅𝑘  

⟨𝜐𝑆𝑓𝑘 ⟩
2

[(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅𝑘 )(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆𝑘 ) − 𝜂𝑅𝑆𝑘𝜂𝑆𝑅𝑘]

𝑁

𝑘

                  (2.23) 

 

2.4 Caracterización de las fuentes: movilidad en diferentes posiciones del punto de 

contacto. 

Los métodos de cuantificación de potencia sonora tramitada por la estructura están basados 

en el  “enfoque de movilidad”  [68, 116, 100], por lo que la medición experimental de 

movilidad es parte de la caracterización de las fuentes. Cada fuente se caracterizará 

independientemente. El compresor y los ventiladores son suspendidos con varias cuerdas 

elásticas para las evaluaciones experimentales. Las movilidades a caracterizar se dividen en 

dos tipos de fuentes compresor y ventiladores. La movilidad del compresor se medirá en los 

4 puntos de contacto acorde a la norma ISO-7626 [123] y los valores medios serán 

obtenidos. La movilidad de los ventiladores será medida en dos puntos de contacto usando 

un martillo de impacto y un acelerómetro. Cada movilidad es grabada como el promedio de 

tres impactos.  

Los datos experimentales recolectados para los ventiladores, se procesan en un análisis de 

función de respuesta a la frecuencia (por sus siglas en ingles FRF) en un rango de 100 a 

10,000 Hz y procesados con un sistema adquisidor de datos usando canales independientes 

para aceleración y fuerza. Los FRFs se integran usando un filtro para obtener las 

mediciones en términos de movilidad. Los resultados de movilidad se procesan y 

promedian dentro de bandas de una tercia de octava de cada punto de contacto. 

Las movilidades de los puntos de las placas receptoras son calculadas usando las fórmulas 

para una placa infinita del mismo material y espesor son proporcionadas en [42]. 

𝑌𝑅 =
1

8√𝐵𝑅𝜌𝑠𝑅

                                                           (2.24)  
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donde  𝐵𝑅 es el módulo de la rigidez a flexión y 𝜌𝑠𝑅  la densidad superficial de la placa 

receptora. Las movilidades para los puntos receptor en los lado del elemento trasmisor y la 

movilidad de trasferencia del el lazo de conexión son proveídas en [124, 125]. 

La movilidad del lazo de conexión con arandelas de goma para el método de movilidad 

vienen dada por: 

𝑌𝑖𝑖 = 𝑌𝑗𝑗 = −𝑗
𝑐𝑜𝑡(𝑘𝑙𝑙)

𝐴√𝐸𝜌
                                              (2.25) 

𝑌𝑖𝑗 = 𝑌𝑗𝑖 =
−𝑗

𝐴√𝐸𝜌𝑠𝑖𝑛 (𝑘𝑙𝑙)
                                        (2.26) 

donde 𝑘𝑙 = 𝜔/𝐶𝑙 es el número de ondas longitudinales con la velocidad de ondas 

longitudinales 𝐶𝑙 = √𝐸/𝜌, 𝐸 y 𝜌 son el módulo de elasticidad y la densidad del material, 

respectivamente. A es el área de la sección trasversal y l es el espesor de la capa.   

Para el método basado en el SEA, la movilidad del lazo de conexión con las arandelas de 

goma es dada por:  

𝑌𝑆𝑅 = 𝑌𝑅𝑆 =
𝑖𝜔

𝐾𝑔
                                                           (2.27) 

donde 𝐾𝑔 es la rigidez de las arandelas de goma y puede ser calculado como se propone en 

[125, 126]. 

𝐾𝑔 =
𝐸𝐴

𝑛ℎ
                                                         (2.28) 

donde E es el módulo de elasticidad, A es el área de superficie, n es el número de capas de 

elastómeros y h es el espesor de la capa. El módulo de elasticidad es calculado de una 

relación semi-empírica usando S, la dureza tipo shore (A) [127, 128, 129]. 

El módulo de elasticidad puede ser calculado de una relación semi-empírica usando 𝑆𝑔, la 

dureza tipo shore (A)  

log10 𝐸 = 0.0235𝑆𝑔  −  0.6403                                        (2.29) 

 

2.5 Comparación del método de movilidad con el método basado en el SEA 

Para la comparación de los dos métodos descritos anteriormente, se lleva a cabo una 

evaluación de la inyección de potencia estructural de las tres fuentes del refrigerador 

usando los dos métodos para cuantificar sus diferencias y determinar cuál de estos es el más 

apropiado para la evaluación de la entrada de potencia mecánica en los modelos numéricos. 

La primera fuente es el compresor, que está instalado sobre una placa base en la parte 

inferior trasera del refrigerador. La segunda es el ventilador condensador, que se encuentra 

en la misma ubicación del compresor, y finalmente el ventilado evaporador que se ubica en 
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el congelador sobre una cubierta. La ubicación y descripción a detalle de las tres fuentes se 

encuentra en el capítulo 3.  

La estimación de potencia estructural generada por cada fuente cuando es acoplada una 

placa receptora fue calculada usando la ecuación 2.15 y ecuación 2.23 para N número 

puntos de contacto, como es descrito en la sección 2.3.2. La evaluación de las velocidades 

se realizó acorde al método descrito en la sección 2.3.1 sobre los puntos de contacto de las 

fuentes, cuatro puntos de contacto para el compresor y dos puntos de contacto para los 

ventiladores. Cada fuente fue suspendida libremente y la velocidad en cada punto de 

soporte fue grabada, Las fuentes son puestas en funcionamiento con una velocidad de 

rotación nominal de 3600 rpm del compresor, el ventilador condensador con una velocidad 

de rotación nominal de 2500 rpm y el ventilador evaporador con una velocidad de rotación 

nominal de 2650 rpm. En la figura 3.40 de la Sección 3.4.2, son mostrados directamente los 

resultados de las sumas de las mediciones de las velocidades en bandas de una tercia de 

octava. 

Figura 2.8. Estimación de potencia estructural trasmitida por cada fuente de un refrigerador usando el 

método de movilidad y SEA, incluyendo las velocidades de las fuentes, movilidad de cada punto de 

contacto de las fuentes, movilidades de las conexiones y movilidades de las placas receptores: (a) 

Compresor; (b) Ventilador condensador; (c) Ventilador evaporador. 

 

Los valores de movilidad mostrados en la figura 3.42 de la sección 3.4.3 son obtenidos 

directamente de las mediciones como se describe en la sección 2.4 y son procesados acorde 

a [100] para cada punto de contacto de las fuentes, los valores de las placas receptoras y de 

las movilidades de las conexiones con las arandelas de goma y las movilidades de las 

placas receptoras fueron calculados como se describe en la sección 2.4.  
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Las propiedades geométricas y mecánicas para las conexiones y las placas receptoras están 

dadas en la tabla 3.4. Para la ecuación 2.23 se usará un factor de pérdida interno constante 

en las placas receptoras, está dado en la tabla 3.1, para el compresor es usado 𝜂𝑆,𝑖 = 0.005 

y para lo ventiladores 𝜂𝑆,𝑖 = 0.01. Los cálculos de la potencia estructural usando ambos 

métodos se obtiene en un rango de frecuencias de 100 a 10,000 Hz en bandas de frecuencia 

de una tercia de octava después se grafican los resultados con un valor de referencia de 

10−11 𝑊𝑎𝑡𝑡𝑠 en la figura 2.8. 

En la figura 2.8 se muestran los resultados de la estimación de potencia estructural, donde 

hay una buena concordancia entre ambos métodos, con excepción de las bajas bandas de 

frecuencia de 100 a 500 Hz y en altas bandas frecuencias de 4000 a 10,000 Hz. La 

estimación de potencia entre ambos métodos en la figura 2.8(a) para el compresor presenta 

un diferencia máxima de 8 dB, una máxima diferencia en el ventilador condensador de 5 

dB mostrada en la figura 2.8(b) y en la figura 2.8(c) se presenta una máxima diferencia de 

4.7 dB para el ventilador evaporador.   

 

2.5.1 Efecto del material aislante en los puntos de contacto. 

La estimación de potencia depende de un adecuado cálculo de las movilidades de los lazos 

de conexión con las arandelas de goma usando diferentes formas para ambos métodos. Para 

las estimaciones mostradas arriba, las movilidades calculadas son las de transferencia para 

el método de movilidad y para el método basado en el SEA son las de movilidades del 

elemento de conexión.  

Ambos cálculos de movilidad están en función del módulo de elasticidad de los elementos 

de conexión que es obtenido con la dureza de las arandelas de goma. Para investigar el 

efecto que tiene las movilidades de los elementos de conexión en la estimación potencia 

estructural en ambos métodos, una iteración con una dureza diferente en los elementos de 

conexión fue llevada a cabo: para los elementos de conexión del compresor fue considerada 

un dureza de 30 Shore A; para los elementos del ventilador condensador una dureza 15 

Shore A; para los elementos del ventilador evaporador una dureza 15 Shore A. Los 

resultados en la figura 2.9, muestran la estimación de potencia de la línea de base y una 

iteración con diferente dureza para ambos métodos con las tres fuentes. 

Los resultados de las estimulación de potencia con ambos métodos para la línea base y con 

una dureza diferente son presentados en la figura 2.9. En la figura 2.9(a), la estimación 

potencia con una dureza diferente para el compresor muestra decremento en los valores en 

las bandas de frecuencia de 2,000 a 10,000 Hz en ambos métodos y una máxima diferencia 

de 6 dB cuando se compara a la línea base usando el método SEA. Con el método de 

movilidad una máxima diferencia de 5 dB cuando se compara con la línea base, excepto por 

las bandas de 4,000 Hz y 8,000 Hz donde se observa un crecimiento de los valores.  
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De la figura 2.9(b) se observa un decremento en los valores de potencia en las bandas de 

frecuencia de 6,300 a 10,000 Hz en ambos métodos para el ventilador condensador y una 

máxima diferencia de 4 dB cuando se compara a la línea base usando el método SEA. Con 

el método de movilidad una máxima diferencia de 3 dB cuando se compara con la línea 

base. Finalmente las estimaciones de potencia para el ventilador condensador son 

graficados en la figura 2.9(c), donde se muestra decremento en los valores de potencia en 

las bandas de frecuencia de 6,300 a 10,000 Hz en ambos métodos y una máxima diferencia 

de 2.5 dB cuando se compara a la línea base usando el método SEA.  Con el método de 

movilidad una máxima diferencia de 7 dB cuando se compara con la línea base.  

Figura 2.9. Comparación entre la potencia estimada con ambos métodos, usando una dureza diferente 

para las arandelas de goma y los resultados línea base con ambos métodos: (a) Compresor; (b) 

Ventilador condensador; (c) Ventilador evaporador. 

 

Este efecto de decremento que se observa en todas las estimaciones de la figura 2.9, se debe 

a que se está usando una dureza menor que la de la línea base. Esto quiere decir que 

arandelas más suaves reducen la potencia estructural trasmitida de una fuente a una placa 

receptora y puede ser usado como una técnica de reducción de ruido y los métodos captan 

este efecto. Las variaciones en la estimación de potencia con ambos métodos se presentan 

siempre en los mismos rangos de frecuencia para las tres fuentes, como se muestra en la 

figura 2.9, debido a las propiedades geométricas de los elementos aislantes y el número de 

ondas que pasan a través de estos. Esto quiere decir que si se varían las propiedades 

geométricas de estos elementos se puede reducir  la potencia estructural trasmitida en un 

rango de frecuencia mayor y obtener una reducción de las emisiones de ruido. 
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2.5.2 Efecto del amortiguamiento en el método SEA. 

Otro de los parámetros principales que puede influir en la estimación de potencia 

estructural trasmitida de una placa a una placa receptora para el método basado en el SEA 

son los factores de pérdida interna de la fuente y la placa receptora que están en función de 

un amortiguamiento constante. Para investigar el efecto que tienen los factores de pérdida 

interna en la estimación potencia estructural con el método basado en el SEA, se realiza una 

iteración con un amortiguamiento constante diferente, tanto para la fuente como para la 

placa: para el compresor y la placa fue considerado un factor de pérdida 𝜂𝑅,𝑖 = 𝜂𝑆,𝑖 = 0.01; 

para el ventilador condensador y la placa un factor de pérdida 𝜂𝑅,𝑖 = 𝜂𝑆,𝑖 = 0.015; 

finalmente para el ventilador evaporador un factor de pérdida 𝜂𝑅,𝑖 = 𝜂𝑆,𝑖 = 0.005. Los 

resultados en la figura 2.10 muestran la estimación de potencia de la línea de base de ambos 

métodos y una iteración del método basado en  el SEA para las tres fuentes. 

Figura 2.10. Comparación entre la potencia estimada con el método basado en el SEA, usando un 

amortiguamiento constante diferente para las fuentes y las placas receptoras y los resultados línea base 

con ambos métodos: (a) Compresor; (b) Ventilador condensador; (c) Ventilador evaporador. 

 

Los resultados de las estimulación de potencia usando ambos métodos para la línea base y 

con un amortiguamiento diferente con el SEA son  presentados en la figura 2.10. En la 

figura 2.10(a), la estimación potencia con un factor de pérdida diferente para el compresor 

muestra un incremento en los valores de las bandas de frecuencia de 100 a 500 Hz con el 

método SEA. Con una máxima diferencia de 3 dB cuando se compara a la línea base del 

método SEA y una máxima diferencia de 5 dB cuando se compara a la línea base del 

método movilidad.  
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De la figura 2.10(b) se observa un incremento en los valores de potencia en las bandas de 

frecuencia de 100 a 4,000 Hz usando el método SEA para el ventilador condensador, con 

una máxima diferencia de 4 dB cuando se compara a la línea base usando el método SEA y 

una máxima diferencia de 3 dB cuando se compara a la línea base del método movilidad. 

Finalmente las estimaciones de potencia para el ventilador condensado son graficados en la 

figura 2.10(c), donde se muestra un decremento en los valores de potencia en las bandas de 

frecuencia de 100 a 1,250 Hz usando el método SEA, con una máxima diferencia de 3 dB 

cuando se compara a la línea base usando el método SEA y una máxima diferencia de 7.5 

dB cuando se compara a la línea base del método movilidad. 

En la figura 2.9 se muestra el efecto de variación de potencia al usar un diferente factor de 

pérdida interna constante en el método basado en el SEA, estas variaciones se observan en 

diversos rangos de frecuencias para las tres fuentes. Las diferencias entre ambos métodos se 

presentan en rangos de frecuencia baja y media (donde no se encuentra el efecto de las 

arandelas de goma), causadas por el uso de un factor de pérdida interna constante en todo el 

ancho de banda para el método SEA. Si se quiere obtener una mejor concordancia entre 

ambos métodos es necesario conocer el factor de pérdida interna de la fuente y de la placa 

receptora en todo el ancho de banda.  

 

2.5.3 Discusión 

Para determinar cuál de los métodos descritos en la sección 2.3.2 es el más apropiado para 

la evaluación de entradas de potencia trasmitida a través de la estructura en los modelos 

SEA, se lleva a cabo una predicción del nivel de presión acústica generada por un 

refrigerador usando las tres fuentes en el modelo SEA (en el capítulo 3 se encuentra la 

descripción del modelo a detalle), utilizando como entrada las evaluaciones de potencia de 

la figura 2.8 para ambos métodos. Las predicciones usan ambas entradas de potencia y 

serán comparadas con las mediciones experimentales del SPL de un refrigerador trabajando 

en modo completo (con todas las fuentes activas), descritas a detalle en la sección 3.5.2.1.  

Las evaluaciones de potencia obtenidas del compresor y el ventilador condensador son 

asociadas al subsistema número 17  y la potencia del ventilador evaporador es asociada al 

subsistema número 19 en el modelo SEA. También son asociadas las entradas de potencia 

acústica de las tres fuentes al modelo SEA como se describe en la sección 3.1.2. La 

potencia acústica del compresor y el ventilador condensador son asociados subsistema 

número 24 y las del ventilador evaporador al subsistema número 25 del modelo SEA 

descrito en la sección 3.1.2, las entradas de potencia acústica son las mismas en cada 

iteración, solo cambian las entradas de potencia estructural según sea el método usado. 

Los cálculos de del SPL usando ambos métodos se obtiene en un rango de frecuencias de 

100 a 10,000 Hz en bandas de frecuencia de una tercia de octava con una ponderación-A, 

graficando los resultados con un valor de referencia de 20 𝜇𝑃𝑎 en la figura 2.11. 

La figura 2.11 muestra la estimación de la simulación usando ambos métodos y las 

mediciones experimentales del refrigerador trabajando en modo completo, donde hay una 
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buena correlación entre ambas predicciones y los datos experimentales. La predicción 

usando el método basado en el SEA presenta una diferencia máxima con respecto a la curva 

datos experimentales en el nivel de presión acústica de 4 dB(A), con la predicción usando 

el método de movilidad se presenta una diferencia máxima con respecto a la curva datos 

experimentales en el nivel de presión acústica de 2 dB(A).  

Esto demuestra que el método de movilidad es el más apropiado para la evaluación de 

entradas de potencia trasmitida a través de la estructura en los modelos SEA. Ya que los 

resultados de la predicción con el método de movilidad muestran una mejor correlación y 

una menor variación de valores con los datos experimentales en el rango de frecuencias 

bajas y medias. Una de las ventajas al usar el método de movilidad es que no se necesita 

caracterizar los valores de pérdida interna de los lazos de conexión de las fuentes y los 

elementos receptores, al contrario del método basado en el SEA que si es necesario. 

Figura 2.11. Comparación entre la predicción de SPL con ambos métodos y los datos experimentales. 

 

Por otro lado, la buena correlación mostrada en la comparación entre ambos métodos, 

significa que el método basado en el SEA es una herramienta suficientemente buena para la 

estimación de potencia estructural trasmitida desde una fuente a una placa receptora por 

medio de conexiones con elementos aislantes. El método presenta algunas desventajas en 

varios rangos de frecuencia como se describió anteriormente, pero si se toman en cuenta los 

comentarios que se hacen para corregir éstas, puede ser una herramienta útil en un rango de 

frecuencias mayor.  
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Capítulo 3 Caso de estudio 1 (modelo SEA refrigerador) 

 

El primer caso de estudio se enfoca en el análisis estadístico de energía de un refrigerador 

automático comercial de convección forzada tipo congelador inferior (bottom-freezer), 

como se muestra en la figura 3.1, con las siguientes características: capacidad de 510 litros, 

120 volts y un peso de 82 kg. La figura 3.1 proporciona varias vistas del refrigerador. 

La estructura del gabinete tiene las dimensiones de 187.76 cm de altura, 74.36 cm de ancho 

y 77.83 cm de profundidad. Las paredes que componen el gabinete están compuestas de un 

material multicapa (dos placas rígidas con una capa central amortiguadora) para un 

funcionamiento térmico adecuado con un espesor promedio de 6.9 cm. En particular, el 

modelar este tipo de estructuras complejas (placas multicapa) con el SEA y la 

caracterización de sus propiedades vibroacústicas, para proveer información acerca de estas 

es una de las aportaciones principales de este trabajo, ampliando la aplicabilidad del SEA 

como es descrito en la sección 3.2 y la sección 3.3. 

 

 

 

 

 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.1. Refrigerador automático comercial tipo congelador inferior. 

 

En el gabinete refrigerador se encuentran diferentes cavidades principales, donde se llevan 

a cabo los diferentes procesos térmicos para el funcionamiento de éste y la ubicación de las 

principales fuentes de ruido y vibración como se describe en la literatura. En la figura 3.2 se 

pueden observar las tres cavidades principales. La primera es la cavidad del compartimento 
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de alimentos frescos. La segunda es la cavidad congelador donde se encuentra la fuente 

ventilador evaporador, que se puede dividir en dos zonas (succión y descarga de aire).  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.2. Principales cavidades en el refrigerador. 

 

Por último la cavidad inferior donde se encuentran dos fuentes, el ventilador condensador y 

el compresor. 

 

3.1 Métodos: Descripción del modelo SEA 

Una descripción de los aspectos a modelar que son específicos para el refrigerador son 

realizados aquí. Primero una descripción detallada del modelo es presentada en la sección 

3.1.1. Para las partes del refrigerador que pueden modelarse como elemento idealizado (es 

decir, placas rectangulares o cavidades acústicas de forma cúbica), se consideraron las 

fórmulas estándares presentadas en el estado del arte y la descripción se realiza 

simplemente proporcionando referencias. Sin embargo, para otras partes más complejas que 

son más específicas en este caso de estudio, se proporciona la formulación detallada.  

Otro aspecto como es la caracterización de las fuentes acústicas y de vibración o algunos 

elementos complejos los cuales determinan la respuesta acústica del refrigerador son 

descritos en la sección 3.4. Los parámetros de los componentes son obtenidos de 

experimentos específicos en laboratorios especializados. 
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. 
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3.1.1 Definición de subsistemas 

Un primer paso es el identificar las partes del refrigerador que pueden ser consideradas 

como subsistemas SEA. Esta no es una tarea sencilla porque este es un sistema 

vibroacústico que contiene un importante número de geometrías detalladas. La decisión no 

es única al mismo tiempo y más de una subestructura podría ser válida aquí. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.3. Definición de subsistemas de la estructura del refrigerador: (a) foto de la nevera, vista 

general; (b) definición de subsistemas, partes estructurales; (c) definición de subsistemas, cavidades 

interiores. 

 

La definición de subsistemas considerada en este análisis se muestra en la figura 3.3. El 

modelo SEA tiene un total de 26 subsistemas, incluyendo la cámara reverberante. Esta 

subdivisión del sistema total se basó en subsistemas SEA de dos tipos diferentes: placas y 

cavidades acústicas. Para el tipo de subsistemas placa, solo se considera el comportamiento 

a flexión. Los resultados mostrarán que esta es una correcta decisión de modelado por que 

el camino estructural no es el más crítico. No es necesario aumentar la complejidad del 

modelo SEA aquí.  Los parámetros SEA requeridos para el cálculo del modelo son la 

densidad modal, la velocidad de ondas a flexión, el número de ondas a flexión, la longitud 

de onda a flexión y la frecuencia crítica. Para las cavidades acústicas los parámetros son 

densidad modal, el volumen y el área superficial total. 

El cuerpo del gabinete es dividido en 18 subsistemas estructurales. Hay placas 

rectangulares compuestas con diferentes capas de material: HIPS, espuma de poliuretano y 

acero. También la estructura del evaporador es etiquetado con el subsistema número 19 en 

la figura 3.3(b) (la cual es la estructura donde el ventilador evaporador es colocado) hecha 

de HIPS, la base trasera indicada con el subsistema número 17 en la figura 3.3(c) (donde el 

compresor y el ventilador condensador son colocados) y las cubiertas de acceso están 

modeladas como placas delgadas, hechas de acero. Un total de 21 subsistemas estructurales 

son considerados. Dos de estos subsistemas, la placa trasera y la estructura del evaporador 

Cavidad 

Alimentos 

Cavidad 

Evaporador 

Cavidad 

Inferior 

Cavidad 

Congelador Cámara Reverberante 
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están sometidos a una excitación mecánica por medio de fuerzas puntuales que generan 

potencias de entrada al modelo SEA. Las propiedades mecánicas y geométricas de los 

subsistemas estructurales se muestran en la tabla 3.4.  

El refrigerador tiene cuatro cavidades interiores: cavidad alimentos (subsistema número 

22); cavidad inferior (subsistema número 24) que contiene dos fuentes (compresor y 

ventilador condensador); dos cavidades congelador conectadas por una apertura 

representando la zona de succión y descarga de aire (conteniendo una fuente) y con los 

números de subsistemas 25 y 23 respectivamente. Cada una de estas 4 cavidades se 

consideran como un subsistema SEA. En las pruebas de regulación, el refrigerador es 

posicionado dentro de una cámara reverberante la cual es también considerada como una 

cavidad acústica. Las propiedades para cada cavidad se muestran en la tabla 3.4. Las placas 

indicadas con los números de subsistema 5 y 6, son esos elementos que separan la cavidad 

alimentos de la cavidad congelador y la cavidad evaporador respectivamente. La cavidad 

evaporador y la cavidad congelador son separadas a través de una placa en común indicada 

como el subsistema número 19. La placa número 15 separa la cavidad inferior de la cavidad 

evaporador, mientras que la placa número 16 separa la cavidad inferior de la cavidad 

congelador. 

 

3.1.2 Conexiones entre subsistemas 

Para la trasmisión de vibración a través de las uniones estructurales entre las placas son 

empleadas las fórmulas para trasmisión de ondas a flexión a través de uniones L, T, X se 

complementan en [130], las conexiones y el tipo de unión de las placas se enlistan en la 

tabla 3.2.  Esto implica la considerar que las placas tri-capa se comportan como una sola 

placa. Esta parte del modelado se describe a detalle en la sección en la sección 3.2, al igual 

para los acoplamientos entre cavidades acústicas y las placas tri-capa. 

Una parte muy importante del modelo del refrigerador es como se representa la cavidad 

compresor de la figura 3.4. Por un lado, este contiene dos importantes fuentes de sonido y 

vibración: el compresor y el ventilador condensador. Generan sonido en el interior de la 

cavidad pero también introduce vibración a la estructura del refrigerador a través de la base 

trasera (subsistema número 17), en el que ambas fuentes están unidas físicamente. Por otra 

parte, existen varios caminos de trasmisión desde la cavidad compresor a la cámara 

reverberante que son mostrados en la figura 3.4(a-c). Uno de los más importantes es a 

través de las aperturas de ventilación que se muestra en figura 3.4(b), pero también a través 

de la estructura del refrigerador. 

Las fuentes en la cavidad compresor son representadas en la figura 3.5. Ambos el 

compresor y el ventilador condensador son representados por medio de una fuente acústica 

puntual y puntos de fuerza. La fuente acústica puntual excita directamente la cavidad 

acústica. Los puntos de fuerza (representativa del compresor y las masas del ventilador 

condensador)  están excitando a un subsistema receptor a la placa trasera por medio de 

resortes, como es modelado en [42, 100]. Los resortes representan las patas que sostienen 

los dispositivos y las arandelas de goma son usadas para atenuar la trasmisión de vibración. 

Un bosquejo se proporciona en la figura 3.5(b). La cuantificación de la potencia acústica de 

las fuentes, la potencia vibratoria introducida en la estructura y la atenuación causada por 
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las arandelas de goma se realizan por medio de experimentos. Los datos de entrada al 

modelo se detallan más adelante se en la Sección 3.4. 

