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RESUMEN

El ultrasonido esta considerado como uno de los medios para predecir defectos
en los automoviles; generalmente se asocia al ultrasonido en el campo de la
medicina como se ve en el diagnéstico y reparacién de tejidos blandos.

Por otro lado, se ha usado este método para determinar trizaduras internas o
tipos de materiales usados en la industria, como por ejemplo en el area de la
soldadura. En el sector automotriz, este tipo de tecnologia permite detectar fallos
prematuros o fugas presurizadas y no presurizadas antes de que el vehiculo se
averie, lo que permite disminuir los tiempos de reparacion y los costos.

La inspeccion de partes moviles en el auto con ultrasonidos detecta los fallos en
etapas tempranas del problema, antes de que sean detectados por otros
métodos tradicionales basados en la temperatura, sonidos fuertes o mal
funcionamiento de las partes, ya que la advertencia ultrasénica aparece antes
de que se produzca un aumento de temperatura o un incremento en los niveles
de vibracion de baja frecuencia.

Mediante la comparacion de vibraciones entre dos vehiculos se estableceran
parametros que den a conocer la calidad de construccion y balanceo de los
elementos rotacionales aplicados en cada modelo de automovil.
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ABSTRACT

Ultrasound is considered as one of the ways to predict defects in automobiles; is
usually associated in the field of medicine as seen in the diagnosis and repair of
soft tissue.

On the other hand, this method has been used to determine internal cracks or
types of materials used in the industry, such as in welding. In the automotive
sector, this type of technology allows the detection of premature failures or
pressurized and non-pressurized leaks before the vehicle breaks down, thus
reducing repair times and costs.

The inspection of moving parts in the ultrasonic car detects faults in the early
stages of the problem, before they are detected by other traditional methods
based on temperature, loud sounds or parts malfunction, since the ultrasonic
warning appears before that there is an increase in temperature or an increase
in the low frequency vibration levels.

By comparing vibrations between two vehicles, parameters that show the quality
of construction and balancing of the elements will be applied on each car model.
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1. INTRODUCCION

La medicion de vibraciones es una
herramienta muy util. Sin embargo,
su aplicacion es amplia en la
maquinaria rotatoria, se explica la
forma de determinacion de las
mismas por el método de los
elementos finitos [1].

El empleo de parametros vibratorios
de las maquinas en el diagnostico de
su estado técnico es una técnica
ampliamente  utilizada en la
actualidad [2]. Uno de los
componentes fundamentales de
muchas plantas industriales es el
motor de combustién interna. Con el
fin de reducir las emisiones
contaminantes y la dependencia en
las reservas de petréleo del mundo,
se han estado utilizando
combustibles  alternativos como
reemplazo total o parcial, segun las
mezclas de combustible de la

gasolina, principalmente el etanol [3].

Los efectos de las mezclas etanol-
gasolina (E5, E10) y metanol-
gasolina (M5, M10) en el desempeno
de un motor de un vehiculo operando
en un dinamdémetro de chasis a
diferentes velocidades y cargas
fueron estudiados en condiciones de
trabajo a 0 msnm [4]. Se han
realizado diversos trabajos en el
monitoreo de condicién de motores
de combustion interna. La medicion
principal utilizada es la presion en el
cilindro [5]. Normalmente se analiza
la vibracion que se transmite fuera
del cilindro. En esta vibracion se

encuentran diversas componentes
producidas por las distintas partes
del motor [6].

En general la vibracion es una sefal
con una relacion sefal-ruido muy
pobre, dificultando la deteccién del
fendmeno de ‘knock’. Esta relacion
todavia disminuye mas con el
aumento de la velocidad [7]. Por otro
lado, la vibracién que se detecta en
el exterior del cilindro depende de la
funcion de transferencia del motor.
Cualquier vibracion mecanica del
motor perturba la deteccion del
sensor de detonacion, llamado
knock sensor. Por ejemplo, el cierre
de las valvulas produce vibraciones
de alta frecuencia semejantes a las
resonancias [8]. Los detectores mas
utilizados miden las vibraciones que
se transmiten a través de |la
estructura. Existen dos tipos de
sensores: sintonizados y de banda.

Los sintonizados detectan la
presencia de la  frecuencia
fundamental del cilindro Los
detectores de banda, se aplican sin
dificultad a diversos modelos y
localizaciones, necesitandose un
tratamiento de deteccion
programable, ajustdndose a las
caracteristicas del cilindro y del
funcionamiento. [9]. Una poderosa
firma dedicada al mundo de las
vibraciones y el sonido lanzé al
mercado su primer software de
diagndstico incluyendo herramientas
para maquinas alternativas solo a
principios de los 90, luego de varios
anos de mantener versiones de uno
anterior solo para maquinas
rotatorias, esto da hincapié para que
muchas maquinaras tengan un



seguimiento para determinar
posibles fallas a corto o mediano
plazo, estructurando un adecuado
plan de mantenimiento.

2. VIBRACION

La vibracion se define como el
cambio de posicion en el tiempo, de
un elemento alrededor de su
posicion de equilibrio.

En su forma mas sencilla, una
vibracion se puede considerar como
la oscilacibn o el movimiento
repetitivo de un objeto alrededor de
una posicion de equilibrio. La
posicion de equilibrio es a la que
llegara cuando la fuerza que actua
sobre él sea cero. Este tipo de
vibracion se llama vibracion de
cuerpo entero, lo que quiere decir
que todas las partes del cuerpo se
mueven juntas en la misma direccion
en cualquier momento [10].

Los modos naturales de vibracion de
motores dependen de su propia
estructura. Generalmente, el primer
modo de vibrar de un motor es el
modo “H”, que es cuando el motor
tiene movimientos en sentido lateral,
tratando de flectar el motor.

El segundo modo de vibracion
generalmente es el modo “X”, éste
modo se presenta con un
movimiento de torsidn respecto al eje
vertical de simetria del motor [11].

En motores altos y con bajo numero
de cilindros, es posible que exista el
modo “L”, que consiste en un
movimiento longitudinal del motor.
Los siguientes modos, generalmente
se encuentran a una frecuencia muy

alta y no son de importancia ya que
es muy dificil que el sistema entre en
resonancia en niveles altos de
frecuencia.

Un método aplicado para Ila
determinacién de las frecuencias
propias de vibracién de un motor es
el de aplicaciones de programas
computacionales de elementos
finitos [12].

2.1 VIBRACIONES DEL MOTOR

Estas se pueden clasificar por el tipo
de desplazamiento que ellas
producen, y dependeran
directamente del tipo de uso o
esfuerzo que pueda producir, y van
directamente relacionados por el
mantenimiento y su fuente de
energia, sea caldrica, quimica o
eléctrica, entre los mas utilizados,
teniendo vibraciones u oscilaciones
inadecuados en alguno de sus ejes X,
y 0z

El esfuerzo de sacudimiento es
causado por fuerzas verticales u
horizontales que tienden a mover al
motor hacia arriba y hacia abajo, o
hacia los lados respectivamente.
Esto se debe a fuerzas alternativas
desbalanceadas y a componentes
verticales u horizontales de las
fuerzas centrifugas.

El movimiento de balanceo wu
oscilacion es causado por fuerzas
fluctuantes horizontales actuando
por encima del centro de gravedad
del motor, esto se debe a la variacion
en el componente horizontal de la
reaccion del piston debido a
cambios en la presion del gas, a la



fuerzas de inercia y a la reaccién de
la carga.

El cabeceo es causado por pares
fluctuantes verticales que hacen que
el extremo del motor se levante y
caiga, esto es el resultado de un par
desbalanceado.

El esfuerzo de guifiada es causado
por pares fluctuantes horizontales
que tienden a girar el motor en
sentido trasversal o mover los
extremos hacia la izquierda y a la
derecha, esto ocurre principalmente
como resultado de un par
desbalanceado producido por
componentes horizontales de las
fuerzas centrifugas en un motor
vertical 'y por componentes
horizontales de las fuerzas en
motores en V.

El esfuerzo torsional es causado
reacciones de troqué fluctuante que
tienden a torcer el cigluenal, para
prevenir la resonancia de estas
vibraciones, la armazoén del motor se
hace tan rigida como sea posible
para aumentar su frecuencia natural
de vibracion [13].

Las vibraciones en el mecanismo de
distribucién son claramente
atribuibles al impacto que los
elementos del mismo deben sufrir en
el lugar donde se tenga la holgura,
sea por imperfeccion o térmica. Esta
claro que en la medida en que esta
holgura varie, variara el nivel de la
vibracién producida, y lo que se
desea en condicidbn adecuada es
que en funcién del tiempo la amplitud
decaerd lo mas rapido posible,
gracias a la ayuda de un buen

sistema de amortiguacion o
aislamiento, como se observa en la
figura 1.

