Ingenieria Mecanica, 1 (1998) 11-26

11

Diagnostico por vibraciones en motores de combustio n

interna

J. Rodriguez Matienzo

Departamento de Mecanica Aplicada. Facultad de Ingenieria Mecanica

Instituto Superior Politécnico José Antonio Echeverria, La Habana 19390, Cuba.

( Recibido el 25 de diciembre de 1997; aceptado el 1 de enero de 1997 )

Resumen

El diagnéstico técnico de las maquinas es una tarea de primer orden dentro de la Ingenieria Mecanica, y dentro de este, el
empleo de técnicas que posibiliten la menor intervencion en la estructura y la mayor informacion representan un aspecto de
sumo interés. La medicion de vibraciones es una herramienta muy 1til. Sin embargo su aplicacion es amplia en la maquinaria
rotatoria y no en la alternativa. En el articulo se da una forma de enfocar el diagndstico vibroacistico en las maquinas
alternativas, en particular en los motores de combustion interna, a partir del empleo de las frecuencias naturales de oscilacion
del bloque como frecuencias de diagndstico. Se explica la forma de determinacion de las mismas por el método de los

elementos finitos.

1. Introduccién

El empleo de parametros vibratorios de las maquinas en el
diagndstico de su estado técnico es una técnica ampliamente
utilizada en la actualidad. Su aplicaciéon fundamental ha sido
en maquinas rotatorias, y se dirige esencialmente al
diagnostico de rodamientos, balanceo de rotores (de baja y
media velocidad en su mayoria) asi como a la identificacion
de diversos problemas de montaje [1,2,3]. A tal efecto la
literatura existente es amplia, asi como la instrumentacion y
los softwares disponibles.

La situacion es distinta en lo que respecta a la
introduccion de estas técnicas en el diagndstico de las
maquinas alternativas tales como compresores y motores de
combustion interna (MCI). En lo fundamental esto se debe a
que el primer campo de aplicacion del Diagndstico
Vibroacustico (DV) desde su proposicion en los algo lejanos
aflos 40, fue el de la maquinaria rotatoria, cuya dindmica es
relativamente mas simple. También influye que en la
practica industrial, el motor eléctrico fue sustituyendo
rapidamente a la maquina de vapor, acompafiado de la
correspondiente transmision, y esto aumentd drasticamente
el nimero de eclementos rotatorios, rodamientos,
acoplamientos, etc., y los defectos asociados.

Sean estas las razones o no, la realidad es que la
informacion bibliografica sobre el DV en maquinas
alternativas es mucho mas limitada que para las maquinas
rotatorias, y lo mismo puede decirse sobre los métodos y
software disponibles. Sin embargo esto no quiere decir que

no se haya hecho nada en esa direccion. Desde la década de
los afios 70 se reportan trabajos realizados en E.U.A. y la
desaparecida U.R.S.S., entre unos pocos [7, 9, 10, 11, 18,
19, 21, 22], que al parecer no tuvieron mucha repercusion.
Una poderosa firma dedicada al mundo de las vibraciones y
el sonido, lanz6 al mercado su primer software de
diagnéstico  incluyendo herramientas para maquinas
alternativas solo a principios de los 90, luego de varios afios
de mantener versiones de uno anterior solo para maquinas
rotatorias.

2. El diagndéstico vibroacustico de las
maquinas alternativas

Los primeros trabajos reportados trataron de aplicar a la
maquinaria alterativa las mismas herramientas y enfoques de
la rotatoria, pero se encontraron con una dindmica
totalmente distinta. Asi, es normal encontrar en elementos
giratorios fuerzas de diverso origen de direccion variable y
magnitud constante (p.e. desbalances), o de direccion
constante 'y magnitud variable, (p.e. fuerzas en
transmisiones). En la maquina alternativa, ademas de las
sefnaladas existen fuerzas de magnitud y direccion variables,
y lo mas significativo, fuerzas de caracter impulsivo que en
algunos casos son de gran magnitud. Todo esto hace que las
fuentes de vibraciones en estas maquinas sean de
caracteristicas diferentes y provoquen efectos también

© 1998 — Ediciones ISPJAE.



12 Diagnostico por vibraciones en motores de combustion interna

diferentes, lo que generalmente no puede resolverse solo con
las técnicas ya aplicadas a la maquinaria rotatoria.

Lo anterior establece las “reglas” del andlisis segin la
maquina en cuestion. Para las maquinas rotatorias lo tipico
es el analisis en frecuencia (o en el Dominio de las
Frecuencias). Asi se han definido técnicas de diagndstico
basadas en el uso del espectro y la identificacion en el
mismo de las frecuencias de diagnostico, que con el avance
de la electronica, la informatica, y por supuesto los nuevos
instrumentos de medicion hacen estas herramientas muy
poderosas cuando se tiene el necesario conocimiento por los
especialistas.