 

Tabla 3.1. Conexiones de subsistemas estructurales del refrigerador. 

Conexiones estructurales 

Número de subsistemas Tipo de unión Longitud de unión (m) 
1, 2 L 0.619 

1, 3 L 0.619 

1, 4 L 0.74 

2, 4 L 0.98624 

3, 4 L 0.98624 

8, 7 L 0.365 

9, 7 L 0.365 

12, 14 L 0.41336 

13, 14 L 0.41336 

16, 14 L 0.74 

10, 17  L 0.195 
11, 17 L 0.195 

18, 17 L 0.7436 

10, 18 L 0.279 

11, 18 L 0.279 

21, 1 L 0.739 

21, 2 L 1.089 

21, 3 L 1.089 

12, 20 L 0.7 

13, 20 L 0.7 

14, 20 L 0.739 

2, 5, 9 T 0.26 
3, 5, 8 T 0.26 

4, 5, 7 T 0.74 

2, 6, 13 T 0.41336 

3, 6, 12 T 0.41336 

7, 15, 18 T 0.74 

5, 19, 6 T 0.592 

19, 15, 16 T 0.74 

8, 19. 12 T 0.365 

9, 19, 13 T 0.365 

8, 15, 10 T 0.26 

9, 15, 11 T 0.26 

10, 16, 12 T 0.2836 
11, 16, 13 T 0.2836 

21, 6, 20 T 0.74 

 

Un camino de transmisión muy importante en el modelo es la transmisión directa de sonido 

desde la cavidad inferior a la cámara reverberante. Se realiza a través de varios mecanismos 

ilustrados en la figura 3.4(b). Primero, a través de la placa trasera (subsistema 18). Este 

camino de trasmisión es indicado como "Placa rejilla". El segundo, la trasmisión directa de 

sonido a través de la placa trasera (subsistema 17) es indicado como “Placa base”. Esta 

placa no cubre toda la base de la cavidad inferior. El CLF para estos caminos de trasmisión 
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se calculan por medio de las pérdidas de transmisión de sonido reverberante forzadas 

descritas en [42]. 

Figura 3.4. Bosquejo SEA detallando de los subsistemas relatados con la cavidad compresor: (a) 

Interpretación 3D de los agujeros con placas translúcidas que permiten ver las fuentes dentro y la 

cavidad inferior; (b) Bosquejo de los subsistemas conectando la cavidad compresor con la cámara 

reverberante a través de las rejillas; (c) Foto de las rejillas. 

Figura 3.5. Bosquejo SEA de los subsistemas relacionados con la cavidad compresor: (a) Foto de la 

cavidad con el compresor; (b) bosquejo de las excitaciones en la cavidad compresor. 

 



~ 49 ~ 
 

Tercero, es la trasmisión de sonido a través de la apertura que existe entre la placa base y la 

principal estructura del refrigerador. Esta es indicada como “Apertura”. El CLF es 

calculado con la fórmula propuesta en [130, 118] y considerando una unidad de impedancia 

Z = 1. 

𝜂12 =
𝑐0𝑆𝑐𝜏12
8𝜋𝑓𝑉𝑐𝑎𝑣1

                                                         (3.1) 

donde 𝜏12 es el coeficiente de transmisión de sonido, 𝑐0 es la velocidad del sonido en el 

aire, 𝑆𝑐 es el área de unión entre cavidades y 𝑉𝑐𝑎𝑣1 es el volumen de la cavidad 1.  

Finalmente existe un cuarto mecanismo de trasmisión. Este es la trasmisión de sonido a 

través de un arreglo de aperturas pequeñas, indicado como "Arreglo de agujeros". El CLF 

es calculado por medio de la consideración de la pérdida de trasmisión proveída por el 

modelo de Gompert's [131] de aperturas en forma de hendiduras, es dado por 

𝜏 =
𝑚𝑘𝛽

2𝑛2𝑠𝑖𝑛2𝑘𝛽 (
𝑙𝑎
𝛽⁄ + 2𝑒) + 2𝑘2𝛽2

                                      (3.2) 

donde 𝑚 es dependiente de la naturaleza del campo de sonido incidente, 𝑛 en la posición de 

la apertura, 𝑘 es el número de ondas, 𝛽 es la anchura del agujero, 𝑙𝑎 es la profundidad de la 

apertura y 𝑒 es el factor final de corrección para aperturas en forma de hendidura. 

Se supone que la apertura y la fuente que proporcionan radiación constante y generan ondas 

armónicas en la cavidad de transmisión, este efecto es calculado para formas de apertura 

con un ancho de 8 mm, combinado con un  arreglo de 94 aperturas en forma rectangular. 

 

Tabla 3.2. Uniones acústicas entre subsistemas acústicos. 

Conexiones acústicas 

Número de subsistemas Tipo de unión Área de unión (m2) 
25, 23 Con área 0.0050265 

25, 22 con área 0.002968 

23, 22 Con área 0.004324 

24, 26 Con área 0.033737 

24, 26 Con área 0.031231 

 

Con el fin de proporcionar la transmisión acústica entre las cavidades interiores del 

refrigerador, estas son conectadas a través de uniones acústicas [42], se enlistan en la tabla 

3.2. La cavidad congelador (zona de descarga de aire por el ventilador evaporador) es 

vinculada a la cavidad evaporador (zona de succión de aire por el ventilador evaporador) 

por medio de una apertura, la cavidad congelador a la cavidad alimentos es vinculado por 

medio de una apertura, y la cavidad evaporador a la cavidad alimentos es vinculado por 

medio de dos aperturas. Estos CLFs son calculados usando la ecuación 3.2.  

Para concluir la descripción del modelo SEA del refrigerador, una referencia gráfica del 

sistema SEA es ilustrada en la figura 3.6, donde se desarrollan dos diagramas 

correspondientes al sistema SEA que consiste de 26 subsistemas. 
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Figura 3.6. Ilustración del diagrama SEA del refrigerador: (a) diagrama de distribución de potencia 

entre subsistemas estructurales (trasmisión de vibración); (b) diagrama de distribución de potencia 

entre subsistemas acústicos y estructurales (trasmisión vibro-acústica y acústica resonante y no 

resonante). 
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En la figura 3.6 hay dos tipos de elementos, los bloques y las flechas. Los bloques 

representan los subsistemas SEA de 1 a 26. Por otro lado, hay tres tipos de flechas: flechas 

dirigidas que conectan el par de subsistemas y simbolizan el flujo de potencia entre ellos, 

las flechas no conectadas apuntando a los subsistemas que simbolizan entradas de potencia 

externas y flechas no conectadas saliendo de los subsistemas para representar la potencia 

interna disipada. También muestra la potencia es inyectada en los subsistemas número 17, 

19, 24 y 25. El modelado SEA considera acoplamientos directos de trasmisión resonante y 

los acoplamientos no resonantes, todos estos son incluidos en el modelo SEA. 

 

3.2 Estimación de CLF para material multi-capa 

Debido a que en la literatura no se reportan CLF para la trasmisión de vibración a flexión 

en uniones estructurales y CLF para la trasmisión acústico-estructural para placas de 

material multicapa, en esta sección se presentan varias técnicas para el cálculo y medición 

de CLF entre dos subsistemas acoplados. Primero se presenta el cálculo de CLF para 

cualquier tipo de conexión entre ellos utilizando la metodología SEA. Después es descrita 

una metodología para obtener los CLFs para conexiones mecánicas entre placas multicapas 

a través de uniones en L, T, X y se valida con mediciones experimentales para dos placas 

con una unión en forma L. Finalmente se describe una metodología para la obtención de 

CLFs para conexiones acústico-estructural entre una placa multicapa y una cavidad y se 

valida con mediciones experimentales. Una vez validado cada modelo, son obtenidos los 

CLF descritos en la sección 3.1.2 para cada unión estructural y acústico-estructural del 

refrigerador.  

 

3.2.1 Cálculo de CLF para cualquier tipo de unión 

La técnica para el cálculo y obtención de los CLFs es presentada aquí (modelo SEA de dos 

subsistemas). Se realiza para un sistema dos subsistemas acoplados por medio de cualquier 

tipo de conexión, donde solo el subsistema 1 es excitado como se muestra en la figura 3.7, 

el balance de potencias se puede escribir como: 

Π1,𝑑𝑖𝑠 + Π12 − Π21 = Π1,𝑒𝑛𝑡                                                 (3.3) 

−Π12 +Π2,𝑑𝑖𝑠 +Π21 = 0                                                         (3.4) 

Una vez obtenido los balances de potencia, estos se presentan en términos de energía 

promedio en cada subsistema. La formulación SEA en forma matricial para este sistema es 

𝜔 [
𝜂11 + 𝜂12 −𝜂21
−𝜂12 𝜂21 + 𝜂12

] {
〈𝐸1〉

〈𝐸2〉
} = {

Π1,𝑒𝑛𝑡
0

}                                 (3.5) 

Para este caso la entrada de potencia debe ser conocida y se calculan las energías promedio 

de cada subsistema. Los valores de energía pueden ser calculados como se describe en la 

sección 3.2.1.1 y son dependientes de la frecuencia, lo que significa que los CLFs también 

son dependientes de la frecuencia, por lo que los resultados CLFs calculados estarán 

presentados en términos de la frecuencia. 



~ 52 ~ 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.7: Subsistemas acoplados por medio de cualquier tipo de conexión. 

 

Dos diferentes expresiones son obtenidas para el cálculo de los factores de pérdida por 

acoplamiento. Estas están basadas en la formulación SEA para dos subsistemas acoplados, 

del sistema 3.5. 

Primera expresión: CLF es aislado usando la primera ecuación del sistema 3.5 y 

sustituyendo la relación de consistencia  de la ecuación 1.3 como  

𝜂12 =

𝛱1,𝑒𝑛𝑡
𝜔 − ⟨𝐸1⟩𝜂11

(⟨𝐸1⟩ − ⟨𝐸2⟩
𝑛1
𝑛2
)
                                                 (3.6) 

Segunda expresión: CLF es aislado usando la segunda ecuación del sistema 3.5 y 

sustituyendo la relación de consistencia de la ecuación 1.3 como 

𝜂12 =
⟨𝐸2⟩𝜂22

(⟨𝐸1⟩ − ⟨𝐸2⟩
𝑛1
𝑛2
)
                                                 (3.7) 

 

Investigadores han realizado estudios del proceso óptimo de la obtención de factores de 

pérdida por acoplamiento [55], donde se comprobó que los resultados de la primera 

expresión están equivocados y presentan una propagación de error mayor que la segunda 

expresión, especialmente cuando el acoplamiento entre ambos subsistemas es muy débil, 

además que la segunda expresión muestra una mayor concordancia con las expresiones 

analíticas utilizadas para la obtención de los CLFs estructurales y acústicos estructurales. 

Por lo que para la validación de los modelos de CLF de trasmisión de vibración y de 

trasmisión vibro-acústica se utiliza la segunda expresión, la ecuación 3.7 y las energías 

promedio, factores de pérdida interna y la densidad modal serán obtenidas de mediciones 

experimentales.  

Π1,𝑒𝑛𝑡  

Π1,𝑑𝑖𝑠  Π1,𝑑𝑖𝑠  

Subsistema 1 Subsistema 2 

Π12  Π21  
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3.2.1.1 Cálculos de energía 

La estimación de un CLF requiere el cálculo de la energía promedio de cada subsistema, 

para el caso entre dos placas conectadas, es necesario conocer la energía promedio en una 

placa. Una vez que el campo de desplazamiento 𝑢(𝑥, 𝑦) en una placa es conocido, su 

velocidad es obtenida como 𝜐(𝑥, 𝑦) = 𝒊𝜔𝑢(𝑥, 𝑦), donde 𝒊 = √−1. Entonces, la energía 

promedio de la placa es calculada como [42]  

⟨𝐸𝑝⟩ = M𝑝⟨𝜐𝑅𝑀𝑆
2 ⟩                                                      (3. 8) 

donde 𝑀𝑝 es la masa de la placa y ⟨𝜐𝑅𝑀𝑆
2 ⟩ es el valor cuadrado medio espacial de su 

velocidad.  

Acorde a las hipótesis SEA, el campo incidente debe de ser difuso. El cálculo de la potencia 

trasmitida Π12  entre la placa 1 y la 2 a traves una conexión depende de las características 

de conexión [55]. Su expresion general es 

Π12 =
1

2
𝑹𝒆(∫𝑞(𝑥, 𝑦)𝜐∗(𝑥, 𝑦)

 

Ω

𝑑Ω)                                     (3.9) 

para una conexión traslacional 

Π12 =
1

2
𝑹𝒆(∫𝑚(𝑥, 𝑦)𝜔∗(𝑥, 𝑦)

 

Ω

𝑑Ω)                                 (3.10) 

Para una conexión traslacional; es el momento por unidad de superficie y la velocidad de 

rotacion, ambas en la conexión. El superíndice ∗ significa el conjugado de un número 

complejo. Esta integral de superficie se reduce a una integral de línea o una evaluación de 

punto para una conexión de línea o punto respectivamente. 

El cálculo de la potencia de entrada al sistema es también necesaria. Si la excitación es un 

punto de fuerza en una de las placas, la potencia asociada es calculada como [55] 

Π𝑖𝑛 =
1

2
𝑅𝑒{𝐹𝑝𝜐𝑝

∗}                                                      (3.11) 

donde el subíndice 𝑝 significa evaluado en el punto donde se ejerce el impacto y 𝐹𝑝 es el 

valor de la fuerza aplicada. Sin embargo, si la excitación es una onda de presión 

impactando sobre una de las placas, la potencia asociada es calculada como [55] 

Π𝑖𝑛 =
⟨𝑃𝑅𝑀𝑆

2 ⟩𝐿𝑥𝐿𝑦𝑐𝑜𝑠𝜑

𝜌0𝑐0
                                                 (3.12) 

⟨𝑃𝑅𝑀𝑆
2 ⟩ es la presión cuadrática media excitando la placa, 𝐿𝑥 y 𝐿𝑦 son las dimensiones de la 

placa, 𝜑 es el ángulo de incidencia de la onda de presión. Este valor es promediado para 

diferentes ángulos de incidencia, en un rango de 0° a 90° para lograr reproducir el campo 

difuso de excitación. 

En otro de los casos, el CLF entre una cavidad y una placa es también requerido. La energía 

promedio en una cavidad es calculada asumiendo un campo difuso, como [42, 55] 
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 ⟨𝐸𝑐𝑎𝑣⟩ =
𝑉𝑐𝑎𝑣⟨𝑃𝑅𝑀𝑆

2 ⟩

𝜌0𝑐0
2                                                (3.13) 

donde 𝑉𝑐𝑎𝑣  es el volumen de la cavidad. Estas relaciones de energía promedio son 

incorporadas a la ecuación 3.7 según sea el caso que se quiere evaluar. 

 

3.2.2 CLF para la trasmisión de vibración a flexión en uniones estructurales (en forma 

de L, T y X). 

Los factores de pérdida por acoplamiento entre las dos placas de material multicapa son 

calculados con expresiones analíticas disponibles en la literatura. Después, un ejemplo de 

una unión entre dos placas en forma de L es calculado con las expresiones analíticas. Estos 

resultados obtenidos son comparados con los factores de pérdida por acoplamiento 

obtenidos de la ecuación 3.7 usando mediciones experimentales. Finalmente, el efecto de la 

unión de las placas es analizado. Una vez validado el modelo, son obtenidos los factores de 

pérdida por acoplamiento descritos en la sección 3.1.2 para cada unión mecánica del 

refrigerador. 

 

3.2.2.1 Modelo teórico para cálculo de CLF estructurales 

Para la trasmisión de la vibración a través de uniones estructurales, las fórmulas para la 

transmisión de ondas de flexión a través de uniones en L, T, y X son proporcionadas en 

[42] éstas son consideradas también como expresiones analíticas de los CLFs.  

Esto implica el supuesto de que las placas multicapa se comportan como una sola placa, 

para que esto ocurra se supone que las superficies de contacto (superior e inferior tienen) la 

misma velocidad transversal. Las propiedades elásticas homogeneizadas se calculan como 

se propone en [29]. Obteniendo una rigidez a flexión total en altas frecuencias, donde esto 

es aproximadamente la suma de la parte real de la rigidez a flexión de las placas superior e 

inferior, dada por   

𝐵𝑟 ≃ 𝐵1𝑟 + 𝐵3𝑟                                                  (3.14) 

donde 𝐵1𝑟 es la rigidez a flexión de la placa superior (placa de acero) y 𝐵3𝑟 es la rigidez a 

flexión de las placa inferior (placa de HIPS). La rigidez a flexión de una placa es calculada 

usando la siguiente relación [42] 

𝐵 =
𝐸ℎ3

12(1 − 𝜇2)
                                                       (3.15) 

donde E es el módulo de elasticidad, h es el espesor de la placa y 𝜇 es el módulo de 

Poisson.  

Obteniendo rigidez a flexión total de las placas como una estructura homogénea, se pueden 

obtener varios parámetros SEA que son necesarios para la obtención de los CLF. Entonces, 

el CLF entre dos placas a  90° (L) como se muestra en la figura, es dado por [42] 
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𝜂𝑖𝑗 =
2𝑐𝐵𝐿𝑖𝑗𝜏12
𝜋𝜔𝑆𝑖

                                                          (3.16) 

donde 𝑐𝐵 = (𝐵𝑟𝜔
2/𝜌𝑠)

1/4 es la velocidad de propagación de las ondas en las placas, 𝐿𝑖𝑗 es 

la longitud del lado común y 𝑆𝑖 es la superficie de una placa. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.8. Trasmisión de ondas para un par de placas conectadas a 90°. 

 

El factor de pérdida de acoplamiento entre dos placas a 180° está dado por  

𝜂𝑖𝑗 =
4𝑐𝐵𝐿𝑖𝑗𝜏12
𝜋𝜔𝑆𝑖

                                                          (3.17) 

Los factores de pérdida por trasmisión de ondas utilizados para los CLFs de placas con 

uniones en forma de L, T y X como son ilustradas en la figura 3.9, se obtienen de las 

fórmulas son proporcionadas en [39].  

 

Figura 3.9. Trasmisión de ondas a flexión en placas rígidas: (a) placas en forma de L; (b) placas en 

forma de T; (c) placas en forma de X. 

 

El factor de pérdida por transición de ondas flexión en placas con unión en forma de L, está 

dada por 
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𝜏𝐵𝐵 ≈
2𝜅𝜓

(𝜓 + 𝜅)2
                                                           (3.18) 

En la ecuación 3.18  

𝜓 =
𝐵2𝑘2

2

𝐵1𝑘1
2                                                               (3.19) 

𝜅 =
𝑘2
𝑘1
                                                                   (3.20) 

Los factores de pérdida por transición de ondas flexión en placas con unión en forma de T, 

están dadas por 

𝜏𝐵𝐵12 = (√2𝜅2/𝜓2 + √𝜓2/2𝜅2)
−1
                                    (3.21) 

𝜏𝐵𝐵13 = (2 + 2𝜓2/𝜅2 + 0.5𝜓2
2/𝜅2

2)−1                                (3.22) 

y para placas con una unión en forma de X 

𝜏𝐵𝐵12 = 0.5(𝜅2/𝜓2 + 2 + 𝜓2/2𝜅2)
−1                                (3.23) 

𝜏𝐵𝐵13 = 0.5(1 + 2𝜓2/𝜅2 + 𝜓2
2/𝜅2

2)−1                               (3.24) 

 

El funcionamiento de la metodología descrita previamente es comprobado para la unión de 

dos placas multicapa en forma de L, las propiedades geométricas y de forma son mostradas 

en la figura 3.10. Las placas tienen diferentes espesores.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.10. Esquema de la estructura de placas multicapa unidas en forma de L. 
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Las propiedades mecánicas de las placas son resumidas en la tabla 3.3. Usando la 

metodología previamente descrita son obtenidos los CLF y los resultados son presentados 

en bandas de una tercia de octava. 

 

Tabla 3.3. Propiedades mecánicas de las capas que componen las placas multicapa. 

Material 

Módulo de 

elasticidad 

(N/m2) 

Densidad 

(kgr/m3) 

Módulo de 

Poisson 

Factor de 

pérdida 

Acero 1.93x1011 8030 0.29 0.005 

Espuma de 

poliuretano 
6.7x106 34 0.253 0.064 

HIPS 2520x106 1037.5 0.37 0.01 

 

Estas mismas propiedades geométricas de las placas serán usadas para las mediciones 

experimentales. 

 

3.2.2.2 Medición experimental de CLF en forma de L  

Para la medición experimental de los factores de pérdida por acoplamiento entre dos placas 

varios investigadores han empleado diferentes métodos, como el métodos de energía 

almacenada [29, 56], aplicando una entrada de excitación a una de las dos placas acopladas 

para medir la potencia trasmitida a la placa receptora. Este método ha sido utilizado en 

placas rectangulares [57], o mediante mediciones puntuales con el concepto de movilidad 

energética [58].  

Otra aproximación experimental es llamada Método de Inyección de Potencia (método in-

situ) [132], donde las ecuaciones del SEA son invertidas y usadas con la medición de 

potencia de entrada sobre los subsistemas acoplados por una excitación aleatoria. Los 

resultados obtenidos por este método son muy sensibles a pequeños errores en las 

mediciones debido a que la trasferencia de energía en las uniones suele ser más pequeña 

que los factores de pérdida por el material [133], para reducir el error se propone medir la 

los factores de pérdida debido al material individualmente (no acoplados) y los factores de 

pérdida por acoplamiento con la estructura ensamblada (acoplados). Esto reduce 

considerablemente el procesamiento de datos y se obtienen resultados consistentes con 

menos mediciones en la estructura. Otra de las metodologías que han surgido para la 

obtención de los CLF experimentalmente es el Análisis Estadístico de Energía 

Experimental (por sus siglas en ingles ESEA) [134, 135], el cual consiste en reorganizar las 

ecuaciones fundamentales del SEA para dar un número de formulaciones de matrices 

diferentes para ESEA y usando mediciones experimentales de las energías medias de los 

subsistemas se puede obtener los CLF.  

En base a la información presentada previamente, en esta sección se describe el método de 

almacenamiento de energía que es usado para la obtención de los CLF de manera 

experimental de dos placas multicapa unidas en forma de L, el cual está basado en la 



~ 58 ~ 
 

aplicación de los principios de energía promedio (según los subsistemas que se van a unir) 

en la ecuación 3.7 para la obtención de los CLFs por medio de mediciones experimentales, 

usando la configuración experimental de varios acelerómetros sobre las placas para medir 

la velocidad promedio en las placas y después la medición de la densidad modal de cada 

placa  por medio de un ensayo de vibración. Los resultados serán usados para validar el 

modelo propuesto para el cálculo de los CLF de la sección 3.2.2. 

 

3.2.2.2.1 Descripción de mediciones experimentales: CLF en forma de L 

Los parámetros a obtener experimentalmente para la evaluación de los CLF usando la 

ecuación 3.7, además de las energías promedio que están en función de la velocidad a 

flexión de cada placa, son los parámetros intrínsecos de las placas como la densidad modal 

y el factor de pérdida interna (por amortiguamiento). Las mediciones experimentales se 

llevan a cabo en dos etapas: la primera es la evaluación de las velocidades en cada placa 

con el sistema acoplado y la segunda la evaluación de la densidad modal y el 

amortiguamiento de cada placa por separado.  

Un aspecto muy importante en la medición es la definición de la configuración para las 

pruebas experimentales de los CLFs de trasmisión mecánica. La calidad de los resultados 

depende en gran medida estos aspectos. La descripción de la configuración experimental 

para la obtención de los CLF se divide en dos secciones: en la primera se describe la 

configuración experimental propuesta para la medición de la velocidad a flexión en las 

placas ⟨𝜐𝑅𝑀𝑆
2 ⟩ en un sistema de dos placas acopladas en forma de L, en la segunda se 

describe la configuración experimental que se siguió para la obtención de la densidad 

modal de la placa. 

 

3.2.2.2.2 Velocidad en las placas 

Las mediciones experimentales son llevadas a cabo en una cámara semi-anecoica donde se 

colocan las dos placas estructurales unidas y suspendidas con cuerdas elásticas de forma 

vertical, las dos placas están unidas de forma perpendicular (en forma de L) como se 

muestra en la figura 3.11(b). El método está basado en una fuente puntual colocada en las 

placas excitándola y midiendo la respuesta en ambas. Para evaluar la energía en las placas 

vibratorias, se consideran 8 puntos de medición, cuatro en cada una de las placas, como se 

muestra en la figura 3.11(a). Colocando un acelerómetro (B&K tipo 4518) en cada una de 

las posiciones de medición sobre la capa gris (acero) de las placas. Al mismo tiempo, una 

excitación aleatoria con una fuente de vibración es aplicada sobre la placa 1 en la capa 

blanca (Hips). 

Los datos experimentales fueron recolectados en un rango de 100 a 10,000 Hz y procesados 

con un sistema adquisidor de datos. Estos son post-procesados integrando la señal de 

aceleración para obtener la velocidad y después en un análisis de espectro FFT en bandas 

de frecuencia de una tercia de octava.  La figura 3.12 muestra los resultados de las 

velocidades en los puntos de medición de cada placa, con un valor de referencia de 1E-9 

m/s. Puede observarse que todas las velocidades de la placa 1 tienen una mayor velocidad 
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en todo el rango de frecuencias que las velocidades de la placa 2, excepto por las bandas de 

200 a 315 Hz de las mediciones del acelerómetro 6 que se encuentra en la placa 2. 

Figura 3.11. Esquema de la medición de vibración en las placas en un campo libre: (a) Diagrama de 

distribución de acelerómetros sobre las placas; (b) Foto del ensayo: acelerómetros y configuración de 

las mediciones de aceleración en una cámara semi-anecoica. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.12. Medición de velocidad de los puntos en cada placa multicapa. Resultados promedios en 

bandas de una tercia de octava en los rangos de frecuencia de 100 a 10,000 Hz. 
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Los datos obtenidos de las mediciones en los 4 puntos de cada placa son usados para 

obtener un valor promedio de la velocidad en toda la placa, respectivamente. 