Es importante considerar que existe
una relacion directa entre el valor de
las holguras en estos pares y el nivel
de vibraciones y que estas pueden
ser empleadas como parametro de
diagndstico de las  mismas,
representando una herramienta
muy atractiva para el diagnostico de
defectos hasta ahora dificiles de
evaluar por otras vias [14].

02

0.1

|

Amplitud (mm)

01

02
0.00 0.01 0.02 0.03 0.04

Tiempo (ps)

Figura 1. Sefial amortiguaciones y v
ibraciones.

Fuente: Articulo Cientifico, Efecto d

el tratamiento higro-térmico en las ¢

aracteristicas acusticas de la mader

a de Quercus scytophylla Liebm,

Toda vibracién periddica puede ser
descompuesta en términos de
vibraciones simples. Asi pues, una
vibracion compuesta en general, se
puede establecer matematicamente
como la suma de finitos o infinitos
modos propios.
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El ruido del motor es empleado como
parametro de diagnostico y de hecho
esto se hace de forma subjetiva por
muchos experimentados operarios.
La evaluacién cuantitativa del ruido
mas extendida en estos momentos
es mediante la presion 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 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 ecoldgicos, pero es una
posibilidad mas a considerar [15].

3. MATERIALES Y METODOS

Es importante considerar que las
vibraciones producidas en un motor
de combustion interna dependeran
de varios factores, como el tipo de
motor, bujias, cables, en este caso la
mantenibilidad del motor, y de la
misma manera el tipo de combustible;
por lo que en el presente estudio se
tomara en cuenta unicamente el tipo
de vehiculo a estudiar, tomando
como dato de entrada vehiculos de
la case M1, tipo automoviles,
estandarizando su disefo propio de
cada marca y tabular cual de los
vehiculos a estudiar en condiciones
ideales de fabrica genera menor
incidencia de vibracion del motor.

Se sabe que todo cuerpo o sistema
que tiene masa y elasticidad es
capaz de vibrar a una o mas de las
frecuencias naturales del mismo, en
este caso se dice que el sistema
tiene o experimenta una vibracion
libre o natural y que la misma se
produce sin que existan estimulos
externos aplicados a él. Esto
considerando que es minima o nula
la amortiguacion. Las frecuencias
naturales son parte de las
propiedades del sistema dinamico y
dependen de su distribucion de
masa y de su rigidez.

3.1. VEHICULO

Los vehiculos de prueba que se tom
aran en el estudio seran los mas ve
ndidos a nivel nacional, teniendo co
mo resultados los vehiculos SAIL de
la linea Chevrolet y el vehiculo RIO
R de la linea Kia,

4.772
3.615
8.486

Chevrolet

=

A 2.302
887
7 4.930
Hyundai 9215
m
2717
Greatwall 536
345

28.375

2.951
Toyota 576
323

Ene-dic 2016 Ene-feb 2017 Ene-feb 2016

Figura 2. Marcas de vehiculos

vendidos
Fuente: El Telégrafo. “Balance del

sector automotriz” [16]



3.2. NORMATIVA

Se utiliza como referencia a la
normativa que estudia y determina
niveles de vibraciones tolerables en
motores de combustion interna, esta
es la1SO 10816-1y ISO 10816-6.

Estas normas determina niveles
maximos que puede tolerar un motor
de combustion interna, el
procedimiento y laboratorio para
evaluar las diferentes vibraciones, y
estas vibraciones dependera del
disefio, que piden los fabricantes y
utilizar el combustible que
localmente se utiliza en las zonas
donde se puede distribuir el vehiculo
por parte de la casa comercial.

Tabla 1. Nivel maximo de vibracion

Maximum Vibration Machine Class
Vibration | Vibration | Vibration | Vibraton | 1 | 2 | 3 | 4 | 5 | © 7
Severity |Displacem.| Velocity | Accelerat
Level pm RMS | mms RMS| mvs® RMS
1.1 <178 <112 <1.76
1.8 <283 <1.78 <279
28 <448 <282 <442 |AB | AB|AB
45 <710 <446 <701 | AB|AB
71 <113 <707 <111 C AB | AB

11 <178 <111 <176 c |

18 <283 <178 <279 |I=H
28 <448 <282 <442 [ [c
as <710 | <446 <71 |D|D [ [
71 <1125 <707 <111 D|D

oo
(g}

112 <1784 <112 <176 D
180 > 1784 >112 >176 1 | D

A New machines

B Continuous running without restriction possible

C Not suitable for continuous running, reduced operability until the next scheduled maintenance
D Too high vibration, damage to the machine cannot be excluded

P
Metra Mess- und Frequenztechnik Radebeul/ Germany  www.MMF.de el

Fuente: Norma ISO 10816

El nivel general medido en el bloque
motor sera en lo que determina la
norma, en este caso al considerarse
un motor de combustién interna no
excedera los 28 mm/s. Existen
algunos vehiculos compactos y con
chasis por lo que para lo que las
mediciones seran por separado si
posean chasis o llamados de base
comunes, y aquellos compactos.

3.3. EQUIPO

Para el presente estudio se utilizé un
equipo DSP Logger Expert el cual es
un hardware multi-canal, Analizador
FFT para el mantenimiento
predictivo y diagndstico de maquinas,
es capaz de medir, procesar, mostrar
y almacenar una amplia variedad de
funciones de andlisis. Puede
funcionar como un instrumento
independiente o se puede descargar
sus mediciones en el software.

El equipo se destaca por su altisima
calidad general de produccion, el
teclado con teclas con termo
formado de alta resistencia, display
de alto brillo y excelente definicion de
640x480 pixeles en 5,7 pulgadas.
Bateria de Litio lon, con wuna
autonomia promedio superior a las
10 horas. Super resistente al golpe
con una carcasa de fundicion de
aluminio altamente industrial [17] Es
totalmente automatico para el
analisis de maquinas, sin la
intervenciéon ni la necesidad de
ninguna configuracién, solo basta
con indicar las RPM del equipo a
analizar, el DSP Logger Expert
realiza los siguientes analisis bajo
norma ISO 10816, como se observa
en la figura 3.

g

Figura 3. Equipo DSP Logger
Expert
Fuente: DSP LOGGER



4. RESULTADOS

Con ayuda del equipo a medir se
toman registros de vibraciones en un
rango de 2HZ a 100HZ, midiéndose
simultaneamente la aceleracion y
velocidad de las vibraciones rms, de
acuerdo a la norma ISO 10816, cuya
funcién de respuesta es determinada
mediante la sensibilidad de 250 mil
voltios por gravedad. [18]

Un sistema posee infinitos grados de
libertad y frecuencias naturales
correspondientes segun su
funcionamiento o su trabajo; 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.

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.
Por ello se estudié en los 3 ejes
principales donde se producen los
picos a estudiar.

Tabla 2. Distribucién de vibracion

VEH
LUGAR EJE 1 VEH 2
y 39 46722
CILINDROS z 065 0,7787
x 1,64 1,96472
y 2,27 2,71946
BASE MOT z 05 0,599
x 0,68 0,81464
y 1,68 201264
DISTRIBUCION| z 0,83 0,99434
x 025 0,2995
y 1,34 1,60532
CABINA z 0,68 081464
x 0,27 0,32346

Fuente: Autores

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 tedricos
y experimentales de mediciones en
los cilindros, base de motor, banda
de distribucién y en el interior de la
cabina en los vehiculos de prueba.

El régimen de trabajo mayor para la
realizacion de las mediciones fue el
correspondiente a la posicidn de la
base de los cilindros, donde se
estandarizo la medicion a ralenti, Se
consider6 de la misma manera otros
puntos donde se generan
vibraciones que pueden causar
dafos a elementos rotacionales, y la
cantidad de absorbencia de ruido a
la cabina de los ocupantes, como se
observa en la figura 4. [19]



DISTRIBUCION

mVEH1 mVEH2

Figura 4. Vibraciones maximas en el
vehiculo

Se determina que el vehiculo 1
posee menor incidencia de
vibraciones, esto significa que el
vehiculo posiblemente tenga un
mejor control de calidad, o los
elementos internos que generan
rotacion estan bien balanceados en
su conjunto total.

CONCLUSIONES

El vehiculo 1 present6 mejor
desempefio con el uso de
combustible de mayor calidad,
logrando reflejar una reduccién
notable en las vibraciones, lo que
conlleva a una mejor combustion
dentro del cilindro.

El vehiculo 2 genera mayor vibracion
en la base del motor, posiblemente
por falta de control de calidad en
elementos rotacionales y un pobre
balanceo en los componentes
giratorios del motor.

El uso de repuestos alternos no
recomendados por el fabricante
influye también en el desempefio del
motor y produce vibraciones
inadecuadas. Los repuestos
originales son disefados para

trabajar bajo las condiciones
especificas de cada modelo de
vehiculo, de esta manera se
protegen los componentes del motor,
evitando danos prematuros.
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1. INTRODUCCION

ANEXO 1
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Resumen

El diagnostico 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 Util. Sin embargo su aplicacion es amplia en la
magquinaria rotatoria y no en la alternativa. En el articulo se da una forma de enfocar el diagndstico vibroacustico en las
magquinas alternativas, en particular en los motores de combustion interna, a partir del empleo de las frecuencias naturales de
oscilacion del bloque como frecuencias de diagnostico. Se explica la forma de determinacidn de las mismas por el método
de los elementos finitos.