La aplicacion de dichas técnicas a las maquinas alternativa
se encuentra con limitantes de diverso tipo. Para el caso de
los MCI, que es donde se dispone relativamente de mayor
informacion, se tiene que la presencia de un gran niimero de
mecanismos sincronizados y repetidos hace mas compleja la
determinacion de las frecuencias de diagndstico, pues
incluso en una misma frecuencia se tienen distintas fuentes
asociadas, reduciendo la propiedad de identificacion que
todo parametro de diagndstico debe poseer. Ademas, dadas
las velocidades a las que trabajan los MCI, estos
componentes caen generalmente en la zona de bajas
frecuencias (por debajo de los 10 Hz regularmente) y hay
dificultades para registrarlos por las caracteristicas de la
instrumentacion para la medicion de vibraciones. Stmese a
esto el caracter cuasi-estacionario de las sefiales, que no
recomienda el empleo de periodos de medicion grandes para
registrar un espectro si se emplea una instrumentacion
analogica.

Trabajos desarrollados en motores de carburaciéon con el
objetivo de aclarar la influencia de diferentes factores sobre
el nivel de las vibraciones [14,16] revelan los siguientes
resultados.

Para un motor de gasolina de 4 cilindros en linea se disefio
un experimento factorial 3°, Tabla I en el que se realizaron
mediciones antes y después de alterar la holgura en un
mufién de biela. Como variable de salida se tomo el nivel
total RMS en dB de la aceleracion de la vibracion medida en
un punto del bloque cercano al lugar en que se alteré la
holgura, antes y después de variarla. La validacion de la
diferencia entre los resultados se comprobd usando el
estadigrafo t de Student, dando como el régimen en que se
manifiesta una diferencia aceptable entre los niveles de
vibraciones con y sin defecto el de n=1800, Mt=49 N-m.

Tabla 1. Regimenes de prueba

n(min) | 1800 | 2500 3500
Mt (N-m) | 30 40 50

Se obtuvieron ademas las siguientes dependencias para el
valor RMS del nivel total de aceleracion de la vibracion, en
dB, con el coeficiente de correlacion R:

L4=69,04+0,00504-n
L,=80,27-2,3¢> -Mt

R=0,75
R=-0,0044

de donde se concluye que existe una dependencia
significativa entre el nivel de vibracion y la velocidad del
motor, no asi entre esta y el momento torsor. La
instrumentacion empleada fue analdgica, con filtrado de
barrido en bandas de 1/3 de octava. Experimentos similares
realizados en motores diesel mostraron resultados
semejantes.

En los espectros obtenidos en ambos motores se
observaron picos a frecuencias entre 2 y 5 kHz que segun las
frecuencias de diagnostico tradicionales no tenian ninguna
relacion con fuentes establecidas. La presencia en el
espectro de estos picos de gran valor en las zonas de altas
frecuencias, demuestra que para maquinas alternativas como
los MCI, no basta con considerar como frecuencias de
diagnostico a las relacionadas con fuerzas o0 momentos cuya
periodicidad depende de la velocidad del cigueiial, sino que
hay que incluir frecuencias dadas por la ocurrencia de
resonancias estructurales de sus elementos. Esto viene dado
por el caracter de las fuerzas excitadoras mas importantes,
que son la de explosion de los gases y las producidas por el
impacto entre superficies en contacto al variar el sentido de
la fuerza normal entre las mismas.

El diagnoéstico vibroactstico en los MCI debe dirigirse
entonces hacia el analisis de los valores de la vibracion en
las frecuencias de resonancia, y para esto es preciso conocer
previamente los mismos.

Se puede arribar a las siguientes conclusiones:

1. El régimen de trabajo del motor influye en Ia
efectividad del diagnostico, o sea, para el DV en
condiciones de trabajo, es necesario un efectivo
control de la carga y revoluciones del motor.

2. La mayor influencia en el nivel de vibraciones del
MCI la tiene la velocidad de rotacion.

3. No existe una preferencia en el parametro de la
vibracion a emplear. Tanto la velocidad como la
aceleracion de la vibracion muestran similares
resultados, dentro de las caracteristicas de rango de
frecuencias propias para el empleo de cada una de
estas.

4. La efectividad del DV esta limitada por la
coincidencia en las mismas frecuencias de un grupo
de defectos.

5. Se necesita un mayor conocimiento de la dinamica
del mecanismo biela-manivela de un MCI para
regimenes parciales de trabajo.
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6. Es conveniente contar con un sistema de medicion
que permita una seleccion en el tiempo de la sefial
vibratoria antes de ser procesada, para aumentar su
informatividad.

Posteriores trabajos empleando el régimen de rotacion en
frio del MCI sirvieron para comprobar algunas
aseveraciones de otros autores, tales como la fuerte
modulacion de las sefales vibratorias medidas en el bloque,
la relacion nivel de la sefal-velocidad del MCI, etc.