 

3.2.2.2.3 Medición de densidad modal y amortiguamiento  

La densidad modal y el factor de pérdida por amortiguamiento, de las placas fueron 

obtenidas por medio de un ensayo de vibración. Para este caso, son desacopladas las dos 

placas de material multicapa con las dimensiones mostradas en la figura 3.10, con un peso 

promedio de 0.982 kg para la placa 1 y 0.918 kg para la placa 2. La figura 3.13(a) muestra 

un diagrama de la configuración experimental del ensayo usando un martillo de impacto 

para excitar las placas y un acelerómetro para medir su respuesta.   

Las mediciones se llevaron a cabo suspendiendo cada una de las placas con cuerdas 

elásticas como se muestra en la figura 3.13(b), también se puede observar una de las 

posiciones del acelerómetro (B&K tipo 4518) en la capa gris y la excitación es aplicada en 

la capa blanca con un martillo de impacto (PCB tipo 086C02). Tres respuestas en cada 

placa sobre diferentes puntos de esta serán obtenidas. Con el promedio de tres impactos 

sobre cada punto, los datos experimentales fueron recolectados en un rango de 0 a 10,000 

Hz y procesados con un sistema adquisidor de datos usando canales independientes para la 

fuerza y la aceleración.  

 

Figura 3.13. (a) Diagrama de configuración experimental para la medición de frecuencias naturales; (b) 

Foto del ensayo para la medición de frecuencias naturales. 

 

Los resultados de las mediciones experimentales para las dos placas son presentados en la 

figura 3.14 en un rango de 100 a 10,000 Hz. En la figura 3.14 se muestra las funciones de 

respuesta a la frecuencia (por sus siglas en ingles FRF) de cada placa medida. De la figura 

3.14, también se puede observar que a partir de la frecuencia de 500 Hz la densidad modal 

de las placas es mayor,  las placas en este experimento tienen más modos en medias y altas 

frecuencias. 
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Figura 3.14. Espectro de funciones de respuesta de frecuencia (FRF) de la medición de frecuencias 

naturales. 

 

Usando las funciones de respuesta a la frecuencia obtenidas de cada placa, se emplea el 

método de conteo modal [29] para estimar la densidad modal de las placas en un rango de 

100 a 10,000 Hz en bandas de una tercia de octava. La interpolación spline cubica se usó 

para estimar las densidades modales para bandas donde no hubo respuesta modal en las 

mediciones. Técnicamente, este enfoque es incorrecto, pero se utilizó para proporcionar una 

estimación aproximada en bandas de baja frecuencia y ha sido utilizado por [36] 

obteniendo buenos resultados. Los resultados se muestran en la figura 3.15. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.15. Resultado de densidad modal de las placas multicapa. 
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Para determinar el amortiguamiento de la placa 2 es empleado el método de ancho de banda 

de potencia media (HPBM por sus siglas en inglés) [136, 137], el cual consiste en excitar a 

la estructura mecánica hasta que la frecuencia de excitación es igual a la frecuencia natural 

de la estructura, el sistema es resonante. Este método ha sido utilizado por [138] para 

caracterizar el amortiguamiento en vigas de diferentes materiales, usando un ensayo de 

vibración utilizando un martillo de impacto para excitar la probeta y un acelerómetro para 

medir la respuesta en la probeta para la obtención de frecuencias naturales. También ha 

sido aplicado en placas y vigas de material sándwich excitadas por un shaker [139, 140, 

29]. El HPBM se utilizó para identificar el factor de amortiguación para los modos locales 

usando los FRFs de la figura 3.14, mientras que para el amortiguamiento donde no hay 

densidad modal se utilizó la ecuación 3.36. La magnitud de los puntos de manejo de la 

funciones de respuesta a la frecuencia de un solo modo con amortiguamiento lineal está 

dado por 

|𝐇(𝑓)|2 =
(𝜂𝑓𝑓𝑛)

2𝐇𝑚𝑎𝑥
2

(𝑓2 − 𝑓𝑛2)2 + (𝜂𝑓𝑓𝑛)2
                                      (3.25) 

El coeficiente de amortiguamiento es obtenido por medio de la identificación de las 

frecuencias resonantes y el ancho de banda de potencia media. El factor de pérdida por 

amortiguamiento de este método es definido como: 

𝜂𝑖 =
𝑓2 − 𝑓1
𝑓𝑛

                                                            (3.26) 

donde 𝜂𝑖 es el factor de pérdida por amortiguamiento, 𝑓𝑛 es la frecuencia resonante y 𝑓1, 𝑓2 

son las frecuencias de ancho de banda de media potencia, en la que los niveles del FRF son 

3 dB más bajos que el pico en 𝑓𝑛. El coeficiente de amortiguamiento de la placa 2 es 

determinado de las mediciones de frecuencias naturales. 

Figura 3.16. Resultados del factor de pérdida por amortiguamiento de la placa 2. 
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Después, el factor de pérdida por amortiguamiento en las frecuencias resonantes es 

procesado en bandas de una tercia de octava acorde a [141]. Los resultados se muestran en 

la figura 3.16. De la figura 3.16 se puede observar que cuando la frecuencia va 

incrementando, el factor de pérdida por amortiguamiento exhibe una tendencia a decrecer. 

 

3.2.2.3 Resultados y evaluación de los CLFs estructurales 

Los factores de pérdida por acoplamiento para dos placas multicapa unidas en forma de L 

fueron calculados usando la ecuación 3.16 como se describe en la sección 3.2.2.1. Para la 

evaluación experimental de CLFs usando la ecuación 3.7 fueron empleados varios 

parámetros: la velocidad promedio de cada placa obtenida a través de los puntos de 

medición mostradas en la figura 3.12, la densidad modal de cada placa mostrada en la 

figura 3.15 y el factor de pérdida por amortiguamiento de la placa 2 que se muestra en la 

figura 3.16. La evaluación de los CLFs experimentales y teóricos es obtenida en un rango 

de 100 a 10,000 Hz en bandas de una tercia de octava y se grafican los resultados en la 

figura 3.17 y la figura 3.18.    

En la figura 3.17 y en la figura 3.18 se presentan los valores predichos y los 

experimentales, donde los valores teóricos tienen un buena concordancia con los 

experimentales en rangos de frecuencias altas y las mayores discrepancias se producen a 

bajas frecuencias.  Los valores medidos parecen ser un poco más altos en frecuencias bajas, 

estas diferencias puede ser debido al factor de pérdida por amortiguamiento y las 

densidades modales obtenidas a frecuencias bajas.  

 

Figura 3.17. Comparación de los 𝜼𝟏𝟐 estimados y las mediciones experimentales para uniones en forma 

de L. 
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Figura 3.18. Comparación de los 𝜼𝟐𝟏 estimados y las mediciones experimentales para uniones en forma 

de L. 

 

Lo anterior demuestra que la metodología descrita en la sección 3.2.2.1 es apropiada y será 

utilizada para la evaluación de los factores de pérdida por acoplamiento para placas 

multicapa con uniones estructurales en forma de L, T y X en el refrigerador. Los resultados 

de la predicción con los valores experimentales muestran una variación menor en los 

rangos de frecuencia de interés, donde se encuentra una buena densidad modal.  

 

3.2.3 CLF para la trasmisión acústico-estructural 

En esta sección, los factores de pérdida por acoplamiento entre una cavidad y placa de 

material multicapa son calculados con expresiones analíticas disponibles en la literatura. 

Después, un ejemplo de una unión entre una cavidad y placa es calculado con las 

expresiones analíticas. Estos resultados obtenidos son comparados con los factores de 

pérdida por acoplamiento obtenidos con la ecuación 3.7 usando mediciones experimentales. 

Finalmente, el efecto de la unión es analizado. Una vez validado el modelo son obtenidos 

los factores de pérdida por acoplamiento para cada unión acústico-estructural del 

refrigerador. Además son obtenidas varias propiedades acústicas de las placas multicapa. 

 

3.2.3.1 Modelo teórico para cálculo de CLF acústico-estructural 

Los acoplamientos entre las cavidades acústicas y las placas son realizados como se 

describe en [42, 118], estas son consideradas también expresiones analíticas de los CLF. El 

factor de pérdida por acoplamiento entre la cavidad y la placa multicapa es obtenido como:  

𝜂𝑖𝑗 =
𝜌0𝑐0𝜎𝑟𝑎𝑑𝑓𝑐
4𝜋𝑓2𝜌𝑠

                                                       (3.27) 
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donde 𝜎𝑟𝑎𝑑 es la eficiencia de radiación y 𝑓𝑐  es la frecuencia crítica. Usando la rigidez a 

flexión total de las placas multicapa como una estructura homogénea, la eficiencia de 

radiación calculada como [42]: 

𝜎𝑟𝑎𝑑 =

{
 
 
 
 

 
 
 
 

 
𝑈𝑐0

4𝜋2𝑓1/2𝑓𝑐
1/2
𝑆(𝜇2 − 1)1/2

[ln [
𝜇 + 1

𝜇 − 1
] +

2𝜇

𝜇2 − 1
]      𝑠𝑖 𝑓 < 𝑓𝑐

 

[
2𝜋𝑓

𝑐0
]
1/2

𝑙𝑥 [0.5 − 0.15
𝑙𝑥
𝑙𝑦
]                                              𝑠𝑖 𝑓 = 𝑓𝑐  

 

[1 −
𝑓𝑐
𝑓
]

 

−1/2

                                                                        𝑠𝑖 𝑓 > 𝑓𝑐

           (3.28) 

En la ecuación 3.28  

𝑓𝑐 =
𝑐0
2

2𝜋
[
𝜌𝑠
𝐵𝑟
]
1/2

                                                              (3.29) 

 

donde 𝑈 es el perímetro de la área de radiación, 𝑆 es la superficie de la placa, 𝑙𝑥 y 𝑙𝑦 son las 

dimensiones de la placa, 𝜌𝑠 es la densidad superficial y 𝜇 = (𝑓𝑐/𝑓)
1/2. El funcionamiento 

de la metodología descrita previamente es comprobado para la unión de una cavidad y una 

placa, las propiedades geométricas son mostradas en la figura 3.19.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.19: Esquema de la unión vibro-acústica. 

 

Las propiedades mecánicas de la placa son resumidas en la tabla 3.3. Los cálculos de los 

CLFs son obtenidos para bandas de una tercia de octava antes de graficar los resultados. 

 



~ 66 ~ 
 

3.2.3.2  Medición experimental de CLF acústico-estructural 

Varios investigadores han propuesto métodos para la medición de propiedades acústicas 

acoplando una placa a sistema de cavidades aisladas con paredes rígidas, excitando la 

cavidad para medir la respuesta vibroacústica de una placa acoplada [42, 142, 143, 144]. 

Algunos se han enfocado en caracterizar los coeficientes de reducción de ruido, como son: 

el coeficiente de reducción de ruido (NRC por sus siglas en ingles), coeficientes de 

trasmisión de sonido (STC por sus siglas en ingles), pérdida de trasmisión de sonido (por 

sus siglas en ingles STL) para materiales atenuadores de sonido con diferentes tipologías en 

un rango de frecuencias de 250 a 8,000 Hz [145], los ensayos se llevaron a cabo acoplando 

la muestra a ensayar en una cámara de insonorización (cavidad aislada contra el ruido 

externo) compuesta de paredes con materiales aislantes de sonido en su estructura para no 

dejar pasar ruidos externos que creen incertidumbre en las mediciones, colocando una 

fuente sonora en el interior de la cámara y midiendo la respuesta sonora (SPL) en el 

exterior con un sonómetro a 30 cm de la muestra en dirección frontal. Otros han 

investigado los efectos de materiales porosos usados en automóviles [146], caracterizados 

por medio de una caja con 5 paredes rígidas  y una pared de aluminio donde se montan las 

muestras a medir, colocando varios micrófonos para medir las perturbaciones en el campo 

acústico de la cavidad (SPL) influenciadas por una excitación vibratoria en la muestra a 

medir en la cavidad y son llevadas a cabo con y sin material poroso en un rango de 50 a 500 

Hz, utilizando  la técnica descrita en el estándar ASTM E1050-08 [147] para obtener el 

coeficiente de absorción de las muestras a ensayar con los datos experimentales adquiridos 

en el ensayo. También se ha presentado un método para la aplicación del análisis avanzado 

de la ruta de transferencia (por sus siglas ATPA) en una cavidad con paredes rígidas (caja) 

para resolver problemas vibroacústicos, este método no solo ayuda a identificar las 

principales contribuciones en el sistema además de que también provee información 

topológica del sistema mediante el concepto de trayectoria [148]. ATPA es aplicado en una 

caja cuadrada hecha de acrílico donde se aplica una excitación con un martillo de impacto o 

un shaker sobre la superficie superior de esta, colocando 20 acelerómetros sobre las otras 

paredes y tres micrófonos dentro de la cavidad para medir la respuesta vibroacústica en un 

rango de 100 a 2,000 Hz, donde finalmente son obtenidas las matrices de trasferencia para  

utilizar dicho método.  

A fin de caracterizar propiedades SEA para calcular los factores de pérdida por 

acoplamiento como la eficiencia de radiación de sonido de placas rígidas, se han propuesto 

métodos [149] utilizando un arreglo de acelerómetros y un micrófono para medir la 

respuesta vibroacústica sobre un panel colgado dentro de un campo reverberante que es 

excitado por una fuente sonora, midiendo la densidad modal del panel para derivar el factor 

de acoplamiento de las mediciones experimentales. Un método similar ha sido aplicado 

para medir la eficiencia de radiación en placas cilíndricas [150], donde un cilindro es 

excitado por una fuente sonora para medir su respuesta usando un micrófono (SPL a un 

metro) y un acelerómetro sobre las paredes de este. Basado en estos métodos, otros estudios 

han sido llevado a cabo en placas rígidas sobre un marco [151], en un campo reverberante 

que es excitado por una fuente sonora y se mide la respuesta vibroacústica colocando un 

acelerómetro sobre la placa a ensayar y un micrófono rotativo para medir el SPL en el 

campo reverberante. Una vez adquiridas las señales de presión sonora y vibración, se mide 
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la densidad modal de las placas para obtener la eficiencia de radiación de la placa usando 

las relaciones propuestas por [152].  

La información presentada anteriormente demuestra que los métodos propuestos para la 

medición de propiedades acústicas acoplando una placa a una cavidad aislada con paredes 

rígidas son efectivos y presentan un  mayor control de las mediciones debido a la 

simplicidad de los prototipos [148]. Por otro lado la medición de la eficiencia de radiación 

para derivar los factores de pérdida por acoplamiento, en una cámara reverberante presenta 

un mayor desafío ya que se requiere un manejo muy cuidadoso de las dos mediciones 

(respuesta vibroacústica y densidad modal) ya que el error que proviene de las dos 

mediciones se puede combinar para dar el error en la eficiencia de radiación medida [151, 

152]. Los factores de pérdida por acoplamiento para la trasmisión vibroacústica entre una 

cavidad y una placa es una simple función de la eficiencia de radiación y la resistencia 

mecánica de la estructura.   

En base a lo descrito anteriormente, en esta sección se presenta el método experimental 

usado para el cálculo de los CLF experimentales de una cavidad a placa multicapa 

(trasmisión resonante), el cual está basado en la aplicación de los principios de energía 

promedio (según los subsistemas que se van a unir) en la ecuación 3.7 para la obtención de 

los CLF por medio de mediciones experimentales. Las energías promedio en un sistema de 

una placa acoplada a una cavidad (excitada) se obtienen usando la configuración 

experimental típica para la medición de eficiencia de radiación que se describió 

previamente. Los resultados de estas mediciones son utilizados para validar el modelo 

usado para la obtención de los CLF en la sección. 

 

3.2.3.2.1 Descripción de mediciones experimentales: CLF acústico-estructural 

Los parámetros a obtener experimentalmente para la evaluación de los CLF usando la 

ecuación 3.7, además de las energías promedio que están en función de la presión en la 

cavidad y la velocidad en la placa. Son los parámetros intrínsecos de la placa como la 

densidad modal y el factor de pérdida interna (amortiguamiento). La densidad modal de la 

cavidad 𝑛1 puede ser obtenida como se propone en [29]  

𝑛1 =
4𝜋𝑓2𝑉𝑐𝑎𝑣

𝑐0
3 +

2𝜋𝑓𝑆𝑐𝑎𝑣
4𝑐0

2 +
𝐿𝑐𝑎𝑣
8𝑐0

                                         (3.30) 

donde 𝑆𝑐𝑎𝑣 es el área de las paredes de la cavidad y 𝐿𝑐𝑎𝑣 es el perímetro de la cavidad. Las 

mediciones experimentales se llevan a cabo en dos etapas. La primera etapa es la 

evaluación de la presión y la velocidad con el sistema acoplado. En la segunda la 

evaluación de la densidad modal y el amortiguamiento de la placa por separado.  

Un aspecto muy importante en la medición es la definición de la configuración para las 

pruebas experimentales de los CLF de trasmisión vibroacústica. La descripción de la 

configuración experimental para la obtención de los CLF se divide en dos secciones: en la 

primera se describe la configuración experimental propuesta para la medición de la presión 

en la cavidad ⟨𝑃𝑅𝑀𝑆
2 ⟩ y la velocidad a flexión en la placa ⟨𝜐𝑅𝑀𝑆

2 ⟩ en un sistema de una placa 

multicapa acoplada a una cavidad, en la segunda se describe la configuración experimental 
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que se siguió para la obtención de la densidad modal 𝑛2 y el factor de pérdida por 

amortiguamiento de la placa multicapa. 

 

3.2.3.2.2 Presión acústica en la cavidad y velocidad en la placa 

La medición típica cuando hay una excitación debido a una fuente sonora en el subsistema 

emisor, en este caso la cavidad, es colocar micrófonos en la cavidad y la señal recibida 

(SPL) se debe a la fuente en el subsistema. Para el subsistema receptor, en este caso la 

placa, se colocan acelerómetros para medir los desplazamientos debido al SPL generado 

por la fuente, estos a su vez pueden ser traducidos en velocidad sobre la placa [148, 151]. 

El procedimiento empleado sigue la metodología usada por [145], para lo cual se construye 

un prototipo de la caja (cámara de insonorización) donde es acoplada la placa multicapa. El 

proceso de construcción del prototipo (cámara de insonorización) se describe en la sección 

3.2.3.2.2.1.  

Las dimensiones de la cavidad interior formada por las paredes de la caja y la placa 

acoplada, pueden ser definidas por la longitud de onda mínima a medir en este caso es en la 

banda de frecuencia de una tercia de octava de 100 Hz que tiene una longitud de onda de 

3.4 metros en su frecuencia central bajo las condiciones controladas del laboratorio donde 

se llevarán a cabo las pruebas. Sin embargo, en algunos estándares como la norma ISO-

9614 [153], recomiendan reducir la distancia de la medición a la mitad en casos en que la 

fuente bajo estudio tenga la forma de una superficie vibratoria tipo placa, conservando una 

baja incertidumbre en las mediciones. Tomando en cuenta estos criterios y las dimensiones 

de las probetas ensayadas por [145], las mediciones de la cavidad son Lx=1.5 m, Ly=0.17 m 

y Lz=0.17 m, esto permitirá realizar una medición adecuada arriba de la banda de frecuencia 

de 125 Hz con poca incertidumbre en los datos obtenidos. Los resultados de las mediciones 

en la banda de frecuencias de 100 Hz también serán reportados, bajo la incertidumbre 

provocada por las dimensiones de la cavidad.  

Figura 3.20. Diagrama de medición en cámara con un arreglo de tres micrófonos y un acelerómetro. 

 

Como se muestra en la figura 3.20, se consideran 4 puntos de medición. Dos de ellos se 

encuentran en el interior de la cavidad, donde se colocan dos micrófonos a 0.2 m de la 

muestra a ensayar en base a la norma ISO-9614 [153]; el micrófono 1 es orientado en 

dirección a la fuente sonora (midiendo la onda incidente) y el micrófono 2 en dirección a la 

muestra a ensayar (midiendo la onda reflejada) para medir el SPL dentro de la cavidad. 
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Otro punto de medición se encuentra fuera de la cavidad (cámara semi-anecoica), donde se 

coloca el micrófono 3 a 0.2 m y en dirección de la probeta a ensayar para medir el SPL 

trasmitido de la cavidad (midiendo la onda trasmitida), permitiendo conocer el índice de 

reducción de sonido (por sus siglas en ingles SRI) del material multicapa. Finalmente otro 

un punto de medición se encuentra sobre la placa, donde es colocado un acelerómetro para 

medir los desplazamientos a flexión sobre la placa.  

En la figura 3.20 también se muestra la posición de la fuente acústica (bocina), con la cual 

se aplica una excitación aleatoria en la cavidad. En general este diseño satisface el método 

propuesto de un sistema de una cavidad con una placa multicapa, además de que nos 

permite tener una medición adecuada con la menor cantidad de incertidumbre posible. 

 

3.2.3.2.2.1 Diseño y construcción caja (cámara de insonorización) 

El prototipo de la caja (cámara de insonorización) es mostrado en la figura 3.21. Para 

reducir la incertidumbre en las mediciones, todas las uniones entre las placas que forman la 

cavidad interna de la caja (donde se acopla la placa de material multicapa) están pegadas 

entre sí en cada borde como se muestra en la figura 3.21(a). También se puede observar que 

su estructura está hecha con madera dejando huecos alrededor de la cavidad donde que se 

monta la probeta a ensayar, estos huecos son rellenados con material acústico (acusfibra) 

para aislar la cavidad interna contra el ruido externo como se muestra en la figura 3.21(b). 

En la figura 3.21(c) se muestran la entrada para los micrófonos (la caja debe de ser 

accesible para colocar los micrófonos en su interior), la zona de montaje de la fuente sonora 

y la zona de montaje de la placa a ensayar.  

Figura 3.21. Construcción de cámara (caja) para la medición de CLF: (a) Estructura de cámara; (b) 

Colocación de acusfibra; (c) Zonas de localización de probeta a ensayar, entradas de micrófonos y 

fuente sonora. 
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Para garantizar que la fuente no influya directamente (sonido generado hacia la cámara) en 

la medición de SPL en la cámara semi-anecoica (medición en el micrófono 3). Se construye 

un dispositivo para aislar la fuente sonora de la cámara, esté es acoplado y sellado a la 

estructura de la caja (cámara de insonorización) en la zona donde se localiza la fuente. Este 

dispositivo esta hecho de madera y su interior es cubierto por capas de material aislante 

(acusfibra), reduciendo la incertidumbre que en las mediciones de SPL realizadas dentro de 

la cámara. En el Anexo C se incluyen los planos de la caja (cámara de insonorización).  

  

3.2.3.2.2.2 Evaluación de presión acústica y velocidad 

El objetivo es la evaluación de la presión sonora y la velocidad para la estimación 

experimental de los factores de pérdida para el modelo SEA. El método supone una fuente 

puntual, dentro de un espacio cerrado donde la fuente es colocada en un extremo del recinto 

transmitiendo señales acústicas con un frente de onda plana que son incididas sobre una 

placa multicapa colocado en el otro extremo del recinto. Las mediciones experimentales 

son llevadas a cabo en una cámara semi-anecoica donde se coloca la caja. La caja se monta 

en el suelo sobre caucho (material de amortiguamiento) para garantizar una gran 

amortiguación y en consecuencia las vibraciones exteriores no influyan en las mediciones 

experimentales dentro de la cámara.  

La probeta se fija sobre la caja en la misma posición en la que se encuentra el material que 

compone las cavidades interiores del gabinete refrigerador, esto se lleva a cabo colocando 

la placa con la capa blanca (HIPS) hacia dentro en la zona de montaje aislando la cavidad 

interior de la caja, esto significa que las ondas de excitación de la fuente inciden sobre la 

capa blanca (como las fuentes del refrigerador). Para garantizar un aislamiento apropiado 

entre los elemento de la cavidad las placas son selladas, cuidando que no se presenten 

irregularidades. Además se verifica que la posición sea lo más perpendicular posible en 

dirección a la cavidad interna de la caja para garantizar una incidencia directa del sonido 

generado por la fuente. La prueba se realiza en cuatro placas con las mismas dimensiones 

previamente descritas, para obtener un valor promedio de las mediciones y calcular el 

factor de pérdida por acoplamiento. 

Las ubicaciones de medición de los niveles de presión sonora son distribuidas en tres 

posiciones, dos dentro de la cavidad de la caja y una en la cámara semi-anecoica, colocando 

un micrófono (B&K tipo 4189) en cada una de las posiciones de medición como se muestra 

en la figura 3.22, además se muestra la posición del acelerómetro (B&K tipo 4518) para la 

medición de velocidad a flexión sobre la placa. Al mismo tiempo, la excitación de un ruido 

blanco en el rango de 100 a 10,000 Hz es aplicado por la fuente sonora. También se verifica 

que el ruido generado por la fuente es 15 dB mayor que el ruido de fondo en la cámara con 

un SPL global alrededor de los 22 dB.  

Los datos experimentales fueron recolectados en un rango de 100 a 10,000 Hz y procesados 

con un sistema adquisidor de datos usando canales independientes para la presión sonora y 

la aceleración. Los datos son post-procesados integrando la señal de aceleración para 

obtener la velocidad y después ambas señales (presión sonora y velocidad) en un análisis de 

espectro FFT en bandas de frecuencia de una tercia de octava con un tiempo promediado de 

32 segundos.  
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Figura 3.22. Colocación del acelerómetro para la medición de vibración en la placa y el arreglo de 

micrófonos para la medición de presión acústica, dentro de cámara semi-anecoica. 

 

 

Figura 3.23. Espectros de bandas de frecuencia de las mediciones de SPL del arreglo de micrófonos: (a) 

SPL del micrófono 1; (b) SPL del micrófono 2; (c) SPL del micrófono 3. 
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La figura 3.23 muestra el SPL medido con un valor de referencia 𝑝0 = 20𝜇𝑃𝑎. Puede 

observarse que el SPL de la figura 3.23(a) (onda incidente) y la figura 3.23(b) (onda 

reflejante) son muy semejantes en todo el rango de frecuencias solo presentan una variación 

en altas frecuencias, esto quiere decir que el material multicapa no es un buen material 

absorbente por lo que solo absorbe sonido en altas frecuencias Una medición de coeficiente 

de absorción acústica del material multicapa se lleva a cabo en la sección 3.3 para 

confirmar esto y la evaluación de parámetros SEA. Si se comparan los resultados de SPL de 

la figura 3.23(a) con los de la figura 3.23(c) se puede observar una gran reducción del SPL 

en todo el rango de frecuencia, esto quiere decir que el material multicapa es muy buen 

aislante de sonido. En base a los resultados de la figura 3.23 se calcula un SRI del material 

en la sección 3.2.3.2.4 para cuantificar reducción del sonido del material. Los datos 

obtenidos de las mediciones en cada posición de los micrófonos se utilizan para obtener un 

valor promedio de SPL, respectivamente. 