1. Introduccion no se haya hecho nada en esa direccién. Desde la década de
los afios 70 se reportan trabajos realizados en E.U.A. y la

El empleo de parametros vibratorios de las maguinas en el ~ desaparecida U.R.S.S., entre unos pocos [7, 9, 10, 11, 18,

diagnostico de su estado técnico es una técnica ampliamente

utilizada en la actualidad. Su aplicacién 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

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
diagnostico 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.



los softwares disponibles.

La situacion es distinta en lo que respecta a la introduccién 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 Diagnéstico Vibroacustico (DV) desde su proposicion en los algo lejanos afios 40, fue el de la maquinaria rotatoria, cuya
dinédmica 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 aumenté drasticamente el nimero de
elementos rotatorios, rodamientos, acoplamientos, etc., y los defectos asociados.

2. El diagnéstico 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 direccidn 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 sefialadas existen fuerzas de magnitud y direccién 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.
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después de variarla. La validacién de la diferencia entre los

diferentes, lo que generalmente no puede resolverse solo con resultados se comp_robo usando el estac_zh_grafo tde _Studen;,
! dando como el régimen en que se manifiesta una diferencia

las tecnlca§ ya aplicadas a If maqu’l,narla rgtgtgrla. , aceptable entre los niveles de vibraciones con y sin defecto el
Lo anterior establece las “reglas” del analisis segln la de n=1800. Mt=49 N-m

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 t_ecn|c_a§ de_qllagnostlcq Tabla 1. Regimenes de prueba
basadas en el uso del espectro y la identificacion en el mismo —T

de las frecuencias de diagnostico, que con el avance de la n (min °) 1800 2500 3500
electrénica, la informatica, y por supuesto los nuevos Mt (N-m) 30 40 50
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 namero 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. Simese a esto el carcter cuasi-estacionario
de las sefiales, que no recomienda el empleo de periodos de
medicidn grandes para registrar un espectro si se emplea una
instrumentacion analégica.

Trabajos desarrollados en motores de carburacion 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 disefid

un experimento factorial 32, Tabla | en el que se realizaron
mediciones antes y después de alterar la holgura en un mufién
de biela. Como variable de salida se tomd el nivel total RMS
en dB de la aceleracion de la vibracion medida en un punto
del bloque cercano al lugar en que se alterd la holgura, antes y
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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:

LA=69,04+0,00504-n R=0,75
LA=80,27-2,3¢™> -Mt 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 analégica, 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 segln
las frecuencias de diagnéstico tradicionales no tenian
ninguna relacién 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 o momentos cuya
periodicidad depende de la velocidad del ciguefial, sino que
hay que incluir frecuencias dadas por la ocurrencia de
resonancias estructurales de sus elementos. Esto viene
dado por el carécter 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 diagnostico vibroacustico en los MCI debe dirigirse
entonces hacia el andlisis 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 la
efectividad del diagndstico, o sea, para el DV en
condiciones de trabajo, es necesario un efectivo
control de la carga y revoluciones del motor.

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

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

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

5. Se necesita un mayor conocimiento de la dindmica
del mecanismo biela-manivela de un MCI para
regimenes parciales de trabajo.
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J. Rodriguez Matienzo 13

6. Es conveniente contar con un sistema de medicién que
permita una seleccidn 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 MClI sirvieron para comprobar algunas aseveraciones
de otros autores, tales como la fuerte modulacién de las
sefiales vibratorias medidas en el bloque, la relacién nivel de
la sefial-velocidad del MCI, etc.

3. Fuentes de vibraciones en motores de
combustién 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) Caréacter 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 ciguefial.

De gran importancia por su valor y por influir en la vida Gtil
del conjunto de cojinetes del ciguefial son estas Gltimas. 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 mufidén de biela de un motor en linea, el cual puede

ocurrir si la fuerza de los gases Pg se hace igual a:

Pg:(1+mA/m|3+I)><m|3><r><w12

donde

mA -masa reducida rotatoria
mB -masa reducida alternativa
A -relacion entre longitudes de la manivela r y bielas |

1 -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 sera 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 lubricacién
hidrodinamica de los pares del ciguefial dificulta el estudio de
su efecto en la cinetoestatica de un mecanismo de palancas.
Se ha comprobado que el contacto metélico entre las
superficies ocurre en dependencia de la relacion entre el
tiempo de aplicacién 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 pistdn 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. EI movimiento
posterior del piston 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 pistén 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 pistén y considera la influencia de las
deformaciones de ambos elementos y la lubricacién 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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14 Diagnostico por vibraciones en motores de combustion interna

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 vibracién 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 diagndstico de las
mismas, representando una herramienta muy atractiva para el
diagnostico de defectos hasta ahora dificiles de evaluar por
otras vias.

El ruido del motor puede ser también empleado como
pardmetro de diagndstico [15] y de hecho esto se hace de
forma subjetiva por muchos experimentados operarios. La
evaluacidn cuantitativa del ruido mas extendida en estos
momentos es mediante la presion 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
ecoldgicos 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 sélidos, que pueden
dividirse en tedricos o experimentales. Entre los tedricos se
pueden plantear los modelos de masas concentradas unidas
por elementos elasticos cuyas propiedades reflejen las
relaciones dinamicas reales en el objeto [16]. Resultados mas
exactos se logran con modelos basados en el Método de los
Elementos Finitos, MEF [11,17].

La determinacion teorica de las frecuencias naturales de
oscilacién 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 Mecénica Aplicada del ISPJAE se
cuenta ya con alguna experiencia en ambas direcciones. Para
la determinacion tedrica se ha empleado el programa
MSC/pal 2, que permite el uso del método de los elementos
finitos (MEF) para la construccion de un modelo del elemento
a analizar y la obtencidn 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 méximo 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)=A(f)
donde

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

Z\Zg:: t:ransformada de Fourier de la entrada al
all i R
— 3

H
A "]_ Bij=Af Hi)

Fig. 1 FRF de un sistema lineal
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J. Rodriguez Matienzo 15

Para su obtencién 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 D, en la forma de un golpe o impulso, fig.
2.

Se define el impulso como:

uo(t)=0 paratodo t* D
[e0]

+uo(t)di=1
0

Fig. 2 Funcién Impulso

La transformada de Fourier del impulso es:

fluo(n]=1

Graficamente, fig. 3:

Flug(t))

1

f
Fig. 3 Transformada de Fourier del Impulso, teérica

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 tedrico. Para reducir esta diferencia se debe llevar
al minimo posible la duracién real del impulso, y esto es
valido tanto para cuando se excita experimentalmente un
sistema, como para los fenémenos 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.

Fluglt]
1

2[IfA 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 duracion D 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 ciguefal 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 blogue, concretamente se necesita conocer la respuesta
entre estos dos puntos: punto de excitacion y punto de
medicion, que serfan 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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16 Diagnostico por vibraciones en motores de combustion interna

de estos motores los métodos experimentales pueden requerir
de instalaciones complicadas, por lo que un enfoque tedrico
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 solucion 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 pequefia
dimensién comparados con los de los cilindros, ni los
salientes cuya extension no sea comparable con las
dimensiones principales del blogue.

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 nimero de nodos activos para el analisis dinamico se
construirdn modelos mas cercanos a la realidad. EI MSC/pal-
2, ofrece 10 tipos de elementos, los mas usados para
estructuras como las de un blogue 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
dinamico 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 medicién
de vibraciones.

250

I/ . b6l

920

730

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 detras del tubo colector de
combustible. Las planchas E, G forman un tanel 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.

15



J. Rodriguez Matienzo

Fig. 6 Dimensiones del bloque, cara lateral

Fig. 7 Estructura interior del bloque

Tabla 2. Dimensiones

17

PLANCHA | ESPESOR
A 70y 32
B 30
C 20
D 20
E 15
F 125
G 20
RAL 15
CIL 125
RPA 20
PA 10
BASE 40
CIERRES 45
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18 Diagnostico por vibraciones en motores de combustion interna

Los espesores de las planchas se dan en la Tabla Il,. Todala  de las entradas del agua a las culatas con la que circula entre

estructura es de planchas soldadas excepto los puntos de los cilindros.

apoyo que combinan partes fundidas con partes soldadas. En El fichero general para construir el modelo consta de 948
el modelo no se incluyeron las aberturas laterales asi como un elementos, 666 del tipo cuadrilatero y 282 del tipo

grupo de pequefios agujeros que sirven para la conexion triangulo, colocados entre 798 nodos. Una vista del modelo

se muestra en la figura siguiente [17].

n0dos analizados

Fig. 8 Modelo del blogue por MEF
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J. Rodriguez Matienzo 19

Para el analisis dinamico 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 méviles 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 construccién 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 empleo en cada
caso una fuerza aplicada en el punto de apoyo saliendo del
blogue en la direccién 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 blogue de un motor de gran potencia a
partir de secciones mas pequefias. 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 tedricas 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 gréfica. 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
namero limitado de nodos y posibilidades de movimiento de
los mismos, se reduce este valor infinito en dependencia de
dicho nimero 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 gréficos.