3. Fuentes de vibraciones en motores de
combustion interna

Las principales fuentes de vibraciones en un MCI son las
siguientes [14,18]

a) Irregularidades en el momento torsor a la salida del
ciguenal.

b) Existencia de fuerzas y momentos de fuerzas de inercia
desbalanceados en el mecanismo biela-manivela

c¢) Caracter impulsivo de la fuerza de los gases en el
cilindro

d) Cargas de impacto en pares cinematicos del mecanismo
biela-manivela (MBM) y otros mecanismos auxiliares,
dadas por holguras tecnoldgicas y fuerzas variables.

La causa (a) es mas importante en la medida en que el
motor tiene menos cilindros, la (b) depende del esquema del
motor, mientras que la (c) y (d) son inevitables.

La fuerza de los gases tiene un contenido de frecuencias
concentrado en la zona de bajas frecuencias, desde 0 a 2-3
kHz, capaz de excitar frecuencias naturales de la estructura
del bloque. Las cargas de impacto surgen en el mecanismo
de distribucion, por la holgura térmica en el accionamiento
de las valvulas, durante el movimiento de la aguja del
inyector al chocar contra su asiento, entre camisa y piston y
también en los pares del cigueiial.

De gran importancia por su valor y por influir en la vida
util del conjunto de cojinetes del ciguenial son estas ultimas.
Para su estudio se necesita determinar la cinetoestatica de un
mecanismo considerando las holguras en sus pares
cinematicos lo que hace que aumente el nimero de sus
grados de libertad independientes. Este aspecto se ha tratado
desde diferentes puntos de vista, que abarcan la inclusion
en el mecanismo de un elemento rigido adicional sin
masa [6,7], considerar las superficies elasticas e incluir el
amortiguamiento [5], el empleo de la mecanica del
intercambio de momentos [13]. Los resultados de todos los
trabajos son semejantes en general.

De los enfoques anteriores el mas adecuado a las
condiciones de un motor en régimen de rotacion en caliente
es el planteado por Gabrilin [7], que considera la posibilidad

de la pérdida y recuperacion del contacto entre las
superficies en el mufion de biela de un motor en linea, el
cual puede ocurrir si la fuerza de los gases P, se hace igual
a:

P, =(1+m,/mp +\) Ong O 0o
donde

m, -masa reducida rotatoria

mg -masa reducida alternativa

A -relacion entre longitudes de la manivela r y bielas 1
wy -velocidad angular de la manivela

Esto puede ocurrir en alguna caracteristica parcial para
motores de carburacion o diesel sobrealimentados, en
posiciones cercanas al PMS durante la carrera de expansion.
La condicion serda que se mantenga una velocidad cercana a
la nominal y una carga media sobre el motor, y con mayor
probabilidad en los regimenes transitorios [9]. En los puntos
de apoyo pueden presentarse cargas de impacto en
dependencia del régimen y de la estructura del motor.

En los trabajos citados no se incluyo el efecto de la
lubricacion. El caracter complejo de la lubricacion
hidrodinamica de los pares del ciguefial dificulta el estudio
de su efecto en la cinetoestdtica de un mecanismo de
palancas. Se ha comprobado que el contacto metalico entre
las superficies ocurre en dependencia de la relacion entre el
tiempo de aplicacion de la carga, la viscosidad del lubricante
y el area de las superficies en contacto [8], siendo mas
probable a menores velocidades del motor, menores
viscosidades del lubricante, mayores holguras en el par y
mayores tiempos de aplicacion de la carga, lo cual se puede
presentar en los diesel de media o baja velocidad en
caracteristicas parciales, alrededor del PMS en la carrera de
expansion. Lo anterior depende también del disefio del
cojinete y del sistema de lubricacion del mismo.

Entre piston y cilindro surgen cargas impulsivas durante el
tiempo de expansion, como resultado del cambio en la
direccion de la fuerza normal al cilindro, que ocurre en los
PMI y PMS o cuando la fuerza de inercia total de la masa
alternativa se iguala a la fuerza de los gases. El movimiento
posterior del pistobn en estas condiciones no ha sido
totalmente esclarecido llegando a proponerse diferentes
modos de movimiento del piston en el cilindro [11]que van
desde el contacto entre ambos solo por la corona del piston
y la falda, a todo lo largo del piston hasta el movimiento
libre sin contacto con el cilindro. Otro enfoque parte de que
siempre existe al menos contacto por la corona o por la falda
a uno u otro lado del piston y considera la influencia de las
deformaciones de ambos elementos y la lubricacion en el
par. La incidencia de este movimiento en las vibraciones en
la zona del cilindro se hace notable alrededor de las
frecuencia de 1 kHz y superiores, y es resultado tanto del
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efecto de la fuerza de los gases como del choque del piston
contra la camisa.

Las vibraciones en el mecanismo de distribucion son
claramente atribuibles al impacto que los elementos del
mismo deben sufrir en el lugar donde se tenga la holgura
térmica. Esta claro que en la medida en que esta holgura
varie, variara el nivel de la vibracion producida.