La figura 3.24 muestra los resultados de las aceleraciones y velocidades obtenidas en la 

medición de cada placa, con un valor de referencia de 1E-6 m/s2 para la aceleración y un 

valor de referencia de 1E-9 m/s para las velocidades. Puede observarse que todas las 

velocidades de las placas son muy semejantes, solo presentan una pequeña variación en 

rangos de frecuencias medias.  

Figura 3.24. Resultados promedios en bandas de una tercia de octava: (a) Medición de aceleración a 

flexion sobre la placa; (b) velocidad a flexion sobre la placa (integracion de la medicion de aceleración).   

 

Los datos de las mediciones de cada placa son usados para obtener una aceleración y 

velocidad promedio en toda la placa, respectivamente. 

 

3.2.3.2.3 Medición de densidad modal,  amortiguamiento y movilidad 

La densidad modal a flexión, de la placa fue obtenida por medio de un ensayo de vibración. 

Para este caso, las cuatro placas multicapa con las mismas dimensiones descritas 

previamente y un peso promedio de 0.2 kg fueron utilizadas en la prueba. La figura 3.25(a) 

muestra un diagrama de la configuración experimental del ensayo usando un martillo de 

impacto para excitar la probeta y un acelerómetro para medir la respuesta en la probeta.   
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Las mediciones se llevaron a cabo suspendiendo la probeta a ensayar con cuerdas elásticas 

como se muestra en la figura 3.25(b), también se puede observar la posición del 

acelerómetro (B&K tipo 4518) en la capa gris y que la excitación es aplicada en la capa 

blanca por el martillo de impacto (PCB tipo 086C02) . Tres respuestas en cada probeta 

sobre diferentes puntos generan un valor promedio de las mediciones en cada probeta. Los 

datos experimentales fueron recolectados en un rango de 0 a 10,000 Hz y procesados con 

un sistema adquisidor de datos usando canales independientes para la fuerza y la 

aceleración.  

Figura 3.25. (a) Diagrama de configuración experimental para la medición de frecuencias naturales; (b) 

Foto del ensayo para la medición de frecuencias naturales. 

 

Figura 3.26. Espectro de funciones de respuesta a la frecuencia (FRF) de la medición de frecuencias 

naturales de las placas. 
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Los resultados de las mediciones experimentales para las placas son presentados en la 

figura 3.26 en un rango de 100 a 10,000 Hz. En la figura 3.26 se muestra las funciones de 

respuesta a la frecuencia de cada placa medida por el acelerómetro en 3 diferentes puntos.  

La densidad modal de las probetas es obtenida usando el mismo método que el de sección 

3.2.2.2.3. De las cuatro placas es obtenido un valor promedio de densidad modal y se 

muestra en la figura 3.27. 

Figura 3.27. Resultado de densidad modal promedio de las placas multicapa. 

Figura 3.28. Resultados del factor de pérdida por amortiguamiento de las placas. 
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El coeficiente de amortiguamiento también es obtenido usando el mismo método descrito 

en la sección 3.2.2.2.3, para este se obtiene un valor promedio de los resultados de las 4 

placas. Los resultados se muestran en la figura 3.28. De la figura 3.28 se puede ver que 

cuando la frecuencia va incrementando, el factor de pérdida por amortiguamiento exhibe 

una tendencia a decrecer. 

Para el cálculo de algunas propiedades acústicas de las placas multicapa (eficiencia de 

radiación) es necesario medir la movilidad de las placas. Para obtener este valor son usados 

los datos experimentales recolectados en la figura 3.26. Los FRFs se integran usando un 

filtro para obtener las mediciones en términos de movilidad. Los valores de movilidad 

obtenidos directamente de las mediciones se procesan de acuerdo con [100] para cada 

placa. Los resultados de movilidad se procesan y promedian dentro de bandas de una tercia 

de octava de cada placa como se observa en la figura 3.29. 

Figura 3.29. Magnitud de movilidad y el valor promedio en bandas de una tercia de octava de las 

placas. 

 

De las mediciones mostradas en la figura 3.29 de las cuatro placas, es obtenido un valor 

promedio de movilidad. 

 

3.2.3.2.4 Propiedades acústicas de placas multicapa 

El potencial de los datos obtenidos por medio del experimento descrito en la sección 

3.2.3.2.1 ayudan a obtener propiedades vibroacústicas de las placas multicapa del 

refrigerador como el sonido SRI y la eficiencia de radiación de sonido de las placas. Sin 

embargo,  los valores obtenidos no son por medio de estándares como la ISO-16283 [154] 
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para la medición de SRI, los resultados pueden ser muy aproximados a los de estos 

estándares y explicar varios fenómenos de la radiación de ruido generado por la estructura 

del refrigerador al entorno.  

El índice de reducción de sonido se usa para medir el nivel de aislamiento acústico 

proporcionado por una estructura como una pared, ventana, puerta o placa. El  SRI es 

obtenido de presiones cuadradas medias de la cavidad donde se encuentra la fuente 

(𝑃𝑅𝑀𝑆1
2 del micrófono 1) y de la cavidad receptora (𝑃𝑅𝑀𝑆3

2  del micrófono 3), como [55] 

𝑅 = 10 log10
𝑃𝑅𝑀𝑆1
2

𝑃𝑅𝑀𝑆3
2 + 10 log10

𝑆

𝐴
                                     (3.31) 

donde 𝑆 es la superficie de la placa y 𝐴 = ∑𝑆 𝛼  es el área de absorción en la cavidad 

receptora. 

Para la evaluación del SRI, fueron empleados varios parámetros experiméntales: el SPL 

obtenido en el micrófono 1, el del micrófono 3 (que muestran en la figura 3.23(a) y figura 

3.23(c)) y el coeficiente de absorción del material multicapa que es graficado en la figura 

3.37. La evaluación de coeficiente de absorción usado se describe a detalle en la sección 

3.3. Para el cálculo de SRI solo se utiliza el coeficiente de absorción del material multicapa. 

El SRI es obtenido en un rango de 100 a 10,000 Hz en bandas de una tercia de octava 

después se grafican los resultados en la figura 3.30.    

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.30. Índice de reducción de sonido entre dos cavidades separadas por una placa multicapa. 

 

Como se puede observar en la figura 3.30, el aislamiento acústico obtenido es muy 

semejante en todo el rango, presenta una máxima amplitud en la banda de 800 Hz. Esto 

puede ser debido al material de espuma y el espesor de la placa. 
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Otro de los parámetros calculados de las mediciones experimentales es la eficiencia de 

radiación de sonido de las placas. La eficiencia de radiación de sonido (también es 

conocida como: factor de radiación, relación de radiación, índice de radiación) es el valor 

que caracteriza la eficiencia de una superficie vibratoria dada como un radiador de sonido. 

Además que es un parámetro fundamental para describir la propagación de ondas 

estructurales en un elemento vibratorio con el ruido propagado a través del aire [155]. La 

eficiencia de radiación es dada por 

𝜎𝑟𝑎𝑑 =
𝑊𝑟𝑎𝑑

𝜌0𝑐0𝑆⟨𝜐𝑅𝑀𝑆
2 ⟩

                                                     (3.32) 

donde 𝑊𝑟𝑎𝑑  es la potencia acústica radiada de uno lado de las superficies vibratorias, 

teniendo un área 𝑆. Para la obtención de la potencia acústica radiada es usada la técnica 

propuesta en [151, 152]. Sin embargo, los resultados obtenidos aquí, son usando los datos 

de la presión acústica en la caja (donde se asume un campo reverberante)  y la velocidad en 

las placas en un solo punto. La potencia acústica radiada es dada por 

𝑊𝑟𝑎𝑑

𝐹2̅̅̅̅
=

𝑎2̅̅ ̅

⟨𝑃𝑅𝑀𝑆
2 ⟩

(
𝜌0
4𝜋𝑐0

)                                                (3.33) 

donde 𝐹2̅̅̅̅ = ⟨𝜐𝑅𝑀𝑆
2 ⟩/⟨|𝑌𝑡

 |2⟩ es la fuerza de respuesta de la estructura con ⟨|𝑌𝑡
 |2⟩ la 

movilidad cuadrada promediada, 𝑎̅ = 𝑗𝜔𝜐𝑅𝑀𝑆
  es la aceleración de respuesta de la 

estructura.  

Figura 3.31. Resultados de eficiencia de radiación de sonido para una placa multi-capa. 

 

Y la eficiencia de radiación puede ser escrita como  
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𝜎𝑟𝑎𝑑 =

𝑊𝑟𝑎𝑑

𝐹2̅̅̅̅

𝜌0𝑐0𝑆⟨|𝑌𝑡
 |2⟩

                                                        (3.34) 

 

Para la evaluación de la eficiencia de radicación, fueron empleados varios parámetros 

experiméntales: el SPL obtenido en el micrófono 1 que muestran en la figura 3.23(a), la 

velocidad en la placa de la figura 3.24(b) y la movilidad promedio de la placa que se 

muestra en la figura 3.29. La eficiencia es obtenida en un rango de 100 a 10,000 Hz en 

bandas de una tercia de octava graficando los resultados en la figura 3.31.  La figura 3.31 

presenta la eficiencia de radiación obtenida usando el experimento descrito en la sección 

3.2.3.2. En general, los resultados muestran una tendencia de valores bajos en frecuencias 

bajas y van aumentando hacia la frecuencia crítica. Los resultados obtenidos también 

pueden ser usados para la obtención de los CLF.  

 

3.2.3.3 Resultados y evaluación de los CLF acústico-estructurales 

Los factores de pérdida por acoplamiento para una placa multicapa acoplada a una cavidad 

fueron calculados usando la ecuación 3.27 como se describe en la sección 3.2.3.1. Para la 

evaluación experimental de CLFs usando la ecuación 3.7 como se describe en la sección 

3.2.3.2 fueron empleados varios parámetros experiméntales: la presión acústica en la 

cavidad mostrada en la figura 3.23(a), la velocidad promedio de cada placa obtenida en la 

figura 3.24(b), la densidad modal de la placa mostrada en la figura 3.27 y el factor de 

pérdida por amortiguamiento de la placa que se muestra en la figura 3.28.  

Figura 3.32. Comparación de los 𝜼𝟏𝟐 estimados teoricamente y con mediciones experimentales para una 

placa multi-capa acoplada auna cavidad. 
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Figura 3.33. Comparación de los 𝜼𝟐𝟏 estimados teoricamente y con mediciones experimentales para una 

placa multi-capa acoplada a una cavidad. 

 

Demostrando la utilidad de los resultados de la eficiencia de radiación de la figura 3.31, 

estos  también son usando en la ecuación 3.27 para calcular los CLFs. La evaluación de los 

CLFs experimentales y teóricos es obtenida en un rango de 100 a 10,000 Hz en bandas de 

una tercia de octava graficando los resultados en la figura 3.32 y la figura 3.33.    

En la figura 3.32 y en la figura 3.33 se presentan los valores predichos y los 

experimentales, donde los valores teoricos tienen un buena concordancia con los 

experimentales en rangos de frecuencias altas y las mayores discrepancias se producen a 

bajas frecuencias. Los valores medidos parecen ser un poco más altos en bajas frecuencias, 

posiblemente debido al factor de pérdida por amortiguamiento y las densidades modales 

obtenidas a bajas frecuencias. Esto demuestra que el método descrito en la sección 3.2.3.1 

es apropiado y será utilizado para la evaluación de los factores de pérdida por acoplamiento 

para placas multicapa acopladas a una cavidad en el refrigerador. Ya que los resultados de 

la predicción con los valores experimentales muestran una variación menor en los rangos 

de frecuencia de interés, donde se encuentra una buena densidad modal.  

 

3.3 Caracterización de placas multicapa 

Los subsistemas de placas multicapa deben ser caracterizadas desde dos puntos de vista. 

Por un lado su respuesta vibratoria, con la suposición que se comportan elásticamente. Se 

requieren los valores homogeneizados de las constantes de elasticidad y un valor global de 

amortiguamiento. Por otro lado, la absorción acústica que proporcionan como muros de las 

cavidades internas. Ambos aspectos son discutidos aquí. 
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Las placas multicapa son consideradas como dos placas rígidas con una capa amortiguadora 

en el centro, como se observa en la figura 3.34.  

Figura 3.34: Bosquejo de subsistemas placas multicapas y las capas que los componen. 

 

La formulación propuesta en [29] es usada. Esto es en el supueto que el amortiguamiento 

de la placa interna del centro es mucho mayor que en las placas superior e inferior, y que la 

rigidez en las placas es mayor que en la capa centro, en altas frecuencias el coeficiente de 

amortiguamiento puede ser calculado como 

𝜂𝐻𝐹 ≃
𝜂2𝐺2𝑟ℎ31

2

2𝜋𝑓√𝑀′′𝐵𝑟
                                                       (3.36) 

donde 𝜂2 es el factor de pérdida por amortiguamiento de la capa centro, 𝐺2𝑟 es la parte real 

del módulo de corte de la placa centro, ℎ31
  es la distancia entre los planos medios de las 

placas superior o inferior  y 𝑀′′ es la masa por unidad de área de la placa. 

El coeficiente de absorción de las placas multicapa es por medio del método del tubo de 

impedancia [156]. Este método consiste en colocar una fuente sonora en un extremo de un 

tubo rígido donde se trasmiten ondas acústicas que son reflejadas principalmente por al 

probeta a ensayar colocada en un extremo del tubo como se muestra en la figura 3.35.  

 

Figura 3.35. Diagrama de medición en tubo de impedancia con un arreglo de dos micrófonos. 
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La descomposición de la onda estacionaria se realiza midiendo las presiones a acústicas con 

un arreglo de dos micrófonos pareados ubicados en dos puntos fijos de la pared del tubo 

próximos a la muestra. A partir de estas dos señales se determina una función de 

transferencia acústica compleja que es usada para calcular las relaciones de impedancia y 

absorción de incidencia normal del material acústico. El coeficiente de absorción de 

incidencia normal puede ser calculado de los coeficiente de reflexión 𝑅𝑓, como [147] 

𝛼 = 1 − |𝑅𝑟|
2                                                               (3.37) 

 

Las mediciones fueron llevadas a cabo en bandas de frecuencia de una tercia de octava en 

los rangos de 160 a 6,300 Hz. Dos tipos de probetas con diferentes diámetros fueron 

consideradas: para las bajas frecuencias, el diámetro es de 100 mm y para altas frecuencias 

las probetas con un diámetro de 29 mm. Ambas probetas tienen un espesor de 69 mm como 

se muestra en la figura 3.36. Las pruebas se realizaron 6 muestras de cada tipo de probeta, 

obteniendo una absorción promedio. 

 

Figura 3.36. Ensayo de absorción de las placas de refrigerador: (a) Foto del refrigerador con un 

agujero correspondiente al material ensayado; (b) material usado en el laboratorio. 

 

La onda incidente fue sobre la capa blanca (HIPS) de la probeta a ensayar. Los 

experimentos fueron realizados acorde a la norma ASTM-E1050 [147]. Los resultados se 

muestran en la figura 3.37. Estos datos son usados para estimar el factor de pérdida de 

subsistemas multicapa [42]. El coeficiente de absorción promedio es usado para calcular los 

factores de pérdida de las cavidades acústicas como 

𝜂𝑖 =
𝑐0𝐴

8𝜋𝑓𝑉
=
13.7∑𝑆 𝛼𝑎𝑣𝑒

𝑓𝑉
                                            (3.38) 

donde V es el volumen de la cavidades, A es el área total de absorción en la cavidad y es la 

suma del producto de las áreas superficiales y sus respectivos coeficientes de absorción. 
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Figura 3.37. Coeficiente de absorción acústica medido para material tri-capa. 

 

3.4 Descripción de las mediciones para obtener datos para el modelo  

3.4.1 Caracterización de las fuentes aisladas: SPL y potencia acústica. 

Las fuentes del refrigerador son caracterizadas acorde a la técnica descrita en la sección 

2.2.1. El objetivo es la medición de la presión sonora y la vibración para estimar las 

entradas de potencia (acústica y vibración) para el modelo SEA. Los ventiladores, 

evaporador y condensador son suspendidos a 40 cm por encima del piso con varias cuerdas 

elásticas, las cuales fueron verificadas para no distorsionar el ruido generado por los 

ventiladores. Las pruebas se llevaron a cabo en un compresor con una velocidad de rotación 

de 3600 rpm, con una capacidad nominal de 198 W usando refrigerante R134a. El 

ventilador condensador tiene tres aspas con una velocidad de rotación nominal de 2500 

rpm. El ventilador evaporador tiene también 3 aspas con una velocidad de rotación nominal 

de 2650 rpm. Las aspas para ambos están hechas de polipropileno. 

Los datos experimentales fueron recolectados en un rango de 100 a 10,000 Hz y procesados 

con un sistema adquisidor de datos usando canales independientes para la presión sonora y 

la aceleración. Los datos son post-procesados en un análisis de espectro FFT en bandas de 

frecuencia de una tercia de octava con un tiempo promediado de 32 segundos. El nivel de 

presión acústica para cada banda de una tercia de octava se sumó sobre todo el rango de 

frecuencia para obtener el SPL global. 

La figura 3.38 muestra el SPL medido con un valor de referencia 𝑝0 = 20𝜇𝑃𝑎. Puede 

observarse que la presión sonora del compresor es mayor que la de las otras fuentes en los 

rangos de frecuencia desde 200 a 1,250 Hz y 3,500 a 10,000 Hz. El SPL global del 

compresor es de 51 dB, con dos picos en bajas frecuencias (125 y 250 Hz) y dos picos en 

medias y altas frecuencias (500 y 2,000 Hz). El pico de frecuencia ruidosa en la banda de 

250 Hz en el compresor es explicado por la frecuencia harmónica del torque del motor, el 
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producto de la frecuencia eléctrica por dos (2*120=240 Hz). El ventilador evaporador tiene 

un SPL global de 40 dB con tres picos en bajas frecuencias (100, 125 y 250 Hz) y dos picos 

en medias y altas frecuencias. El ventilador condensador muestra tres picos en bajas 

frecuencias (100, 125 y 250 Hz) y un pico en altas frecuencias (2,000 Hz), con un SPL 

global de 38 dB. Para los ventiladores, las frecuencias máximas esperadas son (2500/60)*3 

= 125 Hz y (2650/60)*3 = 132.5 Hz, pero hay una banda con mayor contribución de ruido 

en 250 Hz, debido a la frecuencia de operación del ventilador multiplicada por el número 

de elementos del estator (dos piezas de la estructura del soporte ventilador), 125*2=250 Hz 

y 132.5*2 = 265 Hz [157]. El par de frecuencias resultante se encuentra en la banda de 250 

Hz.  

Figura 3.38. SPL de las fuentes en bandas de frecuencia de una tercia de octava. Mediciones realizadas 

acorde a la ISO-3745. 

 

Los resultados de presión sonora de las mediciones experimentales son usados para calcular 

las entradas de potencia en el modelo SEA con la ecuación 2.2, como se describe en la 

sección 2.2.2. Las entradas de potencia acústica son asociadas a los subsistemas 24 y 25, 

donde las fuentes están localizadas.  

 

3.4.2 Caracterización de las fuentes aisladas: A través de la estructura 

Otro objetivo de la caracterización es medir la aceleración generada por cada fuente. Las 

mediciones fueron llevadas a cabo acorde a la sección 2.3.1, colocado acelerómetros en las 

zonas donde las fuentes se acoplan con otros subsistemas, basado en figura 3.39. 

La figura 3.40 muestra los resultados de velocidad con un valor de referencia de 1E-9 m/s. 

Puede observarse que el ventilador evaporador tiene una velocidad máxima de 57 dB con 

dos picos en bajas frecuencias (125 y 250 Hz) y un pico en altas frecuencias (1,600 Hz). El 
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ventilador condensador tiene una máxima velocidad de 55.7 dB con un pico en bajas 

frecuencias (125 Hz) y dos picos en medias frecuencias (500 y 800 Hz). El compresor tiene 

una velocidad máxima de 46.5 dB con un pico en bajas frecuencias (125 Hz) y tres picos en 

medias y altas frecuencias (500, 1,250 y 3,150 Hz). 

Figura 3.39. Colocación de acelerómetros para la medición de velocidad en las fuentes: (a) punto de 

colocación de acelerómetro para todas mediciones del compresor; (b) punto de colocación de 

acelerómetro para todas mediciones del ventilador evaporador. 

 

Figura 3.40. Medición de velocidad de los dispositivos en los puntos de enlace con la estructura del 

refrigerador. Resultados promedios en bandas de una tercia de octava en los rangos de frecuencia de 

100 a 10,000 Hz. 
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Una vez obtenidos los datos de velocidad libres en los puntos de enlace de las fuentes, las 

entradas de potencia mecánica pueden ser calculadas usando el método de movilidad como 

se describe en la sección 2.3.2.1, donde las fuentes están acopladas a un subsistema 

receptor por medio de articulaciones que representan las arandelas de goma. 

 

3.4.3 Caracterización de las fuentes aisladas: movilidad en diferentes puntos de 

contacto. 

Para la asociación de potencia de las fuentes a los subsistemas receptores usando la 

ecuación 2.15 para cada punto de contacto, es necesario obtener las movilidades de las 

fuentes. Estas fueron evaluadas para cada punto de contacto (4 puntos de contacto para el 

compresor y 2 puntos de contacto para los ventiladores) como se observa en la figura 3.41, 

la medición se describe a detalle en la Sección 2.4. 

Figura 3.41 Ubicación de acelerómetros para la medición de movilidad en las fuentes: (a) un punto 

contacto donde se coloca un acelerómetro para las mediciones de movilidad del compresor; (b) punto 

contacto de colocación de acelerómetro y martillo de impacto para las mediciones de movilidad del 

ventilador evaporador. 

  

En la figura 3.42 son graficados los resultados promediados en bandas de una tercia de 

octava para cada punto de contacto medido. Los resultados muestran una pequeña 

diferencia entre los puntos de contacto de las fuentes, con una máxima diferencia entre los 

puntos de contacto en el compresor de 10 dB, una máxima diferencia entre los puntos de 

contacto del ventilador condensador de 10 dB y una máxima diferencia entre los puntos de 

contacto del ventilador evaporador de 6 dB. Para obtener la potencia trasmitida de las 

fuentes a los subsistemas receptores, los valores de movilidad obtenidos directamente de las 

fuentes son procesados acorde a [100] para cada punto de contacto, las movilidades de los 

subsistemas receptores y las movilidades de trasferencia de las uniones por medio de las 

arandelas de goma son evaluadas como se menciona en la Sección 2.4. 
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Figura 3.42. Magnitud de movilidad en cuatro puntos de contacto del compresor, dos puntos de 

contacto de los ventiladores. Resultados promediados en bandas de una tercia de octava en un rango de 

frecuencia de 100 a 10,000 Hz 

 

Para obtener la movilidad de transferencia es necesario el módulo de elasticidad de estos 

elementos, el cual puede ser calculado usando la ecuación 2.29. Esta es una relación semi-

empírica que emplea la dureza tipo shore (A), por lo que es necesario conocer la dureza de 

las arandelas de goma de cada fuente. La dureza de las arandelas de goma se caracterizó en 

dos tipos de arandelas de gomas (la unión con el compresor y la unión con los ventiladores) 

como se muestra en la figura 3.43. 

 

Figura 3.43 (a) Especímenes de arandelas de goma para ventiladores; (b) Especímenes de arandelas de 

goma para compresor. 
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Doce especímenes de cada tipo de arandelas de goma son elegidas aleatoriamente para los 

ensayos usando un durómetro con un identador de cono. Los especímenes de arandelas de 

goma para ambas uniones fueron ensayados usando un identador tipo A con una fuerza de     

8 N sobre la superficie de cada espécimen, registrando datos cuando el identador se movió 

en los especímenes. Diez puntos fueron medidos por espécimen y promediados entre 

especímenes.  De los datos del ensayo, una dureza promedio de 35 shore A es obtenida para 

las arandelas de goma en los ventiladores y 41 shore A para las arandelas de goma en la 

unión del compresor.  

 

3.4.4 Estimación de potencia estructural 

La potencia estructural generada por cada fuente cuando es acoplada a un subsistema 

receptor fue calculada usando la ecuación 2.15 como se describe en la sección 2.3.2.1. Para 

cada fuente varios parámetros son usados: la suma de velocidades libres al cuadrado a 

través de los puntos de contacto que se muestra en la figura 3.40, la movilidad de cada 

punto de contacto medidas de las fuentes, las movilidades de los elementos de conexión y 

las movilidades de las placas receptoras (subsistema 17 y subsistema 19).  

 

Figura 3.44. Estimación de la potencia estructural transmitida de cada fuente de un refrigerador, 

incluyendo las velocidades de la fuente, la movilidad de cada punto de contacto de la fuente, la 

movilidad de las conexiones y la movilidad de las placas receptoras. 

 

La potencia estructural calculada es obtenida de 100 a 10,000 Hz y después se grafican los 

resultados con un valor de referencia de 1E-12 Watts en la figura 3.44. 
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3.5 Resultados 

3.5.1 Parámetros del modelo SEA 

Para desarrollar el modelo, varios parámetros SEA son necesarios. Para cada subsistema 

estructural,  el módulo de rigidez a flexión, el coeficiente de amortiguamiento y la densidad 

modal fueron obtenidos por medio de las ecuaciones descritas previamente. Las 

propiedades de los materiales y las dimensiones de los subsistemas están dadas en la tabla 

3.4. 

 

Tabla 3.4. Propiedades de los subsistemas en el modelo SEA; En la parte superior para las placas 

homogéneas; en el medio, las propiedades homogenizadas de las placas multicapa; en medio las 

propiedades de todas las capas; en la parte inferior las propiedades de las cavidades. 