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 tedricos 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 II1. 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 mufiones de biela.

CILINDRO 4

0 2500 5000

9500 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 medicién coincidente con dicho nodo

11

0,00 1.25 2 .50 3.75 5.00
Frecuencia [kHzl
L— Cursor ¥Y: 0.00000 — File: PS563A.5SPR——————— Cursor X: 0.00000

Fig. 10, Densidad espectral de Energia en el punto correspondiente al nodo 536
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22 Diagnostico por vibraciones en motores de combustion interna

Un analisis comparativo de las mediciones de vibraciones con las
graficas permitira 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 Yy 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 esta una pareja
de cilindros del mismo ntimero que explotan con 60° de diferencia
en angulo de giro del ciguefial uno respecto al otro. La Tabla IV
explica el proceso de trabajo del motor, cada columna equivale a 60°
de giro del ciguenal.

Para el punto de aceleracion 6, donde se hicieron las mediciones,
n=865 min'l, entonces el tiempo de una revolucion es 0,00156 min.
60,0693 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°

1L | EXP ESC ADM COM

1R EXP ESC ADM CoM

2L ADM cCoM 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 8Ty 4T PA238Ty4T  PA346TY6T 87=0,09248 seg. 6T=0,06936 seg.
PA454Ty 8T PA5I6 4Ty 8T 47=0,04624 seg.

los tiempos se evaltian para esta velocidad del motor en:

que equivalen a 10,82; 14,43 y 21,6 Hz respectivamente.
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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 acttian en el motor.

El funcionamiento de una maquina alternativa lleva
implicito el trabajo de fuerzas impulsivas como ya se ha
explicado. Estas actlan 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

S

.

—

Cad o

dB

E i |

resonancia
Mo,

Fig. 11 Espectro de un tren de impulsos

Claro esté que en la practica T no es exactamente
constante y por lo tanto el espectro no sera formado por
picos igualmente espaciados, sino que tendré 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 medicidn entre 3y 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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24 Diagnostico por vibraciones en motores de combustion interna

(xE-001)
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Fig. 12 ZOOM del espectro en el punto de apoyo entre 3y 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 conclusién se obtuvo la FRF en
los 5 puntos de apoyo y en los 6 cilindros en los mismos
puntos en que se efectuaria la medicién de vibraciones, y se
hicieron ademas mediciones de la vibracion en el punto 6 de

aceleracion, correspondiente a 865 mint a tres repeticiones
en cada punto, para dos motores: uno de reparacion 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
tedricos y ademas se comprobd que en el caso del segundo
motor esta es aln 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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J. Rodriguez Matienzo 25

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

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

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

e 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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ANEXO 2

Analisis de vibraciones e interpretacion de datos

Jesus A. Royo
Gloria Rabanaque
Fernando Torres
DIDYF Universidad de Zaragoza

El analisis de vibraciones, la termografia, el analisis de lubricantes, entre otras son técnicas de
mantenimiento predictivo que permiten hallar las causas de posibles fallos anticipandose a la
averia.

Para la implantacién de un mantenimiento predictivo resulta imprescindible la realizacion de
un programa y una organizacion que aseguren el seguimiento constante y riguroso de los
elementos que componen la empresa.

Programa de mantenimiento predictivo

Los pasos en que se basa el programa de mantenimiento predictivo se pueden explicar de la siguiente
forma. El programa de mantenimiento predictivo sigue una secuencia logica desde que se detecta un
problema, se estudia, se encuentra su causa, y finalmente se decide la posibilidad de corregirlo en el
momento oportuno con la méaxima eficiencia.Los pasos de que consta son tres:

3. Deteccion: Reconocimiento del problema.
4, Andlisis: Localizacion de la causa del problema.
5. Correccion: Encontrar el momento y forma de solucionar el problema.

Como se ha dicho, la deteccion consiste en encontrar un problema en la maquinaria. Para ello es
necesario un seguimiento constante y riguroso del nivel de vibraciones de una méaquina. El intervalo
entre mediciones depende de cada equipo y puede variar desde dos meses a una medicién continua,
segun el tipo e importancia en el proceso. Los puntos elegidos para tomar vibraciones son aquellos

donde puede ser posible encontrar un defecto que afecte al buen funcionamiento de la maquinaria, seran
lugares en los que se alojen rodamientos, ventiladores, engranajes o uniones entre ejes. En los puntos a

medir se tomaran valores de velocidad, aceleracion o desplazamiento, en funcién de la situacion del
punto y de las caracteristicas de la maquina.

El aparato utilizado sera un colector de datos junto con un programa informatico que almacene los
valores recogidos en las revisiones rutinarias sobre los elementos de la fabrica. A partir de un historico
de datos de los puntos de cada maquina es posible detectar un problema cuando la tendencia de
valores aumenta o se modifica notablemente.

El siguiente paso es analizar el problema detectado, una vez que se ha encontrado éste, se identifican
sus posibles causas. Este estudio es complicado, depende en cada caso del punto donde aparece el
defecto, la posicion y el entorno de la maquina. No existen rasgos que caractericen de una forma
inequivoca una causa de exceso de vibracidn, si no que la experiencia, el sentido comun y el
conocimiento de cada maquina son puntos esenciales.

Por Ultimo, el paso a seguir es la correccion del fallo detectado y analizado, asi, una vez encontrado un
problema y analizado sus causas, es necesario estudiar las acciones a realizar para solucionarlo, a la
vez que buscar el momento adecuado para su reparacion, intentando que esta sea lo mas eficiente
posible y que afecte de forma minima el proceso de produccion, aprovechando para ello una parada o
una situacion en la que la carga de trabajo para la maquina sea menor que en otras.

Organizacién del programa de mantenimiento predictivo
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Un estricto y constante seguimiento de las vibraciones de las maquinas proporciona un aviso previo a un
fallo que puede obligar a su paro repentino, con lo que esto puede conllevar desde el punto de vista de
produccion.

A la vez, este tipo de mantenimiento puede disminuir costes en los cambios de elementos programados
y que todavia pueden continuar trabajando por mas tiempo. Es por tanto una forma de mejorar la
eficiencia de un mantenimiento preventivo.

En la organizacion del mantenimiento predictivo son importantes los siguientes nueve pasos:

1. Reconocimiento de la planta

En primer lugar, antes de la implantacion del mantenimiento predictivo es preciso decidir la
necesidad y eficacia en una empresa. Esta decision estara en funcién del tipo de maquinas, de la
cantidad y de su importancia en el proceso.

2. Seleccion de las maquinas

Dentro de una fabrica se hara un estudio de vibraciones de acuerdo a un calendario establecido de aquellos equipos que forman
parte del proceso de produccion de una forma esencial, es decir, de aquellos cuyo fallo provocaria pérdidas importantes
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desde el punto de vista de produccién, por pérdidas econdémicas, dificultad y cantidad de tiempo en volver
a arrancar.

De igual modo, se seguira de forma constante la parte de la maquinaria que por su tamario o valor
economico, productivo sean importantes para la empresa.

3. Eleccion de técnicas optimas para verificar
Forma de efectuar la verificacion, decidir qué, cémo, cuando, dénde se han de realizar las mediciones.
4. Implantacion del predictivo

El programa de implantacion del predictivo debe contener:

6. Maquinas a estudiar.

7. Sistema de medicion, toma de datos y anélisis de los mismos.

8. Datos para comparar.

9. Conocimiento del tipo de mantenimiento y de los medios para tomar datos.

5. Fijacion y revision de datos y limites de condicion aceptable

Para fijar un limite segun valores que pueden llamarse normales es esencial contar con un historico de
datos obtenido en repetidas mediciones. Un valor medio de los datos obtenidos dara el nivel de
vibracion aceptable de cada uno de los puntos medidos. Los limites que marcan que un valor sea
aceptable seran fijados segun este histérico de datos y de la experiencia. Al principio, cuando no se
tiene un conjunto de valores que permitan estimar si una vibracidn esta dentro de los limites que
marcan su normalidad, la aceptacion de un valor se haréa mediante las instrucciones del fabricante y
con las gréficas de severidad.

6. Mediciones de referencia

Siempre se tendra una medida de referencia con la que se compararan cada una que se tome para ver si
esta entre los limites de aceptabilidad.

7. Recopilacion, registro y anélisis de las tendencias.
Aqui se tratara de detectar un posible defecto en la maquina.
8. Analisis de la condicion de la maquina

En este paso se confirmara si existe realmente un fallo y se determinaran sus causas y la evolucién que
pueden sufrir.