Considerando todo lo anterior se puede concluir que
existe una relacion directa entre el valor de las holguras en
estos pares y el nivel de vibraciones [12,14,18] y que estas
pueden ser empleadas como parametro de diagnostico de las
mismas, representando una herramienta muy atractiva para
el diagnodstico de defectos hasta ahora dificiles de evaluar
por otras vias.

El ruido del motor puede ser también empleado como
parametro de diagnostico [15] y de hecho esto se hace de
forma subjetiva por muchos experimentados operarios. La
evaluacion cuantitativa del ruido mas extendida en estos
momentos es mediante la presién sonora pero esta es
altamente influida por las condiciones ambientales por lo
que su medicion requiere del cumplimiento de exigentes
condiciones. Todo esto limita la aplicacion de esta técnica
en el diagnostico. Una perspectiva interesante se presenta
con el uso de la intensidad del sonido [78] que se define
como vector y que es menos influida por el ambiente y
ademas factible de usar para conocer las fuentes de ruido
directamente. Hasta ahora su uso se ha limitado a problemas
ecologicos pero es una posibilidad mas a considerar.

4. Determinacion de las frecuencias
naturales de elementos del motor

La existencia de fuerzas impulsivas y lo sefialado en el
parrafo anterior hace suponer que durante el funcionamiento
del MCI son excitadas las frecuencias naturales de
oscilacion de elementos del mismo, lo cual abre una
posibilidad de aumentar la eficiencia del DV a partir del
conocimiento de dichas frecuencias.

Existen diferentes métodos para determinar las
frecuencias naturales de oscilacion de elementos soélidos,
que pueden dividirse en tedricos o experimentales. Entre
los teodricos se pueden plantear los modelos de masas
concentradas unidas por elementos elasticos cuyas
propiedades reflejen las relaciones dindmicas reales en el
objeto [16]. Resultados mas exactos se logran con modelos
basados en ¢l Método de los Elementos Finitos, MEF
[11,17].

La determinacion tedrica de las frecuencias naturales de
oscilacion se dificulta para cuerpos de geometria
complicada, como es el caso de los elementos de un MCI,
sobre todo para el bloque del motor. Mientras tanto, la
determinacion experimental con un minimo de exactitud es

imposible si no se cuenta con un analizador de vibraciones
de dos canales.

En el Departamento de Mecanica Aplicada del ISPJAE se
cuenta ya con alguna experiencia en ambas direcciones. Para
la determinacién teérica se ha empleado el programa
MSC/pal 2, que permite el uso del método de los elementos
finitos (MEF) para la construcciéon de un modelo del
elemento a analizar y la obtencion de la Funcién Respuesta
de Frecuencias (FRF) bajo la excitacion por una fuerza
sinusoidal de frecuencia variable de dicho modelo. La FRF
de un sistema lineal consiste en una representacion de una
variable contra la frecuencia, en aquellas frecuencias donde
esta variable tenga un maximo se encontraran las
frecuencias de resonancia del sistema, pudiéndose
determinar ademas muchos otros parametros dinamicos. Por
otra parte se cuenta también con el Instrumento Virtual
SIPROS++ que permite realizar una gran parte de las
funciones de un analizador de dos canales comercial. Se
combina este Instrumento Virtual con un Martillo de
Impacto, también desarrollado en el Departamento, que
posibilita la obtencion de la Funcion Respuesta de
Frecuencias en rangos de hasta 5 kHz.

La FRF para un sistema lineal, fig. 1, se define como:

B(f
H(f):ﬁ

donde

H(f)= Funcion Respuesta de Frecuencias
B(f)= transformada de Fourier de la salida del

Zliit;r—n a‘transforrnada de Fourier de la entrada al
il i b-afh{
L B4

Fig. 1 FRF de un sistema lineal
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Para su obtencion experimental se plantean diferentes
caminos, que se diferencian fundamentalmente en le forma
de suministrar la sefial de entrada al sistema a(t). Esto se
puede hacer con sefiales sinusoidales de frecuencia variable
de forma continua y amplitud constante, con ruido blanco u
con un martillo de impacto. Muy usado por su sencillez es el
método del martillo de impacto, mediante el cual se le
introduce al sistema una cantidad de energia en un corto
periodo de tiempo A, en la forma de un golpe o impulso, fig.
2.

Se define el impulso como:

uy(t)=0 paratodot#A

Tuo(odt=1
0

A t

=
i

L

Fig. 2 Funcién Impulso

La transformada de Fourier del impulso es:

flug(t)] =1

Graficamente, fig. 3:

Fluglt])

1

f
Fig. 3 Transformada de Fourier del Impulso, tedrica

0 sea, posee el mismo valor independientemente de la
frecuencia.

En la practica la duracion del impulso no es posible
reducirla a 0, por lo que su transformada es diferente de la
planteada, tomando la forma que se muestra en la fig. 4.