 

Placas individuales 

 
Dimensiones Densidad 

(kg/m3) 

Módulo de 

elasticidad (Pa) 

Coeficiente 

de Poisson 

Factor de 

pérdida η   Lx (m) Ly (m) h (m) 

Subsistema número 17 0.744 0.195 1.54E-03 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 18 0.734 0.279 4.57E-04 1037.52 2.52E+09 0.37 0.01 

Subsistema número 19 0.365 0.592 1.50E-03 1037.52 2.52E+09 0.37 0.01 

Placas Multi-capa  

Propiedades 
equivalentes 

Dimensiones Densidad 

(kgr/m3) 

Módulo de 

elasticidad (Pa) 

Módulo de la 

rigidez a 

flexión (N*m) 

 

Lx (m) Ly (m) h (m)   

Subsistema número 1 0.740 0.690 0.058 116.44 1.14E+05 2 
 

Subsistema número 2 0.986 0.619 0.068 104.3 7.09E+04 2 
 

Subsistema número 3 0.986 0.619 0.068 104.3 7.09E+04 2 
 

Subsistema número 4 0.986 0.740 0.064 108.7 8.51E+04 2 
 

Subsistema número 5 0.740 0.260 0.062 83.3 7.71E+04 2 
 

Subsistema número 6 0.740 0.413 0.062 83.3 7.71E+04 2 
 

Subsistema número 7 0.365 0.740 0.064 108.7 8.51E+04 2 
 

Subsistema número 8 0.264 0.406 0.068 104.3 7.09E+04 2 
 

Subsistema número 9 0.264 0.406 0.068 104.3 7.09E+04 2 
 

Subsistema número 10 0.264 0.205 0.068 104.3 7.09E+04 2 
 

Subsistema número 11 0.264 0.205 0.068 104.3 7.09E+04 2 
 

Subsistema número 12 0.611 0.413 0.068 104.3 7.09E+04 2 
 

Subsistema número 13 0.611 0.413 0.068 104.3 7.09E+04 2 
 

Subsistema número 14 0.740 0.413 0.068 79.28 5.98E+04 2 
 

Subsistema número 15 0.740 0.260 0.068 79.28 5.98E+04 2 
 

Subsistema número 16 0.740 0.284 0.068 79.28 5.98E+04 2 
 

Subsistema número 20 0.700 0.739 0.034 192.61 8.99E+05 2.4808 
 

Subsistema número 21 1.089 0.739 0.068 113.81 1.15E+05 2.4808 
 

Capas (Placas Multi-capa) 

    
Densidad 

(kg/m3) 

Módulo de 

elasticidad (Pa) 

Coeficiente 

de Poisson 

Factor de 

pérdida η 
        

  
Capa 1 (HIPS) 1037.52 2.52E+09 0.37 0.01 

  
Capa 2 (Espuma) 34 6.70E+06 0.253 0.064 

  
Capa 3 (Acero) 8030 1.93E+11 0.27 0.005 

  Cavidades acústicas 

 
Dimensiones Densidad 

ρ0 (kg/m3) 
c0 (m/s)   

  Lx (m) Ly (m) Lz (m)     

Subsistema número 22 0.553 0.928 0.604 1.21 343 
  

Subsistema número 23 0.553 0.543 0.604 1.21 343 
  

Subsistema número 24 0.205 0.604 0.263 1.21 343 
  

Subsistema número 25 0.365 0.5 0.2 1.21 343 
  

Subsistema número 26 7.32 6.49 6.1 1.21 343     
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En la tabla 3.4 también se muestra el módulo de rigidez a flexión equivalente para cada 

placa multicapa. Para las placas multicapa, estos parámetros se obtienen usando la ecuación 

3.14. Usando las propiedades mecánicas y geométricas mostradas en la tabla para las placas 

multicapa, el coeficiente de amortiguamiento equivalente es calculado mediante el uso de la 

ecuación 3.36. El coeficiente de amortiguamiento equivalente calculado es obtenido en el 

rango de frecuencias de 100 a 10,000 Hz en bandas de una tercia de octava graficando los 

resultados en la figura 3.45. 

 

 

Figura 3.45. Resultados para el factor de pérdida por amortiguamiento de las placas multicapa. 

 

La figura 3.45 muestra los valores de amortiguamiento para modos de flexión en placas, el 

factor de pérdida por amortiguamiento es el mismo para los subsistemas como el número 2, 

3, 8, 9, 10, 11, 12 y 13. Esto es debido a que las placas tienen el mismo espesor. También 

debido a la diferencia de espesores el amortiguamiento del subsistema número 20 es más 

bajo que los otros subsistemas. 

 

3.5.2 Descripción de las mediciones del laboratorio  

3.5.2.1 Evaluación del ruido generado por el refrigerador dentro de un campo 

reverberante 

Un ensayo en una cámara reverberante fue usado para validar el modelo SEA. La medición 

de salida es el ruido generado por un refrigerador completo en un campo difuso, éste fue 

realizado en una cámara reverberante acorde a la norma regulatoria ISO-3741 [67]. El 

refrigerador es colocado siguiendo el estándar IRAM-2404 [158], se coloca a 20 cm de la 

pared de la cámara en medio de la cámara reverberante como se muestra en la figura 3.46. 
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El ensayo fue llevado a cabo en dos configuraciones: con el refrigerador trabajando en 

modo total (con todas las fuentes activadas al mismo tiempo) y con una fuente sola 

(compresor, ventilador evaporador y ventilador condensador).  

Las condiciones de operación de las fuentes son descritas en la sección 3.4.1. Las 

mediciones de SPL se realizaron usando el proceso de comparación en un campo 

reverberante, con fuente sonora de referencia calibrada (B&k tipo 4204), un brazo giratorio 

con una de longitud de brazo de 3.2 m, colocando un micrófono (B&K tipo 4942L) en el 

extremo de éste como se muestra en la figura 3.46. La velocidad de rotación del brazo 

giratorio es de 32 segundos por revolución y tiene un ángulo de 25° entre el brazo giratorio 

y el piso de la cámara. También se verifica que el ruido generado por el refrigerador es 

mayor que el ruido de fondo de en la cámara. El nivel de ruido con el difusor y el boom 

rotando pero el refrigerador apagado es siempre menor entre 20 dB(A) y 24 dB(A). Esta 

medición es realizada con el refrigerador apagado pero colocado dentro de la cámara.  

Las mediciones experimentales recolectaron datos en un rango de 100 a 10,000 Hz y 

procesados dentro de bandas de frecuencia de una tercia de octava con un tiempo 

promediado de 32 segundos. Se calculan los niveles de presión sonora a un metro con una 

ponderación-A como se debe en la norma ISO-3741. 

 

Figura 3.46. Bosquejo de la medición de presión acústica generada por el refrigerador acorde a el 

estándar IRAM-2404 [158]: (a) Vista superior de cámara reverberante; (b) Foto del ensayo: micrófono 

rotativo y la configuración para las mediciones del nivel de presión acústica generado por un 

refrigerador dentro de una cámara reverberante acorde a la ISO-3741 [67]. 

 

La medición de SPL del refrigerador trabajando en modo total y con una fuente sola se 

muestra en la figura 3.47. En todos los casos, las bandas de frecuencia que contribuyen más 

al ruido global están en las bandas con un frecuencia central de 125, 250, 315, 630, 800, 

1,000 y 1,250 Hz. 
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Figura 3.47. Espectro de bandas de frecuencia de las mediciones del refrigerador: Refrigerador total 

(SPL global de 44.9 dB(A)), solo compresor (SPL global de 43.2 dB(A)),  solo ventilador evaporador 

(SPL global de 35.3 dB(A)), solo ventilador condensador (SPL global de 38 dB(A)). 

 

Figura 3.48. Comparación entre las mediciones de SPL de la unidad trabajando solo con una fuente y 

la fuente por si misma; (a) Compresor; (b) Ventilador condensador; (c) Ventilador evaporador. 
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En las mediciones de las fuentes solas, el compresor tiene una mayor contribución de SPL 

en la banda de frecuencia de 250 Hz. Cuando se compara el ruido del compresor con el 

ruido de la unidad trabajando solo con el compresor, se puede observar que ambos son 

similares porque la mayor parte del ruido aéreo del compresor es trasmitido directamente 

por medio del arreglo de agujeros y la apertura dentro de la cámara reverberante. El ruido 

producido por la fuente compresor incrementa cuando es ensamblado con el refrigerador 

por 1 dB(A) en nivel de presión acústica global de como se muestra en la figura 3.48(a), 

causado por el ruido estructural generado entre el compresor y la placa base. Al medir solo 

la fuente ventilador condensador, las bandas de frecuencia más ruidosa son 125 y 800 Hz. 

Los resultados de la figura 3.48(b) muestran que el ruido global producido por el ventilador 

condensador incrementan cuando es ensamblado a el refrigerador por 7 dB(A), causado por 

el ruido estructural generado por la trasmisión de vibración del ventilador condensador en 

bajas y medias frecuencias, que está unido mecánicamente a la estructura del refrigerador. 

El ensamble condensador puede actuar como un resonador debido a su masa y rigidez y la 

restricción de aire en la cavidad. 

El ruido aéreo producido en altas frecuencias por el ventilador condensador es similar al de 

la unidad trabajando solo con el condensador, la mayor parte del ruido aéreo es trasmitido 

directamente por medio del arreglo de agujeros y la apertura. En el caso del ventilador 

evaporador, las bandas de frecuencia más ruidosas son 125, 250 y 315 Hz. En la figura 

3.48(c) se puede observar que el ruido global producido por el ventilador evaporador 

incrementa cuando es ensamblado a el refrigerador por 2 dB(A), causado por ruido 

estructural a bajas y medias frecuencias, generado por la trasmisión de vibración del 

ventilador evaporador que se monta mecánicamente a la estructura del refrigerador. 

El ensamble evaporador podría estar actuando como un resonador debido a su masa y 

rigidez de la restricción de aire en la cavidad. Un decremento en el rango de 1000 a 10,000 

Hz es observado debido al aislamiento acústico que proveen las placas multicapa que 

conforman la cavidad congelador. La configuración de las placas presenta un SRI mayor en 

rangos de frecuencias altas, el cual ayuda a la reducir la trasmisión de sonido del ventilador 

evaporador. 

 

3.5.2.2 Análisis de las zonas de radiación de las frecuencias principales por intensidad 

acústica 

En los resultados experimentales de presión sonora mostrados en la figura 3.47 puede 

observarse que las frecuencias pico en 125, 250, 315, 630, 800, 1,000 y 1,250 Hz son las 

principales contribuidoras al ruido global del refrigerador. Para comprender la respuesta 

característica y cuantificar las zonas de distribución de ruido en el refrigerador en los picos 

de las frecuencias ruidosas, es usada una técnica de intensidad acústica. Las mediciones de 

intensidad acústica fueron realizadas acorde al estándar ISO-9614 [66] en una cámara semi-

anecoica. La prueba se realizó sobre un refrigerador trabajando en modo total y en las 

mismas condiciones de operación de las fuentes descritas en la sección 3.4.1.  

La intensidad sonora emitida por cada uno de los lados de la estructura exterior del 

refrigerador (lado izquierdo, derecho, frontal y trasero) cerca de las fuentes del refrigerador 

fue medida. Los lados izquierdo y derecho son analizados usando 105 nodos, mientras que 
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los lados frontal y trasero se analizaron con 120 nodos, creando una malla con una 

separación entre nodos de 11 cm en cada lado. Las mediciones se llevaron a cabo con una 

sonda de intensidad acústica (B&K tipo 3595 con un par de micrófonos B&K tipo 4197) a 

15 cm lejos de cada lado del refrigerador sobre cada uno de los nodos de medición. Los 

datos experimentales fueron recolectados de 100 a 10,000 Hz acorde al estándar ISO-3741 

[67] y procesados con un sistema de adquisición de datos dentro de bandas de frecuencia de 

una tercia de octava. Los gráficos de los contornos de intensidad sonora son presentados 

sobre los lados del refrigerador para las frecuencias pico de principal contribución.  

La figura 3.49 muestra la los contornos de intensidad sonora de los picos de contribución 

principales en bajas frecuencias, donde la zona con mayor radiación de ruido puede verse 

en la figura 3.49(b) en el lado trasero, en la banda de frecuencia de 250 Hz. Las zonas 

intensas en la cavidad inferior son debidas a las fuentes (compresor y ventilador 

condensador). La grafica de contornos del lado trasero con una mayor intensidad en 125 Hz 

es mostrada en la figura 3.49(a), donde la radiación más grande es debido a el ventilador 

condensador. En la figura 3.49(c) y figura 3.49(d), las zonas con contornos intensos en la 

banda de frecuencia de 315 Hz son localizados en el congelador, donde el ventilador 

evaporador es ensamblado. La ubicación del contorno intenso en la figura 3.49(c) en  el 

lado izquierdo coincide con la zona de descarga de aire (también está ubicado un difusor 

para la distribución de aire), y el contorno intenso en la figura 3.49(d) en el lado trasero 

coincide con la zona de succión de aire del ventilador evaporador. La figura 3.49 muestra 

los contornos de intensidad sonora de los picos de principal contribución en bandas de 

frecuencia medias y altas, donde el lado trasero tiene una mayor radiación de ruido. 

Figura 3.49. Gráficas de contorno de intensidad sonora de los lados del refrigerador con mayor 

contribución en bandas de frecuencia baja: (a) lado trasero en 125 Hz; (b) lado trasero en 250 Hz;  (c) 

lado izquierdo en 315 Hz; (d) lado izquierdo en 315 Hz. 

 

En la figura 3.50(b), figura 3.50(c) y figura 3.50(d) los dos contornos intensos ubicados en 

la cavidad inferior son debidos a las fuentes (compresor y ventilador condensador), pero los 

valores más grandes son radiados de la zona del ventilador condensador. La ubicación del 

contorno intenso en la figura 3.50(a), en el lado trasero también coincide donde el 

ventilador evaporador está ubicado. Las mediciones de intensidad acústica habilitan la 
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identificación de alguno de los principales caminos de trasmisión del refrigerador a la 

cámara, así como la trasmisión de sonido directa por el arreglo de agujeros de la cavidad a 

la cámara en 125, 250, 630, 800, 1,000 y 1,250 Hz, que coinciden con los picos mostrados 

en la figura 3.47. 

Figura 3.50. Graficas de contornos de intensidad sonora de los lados del refrigerador con mayor 

contribución en bandas de frecuencia medias y altas: (a) lado trasero en 630 Hz; (b) lado trasero en 800 

Hz; (c) lado izquierdo en 1,000 Hz; (d) lado trasero en 1,250 Hz. 

 

3.5.3 Comparación del modelo SEA con las mediciones experimentales 

El experimento descrito en la sección 3.5.2.1 es comparado con una simulación SEA del 

refrigerador. Esto es importante para verificar si los parámetros requeridos para el modelo 

SEA completo son determinados correctamente: factores de pérdida de trasmisión, factores 

de pérdida por acoplamiento, factores de pérdida interna (coeficiente de absorción de 

sonido y amortiguamiento de  las placas multicapa) y entradas de potencia por las fuentes. 

El modelo SEA es usado para estimar los niveles de presión acústica generados por un 

refrigerador comercial en un campo reverberante. La figura 3.51 muestra la estimación de 

la simulación y las mediciones experimentales del refrigerador trabajando en modo total, 

donde hay una buena correlación entre la predicción y los datos experimentales, con la 

excepción de las bandas de frecuencia baja de 100 Hz a 160 Hz, bandas de frecuencia 

media de 630 a 1,250 Hz y bandas de frecuencia alta de 3,150 y 10,000 Hz. La predicción 

presenta una diferencia máxima con respecto a la curva datos experimentales en el nivel de 

presión acústica de 2.23 dB(A).  

Una vez obtenido una buena correlación entre los datos experimentales y los valores 

estimados del refrigerador trabajando en modo total, se llevaron a cabo predicciones del 

nivel de presión acústica usando un sola fuente como entrada de potencia en el modelo 

SEA y se compararon con las mediciones experimentales. La figura 3.52(a) muestra la 

estimación de la simulación y la medición experimental del refrigerador trabajando solo 

con el compresor, donde hay una buena correlación con la excepción de las bandas de 

frecuencia baja de 125 Hz y 200 Hz, donde hay una diferencia máxima de 8.2 dB(A).  
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Figura 3.51. Comparación entre la predicción de SPL y los datos experimentales. 

 

Figura 3.52. Comparación entre predicción de SPL y medición solo con una fuente: (a) Compresor; (b) 

ventilador condensador; (c) Ventilador evaporador. 

 

Los resultados para el refrigerador trabajando con el ventilador condensador son mostrados 

en la figura 3.52(b) obteniendo una buena correlación, con la excepción de las bandas de 

frecuencia baja de 160 a 200 Hz y en bandas de frecuencia alta de 5,000 a 10,000 Hz con 
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una diferencia máxima de 4.4 dB(A). En la figura 3.52(c), una buena correlación puede ser 

observada entre la predicción y los datos experimentales del refrigerador trabajando solo 

con el ventilador evaporador, con la excepción de bandas de frecuencia baja de 100 a 250 

Hz, bandas de frecuencia media de 400 a 500 Hz y las bandas de frecuencia alta de 1,600, 

2,500, 3,150 y 4,000 Hz con una diferencia máxima de 6.4 dB(A). 

 

3.5.3.1 Verificación de hipótesis del modelo SEA 

La validación del modelo SEA en términos de la verificación de hipótesis ha sido 

corroborada acorde a [159]. Allí se proponen un conjunto de parámetros para verificar 

sistemáticamente las hipótesis de SEA, estrictamente basadas en la teoría de SEA y 

tendiendo a estar del lado seguro. 

Los subsistemas con menores densidades modales son la cavidad 24 (inferior) y 25 

(evaporador). No tienen un número razonable de modos (al menos 𝑁 > 10) en cada banda 

de una tercia de octava abajo de 1,000 Hz. Los otros dos subsistemas problemáticos en 

términos de las densidades modal son las cavidades 22 (alimento) y 23 (congelador), pero 

fijan la frecuencia valida más baja en 500 Hz (menos restrictivo) Todos los demás 

subsistemas tienen modos suficientes por encima de 250 Hz. 

La hipótesis del campo difuso (𝑚̅<1) es una hipótesis menos restrictiva para el problema 

estudiado. Se satisface para todos los subsistemas en el rango de frecuencia de interés. 

Algunos subsistemas sufren de una pobre equipartición modal en algunas frecuencias bajas 

(consideramos que debe ser 𝑀 > 1). Este es el caso del subsistema 17 (placa base), para el 

cual la frecuencia debe ser superior a 1,000 Hz para alcanzar 𝑀 > 1. Además, las 

cavidades 24 y 25 requieren que la frecuencia sea superior a 500 Hz. 

Casi todos los acoplamientos involucrados en el modelo son débiles (
𝜂𝑖𝑗

𝜂𝑖𝑖
< 1). Sin embargo, 

hay cuatro conexiones para las cuales el acoplamiento puede ser fuerte. La más crítica es la 

conexión entre la cavidad inferior y la cámara reverberante, que muestra un fuerte 

acoplamiento debido a los múltiples caminos de transmisión. La cámara reverberante 

también está fuertemente acoplada con la cavidad evaporador y la cavidad del alimento a 

frecuencias inferiores a 500 Hz. Finalmente, el acoplamiento de la cámara reverberante y la 

placa base (subsistema 17) también puede ser fuerte a la frecuencia crítica de la placa. 

En resumen, podemos establecer 1,000 Hz como la frecuencia para la cual se satisfacen 

todos los indicadores propuestos en [159]. Con la excepción del acoplamiento débil entre la 

cámara reverberante y la cavidad inferior, eso nunca se satisface. Sin embargo, se acepta 

con bastante frecuencia que la existencia de algunos acoplamientos fuertes no invalida un 

modelo SEA. 

En los ejemplos de validación donde las predicciones de SEA se comparan con las 

mediciones de laboratorio, el acuerdo de las salidas es bueno incluso a bajas frecuencias 

alrededor de 100 o 200 Hz. Esto contradice el hecho de que las hipótesis de SEA no se 

satisfacen completamente en este rango de frecuencia. Una razón que puede explicar este 

buen acuerdo es que la potencia radiada a la cámara reverberante depende en gran medida 

de la conexión entre la cavidad inferior y la cámara reverberante. Por lo tanto, si los 
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mecanismos de transmisión entre estos dos subsistemas se describen correctamente, los 

resultados también pueden ser buenos a bajas frecuencias, ya que este es un camino 

dominante. 

 

3.5.4 Simulación de la respuesta vibroacústica del refrigerador por medio del modelo 

SEA 

3.5.4.1 Caminos de transmisión dominantes 

La buena correlación mostrada en la comparación entre las mediciones experimentales y los 

resultados de la predicción por medio del modelo SEA, significan que esta herramienta de 

simulación es lo suficientemente buena para: 

i) Adquirir conocimientos sobre el comportamiento vibro-acústico del 

refrigerador. 

 

ii) Visualización de información la cual es difícil de medir con técnicas 

experimentales. 

 

iii) Realizar algunas modificaciones en el modelo para evitar la realización de 

nuevos experimentos en prototipos modificados del refrigerador. 

Los aspectos principales para ser estudiados son los caminos principales a través de los 

cuales la potencia acústica es trasmitida desde el refrigerador a la cámara. Los flujos de 

energía entre los subsistemas no son sencillos de estimar a la salida en la experimentación; 

sin embargo, estos proporcionan información muy útil para mejorar el diseño vibroacústico. 

Solo los caminos con mayor intercambio de flujo de potencia del modelo SEA son 

graficados en la figura 3.53. 

 

 

Figura 3.53. Estimación de principales flujos de potencia del refrigerador a la cámara. 
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La figura 3.53 muestra que el camino apertura tiene un mayor flujo de potencia en el rango 

de frecuencias de 100 a 2,000 Hz y el arreglo de agujeros en el rango de frecuencias de 

2500 a 10,000 Hz. Otros caminos principales se presentan en dos placas, una es la placa 

base con una mayor contribución en frecuencias medias, y la  placa rejilla con una mayor 

contribución en bajas frecuencias. Esto significa que con la configuración actual del 

refrigerador, la mayor parte del ruido generado en la cámara reverberante viene desde la 

cavidad del compresor. Finalmente, un camino denominado “Caminos de radiación” es 

graficado, el cual es la suma de todos los flujos de potencia de los caminos que van de la 

estructura exterior del refrigerador a la cámara reverberante. 

 

3.5.4.2 Sensibilidad del ruido global a los caminos de trasmisión de sonido directos 

(apertura y arreglo de agujeros) 

Basado en las predicciones del modelo, la apertura y el arreglo de agujeros son 

identificados como los principales caminos de trasmisión de sonido, así que su sensibilidad 

y efecto sobre el  ruido global del refrigerador es cuantificado.  

Estos mecanismos de transmisión dependen de una adecuada estimación de la pérdida de 

trasmisión usando varios modelos de onda. Para la predicción mostrada arriba, la pérdida 

de trasmisión para el arreglo de agujeros está basada en el modelo proporcionado por 

Gomperts para agujeros, mientras la apertura es considerada en una unidad de impedancia 

acústica Z=1. Para investigar la sensibilidad del ruido global por la estimación de estos 

parámetros, tres diferentes iteraciones fueron llevadas a cabo: primero solo usando el 

modelo de Gomperts de aperturas en forma rectangular para los dos mecanismos de 

trasmisión; segundo usando el modelo de Gomperts de apertura en forma rectangular para 

el mecanismos de trasmisión apertura y el modelo de Gomperts de aperturas de forma 

circular para el mecanismo de trasmisión arreglo de agujeros; finalmente una unidad de 

impedancia acústica Z=1 fue considerado para los dos mecanismos de trasmisión. 

La figura 3.54 muestra la estimación de la simulación de las tres diferentes interacciones y 

las mediciones experimentales, donde las tres tienen una buena correlación entre las tres 

diferentes predicciones y los datos experimentales. Las tres estimación presentan el mismo 

comportamiento en el rango de bandas de frecuencia de 100 a 1,600 Hz. La predicción 

usando solo el modelo de Gomperts para aperturas en forma rectangular presenta un ruido 

global diferente con respecto a los datos experimentales de 0.43 dB(A); la predicción 

usando el modelo de Gomperts para aperturas en forma rectangular y circular presentan una 

diferencia en el global de 0.69 dB(A); y la predicción usando solo la impedancia acústica 

Z=1 presenta una diferencia en el global de 0.51 dB(A). 

Los resultados obtenidos de la estimación, donde la impedancia acústica Z=1 es 

considerando para el mecanismo de trasmisión arreglo de agujeros, supone que la 

influencia de la placa rejilla al ruido global es pequeña. Esto significa que el aislamiento de 

sonido entre los casos con y sin placa es el mismo. Para validar este supuesto, se llevan a 

cabo mediciones SPL usando la configuración descrita en la sección 3.5.2.1 y las 

mediciones de intensidad acústicas descritas en la sección 3.5.2.2 con una malla de 98 

nodos, con y sin la placa rejilla. 
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La figura 3.55 muestra las gráficas de intensidad sonora de un pico de principal 

contribución a el ruido global en 800 Hz, donde se puede observar una radiación de ruido 

similar entre figura 3.55(a) y figura 3.55(b), donde el contorno de alta intensidad es debido 

a las fuentes. Los resultados experimentales arrojaron una diferencia de SPL global 0.5 

dB(a) entre el caso con y sin la placa rejilla. Esto significa que el ruido global en los dos 

casos es casi lo mismo. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 3.54. Comparación entre la predicción de SPL solo con el modelo de Gomperts para aperturas 

en forma rectangular, modelo de Gomperts para forma rectangular y circular, impedancia Z=1 y 

resultados experimentales. 

 

Figura 3.55. Contornos de intensidad acústica del refrigerador a 800 Hz: (a) con placa; (b) sin placa. 

 

Otro factor de sensibilidad de ruido global investigado fue la eliminación de los caminos de 

trasmisión en el modelo SEA. Se realizaron tres iteraciones diferentes: primero, eliminando 

solo el mecanismo de trasmisión arreglo de agujeros; segundo, eliminando solo el 

mecanismo de trasmisión apertura; tercero, eliminando ambos caminos de trasmisión. 
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Los resultados en la figura 3.56 muestran la medición experimental y tres diferentes 

modelos de iteraciones. Se predice que eliminando solo el mecanismo de transmisión 

arreglo de agujeros la reducción de ruido producida es despreciable. Eliminando solo el 

mecanismo de trasmisión apertura, una pequeña reducción en las bandas de frecuencia de 

1,600 a 10,000 Hz es observada cuando es comparado con la medición experimental. 