9. Correccion de fallos.

Vibraciones
Definicion y caracteristicas

Para empezar se puede dar una definicion y caracteristicas de la vibracion. La vibracion es el
movimiento de vaivén de una maquina o elemento de ella en cualquier direccion del espacio desde su
posicion de equilibrio. Generalmente, la causa de la vibracion reside en problemas mecanicos como son:
desequilibrio de elementos rotativos; desalineacion en acoplamientos; engranajes desgastados o
dafiados; rodamientos deteriorados; fuerzas aerodinamicas o hidraulicas, y problemas eléctricos. Estas
causas como se puede suponer son fuerzas que cambian de direccidn o de intensidad, estas fuerzas
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son debidas al movimiento rotativo de las piezas de la maquina, aunque cada uno de los problemas se
detecta estudiando las caracteristicas de vibracion.

Las caracteristicas mas importantes son: frecuencia, desplazamiento, velocidad, aceleracion, spike
energy (energia de impulsos).

La frecuencia es una caracteristica simple y significativa en este analisis. Se define como el nimero de
ciclos completos en un periodo de tiempo. La unidad caracteristica es cpm (ciclos por minuto). Existe una
relacion importante entre frecuencia y velocidad angular de los elementos rotativos. La correspondencia
entre cpm y rpm (ciclos por minuto-revoluciones por minuto)

Www.guemisa.com
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identificara el problemay la pieza responsable de la vibraciéon. Esta relacion es debida a que las fuerzas
cambian de direccion y amplitud de acuerdo a la velocidad de giro. Los diferentes problemas son
detectados por las frecuencias iguales a la velocidad de giro o bien mdltiplos suyos. Cada tipo de
problema muestra una frecuencia de vibracién distinta.

La amplitud de la vibracién indica la importancia, gravedad del problema, esta caracteristica da una idea
de la condicién de la maquina. Se podra medir la amplitud de desplazamiento, velocidad o aceleracién. La
velocidad de vibracion tiene en cuenta el desplazamiento y la frecuencia, es por tanto un indicador directo
de la severidad de vibracion. La severidad de vibracion es indicada de una forma més precisa midiendo la
velocidad, aceleracion o desplazamiento segun el intervalo de frecuencias entre la que tiene lugar, asi
para bajas frecuencias, por debajo de 600 cpm, se toman medidas de desplazamiento. En el intervalo
entre 600 y 60.000 cpm, se mide velocidad, y para altas frecuencia, mayores a 60.000 cpm, se toman
aceleraciones.

La velocidad es otra caracteristica importante en la vibracion, graficamente se puede ver en la figura 1.

YELOCIDAD
MINIMA

VELOCIDAD
MAXMA

TIEMPO

ODESPLAZAMIENTO

VELCQCIDAD
MINIMA

Fig. 1. Grafica de la velocidad de un objeto que vibra.

Se mide la velocidad de pico mayor de todo el recorrido que realiza el elemento al vibrar. La unidad es
mm/s. El cambio de esta caracteristica trae consigo un cambio de aceleracidn. La velocidad tiene una
relacion directa con la severidad de vibracion, por este motivo es el parametro que siempre se mide. Las
vibraciones que tienen lugar entre 600 y 60.000 cpm se analizan teniendo en cuenta el valor de la
velocidad.

La aceleracion esta relacionada con la fuerza que provoca la vibracion, algunas de ellas se producen
a altas frecuencias, aunque velocidad y desplazamiento sean pequefios En la figura 2, se puede ver
la aceleracion de vibracion.
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Fig. 2. Gréfica de la aceleracion de un objeto que vibra.
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El spike energy o energia de impulsos proporciona informacion importante a la hora de analizar
vibraciones. Este parametro mide los impulsos de energia de vibracion de breve duracion y, por lo
tanto, de alta frecuencia.

Pueden ser impulsos debidos a: Defectos en la superficie de elementos de rodamientos o engranajes.
Rozamiento, impacto, contacto entre metal-metal en maquinas rotativas. Fugas de vapor o de aire a alta
presion. Cavitacidn debida a turbulencia en fluidos.

Sin este parametro es muy dificil detectar engranajes o rodamientos defectuosos. Con esta medida se
encuentran rapidamente las vibraciones a altas frecuencias provocadas por estos defectos. El valor de
spike energy es basicamente una medida de aceleracion, pero tiene como unidad g-SE.

Severidad de vibracion

Un punto importante a la hora de hablar de vibraciones es conocer la severidad de vibracion, ella indica la
gravedad que puede tener un defecto. La amplitud de la vibracion expresa la gravedad del problema,
pero es dificil establecer valores limites de la vibracion que detecten un fallo.

La finalidad del analisis de vibraciones es encontrar un aviso con suficiente tiempo para poder

analizar causas y forma de resolver el problema ocasionando el paro minimo posible en la maquina.

Una vez obtenido un histérico de datos para cada elemento de las maquinas que se estudian, el valor
medio refleja la normalidad en su funcionamiento. Desviaciones continuas o excesivas indicaran un
posible fallo que sera identificado después, teniendo en cuenta la frecuencia a la que se producen las
mayores vibraciones.

Cuando no se posee histdrico de datos para una maquina, puede analizarse la severidad de vibracién

teniendo en cuenta las siguientes graficas (figs. 3y 4):
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Fig. 3. Gréfica de la severidad de la velocidad y el desplazamiento.
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Fig. 4. Grafica de la severidad de la velocidad de aceleracion.

YELOCIDAD DE 1.4 YIBRACION [EN Rulg/Seg., YALOR DE CRESTA)

34



Analisis

La esencia del estudio

] de vibraciones es
AN T : e
HESY 7 realizar el analisis de las
\’}"__I-’-ﬂ’_;*’;’f% mismas. El andlisis de
A et S
s NS datos consta de _c!os
f\ﬁ:\\f'- | etapas: adquisicion e
OV Sy~ interpretacion de los
i o PRAL datos obtenidos al medir

la vibracion de la
maquina. El fin a
alcanzar es determinar
las condiciones
mecanicas del equipo y
detectar posibles fallos
especificos, mecanicos o
funcionales.

La adquisicion de datos

Fig. 5. Toma de datos con transductor. es el primer y principal
paso a dar para hacer un
analisis de vibraciones.
Los datos a tomar,
desplazamiento,
velocidad o aceleracion
dependeran de la
velocidad de la maquina,
de acuerdo con su
relacion equivalente de
frecuencia (rpm=cpm).
Asi,

para bajas rpm, (bajos cpm), se tomaran datos de desplazamientos. Para velocidades

que estén dentro del orcen de 600 y 60.000 rpm, se mediran velocidades. Y para los

gue sean de orden superior, los datos a tomar seran aceleraciones (fig. 5).

Pasos a seguir en la adquisicion de datos:

7.Determinacion de las caracteristicas de disefio y funcionamiento de la maquina,
como son: velocidad de rotacién de la maquina, tipo de rodamiento, engranaje y
condiciones del entorno en que esté situada como es el tipo de apoyo, acoplamientos,
ruido, etc. También habra que tener en cuenta las condiciones de funcionamiento
como velocidad y cargas entre otras que normalmente afectaran a las mediciones de
vibracion.

8.Determinacion de la finalidad de la vibracion que podra incluir:

Medidas de rutina para detectaren un momento determinado un posible fallo y determinar las causas que
lo originan. Medidas para crear un histérico de datos y con €l obtener un valor de base, sobre el que
estara el valor de vibracién que deba

tener la maquina cuando sus condiciones de trabajo sean normales.
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Toma de datos antes y después de una reparacion, la
medida de antes pondra de manifiesto el problema, elemento
defectuoso y sera mas eficaz asi su reparacion. Después de
la reparacion se tomaran medidas que indiquen la evolucion
del elemento sustituido o la correccion del defecto existente.
4, Seleccion de los parametros de medicion:

desplazamiento, velocidad, aceleracion, spike energy. Ellos
determinaran el transductor a utilizar.

5. Determinacion de posicion y direccion de las medidas con
los transductores, la vibracion se tomara generalmente en
rodamientos de la maquina o puntos donde sea mas
probable un fallo por acoplamiento, equilibrio, puntos donde Vibracién
se transmitan las fuerzas vibratorias.

Los tres sentidos principales en una medicién son horizontal,

Vibracién
radial

axial

vertical y axial. Sentidos radiales son horizontal y vertical, y
se toman con eje del transductor a 90&ordm; respecto al eje “ (

de rotacién, como se observa en la figura 6. O

6. Seleccion del instrumento de medicion y transductores. (= .

7. Determinacion del tipo especifico de datos requeridos para TN \

la interpretacion de las medidas realizadas. Asi se ahorrara ~ Fig. 6. do-de toma de datos en una
tiempo a la hora de realizar las medidas y se obtendrade  silla.

estas, informacion mas util en el analisis.