Obsérvese como el contenido de frecuencias se diferencia
del impulso teodrico. Para reducir esta diferencia se debe
llevar al minimo posible la duracion real del impulso, y esto
es valido tanto para cuando se excita experimentalmente un
sistema, como para los fenomenos reales que se tienen en la
practica: a menos duracion de la accion de las fuerzas
impulsivas, sera mas adecuado su tratamiento como
impulsos, y mayor el rango de frecuencias que pueden
excitar en el sistema donde surgen.

Flugft)
1

2[1/A ATI/A 6II/A f

Fig. 4 Transformada de Fourier del Impulso, real

A los efectos practicos se considera que una excitacion
tiene caracter impulsivo si su duraciéon A es como maximo
10 veces menor que periodo natural de las oscilaciones del
sistema.

De acuerdo a lo planteado, se necesita conocer las
frecuencias naturales de oscilacion del bloque en las zonas
de los cojinetes de apoyo del cigueiial y del cilindro, que son
sitios por donde se producen las acciones de fuerzas
impulsivas. Teniendo en cuenta que las respuestas del
sistema a estas acciones se miden en puntos de la superficie
exterior del bloque, concretamente se necesita conocer la
respuesta entre estos dos puntos: punto de excitacion y
punto de medicion, que serian las entradas y salidas del
sistema.

Lo planteado hasta aqui se ilustra mediante la
determinacion de estas frecuencias de diagndstico del estado
de los cojinetes de apoyo y grupo cilindro-piston para un
motor diesel de gran potencia, el motor 251-E de la firma
ALCO, de 2400 HP y 1050 r.p.m., con cilindros en V [17].
Teniendo en cuenta las grandes dimensiones de los bloques
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de estos motores los métodos experimentales pueden
requerir de instalaciones complicadas, por lo que un enfoque
teorico representa una alternativa muy importante. Los
modelos que se empleen tendran en cuenta ademas las
condiciones de contorno del sistema, es decir como este se
ubica respecto a un sistema de referencias absoluto, que
equivale a decir cuales son las restricciones al movimiento
que se impondran en el modelo, equivalentes a las que el
objeto modelado tiene en la realidad. Atendiendo a estos
requerimientos el MEF es el mas adecuado para la solucién
de este problema.

5. Aplicacion del mef para la obtencion de
las frecuencias naturales del bloque del
motor

Para el analisis por MEF se realizan las simplificaciones
necesarias, consistentes en respetar las dimensiones y formas
generales, los detalles mas importantes y los espesores de las
caras. No se consideran aquellos agujeros de pequena
dimensiéon comparados con los de los cilindros, ni los
salientes cuya extension no sea comparable con las
dimensiones principales del bloque.

Para construir el modelo se pueden emplear diferentes
tipos de elementos, en dependencia de las posibilidades que
tenga el software disponible. En la medida en que se cuente
con mayor numero de nodos activos para el andlisis
dindmico se construirdn modelos mas cercanos a la realidad.
El MSC/pal-2, ofrece 10 tipos de elementos, los mas usados
para estructuras como las de un bloque de un MCI son los
elementos del tipo placa, triangular o rectangular [11]. Esto
se ajusta a la construccion de bloques, confeccionados con
planchas soldadas por la mayoria de los fabricantes de
motores grandes.

Se establece un sistema de referencias absoluto vinculado
al bloque con ejes dispuestos de la forma mas conveniente.
Los nodos se colocaran preferentemente en los empates
entre partes significativas del bloque. Se deben considerar
solo las dimensiones principales de las partes del bloque a
sustituir como elementos del modelo. Respecto al sistema de
referencia se definen las posiciones de los nodos, se dispone
el tipo de elemento a colocar y finalmente se establecen las
ligaduras del modelo al sistema absoluto, es decir las
restricciones al movimiento necesarias, en correspondencia
con la realidad. Para obtener la FRF de un sistema con el
MSC/PAL-2 se simula una fuerza sinusoidal de amplitud

constante y frecuencia variable de forma discreta, con paso
constante, en el nodo que se escoja como entrada del
sistema. El efecto es semejante al que se haria con un
excitador dindmico aplicado en la entrada del sistema, y
alimentado con un generador de sefiales que genere un seno
de las mismas caracteristicas. Las dimensiones generales del
bloque se dan en la fig. 5 y fig. 6, ademas se indican los
sitios de medicion de vibraciones.