Cuando se eliminan ambos mecanismos de trasmisión se predice, una reducción de 2.2 

dB(A) global a partir de la línea base. 

Figura 3.56. Comparación entre las predicciones de SPL sin agujeros, sin apertura, sin ambos y la 

medición experimental. 

 

3.5.4.3 Sensibilidad del ruido global a las arandelas de goma 

Otro principal camino de radiación definido es la placa base, donde dos fuentes son 

acopladas por medio de arandelas de goma, causando atenuación de la potencia introducida 

como se describe en la sección 3.1.2.  

Las arandelas de goma fueron investigadas para cuantificar su sensibilidad y efecto en el 

ruido global del refrigerador. Una iteración fue llevada a cabo removiendo las arandelas de 

goma de las dos fuentes. Y calculando las entradas de potencia al modelo con el método 

RPM usando la ecuación 2.4. 

Los resultados de la simulación para la línea base (con arandelas de goma), sin arandelas de 

goma y las mediciones experimentales son presentados en la figura 3.57, donde la 

predicción sin arandelas de goma muestra un incremento en los valores en las bandas de 

frecuencia de 630 a 1,600 Hz y una máxima diferencia de 1 dB(A) cuando se compara a la 

línea base y los datos experimentales. 
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Figura 3.57. Comparación entre el SPL predicho con arandelas de goma, sin arandelas de goma y 

resultados experimentales.  

 

3.5.4.4 Influencia de los caminos principales en la respuesta vibroacústica 

En secciones previas de este trabajo, las principales fuentes fueron investigadas y 

caracterizadas, el ruido generado por el refrigerador trabajando en modo total o con solo 

una fuente a la vez se evaluó, zonas con la mayor radiación de ruido a la cámara 

reverberante fueron evaluados, un modelo SEA fue desarrollado y validado con datos 

experimentales. Al final se encontró que el ruido generado por el refrigerador se irradia 

principalmente a través de la cavidad inferior, donde se montan dos de las fuentes 

(compresor y ventilador del evaporador).  

Para reducir el ruido sin modificar la fuente con mayor contribución de (compresor), un 

método de aislación de sonido fue explorado por medio de la eliminación de alguno de los 

caminos de trasmisión de sonido directo (apertura y arreglo de agujeros), usando el modelo 

SEA como es descrito en la sección 3.5.4.2, donde tres iteraciones diferentes fueron 

llevadas a cabo. Cuando alguno de los caminos de transmisión de sonido es removido, el 

ruido global es modificado como se muestra en la figura 3.58, también causando la 

modificación en la respuesta vibroacústica de otros caminos de trasmisión dominantes. Los 

cambios de los flujos de potencia fueron graficados para visualizar cuál de las interacciones 

es más factible para la reducción de ruido. 
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Figura 3.58. Respuesta de los flujos de potencia principales eliminando los mecanismos de transmisión 

principales: (a) eliminando el mecanismo de transmisión por apertura; (b) eliminar el mecanismo de 

transmisión del arreglo de agujeros; (c) eliminar ambos mecanismos de transmisión. 
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Capítulo 4 Caso de estudio 2 (Modelo SEA Campana de 

cocina) 

 

El segundo caso de estudio se enfoca en el análisis estadístico de energía de una campana 

de cocina comercial tipo debajo de gabinete (Under Cabinet Hood), como se muestra en la 

figura 4.1. Este tipo de campanas extractoras se montan debajo de los gabinetes (por 

ejemplo una alacena de cocina) que están directamente sobre la estufa. El sistema de 

ventilación requerido es muy simple y puede adaptarse a cualquier cocina.  

La campana tiene las siguientes características: sistema de dos velocidades con un  flujo 

máximo 270 CFM, 120 Volts y un peso aproximado de 9.1 kg. La estructura del gabinete 

tiene las dimensión de 13.92 cm de altura, 76 cm de ancho y 50.8 cm de profundidad. Las 

paredes que componen al gabinete están hechas de lámina de acero. 

En el gabinete de la campana se encuentran diferentes cavidades principales, donde se 

ubica la fuente principal de ruido y vibración y los accesorios de esta. La primera cavidad 

es la salida de aire, donde se lleva a cabo el proceso de extracción y es colocado el 

ventilador. La segunda es la cavidad interior, esta es formada internamente por las placas 

que componen al gabinete de la campana. Por último la cavidad accesorios, en esta es 

donde se coloca el control eléctrico y una lámpara.  

 

 

 

Figura 4.1. Campana de extracción tipo debajo del gabinete. 

 

Para modelar la campana se sigue un proceso similar que el del refrigerador (Capitulo 3), 

pero son usadas formulaciones de elementos homogéneos (placas y cavidades) para 

calcular los parámetros SEA,las cuales no presentan mayores dificultades, descrito a detalle 

en la sección  4.1. También  se definen las entradas de potencia al modelo por medio de una 

caracterización experimental, detallado en la sección 4.2. Después se caracteriza el ruido 

generado por todo el producto trabajando en la velocidad baja, solo se usa esta velocidad 



~ 104 ~ 
 

debido a que las pruebas de regulación se realizan con esta velocidad acorde a la norma 

ASHRAE 62.2 [4]. Las mediciones se llevan a cabo bajo la norma ISO-3741 y HVI-915 [5] 

para validar el modelo SEA en la sección 4.3. Finalmente se hace una exploración del 

modelo para conocer los principales caminos de trasmisión dominantes de la campana a la 

cámara.  

 

4.1 Métodos: Descripción del modelo SEA 

Una descripción de los aspectos a modelar que son específicos para campana de cocina, son 

realizados aquí. Primero una descripción detallada del modelo es presentada en la sección 

4.1.1. Para las partes de la campana que se modelan como elemento idealizado, se 

consideraron las formulas estándares presentadas en el estado del arte y la descripción se 

realiza simplemente proporcionando referencias. Otro aspecto como es la caracterización 

de las fuentes acústicas y de vibración los cuales determinan la respuesta acústica de la 

campana son descritos en la sección 4.2. 

 

4.1.1 Definición de subsistemas  

Lo primero es el identificar las partes de la campana que pueden ser consideradas como 

subsistemas SEA. Esta no es una tarea sencilla porque este es un sistema vibroacústico que 

contiene un importante número de geometrías detalladas. La decisión no es única al mismo 

tiempo y más de una subestructura podría ser válida aquí. 

Figura 4.2. Definición de subsistemas de la estructura de la campana de cocina: (a) definición de 

subsistemas, partes estructurales; (b) definición de subsistemas, cavidades; (c) foto de la campana, vista 

general. 
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La definición de subsistemas considerada en este análisis se muestra en la figura 4.2. El 

modelo SEA tiene un total de 23 subsistemas, incluyendo la cámara reverberante. Esta 

subdivisión del sistema total se basó en subsistemas SEA de dos tipos diferentes: placas y 

cavidades acústicas. Para el tipo de subsistemas placa, solo se considerara el 

comportamiento a flexión. No es necesario aumentar la complejidad del modelo SEA aquí.  

Los parámetros SEA requeridos para el cálculo del modelo son la densidad modal, la 

velocidad de ondas a flexión, el número de ondas a flexión, la longitud de onda a flexión y 

la frecuencia critica. Para las cavidades acústicas los parámetros son densidad modal, el 

volumen y el área superficial total. 

 

Tabla 4.1. Propiedades de los subsistemas en el modelo SEA; En la parte superior para las placas 

homogéneas; en la parte inferior las propiedades de las cavidades. 

Placas  

 
Dimensiones Densidad 

(kg/m3) 

Módulo de 

elasticidad 

(Pa) 

Coeficiente 

de Poisson 

Factor de 

pérdida η   Lx (m) Ly (m) h (m) 

Subsistema número 1 0.760 0.057 5.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 2 0.132 0.103 5.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 3 0.377 0.139 5.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 4 0.132 0.103 5.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 5 0.377 0.139 5.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 6 0.760 0.132 5.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 7 0.760 0.0597 5.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 8 0.760 0.119 5.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 9 0.237 0.3231 5.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 10 0.237 0.3231 5.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 11 0.2836 0.3231 5.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 12 0.237 0.139 5.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 13 0.2836 0.139 5.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 14 0.237 0.139 5.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 15 0.1392 0.369 7.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 16 0.2836 0.2295 7.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 17 0.1392 0.369 7.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 18 0.2836 0.169027 7.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

Subsistema número 19 0.76 0.103 7.00E-04 8030 1.93E+11 0.29 0.005 

  Cavidades acústicas 

 
Dimensiones Densidad 

ρ0 (kg/m3) 
c0 (m/s)   

  Lx (m) Ly (m) Lz (m)     

Subsistema número 20 0.369 0.1392 0.2836 1.21 343 
  

Subsistema número 21 0.76 0.1392 0.508 1.21 343 
  

Subsistema número 22 0.76 0.103 0.13 1.21 343 
  

Subsistema número 23 7.32 6.49 6.1 1.21 343     
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El cuerpo de la campana es dividido en 18 subsistemas estructurales. Todas las placas son 

homogéneas y están hechas de acero. La placa donde se monta el ventilador de extracción 

es indicada con el subsistema número 16 en la figura 4.2(b), también esta modelada como 

placas delgadas, hecha de acero. Un total de 19 subsistemas estructurales son considerados. 

Uno de estos subsistemas, la placa soporte está sometida a una excitación mecánica por 

medio de fuerzas puntuales que generan una potencia de entrada al modelo SEA. Las 

propiedades mecánicas y geométricas de los subsistemas estructurales se muestran en la 

tabla 4.1. 

La campana tiene tres cavidades interiores: cavidad salida de aire (subsistema número 20) 

que contiene a la fuente ventilador de extracción; cavidad interna (subsistema número 21); 

cavidad accesorios (subsistema 22). Cada una de estas 3 cavidades se consideran como un 

subsistema SEA. En las pruebas de regulación, la campana es posicionada dentro de una 

cámara reverberante la cual es también considerada como una cavidad acústica. Las 

propiedades para cada cavidad se muestran en la tabla 4.1. Las placas indicadas con los 

números 15, 17 y 18, son elementos que separan la cavidad salida de aire y la cavidad 

interna respectivamente. La cavidad interna y la cavidad accesorios son separadas por una 

placa en común indicada como el subsistema 19. 

 

4.1.2 Conexiones entre subsistemas 

Para modelar las uniones de trasmisión de vibración entre las placas son usadas las 

fórmulas para trasmisión de ondas a flexión proveídas en  [130], las conexiones y el tipo de 

unión de las placas se enlistan en la tabla 4.2. El acoplamiento entre las cavidades acústicas 

y las placas se realiza como se describe en [42, 43] con las eficiencias de radiación (como 

se describe en la sección 3. 3.2.3.1). 

Figura 4.3. Bosquejo SEA detallando de los subsistemas relatados con la cavidad ventilador: (a) 

Interpretación 3D de las aperturas con placas translúcidas que permiten ver las fuentes dentro y la 

apertura inferior; (b) Bosquejo de los subsistemas conectando la cavidad ventilador con la cámara 

reverberante a través de las aperturas. 

 

Una parte muy importante del modelado de la campana es como se representa la cavidad 

del ventilador de la figura 4.3. Esta contiene la fuente de sonido y vibración (ventilador de 
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extracción). Generando sonido en el interior de la cavidad pero también conduce vibración 

a la estructura de la campana a través de la placa soporte (subsistema número 19), en la que 

la fuente es unida físicamente. Existen varios caminos de trasmisión desde la cavidad 

ventilador a la cámara reverberante que son mostrados en la figura 4.3(a-b). Uno de los más 

importantes es a través de la apertura de salida de aire que se muestra en la figura 4.3(b). 

 

Tabla 4.2. Conexiones de subsistemas estructurales de la campana. 

Uniones estructurales 

Número de subsistemas Tipo de unión Longitud de unión (m) 

1, 2 L 0.057365 
1, 4 L 0.057365 
6, 2 L 0.132 
6, 4 L 0.132 

5, 12 L 0.1392 
3, 14 L 0.1392 

8, 2 L 0.1186 
8, 4 L 0.1186 
7, 9 45° 0.237 

7, 10 45° 0.237 
7, 5 L 0.0597 
7, 3 L 0.0597 
1, 6 L 0.76 

6, 19 L 0.76 
5, 9 L 0.3774 

12, 9 L 0.237 
3, 10 L 0.3774 
14, 10 L 0.237 
18, 15 L 0.16903 
18, 17 L 0.16903 
16, 18 L 0.2836 
16, 15 L 0.2295 
16, 17 L 0.2295 

16, 13 L 0.2836 
11, 13 L 0.2836 

12, 15, 13 T 0.1392 
13, 17, 14 T 0.1392 
9, 15, 11 T 0.3231 
11, 17, 10 T 0.3231 
11, 18, 7 T 0.2836 
7, 19, 8 T 0.76 

5, 19, 4 T 0.103 
2, 19, 3 T 0.103 

  

La fuente en la cavidad ventilador es representada en la figura 4.4. El ventilador de 

extracción es representado por medio de una fuente acústica puntual y puntos de fuerza. La 

fuente acústica puntual excita directamente la cavidad acústica. Los puntos de fuerza 

(representativa del ventilador extracción) están excitando a un subsistema receptor, la placa 

soporte directamente. Un bosquejo se proporciona en la figura 4.4(b). La cuantificación de 

la potencia acústica de la fuente y la potencia vibratoria introducida en la estructura se 

obtiene por medio de experimentos. Los datos de entrada al modelo se detallan más 

adelante se en la sección 4.2. 
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Un camino de transmisión muy importante en el modelo es la transmisión directa de sonido 

desde la cavidad salida de aire a la cámara reverberante. Se realiza a través de varios 

mecanismos ilustrados en la figura 4.3(b). Primero, a través de la placa superior 

(subsistema 11). Este camino de trasmisión es indicado como "Placa perforada". El 

segundo, la transmisión directa de sonido a través de la placa receptora (subsistema 16) es 

indicado como “Placa soporte”. Estas placas no cubren toda la base de la cavidad salida de 

aire. El CLF para estos caminos de trasmisión se calculan por medio de las pérdidas de 

transmisión de sonido reverberante forzadas descritas en [42]. 

Figura 4.4. Bosquejo SEA de los subsistemas relacionados con la cavidad ventilador: (a) Interpretación 

3D de la cavidad con del ventilador; (b) bosquejo de las excitaciones en la cavidad ventilador. 

 

Tercero, es la trasmisión de sonido a través de la apertura que existe en la placa soporte. 

Esta es indicada como “apertura de entrada”. El CLF es calculado con la ecuación 3.1 y 

considerando una unidad de impedancia Z = 1. Finalmente existe un cuarto mecanismo de 

trasmisión. Este es la trasmisión de sonido a través de una apertura existe en la placa 

perforada, indicado como "apertura de salida". El CLF es calculado por medio de la 

consideración de la pérdida de trasmisión proveída por el modelo de Gomperts [131], dado 

en la ecuación 3.2. Se supone que la apertura y la fuente proporcionan radiación constante y 

generan ondas armónicas en la cavidad de transmisión, siendo este efecto  calculado para 

una apertura en forma rectangular.  

Para la trasmisión acústica entre las cavidades interiores de la campana no se consideraron 

conexiones de trasmisión directa, solo trasmisión no resonante a través de estas cavidades y 

estas uniones descritas en [42]. Las aperturas ubicadas en la parte frontal de la campana que 

se observan en la figura 4.2(c), no son tomadas en cuenta para este modelo ya que para las 

pruebas de regulación del producto se realizan bloqueándolas.  

Para concluir la descripción del modelo SEA de la campana, una referencia grafica del 

sistema SEA es ilustrada en la figura 4.5, donde se desarrollan dos diagramas 

correspondientes al sistema SEA que consiste de 23 subsistemas. En la figura 4.5 se pueden 

visualizar los flujos de intercambio de potencia entre los subsistemas. También muestra la 

potencia  inyectada en los subsistemas número 16 y 20. El modelado SEA considera 

acoplamientos directos de trasmisión resonante y los acoplamientos no resonantes, todos 

estos son incluidos en el modelo SEA. 



~ 109 ~ 
 

Figura 4.5. Ilustración del diagrama SEA la campana: (a) diagrama de distribución de potencia entre 

subsistemas estructurales (Trasmisión de vibración); (b) diagrama de distribución de potencia entre 

subsistemas acústicos y estructurales (Trasmisión vibro-acústica y acústica (resonante y no resonante)). 
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4.2 Descripción de las mediciones para obtener datos para el modelo  

4.2.1 Caracterización de las fuentes aisladas: SPL y potencia acústica. 

La fuente de la campana se caracteriza acorde a la técnica descrita en la sección 2.2.1. El 

objetivo es la medición de la presión sonora y la vibración para estimar las entradas de 

potencia (acústica y vibración) para el modelo SEA. La caracterización experimental solo 

se realiza en la velocidad baja, debido a que esta velocidad es la que se usa para la 

regulación del producto acorde a la norma ASHRAE 62.2 [4] y HVI-915. El ventilador de 

extracción es suspendido a 60 cm por encima del piso con varias cuerdas elásticas, las 

cuales fueron verificadas para no distorsionar el ruido generado por el ventilador. Las 

pruebas se llevaron a cabo en un ventilador con una velocidad de rotación nominal de 2150 

rpm, el ventilador tiene 5 aspas. 

Los datos experimentales fueron recolectados en un rango de 100 a 10,000 Hz y procesados 

con un sistema adquisidor de datos usando canales independientes para la presión sonora y 

la aceleración. Los datos son post-procesados en un análisis de espectro FFT en bandas de 

frecuencia de una tercia de octava con un tiempo promediado de 32 segundos. El nivel de 

presión acústica para cada banda de una tercia de octava se sumó sobre todo el rango de 

frecuencia para obtener el SPL global. 

Figura 4.6. SPL a 1.5 m de la fuente en bandas de frecuencia de una tercia de octava. Mediciones 

realizadas acorde a la ISO-3745. 

 

La figura 4.6 muestra el SPL medido a 1.5 m con un valor de referencia 𝑝0 = 20𝜇𝑃𝑎. El 

SPL global del ventilador es de 57.5 dB, con tres picos en bajas y medias frecuencias (200, 

250 y 400 Hz), y tres picos en altas frecuencias (800, 1,600 y 2,500 Hz). Para el ventilador, 

las frecuencias máximas esperadas es (2150/60)*5 = 179.2 Hz que se encuentra en la banda 

de frecuencias de 200 Hz, pero hay una banda con mayor contribución de ruido en 400 Hz, 
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esto se debe a la frecuencia de operación del ventilador multiplicada por el número de 

elementos del estator (dos piezas de la estructura del soporte ventilador), 179.2 *2 = 358.3 

Hz que se encuentra en la banda de frecuencias de 400 Hz 

Después, los resultados de presión sonora de las mediciones experimentales son usados 

para calcular las entradas de potencia en el modelo SEA con la ecuación 2.2, como se 

describe en la sección 2.2.2. La entrada  de potencia acústica es asociada al subsistema 20 

donde la fuente es localizada. 

 

4.2 Caracterización de las fuentes aisladas: A través de la estructura 

Otro objetivo de la caracterización es medir la aceleración generada por la fuente. Las 

mediciones fueron llevadas a cabo acorde a la sección 2.3.1, colocado acelerómetros en las 

zonas donde las fuentes se acoplan con otros subsistemas, basado en figura 4.7. 

 

Figura 4.7. Colocación de acelerómetros para la medición de velocidad en la fuente: punto de 

colocación de acelerómetro para el ventilador. 

 

La figura 4.8 muestra los resultados de velocidad con un valor de referencia de 1E-9 m/s. 

Puede observarse que el ventilador evaporador tiene una velocidad máxima de 61.4 dB con 

dos picos en bajas frecuencias (125 y 200 Hz).  

Una vez obtenidos los datos de velocidad libres en los puntos de enlace del ventilador, la 

entrada de potencia mecánica pueden ser calculada usando el método RPM como se 

describe en la sección 2.3.2.1, donde la fuente está acoplada a un subsistema receptor 

directamente. 
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Figura 4.8. Medición de velocidad de la fuente en los puntos de enlace con la estructura de la campana. 

Resultados promedios en bandas 1/3 de octava en los rangos de frecuencia de 100 a 10,000 Hz. 

 

4.2.3 Caracterización de las fuentes aisladas: movilidad en diferentes puntos de 

contacto. 

Para la asociación de potencia de la fuente al subsistema receptor usando la ecuación 2.4 

para cada punto de contacto, es necesario obtener las movilidades de la fuente. Estas fueron 

evaluadas para cada punto de contacto (2 puntos de contacto), la medición se describe a 

detalle en la Sección 2.4. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 4.9. Magnitud de movilidad en dos puntos de contacto del ventilador. Resultados promediados 

en bandas de una tercia de octava en un rango de frecuencia de 100 a 10,000 Hz 
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En la figura 4.9 son graficados los resultados promediados en bandas de una tercia de 

octava para cada punto de contacto medido. Los resultados muestran una pequeña 

diferencia entre los puntos de contacto de la fuente, con una máxima diferencia entre los 

puntos de contacto en el ventilador de 8 dB.  Para obtener la potencia trasmitida de la 

fuente al subsistema receptores, los valores de movilidad obtenidos directamente de la 

fuente son procesados acorde a [100] para cada punto de contacto y las movilidades de los 

subsistemas receptores son evaluadas como se menciona en la sección 2.4. 

 

4.2.4 Estimación de potencia estructural 

La potencia estructural generada por el ventilador cuando es acoplado a un subsistema 

receptor fue calculada usando la ecuación 2.4 como se describe en la sección 2.3.2.1, 

utilizando los parámetros de la suma de velocidades libres al cuadrado a través de los 

puntos de contacto que se muestra en la figura 4.8, la movilidad de cada punto de contacto 

medidas de las fuentes y la movilidad de la placa receptora (subsistema 16).  

Figura 4.10. Estimación de la potencia estructural transmitida del ventilador de la campana, 

incluyendo las velocidades de la fuente, la movilidad de cada punto de contacto de la fuente y la 

movilidad de la placa receptora. 

 

La potencia estructural calculada es obtenida de 100 a 10,000 Hz y después se grafican los 

resultados con un valor de referencia de 1E-12 Watts en la figura 4.10. 
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4.3 Resultados 

4.3.1 Evaluación del ruido generado por una campana de cocina dentro de un campo 

reverberante. 

Un ensayo en una cámara reverberante fue usado para validar el modelo SEA. La medición 

de salida es el ruido generado por una campana en un campo difuso, este fue realizado en 

una cámara reverberante acorde a la norma regulatoria ISO-3741 [67] y basado en la norma 

HVI-915. La campana fue colocada siguiendo el estándar HVI-915 [5], esta es montada en 

la base (de manera similar como se coloca en los gabinetes) a  60 cm del piso y a un 

distancia de 20 cm de la pared de la cámara en medio de la cámara reverberante como se 

muestra en la figura 4.11.  

El ensayo se llevó a cabo solo en la velocidad baja acorde a la norma ASHRAE 62.2 [4] y 

usando dos configuraciones experimentales: la campana conectada a un filtro de atenuación 

de ruido (simulando el ducto de ventilación en la cocina) y sin el filtro. Los accesorios para 

la medición SPL fueron construidos y diseñados siguiendo el estándar HVI-915 para este 

tipo de campana en específico, en el Anexo D se colocan los planos de la base y un 

adaptador de la salida de aire.  

Las condiciones de operación de las fuentes son descritas en la sección 4.2.1. Las 

mediciones de SPL se realizaron usando el proceso de comparación en un campo 

reverberante, con fuente sonora de referencia calibrada (B&k tipo 4204), un brazo giratorio 

con una de longitud de brazo de 3.2 m, colocando un micrófono (B&K tipo 4942L) en el 

extremo de este como se muestra en la figura 4.11. La velocidad de rotación del brazo 

giratorio es de 32 segundos por revolución y tiene un ángulo de 25° entre el brazo giratorio 

y el piso de la cámara. También se verifica que el ruido generado por la campana es mayor 

que el ruido de fondo de en la cámara. El nivel de ruido con el difusor y el boom rotando 

pero la campana apagada es siempre menor entre 20 dB(A) y 24 dB(A).  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 4.11. Foto del ensayo: micrófono rotativo, aditamentos para la medición y la configuración para 

las mediciones del nivel de presión acústica generado por una campana dentro de una cámara 

reverberante acorde a la ISO-3741 [67]. 
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Las mediciones experimentales recolectaron datos en un rango de 100 a 10,000 Hz y 

procesados dentro de bandas de frecuencia de una tercia de octava con un tiempo 

promediado de 32 segundos. Se calculan los niveles de presión sonora a 1.5 m. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 4.12. Espectro de bandas de frecuencia de las mediciones de campana: campana con filtro (SPL 

global de 56.3 dB), campana sin filtro (SPL global de 60.6 dB). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 4.13. Comparación entre las mediciones de SPL de la unidad completa sin filtro y la fuente por 

sí misma. 
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La medición de SPL de la campana trabajando con filtro y sin filtro se muestra en la figura 

4.12. En todas las bandas de frecuencia se muestra una reducción de ruido al colocar el 

filtro en la campana excepto en las bandas de 250 y 315 Hz, la reducción del ruido global 

es de 4.3 dB.  

En la figura 4.13 se puede observar que el ruido global producido por el ventilador 

incrementa cuando es ensamblado a la campana (sin filtro) por 3.1 dB. Cuando se compara 

el ruido del ventilador con el ruido de la unidad completa, se puede observar que se 

conserva la misma amplitud de ruido en la banda de 400 Hz, un incremento en el rango de 

100 a 315 Hz, causado por el ruido estructural generado por la trasmisión de vibración del 

ventilador a la estructura. También se puede observar una disminución del ruido en el rango 

de 800 a 10,000 Hz, posiblemente causada por la salida de aire de la cavidad del ventilador 

disminuyendo la trasmisión de ruido. 