Los datos obtenidos pueden ser: valores de magnitud total, problemas de cavitacion (fig. 7).
espectro de frecuencias amplitud-frecuencia que indica el 5 Toma de datos. Paso esencial en el
tipo de problema existente, amplitud-tiempo para analisis, precisa de atencion y
vibraciones transitorias rapidas o vibraciones muy fiabilidad de las medidas tomadas.
lentas, spike energy en rodamientos, engranajes y L

A la hora de la adquisicion de datos es
importante tener en cuenta:

f Secuencias de medicion, tomar datos
correctos y lo mas réapido posible, evitan
tiempo perdido.

f Lugar de toma de datos siempre sera el
mismo, con el transductor unido de una
forma firme, para la veracidad de los
datos.

@2 @ *Seguimiento de la maquina, es decir,
\ _u_ mantener un contacto con los operarios que

trabajan con ella y los de mantenimiento,
Fig. 7. Puntos de toma de datos de motor y bomba.

-
.,.I"

ellos seran las personas que conocen de
cerca la maquina.

e) Controlar el entorno exterior de la maquina, aspecto,
ruido, etc.

6. Atender tendencias inesperadas. Estar preparado para tomar mas datos, medidas cuando
pueda haber signos de algun problema.

7. Mantener solo datos coherentes, tomados con precision.
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8. Comparar con maquinas similares y en igual forma de trabajo.

Por tanto, se puede decir que la toma de datos es un paso esencial para un buen analisis de vibraciones.
Para una buena interpretacion de los datos es necesario tener unos datos fiables que hayan sido tomados
de una forma metddica y precisa. Asi podra hacerse un diagnéstico de algun problema lo mas exacto
posible.
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Identificacion de causas de vibraciones. Interpretacion de datos

Una vez obtenidos de una forma metodica y precisa los datos de vibraciones de una maquina donde se

ha detectado un problema, es necesario identificar cual ha sido su causa y asi buscar la forma y momento
de reparacion mas eficiente, es decir, que elimine el fallo y su coste econdmico sea el minimo posible.

Un defecto puede localizarse al comparar las amplitudes de las vibraciones tomadas. Normalmente una
maquina que funciona correctamente tiene valores que suelen seguir una linea con tendencia

ligeramente ascendente o constante. Cuando en algun momento los valores aumentan o la tendencia
asciende de una forma inesperada, se puede pensar en la presencia de algun problema.

Generalmente los valores de amplitud que se comparan son los de velocidad, una vez observado que esta
ha aumentado de una forma inesperada, es importante comparar los valores de la energia de impulsos (g),
estos valores indicaran la gravedad del problema. Asi un fallo puede detectarse al encontrar una tendencia
de velocidad ascendente de forma imprevista y unos valores del parametro g altos. También es posible
que existiendo un problema haya valores de spike energy altos y de repente disminuyan y poco a poco
aumenten, esto puede dar lugar a un fallo total, donde la maquina deje de funcionar. Valores altos de spike
energy pueden ser indicadores en la mayor parte de los casos de problemas de rodamientos,
acoplamientos y en los casos mas extrafios de problemas hidraulicos.

Generalmente la maxima amplitud de vibracién se da en los puntos donde se localiza el problema,

aunque muchas veces la vibracion es transmitida a otros puntos de la maquina aunque en ellos no se
encuentre el problema. El analisis de las gréficas puede indicar el tipo de defecto existente, pero muy
pocas veces aparecen problemas Unicos y por tanto espectros donde se refleje un defecto claramente.

La experiencia y el conocimiento de la maquina son dos factores fundamentales a la hora de identificar

la causa que produce una vibracion importante.

Es esencial una vez corregido el problema seguir la evolucion de la reparacion, de esta forma se conocera
si realmente existia el defecto, si estaba situado en el punto con méxima vibracion y lo que es mas
importante, seguir la evolucion tras la reparacion y asegurarse que el problema ha desaparecido.

El estudio de los datos de vibraciones, de sus espectros es la base para encontrar las causas y la forma
de corregir el defecto que ellas indican. Sélo es importante prestar especial atencion a las vibraciones que
vayan acompafadas de otros efectos como ruido, pérdida de aceite o cualquier fallo, o bien los valores de
amplitudes que sean excesivos comparados con otros en funcionamiento correcto, en esos casos se
analizara la forma de los espectros que identificaran las causas de los problemas. Los problemas
mecanicos mas comunes en las maquinas que producen vibraciones son desequilibrio entre ejes, falta de
alineacion de acoplamientos, defectos en rodamientos y engranajes y problemas eléctricos. A continuacion
se pueden ver la forma de identificar estos problemas analizando los datos y espectros de vibraciones.

Desequilibrio

Esta es una de las causas mas probable de que exista vibracion en las maquinas, en casi todos los
elementos es facil encontrar un pico en el grafico de amplitud frente a frecuencia, que denote un pequefio
desequilibrio.

Como se puede ver en el siguiente grafico (fig. 8) hay un pico en una frecuencia que coincide con la
velocidad de giro.
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Fig. 8. Espectro de velocidad de un problema de desequilibrio.
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Para conocer la cantidad de desequilibrio hay que encontrar la amplitud de la vibracién en la

frecuencia igual a 1 x rpm. La amplitud es proporcional a la cantidad de desequilibrio. Normalmente,

la amplitud de vibracién es mayor en sentido radial (horizontal y vertical) en las maquinas con ejes
horizontales, aunque la forma de la gréfica sea igual en los tres sentidos.

Como se ha dicho antes, para analizar datos de vibraciones son tan importantes la experiencia y el
conocimiento de la maquina como los datos tomados en ella. Cuando aparece un pico en frecuencia igual
a 1 x rpm. El desequilibrio no es la unica causa posible, la desalineacidn también puede producir picos a
esta frecuencia. Al aparecer vibraciones en esta frecuencia como otras causas posibles estan los
engranajes o poleas excéntricas, falta de alineamiento o eje torcido si hay alta vibracién axial, bandas en
mal estado (si coincide con sus rpm), resonancia o problemas eléctricos, en estos casos ademas del pico
a frecuencia de 1 x rpm habra vibraciones en otras frecuencias.

Desalineacion
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Es un problema muy comun debido a la dificultad que supone alinear dos ejes y sus rodamientos de
forma que no se originen fuerzas que produzcan vibraciones.

La forma de vibracion de un eje torcido es similar a la de una mala alineacién angular.

Para reconocer una vibracion debida a una desalineacion en la grafica se pueden ver picos a frecuencias
iguales a la velocidad de giro del eje, de dos o tres veces esta velocidad en situaciones donde este
problema sea grave. Un ejemplo del espectro de este problema se observa en la figura 9, la forma de la
gréfica seré similar en las tres direcciones, variando unicamente la amplitud. Igual que en todos los casos,
la amplitud es proporcional a la gravedad del defecto, aqui de desalineacion. Este fallo puede presentar
alta vibracion en sentido axial ademas de radial. Asi siempre que exista una alta vibracion en axial y
radial, y si la axial es mayor que la mitad de la radial puede existir un problema de desalineacién o ejes
torcidos.

En la figura 10 se pueden ver los tres tipos basicos de desalineacion, en paralelo, angular y una
combinacion de ambos.

La falta de alineacion en paralelo, figura 11, produce sobre todo vibracion en direccidn radial con

frecuencia igual al doble de la velocidad de giro del eje.
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Fig. 10. Tipos de falta de alineacion.

Fig. 11. Falta de alineacion en paralelo.

Fig. 12. Falta de alineacion angular.
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La falta de alineacidn angular, representada en la figura 12, da vibracién en direccion axial en los dos

ejes a una frecuencia
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igual a 1 x rpm.

Las condiciones de una desalineacion no siempre llevan consigo un acoplamiento.

Una desalineacion entre eje y su rodamiento, figura 13, es un ejemplo usual de este defecto y que sélo se
elimina corrigiendo la colocacion del rodamiento.

Un casquillo mal alineado con su eje, como se ve en la figura 13, no crea vibracion importante, a menos
que ademas exista un problema de desequilibrio, este defecto seria el que produciria una falta de
alineacion.

Engranajes

2%
G

Fig. 13. Rodamiento y casquillo mal alineados respecto al eje.

Este defecto se puede observar al encontrar picos a frecuencias que coinciden con multiplos enteros de la
velocidad de giro del engranaje que falla, ademas existira vibracion de amplitud menor de forma simétrica
a la frecuencia del engranaje. En la figura 14 se pueden observar picos de valor importante a frecuencias

que son multiplos de la velocidad de giro de un pifién, de forma

simétrica a estos picos existen otros de valor muy pequefio y separados una distancia igual a la velocidad
de giro.
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Fig. 14. Espectro de velocidad de un problema de engranaje.