L .. b60

920

730

910

Fig. 5 Dimensiones del bloque, cara frontal

Los cilindros CIL estan entre la cara superior A y una
plancha B a esta que no llega a la cara lateral exterior C,
soldada a otra interior y paralela a D. Esta sirve de soporte a
los puntos de apoyo del ciguefial PA conjuntamente con la
linea central interior L y una serie de refuerzos RPA. Entre
cilindros y entre C y D se colocan los refuerzos RAL que
son los soportes de los arboles de levas, uno a cada lado. No
se incluyeron los agujeros de los apoyos de estos arboles. La
plancha curvada interior F a lo largo del bloque no llega a
ambos extremos y pasa por detrds del tubo colector de
combustible. Las planchas E, G forman un tinel a lo largo
cerrado por el lado del alternador, por donde se introduce el
aire proveniente del compresor y que esta en comunicacion
con la admision de cada cilindro. La plancha A tiene un
espesor mayor en la zona de los cilindros y otro en la zona
en que se une con C. La fig. 7 ilustra lo anterior.
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Fig. 7 Estructura interior del bloque

Tabla 2. Dimensiones

PLANCHA | ESPESOR
A 70y 32
B 30
C 20
D 20
E 15
F 125
G 20
RAL 15
CIL 12.5
RPA 20
PA 10
BASE 40
CIERRES 45

17



18 Diagnostico por vibraciones en motores de combustion interna

Los espesores de las planchas se dan en la Tabla II,. Toda
la estructura es de planchas soldadas excepto los puntos de
apoyo que combinan partes fundidas con partes soldadas. En
el modelo no se incluyeron las aberturas laterales asi como
un grupo de pequefios agujeros que sirven para la conexion

de las entradas del agua a las culatas con la que circula entre
los cilindros.

El fichero general para construir el modelo consta de 948
elementos, 666 del tipo cuadrilatero y 282 del tipo
triangulo, colocados entre 798 nodos. Una vista del
modelo se muestra en la figura siguiente [17].

nodos analizados -

Fig. 8 Modelo del bloque por MEF
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Para el andlisis dindmico se emplea el método de
superposicion. Se divide el modelo en 5 sistemas mas
simples, formados por dos cilindros contiguos y el punto
de apoyo intermedio hasta formar 5 modelos
independientes. De esta forma se van activando los nodos
correspondientes a las partes exteriores de los dos cilindros
y ciertos tramos del punto de apoyo central y los dos
contiguos. Se limitan todos los movimientos de los nodos
moviles a la traslacion en el eje z, que aproximadamente
coincide con la direccion en que se tomaran las mediciones
de vibracion en el bloque. El tiempo de construccion de
cada modelo es de alrededor de 6 minutos

En cada modelo independiente se aplica la excitacion
controlada con ficheros de excitacion y que se corresponden
con los modelos de sistemas anteriores. Se emple6 en cada
caso una fuerza aplicada en el punto de apoyo saliendo del
bloque en la direccion de z, y dos en la misma direccion
aplicadas en el borde de ambos cilindros en la franja
superior de la camisa. Las fuerzas tienen una amplitud de 50
000 N y varian de 0 a 5000 Hz en pasos de 10 Hz, barriendo
asi la gama de frecuencias posibles en que se encuentren las
resonancias del sistema.

De esta forma se puede analizar un sistema de gran
complejidad como el bloque de un motor de gran potencia a
partir de secciones mas pequeias. Algunos resultados se
muestran en la figura. Encima se muestra la FRF obtenida
por el MEF en unidades de desplazamiento en dB contra
frecuencia en Hz; y debajo la funcion Densidad Espectral de
Energia (DEE) de la aceleracion de la vibracion contra

Tabla 3. FRF teodricas y mediciones

CILINDRO 2

frecuencia. La medicion se realizé con el instrumento virtual
SIPROS.

Como se observa, hay una relativa gran cantidad de picos
en cada grafica. Esto se debe a lo siguiente: en realidad un
sistema posee infinitos grados de libertad y frecuencias
naturales correspondientes, pero al modelar el sistema por
un numero limitado de nodos y posibilidades de movimiento
de los mismos, se reduce este valor infinito en dependencia
de dicho numero a una cantidad finita, y de esta se excitan
aquellos cuya frecuencia natural este por debajo del limite
superior establecido en la excitacion. Teniendo en cuenta
que en cada sistema modelado hay unos 120 grados de
libertad, y que ademas no todas las frecuencias naturales
corresponden con el desplazamiento en el eje z permitido en
el modelo, es de esperar esta forma de los graficos.

Dada la diferencia en unidades en los ejes y no se
producen niveles semejantes, por eso lo mas importante es
buscar las frecuencias a las cuales se producen los picos. Se
muestran los resultados teoéricos y experimentales de
mediciones en los cilindros 3, 4 y 5; y en el punto de apoyo
entre los cilindros 4 y 5 [17], Tabla IIl. El régimen de
trabajo para la realizacion de las mediciones fue el
correspondiente a la posicion 6 del gobernador del diesel,
que se corresponde a 865 r.p.m. de velocidad y 1080 kW de
potencia. Se considero por estudios previos que en este era
mayor la probabilidad de ocurrencia de golpes en los puntos
de apoyo y muiiones de biela.