Los valores de certificación de la campana de extracción se establecen en sones acorde a la 

norma ASHRAE 62.2 [4], por lo que es necesario hacer el cálculo de sones. El cálculo de 

sones se basa en las lecturas de SPL obtenidas acorde a la norma HVI-915 y la potencia de 

sonido dada por la fuente de referencia. La evaluación de sones de la campana de 

extracción caracteriza el ruido producido por la campana en su aplicación normal. Para la 

evaluación de sones es usada la tabla de índice de igual sonoridad que indica los valores 

utilizados en el cálculo de la evaluación de sones tomado de la ANSI S3.4 (la tabla es dada 

en la norma HVI-915). La tabla escala la sonoridad está en función de la presión acústica 

presente y las bandas de frecuencia. En general, a medida que aumenta la presión del 

sonido, también lo hace el valor de sonoridad. 

Usando la tabla de índice de igual sonoridad, se puede calcular un valor de sonido para 

representar la combinación de sonoridad percibida en todo el espectro de frecuencia 

ensayado. Una vez que se han obtenido todos los índices de igual sonoridad, la calificación 

de sonido global se determina utilizando la siguiente relación [5] 

𝑉𝑎𝑙𝑜𝑟 𝑔𝑙𝑜𝑏𝑎𝑙 = 0.85 ∗ [𝑆𝑚𝑎𝑥] + 0.15 ∗ [∑(𝑆𝑓)]                           (4.1) 

 

donde 𝑆𝑚𝑎𝑥 es el valor de sonoridad máxima en el espectro de frecuencia ensayada y ∑(𝑆𝑓) 

es la suma de todos los valores de sonoridad en el espectro de frecuencia ensayada. Los 

niveles de sones generados por la campana de extracción fueron obtenidos acorde al 

procedimiento descrito arriba, usando los parámetros de SPL de la unidad que se muestran 

en la figura 4.12 y la potencia de la fuente de sonido de referencia.   

Los niveles de sonoridad de la campana trabajando con filtro y sin filtro se muestran en la 

figura 4.14. En todas las bandas de frecuencia se muestra una reducción de ruido al colocar 

el filtro en la campana excepto en las bandas de 250 y 315 Hz, la reducción del ruido global 

es de 0.96 sones.  
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Figura 4.14. Espectro de bandas de frecuencia de las mediciones de campana en sones: campana con 

filtro (valor global de 2.29 sones), campana sin filtro (valor global de 3.25 sones). 

 

4.3.2 Comparación del modelo SEA con las mediciones experimentales. 

Los resultados del experimento descrito en la sección 4.3.1 son comparados con una 

simulación SEA de la campana. Solo se hace la comparación de los resultados sin el filtro 

ya que en el modelo no se considera el filtro. Es importante verificar si los parámetros 

requeridos para el modelo SEA completo son determinados correctamente, como: factores 

de pérdida de trasmisión, factores de pérdida por acoplamiento, factores de pérdida interna  

y entradas de potencia por las fuentes. 

El modelo SEA es usado para estimar los niveles de presión acústica generados por una 

campana comercial a 1.5 m  en un campo reverberante. La figura 4.15 muestra la 

estimación de la simulación y las mediciones experimentales de la campana trabajando sin 

el filtro, donde hay una buena correlación entre la predicción y los datos experimentales, 

con la excepción de las bandas de frecuencia baja de 100 a 250 Hz, y bandas de frecuencia 

alta de 1,000 a 1,600 Hz. La predicción presenta una diferencia máxima con respecto a la 

curva datos experimentales en el nivel de presión acústica de 7.7 dB.  

Los valores del nivel de presión sonora obtenidos de la predicción en la figura 4.15 y la 

potencia de la fuente de sonido de referencia obtenida de las mediciones experimentales, 

son usados para obtener la predicción del ruido radiado por una campana en niveles 

sonoridad.  

La figura 4.16 muestra la estimación de la simulación y las mediciones experimentales de 

la campana trabajando sin el filtro en niveles de sonoridad, donde hay una buena 

correlación entre la predicción y los datos experimentales. La predicción presenta una 
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diferencia máxima con respecto a la curva datos experimentales en el nivel de sonoridad de 

0.76 sones.  

 

Figura 4.15. Comparación entre la predicción de SPL y los datos experimentales. 

 

Figura 4.15. Comparación entre la predicción y los datos experimentales en sones. 
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4.3.3 Explotación del modelo SEA 

4.3.3.1 Caminos de transmisión dominantes. 

La buena correlación mostrada en la comparación entre las mediciones experimentales y los 

resultados de la predicción por medio del modelo SEA, significan que esta herramienta de 

simulación es lo suficientemente buena para: 

i) Adquirir conocimientos sobre el comportamiento vibroacústico de la 

campana. 

 

ii) Visualización de información la cual es difícil de medir con técnicas 

experimentales. 

 

iii) Realizar algunas modificaciones en el modelo para evitar la realización de 

nuevos experimentos en prototipos modificados de la campana. 

 

Los aspectos principales para ser estudiados son los caminos principales a través de los 

cuales la potencia acústica es trasmitida desde la campana a la cámara. Los flujos de 

energía entre los subsistemas no son sencillos de estimar a la salida en la experimentación; 

sin embargo, estos proporcionan información muy útil para mejorar el diseño vibroacústico. 

Solo los caminos con mayor intercambio de flujo de potencia del modelo SEA son 

graficados en la figura 4.16. 

Figura 4.16. Estimación de principales flujos de potencia de la campana a la cámara. 

 

La figura 4.16 muestra que el camino apertura de entrada tiene un mayor flujo de potencia 

en el rango de frecuencias de 800 a 10,000 Hz y la apertura de salida en las bandas de 
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frecuencias de 630 y 6,300 Hz. Otros caminos principales se presentan en tres placas, una 

es la placa soporte con una mayor contribución en el rango de 100 a 400 Hz, la  placa 

perforada con una mayor contribución en bajas frecuencias y la placa 13 en bajas 

frecuencias. Esto significa que con la configuración actual de la campana, la mayor parte 

del ruido generado en la cámara reverberante viene desde la cavidad del ventilador. 

Finalmente, un camino llamado “Caminos de radiación” es graficado, el cual es la suma de 

todos los flujos de potencia de los caminos que van de la estructura exterior de la campana 

a la cámara reverberante. 

 

4.3.3.2 Sensibilidad del ruido global a los caminos de trasmisión de sonido directos 

(apertura de salida y apertura de entrada) 

Uno de los factores de sensibilidad de ruido global investigado fue la eliminación de los 

caminos de trasmisión en el modelo SEA. Se realizaron cuatro iteraciones diferentes: 

primero, se redujo a la mitad el área de salida del mecanismo de trasmisión salida de aire; la 

segunda iteración es eliminando solo el mecanismo de trasmisión salida de aire; tercero, 

eliminar el mecanismo de trasmisión entrada de aire; cuarto, eliminando ambos caminos de 

trasmisión. 

Figura 4.17. Comparación entre las predicciones de SPL reducción del área de salida de aire, sin salida 

de aire, sin entrada de aire, sin ambos y la medición experimental. 

 

Los resultados en la figura 4.17 muestran la medición experimental y cuatro diferentes 

modelos de iteraciones. Se predice que reducción el área y eliminando solo el mecanismo 

de transmisión apertura de salida la reducción de ruido producida es despreciable. 

Eliminando solo el mecanismo de trasmisión apertura de entrada, una pequeña reducción en 

las bandas de frecuencia de 6,300 a 10,000 Hz es observada cuando es comparado con la 
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medición experimental. Cuando se eliminan ambos mecanismos de trasmisión se observa 

una reducción de SPL considerable en el rango de 2,500 a 10,000 Hz. 

 

4.3.3.3 Influencia de los caminos principales en la respuesta vibroacústica 

En secciones previas de este trabajo, la principal fuente (ventilador de extracción) fue 

investigada y caracterizada, el ruido generado por la campana se evalúo, un modelo SEA 

fue desarrollado y validado con datos experimentales. Al final, se encontró que el ruido 

generado por la campana se irradia principalmente a través de la cavidad del ventilador, 

donde se monta la fuente. 

Figura 4.18. Respuesta de los flujos de potencia principales eliminando los mecanismos de transmisión 

principales: (a) reducción de área del mecanismo de transmisión apertura salida; (b) eliminar el 

mecanismo de transmisión apertura de salida; (s) eliminar el mecanismo de transmisión apertura de 

entrada; (d) eliminar ambos mecanismos de transmisión. 

 

Para reducir el ruido sin modificar la fuente ventilador de extracción, un método de 

aislación de sonido fue explorado por medio de la eliminación de alguno de los caminos de 

trasmisión de sonido directo (apertura de entrada y salida), usando el modelo SEA como es 

descrito en la sección 4.3.3.2, donde cuatro iteraciones diferentes fueron llevadas a cabo. 

Cuando alguno de los caminos de transmisión de sonido es removido, el ruido global es 

modificado como se muestra en la figura 4.17, también causa la modificación en la 

respuesta vibroacústica de otros caminos de trasmisión dominantes. Los cambios de los 

flujos de potencia fueron graficados para visualizar cuál de las interacciones es más factible 

para la reducción de ruido. 
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Capítulo 5 Propuestas de mejora 

 

En este capítulo se presenta un análisis de los resultados obtenidos en el capítulo 3 y el 

capítulo 4, para realizar propuestas de mejora que ayuden a disminuir las emisiones del 

ruido generado en los dos casos de estudio de este trabajo. Estas propuestas  de mejora se 

llevan a cabo usando los modelos SEA desarrollados para cada electrodoméstico. 

Para el caso del refrigerador se realiza una validación experimental de las propuestas de 

mejora y un estudio más detallado para la configuración con mayor reducción de ruido 

 

5.1 Análisis de resultados del caso de estudio 1 

En el capítulo 3 se desarrolló un modelo SEA de un refrigerador para la predicción del 

nivel de presión acústica en un campo reverberante, usando como entradas de excitación 

datos experimentales obtenidos de la caracterización de sus fuentes de ruido y vibración. 

Posteriormente este modelo fue validado con mediciones experimentales de la unidad 

completa en una cámara reverberante, obteniendo una buena correlación entre la simulación 

y los datos experimentales de SPL, como se muestra en la figura 3.51.  

La buena correlación mostrada al comparar las mediciones experimentales con los 

resultados de la predicción por medio del modelo SEA, significan que este modelo de 

simulación es lo suficientemente bueno para ser usado como herramienta de diseño para 

reducir las emisiones de ruido generadas por el refrigerador.  

Una de las cualidades del modelo es la estimación de los flujos de energía entre los 

subsistemas, estos proporcionan información muy útil para mejorar el diseño vibroacústico. 

Usando el modelo SEA se identificaron los principales caminos por donde se trasmite la 

mayor cantidad de energía del refrigerador a la cámara reverberante, los mayores flujos de 

potencia se muestran en la figura 3.53. Se identificó que la cavidad inferior (donde se 

localiza el compresor y el ventilador condensador) es la que radia la mayor cantidad de 

energía a la cámara reverberante, validado con las mediciones de intensidad acústica sobre 

las caras del refrigerador en la sección 3.5.2.2. En la figura 3.49 y la figura 3.50 se visualiza 

que la zona de radiación más intensa es en la cavidad del compresor. 

Los mecanismos de trasmisión de energía principales de la cavidad inferior a la cámara son 

el arreglo de agujeros y la apertura. Tomando en cuenta solo estos dos mecanismos de 

transmisión, un método de aislamiento de sonido fue propuesto para la reducción de ruido 

en la sección 3.5.4.2 utilizando el modelo SEA y sin modificar las fuentes o algún otro 

elemento del refrigerador. Con tres iteraciones diferentes: eliminando solo el mecanismo de 

trasmisión arreglo de agujeros, eliminando solo el mecanismo de trasmisión apertura y 

eliminando ambos caminos de trasmisión. Los resultados se muestran en la figura 3.56, 

consiguiendo una reducción de SPL de 2.2 dB(A) global al eliminar ambos mecanismos de 

transmisión.   
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También se investigó la influencia de las arandelas de goma al ruido global generado del 

refrigerador utilizando el modelo SEA en la sección 3.5.4.3, realizando una iteración 

quitando las arandelas de goma y comparando los resultados obtenidos con una línea base. 

Se obtuvo una reducción perceptible en las bandas de frecuencia de 630 a 2,000 Hz y una 

máxima diferencia de 1 dB(A), como se muestra en la figura 3.57.  

 

5.1.1 Propuestas de mejora para la reducción de ruido usando modelo SEA 

En base al análisis de resultados presentado anteriormente para el refrigerador, se 

demuestra que el método de aislamiento de sonido de las fuentes (compresor y ventilador 

condensador) es el más efectivo para la reducción del ruido radiado hacia la cámara, 

quitando los mecanismos de trasmisión directa arreglo de agujeros y apertura.  

En la figura 5.1 se muestran los principales caminos de transmisión. El diagrama de la 

figura 5.1(b) ilustra de una forma sencilla la interacción de las fuentes con la cavidad 

inferior y la cámara reverberante a través de la conexión directa por medio de arreglo de 

agujeros y apertura, si se remueven los principales caminos de flujo de energía del 

refrigerador a la cámara se reducirá el nivel de ruido generado por el refrigerador. 

 

Figura 5.1. Principales de transmisión del refrigerador a la cámara: (a) Interpretación 3D de los 

principales mecanismos de transmisión (arreglo de agujeros y apertura) con placas translúcidas que 

permiten ver las fuentes dentro y la cavidad inferior; (b) diagrama de conexión entre los subsistemas 

con mayor flujo de energía a la cámara reverberante. 

 

Las iteraciones descritas en la sección 3.5.4.2, serán implementadas en un refrigerador tipo 

congelador inferior para medir, validar y cuantificar la reducción de ruido por medio de 

mediciones experimentales, las mediciones se llevarán a cabo en una cámara reverberante 

en base a la norma ISO-3741. 
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5.1.2 Validación experimental de propuestas de mejora 

Un ensayo en una cámara reverberante fue usado para validar la reducción de ruido en un 

refrigerador por medio del método de aislamiento de sonido propuesto con el modelo SEA. 

Las mediciones del ruido generado por un refrigerador completo en un campo difuso, se 

realizaron en una cama en una cámara reverberante y usando el método de medición que se 

describe en la sección 3.5.2.1. El ensayo fue llevado a cabo en cuatro configuraciones: 

primero una línea base sin ninguna modificación en el refrigerador, segundo eliminando 

solo el mecanismo de trasmisión arreglo de agujeros, tercero eliminando solo el mecanismo 

de trasmisión apertura y cuarto eliminando ambos caminos de trasmisión. Las 

configuraciones se observan en la figura 5.2. Las configuraciones de aislamiento se 

realizaron usando material para cubrir la apertura más grande y cinta plástica para sellar las 

aperturas pequeñas. Las condiciones de operación de las fuentes son descritas en la sección 

3.4.1.  

 

Figura 5.2. Fotos de las diferentes iteraciones experimentales que se realizaron en el refrigerador: (a) 

línea base; (b) sin el mecanismo de transmisión arreglo de agujeros; (c) sin el mecanismo de 

transmisión apertura; (d) Sin ambos mecanismos de trasmisión. 

 

Las mediciones experimentales fueron recolectadas en un rango de 100 a 10,000 Hz y 

procesadas dentro de bandas de frecuencia de una tercia de octava con un tiempo 

promediado de 32 segundos. Se calculan los niveles de presión sonora a un metro con una 

ponderación-A como se debe en la norma ISO-3741. 

La medición de SPL del refrigerador trabajando en las cuatro configuraciones se muestra en 

la figura 5.3. Para la configuración sin arreglo de agujeros se obtiene una reducción de 4.6 
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dB(A) cuando se compara con la línea base. En la configuración sin apertura se obtiene una 

reducción de 2.3 dB(A). Por último, la configuración sin arreglo de agujeros y sin apertura  

obtiene una reducción de 3.1 dB(A) cuando se compara con la línea base, sin embargo, en 

esta iteración se puede observar un incremento en las bandas de frecuencia de 100 a 160 Hz 

debido a que el ventilador condensador se está acelerando por el proceso de aislamiento. 

Los resultados experimentales de la figura 5.3 validan la funcionalidad del modelo SEA 

como herramienta predicción que puede ser usada para el diseño vibroacústico del 

refrigerador. De las propuestas de mejora medidas, la reducción de ruido más grande se 

obtiene al remover las el arreglo de agujeros, con una disminución de 4.6 dB(A) del ruido 

global del refrigerador. 

Figura 5.3. Espectro de bandas de frecuencia de las mediciones del refrigerador: Línea base (SPL 

global de 47.9 dB(A)), sin arreglo de agujeros (SPL global de 43.3 dB(A)),  sin apertura (SPL global de 

45.6 dB(A)), Sin ambos mecanismos de trasmisión (SPL global de 44.8 dB(A)). 

 

Es necesario investigar impacto que tienen las propuestas de reducción de ruido en el 

funcionamiento térmico en el refrigerador, para definir cuál configuración es el más 

apropiado para este tipo de refrigeradores.  

 

5.1.2.1 Influencia del arreglo de agujeros al ruido global del refrigerador. 

De los resultados de las mediciones experimentales se obtuvo que la propuesta con mayor 

reducción de ruido es remover el arreglo de agujeros con una reducción del ruido global de 

4.6 dB(A), por lo que se propone estudiar la influencia de las aperturas dividiendo el 

arreglo de agujeros en dos grupos como se muestra en la figura 5.4. Se  realizan mediciones 
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experimentales en dos etapas: uno removiendo el grupo 1 de arreglo de agujeros y dos 

removiendo el grupo 2 de arreglo de agujeros.  

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 5.4. Foto de mecanismo de transmisión dividido en arreglo de agujeros 1 y arreglo de agujeros 2 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 5.5. Espectro de bandas de frecuencia de las mediciones del refrigerador: Línea base (SPL 

global de 47.9 dB(A)), sin arreglo de agujeros 2 (SPL global de 45.4 dB(A)),  sin arreglo de agujeros 1 

(SPL global de 47.8 dB(A)). 

 

Las mediciones del ruido generado por un refrigerador completo en un campo difuso, se 

realizaron en una cama en una cámara reverberante y usando el método de medición que se 

describe en la sección 3.5.2.1. Las condiciones de operación de las fuentes son descritas en 

la sección 3.4.1. En la figura 5.5 se muestran los resultados de estas mediciones 
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removiendo los grupos de arreglo de agujeros comparados con la línea base (sin ninguna 

modificación). 

Para la configuración sin arreglo de agujeros 2 se obtiene una reducción de 2.5 dB(A) y en 

la configuración sin arreglo de agujeros 1 se obtiene una reducción de 0.1 dB(A). En ambas 

configuraciones se observa una reducción de SPL en el rango de frecuencias de 630 Hz a 

2,000 Hz.  

 

5.2 Análisis de resultados del caso de estudio 2 

En el capítulo 4 fue desarrollado un modelo SEA de una campana de extracción para la 

predicción del nivel de presión acústica en un campo reverberante, usando como entradas 

de excitación datos experimentales obtenidos de la caracterización de su fuente de ruido y 

vibración. El modelo fue validado con mediciones experimentales de la unidad completa en 

una cámara reverberante, obteniendo una buena correlación entre la simulación y los datos 

experimentales de SPL como se muestra en la figura 4.15.  

La buena correlación mostrada en la comparación entre las mediciones experimentales y los 

resultados de la predicción por medio del modelo SEA significan que este modelo de 

simulación es lo suficientemente bueno para ser usado como herramienta de diseño para 

reducir las emisiones de ruido generadas por la campana.  

Una de las cualidades del modelo es la estimación de los flujos de energía entre los 

subsistemas proporcionando información muy útil para mejorar el diseño vibroacústico. 

Utilizando el modelo SEA se identificaron los principales caminos por donde se trasmite la 

mayor cantidad de energía de la campana a la cámara reverberante, donde los mayores 

flujos de potencia se muestran en la figura 4.16. Se identificó que la cavidad salida de aire 

(donde se localiza el ventilador de extracción) es la que irradia la mayor cantidad de 

energía a la cámara reverberante. 

Los mecanismos de trasmisión de energía principales de la cavidad ventilador a la cámara 

son la apertura de entrada, la apertura de salida, la placa soporte y la placa perforada. 

Tomando en cuenta los mecanismos de transmisión, la apertura de entrada y la apertura de 

salida, un método de aislamiento de sonido fue propuesto para la reducción de ruido, 

usando el modelo SEA de la sección 4.3.3.2, sin modificar las fuentes o algún otro 

elemento de la campana. Se realizan cuatro iteraciones diferentes: reduciendo el área a la 

mitad de la apertura de salida, eliminando solo el mecanismo de trasmisión apertura de 

salida, eliminando solo el mecanismo de trasmisión apertura de entrada y eliminando 

ambos caminos de trasmisión. Los resultados se muestran en la figura 4.17. Se logra una 

reducción de SPL considerable en el rango de 2,500 a 10,000 Hz si se eliminan ambos 

mecanismos de transmisión, sin embargo, no se tuvo una reducción considerable en el ruido 

global de la campana, ya que las frecuencias con mayor amplitud se encuentran en rangos 

de frecuencias baja y el método de aislamiento solo funciona en altas frecuencias. 
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5.2.1 Propuestas de mejora para la reducción de ruido usando modelo SEA. 

En base al análisis de resultados presentado anteriormente para la campana, se demuestra 

que el método el aislamiento de sonido de la fuente (ventilador de extracción) no es 

efectivo para la reducción del ruido radiado hacia la cámara, debido a que las frecuencias 

con mayor amplitud de SPL se encuentran en rangos de frecuencias baja y estas son 

asociadas a los caminos de trasmisión placa soporte y placa perforada.  

Por lo que se investigará sensibilidad de estos mecanismos de trasmisión al de ruido global 

de la campana, modificando las movilidades de la placa soporte y la placa perforada del 

modelo SEA, sin modificar la fuente. 

Las movilidades de las placas están en función de su  espesor y las propiedades mecánicas 

de estas. Se realizaron tres iteraciones diferentes: se redujo el espesor de la placa soporte, se 

incrementó el espesor de la placa perforada y se redujo el espesor de la placa soporte al 

tiempo que se incrementó el de la placa perforada.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 5.6. Comparación entre las predicciones de SPL de la línea base (predicción sin modificar 

ningún parámetro), reduciendo el espesor de la placa soporte a 0.0005 m, aumentando el espesor de la 

placa perforada a 0.0007 m, tercero, reduciendo el espesor de la placa soporte a 0.0005 m y 

aumentando el de la placa perforada a 0.0007 m. 

 

Los resultados en la figura 5.6 muestran una línea base de la simulación y tres diferentes 

modelos de iteraciones. Se predice que aumentando el espesor de la placa perforada la 

reducción de ruido producida no es despreciable. Cuando se reduce el espesor de la placa 

soporte se obtiene una reducción perceptible en el rango de 100 a 315 Hz, con una 

reducción del SPL global 2.5 dB cuando se compara con la línea base. Finalmente cuando 

se modifican ambos mecanismos de transmisión se obtiene la misma reducción de SPL que 

modificando la placa soporte.  
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Esto quiere decir que se obtiene una reducción al ruido global de la campana en bajas 

frecuencias si se modifica la movilidad de la placa soporte (receptora) o se reduce la 

potencia trasmitida de la fuente a la placa modificando el acoplamiento entre estas 

(agregando elementos disipadores de energía). Si se desea obtener una reducción en todo el 

rango de frecuencias se puede combinar la modificación de la placa soporte y una 

reducción del área de la apertura de salida (método de aislamiento), tomando en cuenta una 

reducción que no afecte el funcionamiento de extracción de la campana. 
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Conclusiones 

 

Se ha presentado y validado el modelo SEA de un refrigerador y una campana. Los 

modelos son complejos debido a la gran número de subsistemas involucrados y también a 

la diferente naturaleza de estos: placas de diferentes tipos (homogéneas, en capas) y 

cavidades acústicas (dentro del refrigerador, la campana y la cámara de reverberante donde 

se realiza la prueba). También se deben considerar varios mecanismos de transmisión y 

radiación: transmisión forzada y resonante a través de los diferentes tipos de placas, 

transmisión a través de aberturas, arreglo de agujeros y aperturas, conexiones estructurales 

(uniones y puntos). Algunos elementos de los dos casos de estudio representan un desafío 

desde el punto de vista de modelado debido a su diseño complejo. Un ejemplo son las 

fuentes acústicas y de vibración: compresor y ventiladores. Estas partes del modelo para las 

cuales no existen formulaciones simples, se han caracterizado por medio de datos 

experimentales (experimentos de laboratorio de estas partes aisladas). Se muestra cómo la 

combinación de entradas por medio de mediciones y fórmulas clásicas han conducido a un 

buen resultado final. 

Las principales conclusiones que se pueden obtener de la investigación son las siguientes: 

 Se cumple con la hipótesis planteada ya que es posible generar modelos SEA para 

calcular el ruido generado por los dos electrodomésticos en el rango de frecuencias 

deseado. Teniendo en cuenta una subdivisión adecuada de ambos sistemas en 

subsistemas, una correcta evaluación de los factores de pérdida por acoplamiento, 

factores de pérdida interna y las entradas de potencia al modelo (usando modelos 

numéricos y técnicas experimentales). 

 

 Existe una buena concordancia entre los resultados de la simulación y los datos 

medidos en el rango de 100 a 10,000 Hz. Esto se muestra, por ejemplo, en la figura 

3.51 para el refrigerador en las condiciones de trabajo habituales con una variación 

máxima de la predicción con respecto a los datos experimentales de 2.23 dB(A) y 

8.2 dB(A) en la figura 3.52 para el refrigerador trabajando solo con  algunas de las 

fuentes vibroacústicas activas. El acuerdo también es bueno a frecuencias bastante 

bajas donde las hipótesis de SEA tienden a no cumplirse por completo. Lo mismo 

para la campana en la figura 4.15 trabajando con una sola fuente con una variación 

máxima de la predicción con respecto a los datos experimentales de 7.7 dB. 

 

 En la configuración actual del refrigerador, los caminos más críticos en términos de 

ruido generado en la habitación son aquellos relacionados con la cavidad del 

compresor, más precisamente, la transmisión de sonido a través de una apertura en 

la base de esa cavidad. Este es el camino dominante en casi todas las frecuencias. 