Los problemas de engrane que dan esta vibracién son: desgaste excesivo de los dientes, inexactitud de
los dientes, fallos de lubricacion, elementos extrafios entre dientes. Las vibraciones causadas por
defectos de engranajes pueden ser detectadas en varios puntos de las maquinas. Esta es una
caracteristica que diferencia una grafica causada por un engranaje con poca carga y la vibracion
producida por un rodamiento, ya que el diagrama de amplitud frente a frecuencia puede dar lugar a
confusién cuando la carga del pifién es baja.

Tanto el fallo de engranaje como el de un rodamiento, llevan consigo también la aparicion de ruido.

Problemas eléctricos
45



La vibracion es creada por fuerzas desiguales que pueden ser causadas por la forma interna de
elemento. Es complicado reconocer graficamente este problema, ya que no tiene caracteristicas que
indiquen de forma sencilla que esta es la causa de vibracion.

El espectro puede llevar a errores por ser similar a la del desequilibrio, solo que aqui al desconectar la
corriente el problema
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desaparecera. Se detectaran picos mayores a distancias iguales a cuatro veces la velocidad de giro si los
polos son cuatro, distinguiendo la vibracién separada una frecuencia coincidente con la velocidad de giro.
En la figura 15 se ve el espectro que da

este tipo de problema.
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Fig. 15. Espectro de velocidad de un problema eléctrico.
Rodamientos

Fallos en elementos del rodamiento dan vibracién a unas frecuencias altas no relacionadas con la
velocidad de rotacién y de amplitud también aleatoria. A continuacion, en las figuras 16 y 17 se pueden
observar los espectros de velocidad y aceleracidn, respectivamente, de un rodamiento de bolas
defectuoso.

Es relativamente facil reconocer este fallo a ver la grafica de amplitud-frecuencia, ya que se caracteriza
por tener muchos picos juntos a altas frecuencias y de amplitud variable que dependera de la gravedad
del problema. La frecuencia a la que se produce la maxima amplitud puede dar una idea del elemento
defectuoso del rodamiento. Los defectos en elementos rodantes, pistas de rodamiento o jaula de retencién
generan fuerzas que se transmiten al alojamiento y estructura que les rodea.
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Fig. 16. Espectro de velocidad de un rodamiento defectuoso.
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Fig. 17. Espectro del parametro g de un rodamiento defectuoso.
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Para detectar que tipo de fallo existe se ha de obtener la frecuencia a la que la amplitud es mayor y
comparar con las calculadas segun las férmulas dadas en la figura 18.

Cuando esta es la causa de la vibracion es importantisimo conocer el valor de spike energy, con este
parametro se puede intuir la gravedad del problema. La gréfica que representa g-frecuencia indica que la
vibracion del rodamiento a alta frecuencia es inestable y generada al azar.

Asi el estado de la maquina se identifica segun la siguiente tabla:
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El fallo de un rodamiento se detecta so6lo en la medida realizada en él, es decir, no se transmitira al
resto de los puntos de la maquina. Exteriormente el rodamiento defectuoso se notara por el exceso de
ruido.
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Los rodamientos son elementos importantes en la maquina y cuyo fallo puede dar problemas mas
graves, por eso es necesario tener un especial cuidado con ellos. Pueden fallar por errores en el
montaje, lubricacion inadecuada, defectos internos en la fabricacidn, corriente eléctrica, desalineacion,
rodamiento no preparado para la carga que soporta. Estas son las causas mas comunes de fallo.

Por tanto, el analisis de vibraciones es una técnica, que aunque no exacta, es capaz de encontrar
fallos en maquinas, anticipandose a la averia. Las ventajas de realizar este tipo de mantenimiento son
la desaparicidn de fallos repentinos en los equipos estudiados, conocimiento del estado de la maquina
en cada momento. Asi se disminuyen los costes econémicos por reparaciones imprevistas, paro en el
proceso de produccion, cambios de elementos que todavia pueden seguir funcionando, aumento de la
eficiencia y disminucidn de costes de una parada, ademas de todo esto, ayuda a mejorar el
mantenimiento preventivo a realizar en la fabrica. Detras de todo esto las ventajas que ofrece este
estudio son sobre todo de tipo econémico, de seguridad frente a averias repentinas.
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Abstract A new approach to model and analyze flex- P Flores
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drical joints is presented in this work. The flexible parts
are modeled by using absolute nodal coordinate
formulation (ANCF)-based elements, while the rigid
parts are described by employing the natural coordi-nate
formulation (NCF), which can lead to a constant system
mass matrix for the derived system equations of motion.
In a simple way, a cylindrical joint with clearance is
composed of two main elements, that is, a journal inside
a bearing. Additionally, a lubricant fluid can exist
between these two mechanical elements to reduce the
friction and wear and increase the sys-tem’s life. For the
case in which the joint is modeled as a dry contact pair,
a technique using a continuous approach for the
evaluation of the contact force is ap-plied, where the
energy dissipation in the form of hys-
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teresis damping is considered. Furthermore,
the fric-tional forces developed in those
contacts are evalu-ated by using a modified
Coulomb’s friction law. For the lubricated
case, the hydrodynamic theory for dy-
namically loaded journal bearings is used to
compute the forces generated by lubrication
actions. The lubri-cated model is based on
the Reynolds equation devel-oped for the
case of journal bearings with length-to-
diameter ratios up to 1. Using this approach,
the mis-alignment of the journal inside the
bearing can be stud-ied. Finally, two
demonstrative examples of applica-tion are
used to provide results that support the
discus-sion and show the validity of the
proposed methodolo-gies.

Keywords Clearance cylindrical joint -
Absolute nodal coordinate formulation
(ANCF) - Natural coordinate formulation
(NCF) - Dry contact forces - Lubrication
forces - Journal misalignment

1 Introduction

It is well known that the classical dynamic analysis of
spatial multibody systems does not take into account
factors such as flexibility of the bodies or clearance in
the joints [1-3]. In fact, clearances are inevitable and
necessary to allow for the assembly and correct
functioning conditions of the pair elements. Other rea-
sons for the existence of the clearances in mechanical
systems are manufacturing tolerances [4], wear [5],
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thermal effects [6], and local deformations [7]. As
a consequence, the contact—-impact forces
developed at the clearance joints can greatly affect
the dynamic re-sponses of the system and
eventually lead to impor-tant deviations from their
ideal outcome [8-10]. More-over, the contact—
impact phenomenon causes high-frequency
vibration and joint wear, which will further reduce
the mechanisms performance and service life.
Over the last few decades a significant number
of research works have proposed several
approaches to model and analyze multibody
systems with clearance joints [11-20]. However,
the range of application of most of these works is
somewhat restricted in the sense that they are valid
for planar multibody systems with dry clearance
joints. In the most general case of multi-body
systems, the motion allowed is in the spatial do-
main, as is the case of vehicle models, car
suspension, and robotic manipulators. Tian et al.
[21] and Flores and Lankarani [22] are among the
very few that mod-eled spatial multibody systems
with lubricated spher-ical joints. In fact, one of the
most commonly used solutions to avoid or reduce
the metal-to-metal con-tact within the clearance
joints is to include a fluid lubricant between the
joint elements. Some relevant research works on
multibody systems with lubricated joints for planar

‘2 Springer

applications have been presented. Roger and
Andrews [23] developed a two-dimensional
mathematical model for the journal-bearing
elements which takes into account the effect of
clearance, sur-face compliance, and lubrication.
However, their lubri-cation model only accounts
for the squeeze-film effect. Liu and Lin [24]
extended Roger and Andrews’ work to include
both squeeze-film and wedge-film actions. Ravn et
al. [25] proposed a modified force model for the
lubricated long bearings in the multibody systems.
Schwab et al. [26], basing their work on that of
Moes et al. [27], applied the impedance method to
model lu-bricated revolute joints in a slider-crank
mechanism. More recently, Flores and co-workers
[28], in a very complete paper, compared the
effect of different lu-brication force models on
dynamic response of the rigid multibody systems
with lubricated planar revo-lute joints. Tian et al.
[29] extended the work of Flores et al. to include
the effect of the flexibility of the bodies in
multibody systems including lubricated joints. Ste-
fanelli et al. [30] investigated the dynamic
behavior of the rigid rotor system with lubricated
cylindrical joints in which the journal
misalignment was taken into ac-count. However,
this work was only applied to isolated journal-
bearing systems.
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The main goal of this work is to present a new
approach for dynamic analysis of flexible spatial
multibody mechanical systems that include
cylindri-cal joints with clearance and lubrication
effects. In the sequel of this process, the main
issues associ-ated with the absolute nodal
coordinate formulation (ANCF) and natural
coordinate formulation (NCF) are reviewed. In the
classical analysis of a cylindri-cal joint the journal
and bearing share the same axis; that is, the
cylindrical joint is considered to be ideal or
perfect. The inclusion of the clearance separates
the two bodies and, therefore, the joint is not ideal
any-more. Indeed, from a practical point of view,
some amount of clearance is always present in the
joints in order to allow the relative motion
between the jour-nal and the bearing. When
compared with an ideal joint modeled by a set of
kinematic constraints, four extra degrees of
freedom are added to the system for a model with
a cylindrical clearance joint. Hence, an actual
cylindrical joint does not impose kinematic con-
straints as in the ideal case; instead it deals with
force constraints. If there is no lubricant, the
journal can move freely within the bearing until
contact between the two bodies takes place. Thus,
for the case of the joints with clearance modeled as
a dry contact pair, a technique using a continuous
approach for the eval-uation of the contact force is
applied, in which the energy dissipation in form of
hysteresis damping is considered. The friction
forces are calculated using a modified Coulomb’s
friction law. For the lubricated case, the
hydrodynamic theory for dynamically loaded
journal bearings is used to compute the forces
gener-ated by lubrication actions. Both squeeze
and wedge hydrodynamic effects are included in
the dynamically loaded journal-bearings
formulation. In a simple way, the forces built up
by the lubricant fluid are evaluated from the state
of variables of the system and included into the
equations of motion of the multibody system.