CILINDRO 4

0 2500 5000

0 2500 5000
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Para el nodo 536, en el punto de apoyo entre los cilindros 5 y 6 se tiene la siguiente funcion respuesta de frecuencias, vista
mas ampliamente:

dB

2.74
-3.24
-0.33
-0.64

-0.95 : :

0 2500 5000

Hz

Fig. 9 FRF en el nodo 536, MSC/pal 2

y el resultado de la DEE en el punto de medicion coincidente con dicho nodo

11

0,00 1.25 2 .50 3.75 5.00
Frecuencia [kHz1
L— Cursor ¥: 0.00000 — File: P563A.5SPR——————— Cursor X: 0.00000

Fig. 10, Densidad espectral de Energia en el punto correspondiente al nodo 536
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Un analisis comparativo de las mediciones de vibraciones
con las graficas permitird establecer si los picos en las
mediciones corresponden a excitaciones en los lugares de
aplicacion de la carga o son debidas a fuentes ajenas a los
mismos. Todas las mediciones mostradas se hicieron en una
maquina con mas de 180 000 km recorridos (60 % de
recorrido hasta reparacion general), por lo que es de esperar
cierto nivel de desgaste en sus pares fundamentales. Notese
la gran similitud en la disposicion de los picos entre ambas
figuras en lo que respecta a la frecuencia en que aparecen.

Del analisis de los resultados y su comparacion con las
mediciones hechas se observa que existe relacion entre los
picos en la densidad espectral de energia y los picos en la
FRF. Lo mismo sucede con las mediciones hechas en un
motor después de la reparacion general, solo que en este
caso los valores son menores y hay casos en que no se
presenta sefial en algunas frecuencias. Este resultado se
corresponde con el desgaste de cada par cinematico, por
supuesto distinta para maquina reparada y para maquina en
uso.

Tabla 4. Proceso de trabajo del motor

6. Andlisis de las mediciones

El mecanismo de surgimiento de vibraciones en los puntos
de apoyo del ciguefial se explica a partir del orden de
encendido del motor, que es 1-5-3-6-2-4 para cada hilera de
cilindros, primero del lado L y después del lado R. En cada
mufion de biela estd una pareja de cilindros del mismo
numero que explotan con 60° de diferencia en angulo de
giro del ciguenal uno respecto al otro. La Tabla IV explica
el proceso de trabajo del motor, cada columna equivale a
60° de giro del cigueial.

Para el punto de aceleracion 6, donde se hicieron las
mediciones, n=865 min', entonces el tiempo de una
revolucion es 0,00156 min. 6 0,0693 seg.. Un angulo de 60°
equivale entonces a un tiempo T de 0,01156 seg. El tiempo
entre explosiones de las parejas de cilindros a ambos lado de
cada punto de apoyo correspondiente depende del orden de
encendido y seria el siguiente:

Orden de trabajo del motor
180 ° 180 ° 180 ° 180 °

IL | EXP ESC ADM COM

IR EXP ESC ADM COM

2L ADM COM EXP ESC

2R | ESC ADM COM EXP

3L COM EXP ESC ADM

3R COM EXP ESC ADM

4L ESC ADM COM EXP

4R ESC ADM COM EXP

5L EXP ESC ADM COM

5R | cOM EXP ESC ADM

6L | ADM COM EXP ESC

6R ADM COM EXP ESC
PA 12 8T y 4T PA 2|3 8Ty4T PA3[4 6Ty6T 8T=0,09248 seg. 6T=0,06936 seg.
PA 4|5 4T y 8T PA 5|6 4T y 8T 4T=0,04624 seg.

los tiempos se evaltan para esta velocidad del motor en:

que equivalen a 10,82; 14,43 y 21,6 Hz respectivamente.



J. Rodriguez Matienzo 23

El conocimiento de estos tiempos es necesario para
explicar la forma de los espectros de las mediciones. En
estos se ven una serie de picos poco separados que van
aumentando en amplitud hasta una frecuencia determinada y
luego decrecen. Este comportamiento se debe al caracter de
las fuerzas excitadoras que actuan en el motor.

El funcionamiento de una maquina alternativa lleva
implicito el trabajo de fuerzas impulsivas como ya se ha
explicado. Estas acttian a intervalos regulares de tiempo en

la forma de series casi-periddicas como un tren de impulsos,
tal como se ve en la fig. 11.

El efecto de estos trenes de impulsos es excitar las
frecuencias naturales del sistema, produciendo un espectro
que no es continuo, sino formado por picos con una
separacion que depende del tiempo entre impulsos.
Teoricamente, se tendria lo siguiente para un sistema de un
grado de libertad:

senal en el tiempo

b

a T

T

’

—ulae
Calln

dB

Cail

resonancia

W
[

i

Fig. 11 Espectro de un tren de impulsos

Claro estd que en la practica T no es exactamente
constante y por lo tanto el espectro no sera formado por
picos igualmente espaciados, sino que tendrd cierta
deformacion, ademas de que los sistemas reales tienen
mas de un grado de libertad.

En la fig. 12, se muestra el espectro de la vibracion,
procesado con la funcion ZOOM de SIPROS, en el punto
de medicion entre 3 y 4.