Los caminos de transmisión principales ayudan a identificar los parámetros y 

dimensiones más importantes en el diseño que afectan el rendimiento vibroacústico 
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del refrigerador. Para la campana, lo caminos más críticos de ruido generado en la 

cámara son aquellos relacionados en la cavidad del ventilador, el principal es la 

trasmisión de sonido a través de la placa soporte. Este camino es el dominante en 

frecuencias bajas donde se encuentra la mayor amplitud del ruido generado por la 

campana. 

 

 El orden de magnitud de cualquiera de los caminos críticos (los cuatro mecanismos 

de transmisión que comienzan en la cavidad del compresor) es comparable con 

todos los otros sonidos generados por la vibración de la estructura del refrigerador 

(caminos de radiación).  

 

 Cuando se miden aisladas las fuentes del refrigerador, el compresor es la fuente que 

puede generar más potencia acústica. La potencia máxima se genera en el rango de 

frecuencia entre 160 Hz a 630 Hz. 

 

 Cuando se miden aisladas las fuentes del refrigerador, el ventilador evaporador es el 

dispositivo que inyecta más energía a la estructura del refrigerador en términos de 

potencia de vibración. Esto sucede en el rango de frecuencia de 100 a 400 Hz. En 

todas las fuentes, la potencia mecánica inyectada disminuye con la frecuencia. 

 

 Con respecto al SPL, la diferencia más pequeña entre la fuente que actúa aislada o 

dentro de la estructura del refrigerador se encuentra para el compresor. Esto ocurre 

en todo el rango de frecuencia y se debe principalmente al pobre aislamiento 

acústico que a menudo existe entre la cavidad del compresor y el exterior (muy a 

menudo, se deben respetar las restricciones térmicas en el diseño). Por el contrario, 

la estructura del refrigerador tiene una gran influencia en la respuesta acústica del 

ventilador evaporador. El SPL en la cámara reverberación causado por el ventilador 

evaporador que trabaja solo o dentro de del refrigerador es muy diferente. Debido a 

la posición donde está instalado el ventilador del evaporador, la interacción con el 

resto del refrigerador es importante. 

 

 Se midieron las movilidades de los puntos de contacto de cada fuente para evaluar 

la potencia transmitida por la estructura desde las fuentes hasta las placas de 

instalación. Con respecto a las movilidades para ambos ventiladores probados, hay 

una pequeña diferencia entre cada punto de contacto, con una diferencia máxima de 

10 dB en 315 Hz en el ventilador condensador y una diferencia máxima de 6 dB en 

2,000 Hz en el ventilador evaporador. Los resultados de movilidad muestran una 

diferencia entre los cuatro puntos de contacto en el compresor de 10 dB en las 

bandas de frecuencias bajas, pero la diferencia es pequeña cuando solo se comparan 

los pares de puntos de contacto (1,2 y 3,4). Este comportamiento es debido a que los 

puntos de contacto número 1 y 2 pertenecen a uno de las placas soporte del 

compresor, mientras que los puntos de contacto número 3 y 4 pertenecen a la otra 

placa soporte. Los resultados para los puntos de contacto el ventilador de extracción 



~ 132 ~ 
 

de la campana, muestran un diferencia máxima en la movilidad medida de 8 dB en 

100 Hz 

 

 La medición de la intensidad del sonido en cada cara del refrigerador proporcionó 

información muy valiosa para identificar la zona crítica en cada frecuencia. En la 

mayoría de las frecuencias, los mapas de contorno indicaron que la parte más 

importante del ruido provenía de la cavidad del compresor. Pero en otro (es decir, 

315 Hz) la principal fuente de ruido fue el ventilador localizado en el congelador del 

refrigerador.     
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Anexos 

Anexo A  

Evaluación de la potencia transmitida a una placa usando el método de 

movilidad. 

Las relaciones del estado dinámico entre dos elementos, fuente y receptor por medio de un 

punto de contacto son requeridas para la estimación de la potencia en la placa receptora en 

el capítulo 2, son obtenidas usando el método de placa receptora  [99, 100]. Considerando 

las variables en la interface del elemento fuente acoplado a el elemento receptor por medio 

de un elemento aislante (arandela de goma) [121], como se muestra en la figura A.1. Este 

tipo de unión se considera de esta forma ya que en los casos de estudios presentados en el 

capítulo 3, todas las uniones de las fuentes a los elementos receptores son por medio de 

elementos aislantes.   

Suponiendo que la fuente puede estar suspendida libremente y operando en condiciones 

normales, la velocidad de fuente libre es registrada en un punto de contacto, es decir 𝜐𝑠 =

𝜐𝑆𝑓 . Tan pronto como es conectada, el receptor da lugar a una fuerza de reacción la cual 

actúa en la fuente, con la conversión de direcciones positivas como se muestra en la figura 

A.1. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura A.1. Interface entre fuente y receptor por medio de un solo elemento transmisor 

 

La velocidad en el punto de conexión viene dada como: 

𝜐𝑠 = 𝜐𝑆𝑓 + 𝐹𝑆𝑌𝑠                                                           (𝐴. 1) 

Analógicamente, la velocidad en el punto de contacto del receptor es: 
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𝜐𝑅 = 𝑌𝑅𝐹𝑅                                                              (𝐴. 2) 

Las velocidades en las condiciones de interface con el acoplamiento por medio del 

elemento aislante están dadas como: 

𝜐𝑖 = 𝐹𝑖𝑌𝑖𝑖 + 𝐹𝑗𝑌𝑖𝑗                                                         (𝐴. 3) 

𝜐𝑗 = 𝐹𝑗𝑌𝑗𝑗 + 𝐹𝑖𝑌𝑗𝑖                                                        (𝐴. 4) 

 

Para los elementos de trasmisión, la potencia transmitida al receptor puede ser determinada. 

En estas ecuaciones 𝑌𝑖𝑖 son los puntos de movilidades donde ambos, la excitación y la 

fuerza, son registrados en los mismos extremos de los elementos de transmisión y 𝑌𝑖𝑗 son 

las movilidades de trasferencia describiendo la exitacion en un extremo (jth) a la respuesta 

en el otro (i-ésimo). Por lo tanto, el elemento de trasmisión es completamente caracterizado 

(movimiento unidireccional) por medio de la siguiente matriz de trasferencia. 

[𝑌𝑇] = [
𝑌𝑖𝑖 𝑌𝑖𝑗

𝑌𝑗𝑖 𝑌𝑗𝑗
]                                                       (𝐴. 5) 

Para un elemento lineal pasivo se aplica el principio de reciprocidad [121], que establece 

que: 

𝜐𝑖

𝐹𝑗
=

𝜐𝑗

𝐹𝑖
                                                                           (𝐴. 6) 

En consecuencia, las movilidades de trasferencia 𝑌𝑖𝑗 y 𝑌𝑗𝑖 son iguales. Si, en adición, el 

elemento de trasmisión es simétrico, los dos puntos de movilidad son iguales.  

Las condiciones ahora de las interfaces son: 

𝜐𝑆 = 𝜐𝑖    ,              𝐹𝑆 = −𝐹𝑖  

y 

𝜐𝑅 = 𝜐𝑗    ,              𝐹𝑅 = −𝐹𝑗  

Con la condición de interface, la fuerza ejercida en el receptor es encontrada 

𝐹𝑅 =
𝜐𝑅

𝑌𝑅
 

−𝐹𝑗 =
𝐹𝑗𝑌𝑗𝑗 + 𝐹𝑖𝑌𝑗𝑖 

𝑌𝑅
 

−𝐹𝑗(𝑌𝑅 + 𝑌𝑗𝑗) = 𝐹𝑖𝑌𝑗𝑖 

−𝐹𝑗(𝑌𝑅 + 𝑌𝑗𝑗) =
𝜐𝑆𝑓𝑌𝑗𝑖 − 𝐹𝑗𝑌𝑖𝑗𝑌𝑗𝑖

(𝑌𝑖𝑖 + 𝑌𝑠)
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−𝐹𝑗(𝑌𝑅 + 𝑌𝑗𝑗)(𝑌𝑖𝑖 + 𝑌𝑠) + 𝐹𝑗𝑌𝑖𝑗𝑌𝑗𝑖 = 𝜐𝑆𝑓𝑌𝑗𝑖 

−𝐹𝑗 =
𝜐𝑆𝑓𝑌𝑗𝑖

(𝑌𝑅 + 𝑌𝑗𝑗)(𝑌𝑖𝑖 + 𝑌𝑠) − 𝑌𝑖𝑗𝑌𝑗𝑖

 

𝐹𝑅 =
𝜐𝑆𝑓𝑌𝑗𝑖

(𝑌𝑅 + 𝑌𝑗𝑗)(𝑌𝑖𝑖 + 𝑌𝑠) − 𝑌𝑖𝑗𝑌𝑗𝑖

                                        (𝐴. 7) 

La potencia trasmitida de una fuente a una placa receptora puede ser obtenida como:  

𝛱𝑃𝑙𝑎𝑐𝑎 =
1

2
𝐹𝑅

2𝑅𝑒{𝑌𝑅}                                                 (𝐴. 8) 

La expresión para 𝐹𝑅 derivada las relaciones del estado dinámico entre la fuente y el 

receptor (ecuación A.7), se puede sustituir el valor obtenido en la ecuación A.8 para 

determinar la potencia transmitida de la fuente a la placa receptora, tomando en cuenta el 

acoplamiento entre ambos por medio de un elemento aislador. Puede ser escrita como: 

𝛱𝑃𝑙𝑎𝑡𝑒 =
1

2

(𝜐𝑆𝑓)
2

|𝑌𝑗𝑖|
2

|(𝑌𝑅 + 𝑌𝑗𝑗)(𝑌𝑖𝑖 + 𝑌𝑠) − 𝑌𝑖𝑗𝑌𝑗𝑖|
2 𝑅𝑒{𝑌𝑅}                      (𝐴. 9) 

 

Las movilidades para los puntos receptor en los lado del elemento transmisor y la 

movilidad de transferencia del lazo de conexión son proveídas en [124, 125]. 

La movilidad del lazo de conexión con arandelas de goma viene dada por: 

𝑌𝑖𝑖 = 𝑌𝑗𝑗 = −𝑗
cot(𝑘𝑙𝑙)

𝐴√𝐸𝜌
                                             (𝐴. 10) 

𝑌𝑖𝑗 = 𝑌𝑗𝑖 =
−𝑗

𝐴√𝐸𝜌sin (𝑘𝑙𝑙)
                                        (𝐴. 11) 

donde 𝑘𝑙 = 𝜔/𝐶𝑙 es el número de ondas longitudinales con la velocidad de ondas longitudinales 

𝐶𝑙 = √𝐸/𝜌, 𝐸 y 𝜌 son el módulo de elasticidad y la densidad del material, respectivamente. A es el 

área de la sección trasversal y l es el espesor de la capa.  El módulo de elasticidad es calculado 

de una relación semi-empírica usando S, la dureza tipo shore (A) [127, 128, 129]. 

La potencia promedio asociada de la fuente a la placa receptora es calculada usando la 

ecuación para cada punto de contacto, para N número de puntos contactos es usada la 

siguiente relación: 

𝛱𝑃𝑙𝑎𝑡𝑒 =
1

2
∑

|𝜐𝑆𝑓𝑘|
2
|𝑌𝑗𝑖𝑘|

2

|(𝑌𝑅𝑘 + 𝑌𝑗𝑗𝑘 )(𝑌𝑖𝑖𝑘 + 𝑌𝑠𝑘) − 𝑌𝑖𝑗𝑘𝑌𝑗𝑖𝑘|
2 𝑅𝑒{𝑌𝑅𝑘}

𝑁

𝑘

            (𝐴. 12)  
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Anexo B 

Evaluación de la potencia transmitida de una fuente a una placa usando 

el método basado en el modelado SEA. 

 

Las energías y coeficientes de pérdida por acoplamiento son requeridos para la estimación 

de la potencia en la placa receptora en el capítulo 2, son obtenidas del modelo SEA entre 

dos subsistemas acoplados estructuralmente. Partiendo de dos subsistemas: fuente y placa 

receptora conectados por medio de un elemento aislante (arandela de goma), este tipo de 

unión se considera de esta forma ya que en los casos de estudios presentados en el capítulo 

3, todas las uniones de las fuentes a los elementos receptores son por medio de elementos 

aislantes. El subsistema fuente es excitado como se muestra en la figura B.1, se puede 

escribir como un balance de potencias como: 

Π𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒,𝑖 + Π𝑆𝑅,𝑖𝑗 − Π𝑅𝑆,𝑗𝑖 = Π𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒                                                   (𝐵. 1) 

−Π𝑆𝑅,𝑖𝑗 + Π𝑃𝑙𝑎𝑐𝑎,𝑗 + Π𝑅𝑆,𝑗𝑖 = 0                                                                (𝐵. 2) 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura B.1. Interface del elemento fuente al elemento receptor por medio de un solo elemento aislador. 

 

La potencia transmitida de la fuente a la placa y de la placa a la fuente es dada por: 

𝛱𝑆𝑅,𝑖𝑗 =  𝜔𝜂𝑆𝑅⟨𝐸𝑆⟩                                                    (𝐵. 3) 

𝛱𝑅𝑆,𝑗𝑖 = 𝜔𝜂𝑅𝑆⟨𝐸𝑅⟩                                                    (𝐵. 4) 

Una vez obtenido los balances de potencia, estos se presentan en términos de energía 

promedio en cada subsistema. Son dados por: 

𝜔𝜂𝑆,𝑖⟨𝐸𝑆⟩ + 𝜔𝜂𝑆𝑅 ⟨𝐸𝑆⟩ − 𝜔𝜂𝑅𝑆⟨𝐸𝑅⟩ = 𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒                              (𝐵. 5) 
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−𝜔𝜂𝑆𝑅⟨𝐸𝑆⟩ + 𝜔𝜂𝑅,𝑗⟨𝐸𝑅⟩ + 𝜔𝜂𝑅𝑆⟨𝐸𝑅⟩ = 0                                      (𝐵. 6) 

La formulación SEA en forma matricial para este sistema es 

𝜔 [
𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅 −𝜂𝑅𝑆

−𝜂𝑆𝑅 𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆
] {

⟨𝐸𝑆⟩

⟨𝐸𝑅⟩
} = {

Π𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒

0
}                                 (𝐵. 7) 

 

donde 𝜂𝑆,𝑖 y 𝜂𝑅,𝑗 son los factores de pérdida interna, ⟨𝐸𝑆⟩ y ⟨𝐸𝑅⟩ es la energía promedio de 

la fuente y la placa respectivamente. 𝜂𝑆𝑅  y 𝜂𝑅𝑆 son los factores de pérdida por acoplamiento 

entre ambos subsistemas y 𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒  es la excitación de la fuente. Las tres expresiones de la 

ecuación B.5 son linealmente independientes. Por lo tanto para calcular las tres incógnitas 

𝜂𝑆,𝑖, 𝜂𝑆𝑅  y  𝜂𝑅𝑆 otras expresiones son requeridas.   

Del balance de potencias del segundo subsistema  (la segunda línea la ecuación B.6), el 

valor de ⟨𝐸𝑅⟩ puede ser aislado como: 

𝜔⟨𝐸𝑅⟩(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆) = 𝜔𝜂𝑆𝑅⟨𝐸𝑆⟩                                                    

⟨𝐸𝑅⟩ =
𝜂𝑆𝑅⟨𝐸𝑆⟩

(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆)
                                                        (𝐵. 8) 

 

De esta expresión es necesario determinar ⟨𝐸𝑆⟩, sin embargo, esta se puede determinar 

usando la primera expresión  del balance de energía (la primera línea en la ecuación B.5), el 

valor ⟨𝐸𝑆⟩ puede ser aislado como: 

⟨𝐸𝑆⟩(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅 ) − 𝜂𝑅𝑆⟨𝐸𝑅⟩ =
𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒

𝜔
                                                       

⟨𝐸𝑆⟩ =

𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒

𝜔 + 𝜂𝑅𝑆⟨𝐸𝑅⟩

(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅)
                                                    (𝐵. 9) 

La estimación de ⟨𝐸𝑅⟩ tomando en cuenta el valor ⟨𝐸𝑆⟩ se puede llevar acabo sustituyendo 

la ecuación B.9 en la ecuación B.8, entonces el valor de ⟨𝐸𝑅⟩ puede ser escrito como: 

⟨𝐸𝑅⟩ =

𝜂𝑆𝑅

𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒

𝜔 + 𝜂𝑅𝑆⟨𝐸𝑅⟩

(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅)

(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆)
=

𝜂𝑆𝑅𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒 + 𝜔𝜂𝑅𝑆𝜂𝑆𝑅⟨𝐸𝑅⟩

𝜔(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅)

(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆)
                                  

⟨𝐸𝑅⟩ =
𝜂𝑆𝑅 𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒 + 𝜔𝜂𝑅𝑆𝜂𝑆𝑅⟨𝐸𝑅⟩

𝜔(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅)(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆)
                                                      

𝜔⟨𝐸𝑅⟩(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅)(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆) = 𝜂𝑆𝑅𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒 + 𝜔𝜂𝑅𝑆𝜂𝑆𝑅⟨𝐸𝑅⟩                         

𝜔⟨𝐸𝑅⟩(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅)(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆) − 𝜔𝜂𝑅𝑆𝜂𝑆𝑅 ⟨𝐸𝑅⟩ = 𝜂𝑆𝑅𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒                            
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𝜔⟨𝐸𝑅⟩[(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅)(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆) − 𝜂𝑅𝑆𝜂𝑆𝑅 ] = 𝜂𝑆𝑅𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒                                

 

⟨𝐸𝑅⟩ =
𝜂𝑆𝑅 𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒

𝜔[(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅)(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆) − 𝜂𝑅𝑆𝜂𝑆𝑅]
                                 (𝐵. 10) 

 

Las entradas de potencia son usualmente conocidas para una excitación dada. Para este caso 

se considera una fuente en estado libre [120], entonces la potencia de entrada generada por 

la fuente en un solo punto contacto es expresada en términos de velocidad libre 𝜐𝑆𝑓 , como 

𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒 = 𝜔𝜂𝑆,𝑖⟨𝐸𝑆⟩ = 𝜔𝜂𝑆,𝑖𝑀𝑆⟨𝜐𝑆𝑓⟩
2

                                  (2. 𝑥) 

donde 𝜂𝑆,𝑖 es el factor total de perdida de la fuete y 𝑀𝑆 es la masa de la fuente. El cálculo de 

la potencia transmitida de la fuente al receptor a través de una conexión depende de las 

características de esta. La potencia total inyectada puede estar en función del promedio de 

energía en el receptor (placa), viene dada por [103, 118] 

𝛱𝑃𝑙𝑎𝑐𝑎 = 𝜔𝜂𝑅,𝑗𝑀𝑅⟨𝜐𝑅𝑀𝑆
2 ⟩ = 𝜔𝜂𝑅,𝑗⟨𝐸𝑅⟩                                   (2. 𝑥) 

donde 𝜂𝑅,𝑗 es el factor total de perdida de la placa, 𝑀𝑅 es la masa de la placa receptora y 

〈𝜐𝑅𝑀𝑆
2 〉 es el valor cuadrado medio espacial de la velocidad en la placa. De la expresión para 

⟨𝐸𝑅⟩ derivada del balance de potencia de dos subsistemas (ecuación B.10), se pueden 

sustituir los valores de las ecuaciones B.11 y B.12 para determinar la potencia transmitida 

de la fuente a la placa receptora, tomando en cuenta la unión de los subsistemas por medio 

de un elemento aislador. Puede ser escrita como:  

𝜔𝜂𝑅,𝑗⟨𝐸𝑅⟩ =
𝜂𝑅,𝑖𝜂𝑆𝑅𝛱𝐹𝑢𝑒𝑛𝑡𝑒

[(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅)(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆) − 𝜂𝑅𝑆𝜂𝑆𝑅]
                                        

𝛱𝑆𝑅 = 𝛱𝑝𝑙𝑎𝑐𝑎 =
𝜔𝑀𝑆𝜂𝑆,𝑖𝜂𝑅,𝑖𝜂𝑆𝑅  

⟨𝜐𝑆𝑓⟩
2

[(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅)(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆) − 𝜂𝑅𝑆𝜂𝑆𝑅]
                        (𝐵. 13) 

 

Una vez obtenida la potencia transmitida de la fuente a la placa, son determinados los 

factores de perdida por acoplamiento 𝜂𝑆𝑅  y 𝜂𝑅𝑆, tomando en cuenta la movilidad del 

elemento aislador que une ambos subsistemas. Esta unión estructural considera el efecto de 

amortiguación de las arandelas de goma, la estimación de los CLfs es obtenida usando una 

analogía para un circuito eléctrico equivalente como se muestra en la figura B.2(a), para un 

punto de conexión entre dos estructuras [122, 42, 118].  

Es estimado un CLF para la unión entre la fuente y la placa receptora, como se muestra en 

la figura B.2(b) la unión de la fuente y la placa.   
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La analogía mecánica-eléctrica es descrita en la tabla B.1. 

 

 

 

 

 

Tabla B.1: Analogía mecánica-eléctrica 

 

Las suposiciones del análisis son: que en el elemento S tiene una excitación externa y el 

elemento R no la tiene. 𝜐0 es la propagación de la velocidad de ondas a flexión en el 

elemento S lejos del punto de conexión. Cualquier punto del elemento no excitado que está 

lo suficientemente lejos del punto de conexión tiene una velocidad insignificante en 

comparación a 𝜐0. 𝜐1 y 𝜐2 son las velocidades en el punto de conexión de los elementos S y 

R respectivamente [41, 118].  

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura B.2: (a) Analogía de circuito equivalente entre dos subsistemas acoplados por un punto de 

conexión; (b) unión de arandela de goma entre la placa receptora y la fuente. 

 

La fuerza axial F en la conexión es proporcional a 𝜐𝑆 - 𝜐𝑅 . Para determinar potencia 

transmitida por medio del punto de conexión, el circuito equivalente de la figura B.2(a) 

produce la siguiente relación para F que puede ser expresada en términos de velocidades y 

movilidades como: 

𝐹 =
𝜐0

𝑌𝑆 + 𝑌𝑅 + 𝑌𝑆𝑅
                                                   (𝐵. 14) 

Mecánicas Eléctricas 

Fuerza F Intensidad I 

Velocidad 𝜐 Potencial 𝑉 

Admitancia (movilidad Y) Impedancia Z 
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Las velocidades de los elementos en el punto de conexión se pueden expresar como: 

𝜐𝑅 = 𝑌𝑅𝐹 =
𝜐𝑆𝑓

𝑌𝑆 + 𝑌𝑅 + 𝑌𝑆𝑅
𝑌𝑅                                          (𝐵. 15) 

𝜐S = (𝑌R + 𝑌𝑆𝑅)𝐹 =
𝜐S𝑓(𝑌R + 𝑌𝑆𝑅)

𝑌S + 𝑌R + 𝑌𝑆𝑅
                               (𝐵. 16) 

 

La potencia transmitida está dada por: 

ΠSR =
1

2
𝑅𝑒{𝐹 𝜐R

∗ } =
|𝜐0

2|

2

𝑅𝑒{𝑌R}

|𝑌S + 𝑌R + 𝑌𝑆𝑅|2
                            (𝐵. 17) 

 

El cual puede ser escrito en términos del factor de pérdida por acoplamiento como: 

ΠSR = 𝜔𝜂SR〈𝐸S〉 = 𝜔𝜂SR𝑀𝑆

|𝜐0
2|

2
                                     (𝐵. 18) 

 

Igualando las ecuaciones B.17 y B.18 el CLF puede ser deducido, puede ser escrito como: 

|𝜐0
2|

2

𝑅𝑒{𝑌R}

|𝑌S + 𝑌R + 𝑌𝑆𝑅|2
= 𝜔𝜂SR𝑀𝑆

|𝜐0
2|

2
                                          

𝜂𝑆𝑅 =
𝑅𝑒{𝑌𝑅}

𝜔𝑀𝑆|𝑌𝑆 + 𝑌𝑅 + 𝑌𝑆𝑅|2
                                       (𝐵. 19) 

donde 𝑀𝑆 es la masa total del elemento 1, 𝑌𝑆 es la movilidad estructural de la fuente,            

𝑌𝑅 = 1/8√𝐵𝑅𝜌𝑠𝑅  es la movilidad estructural del subsistema receptor y 𝑌𝑆𝑅  es la movilidad 

estructural de la conexión (arandela de goma). La movilidad del lazo de conexión con las 

arandelas de goma es dada por:  

𝑌𝑆𝑅 = 𝑌𝑅𝑆 =
𝑖𝜔

𝐾𝑔
                                                           (𝐵. 20) 

donde 𝐾𝑔 es la rigidez de las arandelas de goma y puede ser calculado como se propone en 

[105, 106]. 

𝐾𝑔 =
𝐸𝐴

𝑛ℎ
                                                         (𝐵. 21) 

donde E es el módulo de elasticidad, A es el área de superficie, n es el número de capas de 

elastómeros y h es el espesor de la capa. El módulo de elasticidad es calculado de una 

relación semi-empírica usando S, la dureza tipo shore (A) [127, 128, 129]. 

Usando este mismo proceso es obtenido el CLF 𝜂𝑅𝑆, está dado por: 
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𝜂𝑅𝑆 =
𝑅𝑒{𝑌𝑆}

𝜔𝑀𝑅|𝑌𝑆 + 𝑌𝑅 + 𝑌𝑅𝑆|2
                                        (𝐵. 23) 

La potencia promedio asociada de la fuente a la placa receptora es calculada usando la 

ecuación B.13 para cada punto de contacto, para N número de puntos de  contacto es usada 

la siguiente relación: 

𝛱𝑆𝑅 = 𝜔𝑀𝑆𝜂𝑆,𝑖𝜂𝑅,𝑗 ∑
𝜂𝑆𝑅𝑘 

⟨𝜐𝑆𝑓𝑘 ⟩
2

[(𝜂𝑆,𝑖 + 𝜂𝑆𝑅𝑘 )(𝜂𝑅,𝑗 + 𝜂𝑅𝑆𝑘 ) − 𝜂𝑅𝑆𝑘𝜂𝑆𝑅𝑘 ]

𝑁

𝑘

              (𝐵. 24) 
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Anexo C 

Planos de caja (Cámara de insonorización) 
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Anexo D 

Planos de accesorios para medición de ruido en campana 

Planos de base para campana  
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Adaptador de salida de aire para campana 
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