Las frecuencias sefialadas equivalen a la separacion de
impulsos, que en la V.14 es de 6T (14,43 Hz). Por
supuesto que hay otras fuerzas impulsivas con otros

periodos, que también inciden en los resultados obtenidos
y cuya influencia se dificulta esclarecer, al menos con las
herramientas al alcance. Una situacion similar se tiene en
el resto de las mediciones efectuadas, incluyendo las
realizadas en los cilindros.

Este detalle sirve para tener otra via mas para identificar
las fuentes de las vibraciones en un espectro y explica la
presencia de la series de picos consecutivas. Ademas de la
Densidad Espectral de Energia (DEE), se puede usar el
espectro instantaneo de la sefial y en este hacer un ZOOM
en la zona de interés para tener mayor resolucion.
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(xE-001)

ESPECTRO INSTANTANED [U1.< U = Ac [mss?] >

Fecha :03,01-9%

34

26
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1.09

1.40 1.1 2.0Z

Fig. 12 ZOOM del espectro en el punto de apoyo entre 3 y 4

Con lo planteado hasta aqui se puede decir que se conocen
las frecuencias naturales de oscilacion del bloque para
cuando es excitado por fuerzas en los puntos de apoyo y en
los cilindros. Para llegar a esta conclusion se obtuvo la FRF
en los 5 puntos de apoyo y en los 6 cilindros en los mismos
puntos en que se efectuaria la medicion de vibraciones, y se
hicieron ademas mediciones de la vibracion en el punto 6 de
aceleracion, correspondiente a 865 min™ a tres repeticiones
en cada punto, para dos motores: uno de reparaciéon general
con todas las holguras en sus valores minimos, y otro con
mas de 180 000 km recorridos. En ambos se obtuvo buena
concordancia de los resultados experimentales con los
teoricos y ademas se comprobo que en el caso del segundo
motor esta es aun mas clara, debido a que las fuerzas
excitadoras alcanzan mayores valores y producen niveles de
vibracion mayores en las mismas frecuencias
aproximadamente.

Las frecuencias de interés en cada caso serian para los
cilindros las siguientes:

C1 -incremento en las bandas de 2050 Hz , 2300
Hz, 3750 Hz y 4000 Hz y en el Nivel total

C2 -incremento en las bandas de 2050 Hz y 3537
Hz y en el Nivel total

C3 -incremento en las bandas de 2100 Hz, 4575 Hz
y 3700 Hz y en el Nivel total

C4 -incremento en las bandas de 812 Hz, 2062 Hz
y 3562 Hz y en el Nivel total

C5 -incremento en las bandas de 625 Hz, 1900 Hz
y en el Nivel total
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C6 -incremento en las bandas de 687 Hz, 2100 Hz
y 3750 Hz y en el Nivel total

En resumen, el incremento se presenta en las bandas
alrededor de los 650-900; 2000-2200; 3450-3650; 3750-
4000 Hz, y en el nivel total. Para los puntos de apoyo, los
resultados serian:

PA 1]2 - incremento en las bandas de 1025 Hz,
2225 Hz y leves en el Nivel total

PA 2|3 - incremento en las bandas de 2162 Hz,
3300 Hz y leves en el Nivel total

PA 3|4 - incremento en las bandas de 762 Hz, 1425
Hz y 2500 Hz y leves en el Nivel total

PA 4|5 -incremento en las bandas de 2100 Hz y
Nivel total

PA 5|6 - incremento en las bandas de 500 Hz, 1050
Hz, 3800 Hz y Nivel total

En general se nota un incremento del ruido de fondo en
las mediciones en el motor con mas desgaste, lo cual es
propio de los pares de deslizamiento.

Como se puede observar, en algunos casos estan cercanas
a las de los cilindros, lo que puede ser una dificultad cuando
se desee diferenciar las fuentes. Solo una mas extensa
experimentacion podria esclarecer esta situacion.

7. Conclusiones

* En las maquinas alternativas como los MCI es necesario
emplear como frecuencias de diagnostico a las
frecuencias naturales de oscilacion del bloque para
conocer el estado de los pares cilindro-piston y puntos
de apoyo-cigiiefial.

* El MEF representa una herramienta eficaz en la
determinacion tedérica de las frecuencias naturales de
oscilacion en objetos de gran complejidad.

* En las frecuencias naturales del bloque se observan
picos significativos en los niveles de vibracion cuando
el motor presenta desgaste en los pares cinematicos,
dados por la ocurrencia de estos de cargas de impacto
superiores.
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Diagnotic by vibrations in motor of internal combus tion

Abstract

The technical diagnosis of the machines is a task of first order in the Mechanical Engineering, and within this, the employment
of techniques that facilitate the east intervention in the structure and give more information represents an aspect of supreme
interest. The mensuration of vibrations is a very useful tool. However, their application is wide in the rotatory machinery and
not in the alternative. In the article, a form of focusing the vibroacoustical diagnosis is given in alternating machinery, in
particular in the internal combustion engines, taking into account the natural frequencies of oscillation of the block as
frequencies of diagnosis. The form of its determination using the method of the finite elements is explained.