The remainder of this paper is organized as
follows. In Sect. 2, the main kinematic aspects of
the cylin-drical clearance joints are presented,
which are based on the ANCF and NCF
approaches. Section 3 deals with the general
methodology used to evaluate the dry contact and
lubrication forces produced in the cylin-drical
joints with clearance, within the framework of the
multibody systems formulation. Section 4 intro-
duces an efficient computational strategy for the
so-lution of the equations of motion for

constrained flex-ible spatial multibody systems
that include cylindrical
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ANEXO 4

INTRODUCCION AL METODO DE LOS ELEMENTOS

FINITOS

1.1 INTRODUCCION

El método de los elementos finitos (MEF) ha adquirido una gran importancia en la solucion
de problemas ingenieriles, fisicos, etc., ya que permite resolver casos que hasta hace poco
tiempo eran practicamente imposibles de resolver por métodos matematicos tradicionales.
Esta circunstancia obligaba a realizar prototipos, ensayarlos e ir realizando mejoras de
forma iterativa, lo que traia consigo un elevado coste tanto econémico como en tiempo de

desarrollo.

El MEF permite realizar un modelo matematico de célculo del sistema real, mas facil y
econémico de modificar que un prototipo. Sin embargo no deja de ser un método
aproximado de célculo debido a las hipétesis basicas del método. Los prototipos, por lo
tanto, siguen siendo necesarios, pero en menor nimero, ya que el primero puede acercarse

bastante mas al disefio dptimo.

Discretizacion con elementos finitos

56



El método de los elementos finitos como formulacion matematica es relativamente nuevo;
aunque su estructura basica es conocida desde hace bastante tiempo, en los Gltimos afios ha
sufrido un gran desarrollo debido a los avances informaticos. Han sido precisamente estos

avances informaticos los que han puesto a disposicion de los usuarios gran cantidad de
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2

programas que permiten realizar calculos con elementos finitos. Pero no hay que llevarse a
engafo, el manejo correcto de este tipo de programas exige un profundo conocimiento no
solo del material con el que se trabaja, sino también de los principios del MEF. Sélo en
este caso estaremos en condiciones de garantizar que los resultados obtenidos en los

analisis se ajustan a la realidad.

A. Carnicero
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1.2 BREVE HISTORIA DEL METODO DE LOS ELEMENTOS

FINITOS

Aunque el nombre del MEF se ha establecido recientemente, el concepto se ha usado desde
hace varios siglos. EI empleo de métodos de discretizado espacial y temporal y la
aproximacion numeérica para encontrar soluciones a problemas ingenieriles o fisicos es

conocido desde antiguo. El concepto de ‘ elementos finitos’ parte de esa idea.

Para encontrar vestigios de este tipo de calculos podriamos remontarnos a la época de la
construccién las piramides egipcias. Los egipcios empleaban métodos de discretizado para
determinar el volumen de las piramides. Arquimedes (287-212 a.C.) empleaba el mismo
método para calcular el volumen de todo tipo de sélidos o la superficie de areas. En oriente
también aparecen métodos de aproximacion para realizar calculos. Asi el matematico chino
Lui Hui (300 d.C.) empleaba un poligono regular de 3072 lados para calcular longitudes de

circunferencias con lo que conseguia una aproximacion al nimero Pi de 3.1416.

El desarrollo de los elementos finitos tal y como se conocen hoy en dia ha estado ligado al
calculo estructural fundamentalmente en el campo aeroespacial. En los afios 40 Courant®

propone la utilizacion de funciones polindmicas para la formulacion de problemas elasticos
en subregiones triangulares, como un método especial del método variacional de Rayleigh-
Ritz para aproximar soluciones.

Fueron Turner, Clough, Martin y Topp2 quienes presentaron el MEF en la forma aceptada

hoy en dia. En su trabajo introdujeron la aplicacion de elementos finitos simples (barras y
placas triangulares con cargas en su plano) al anlisis de estructuras aeronauticas,
utilizando los conceptos de discretizado y funciones de forma.

El trabajo de revision de Oden® presenta algunas de las contribuciones matematicas

importantes al MEF. Los libros de Przemieniecki® y de Zienkiewicz y Holister® presentan

6. “Variational methods for the solution of problems of equilibrium and vibrations, Bulletin of American Mathematical

Society”, 49, 1-43. 1943.

£ “Stifness and deflection analysis of complex structures”. Journal of Aeronautical Sciences, 23, 805-824. 1956.

8'“Some aspects of recent contributions to the mathematical theory of finite elements”. Advances in Computational
Methods in Structural Mechanics and Design, University of Alabama Press, Huntsville. 1972.
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el MEF en su aplicacion al analisis estructural. El libro de Zienkiewicz y Cheung6 0

Zienkiewicz y Taylor7 presenta una interpretacion amplia del MEF y su aplicacion a

cualquier problema de campos. En él se demuestra que las ecuaciones de los EF pueden
obtenerse utilizando un método de aproximacion de pesos residuales, tal como el método
de Galerkin o el de minimos cuadrados. Esta vision del problema difundié un gran interés
entre los matematicos para la solucion de ecuaciones diferenciales lineales y no lineales
mediante el MEF, que ha producido una gran cantidad de publicaciones hasta tal punto que
hoy en dia el MEF esta considerado como una de las herramientas méas potentes y probadas
para la solucién de problemas de ingenieria y ciencia aplicada.

Actualmente el método se encuentra en una fase de gran expansion: es ampliamente
utilizado en la industria y contintan apareciendo cientos de trabajos de investigacion en
este campo. Los ordenadores han aportado el medio eficaz de resolver la multitud de
ecuaciones que se plantean en el MEF, cuyo desarrollo practico ha ido caminando parejo
de las innovaciones obtenidas en el campo de la arquitectura de los ordenadores. Entre
éstas, ademas de permitir la descentralizacion de los programas de EF, ha contribuido a
favorecer su uso a través de sofisticados paquetes graficos que facilitan el modelado y la
sintesis de resultados. Hoy en dia ya se concibe la conexion inteligente entre las técnicas de

analisis estructural, las técnicas de disefio (CAD), y las técnicas de fabricacion.

10. “Theory of Matrix Structural Analysis”, Mc GRaw-Hill, New York. 1968.

11. “Stress Analysis”, John Wiley, London. 1966.

12 “The Finite Element Method in Structural and Continuum Mechanics”, Mc Graw-Hill, London. 1967.

“El método de los Elementos Finitos”. Mc Graw-Hill. CIMNE. Barcelona .1994.
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1.3 CONCEPTOS GENERALES DEL METODO

La idea general del método de los elementos finitos es la division de un continuo en un
conjunto de pequefios elementos interconectados por una serie de puntos llamados nodos.
Las ecuaciones que rigen el comportamiento del continuo regirdn también el del elemento.
De esta forma se consigue pasar de un sistema continuo (infinitos grados de libertad), que
es regido por una ecuacion diferencial o un sistema de ecuaciones diferenciales, a un
sistema con un numero de grados de libertad finito cuyo comportamiento se modela por un

sistema de ecuaciones, lineales o no.

En cualquier sistema a analizar podemos distinguir entre:
9. Dominio. Espacio geométrico donde se va ha analizar el sistema.

10. Condiciones de contorno. Variables conocidas y que condicionan el cambio del

sistema: cargas, desplazamientos, temperaturas, voltaje, focos de calor,...

11. Incognitas. Variables del sistema que deseamos conocer después de que las
condiciones de contorno han actuados sobre el sistema: desplazamientos, tensiones,

temperaturas, ...

contorng

condiciones de contorno

El método de los elementos finitos supone, para solucionar el problema, el dominio
discretizado en subdominios denominados elementos. El dominio se divide mediante
puntos (en el caso lineal), mediante lineas (en el caso bidimensional) o superficies (en el
tridimensional) imaginarias, de forma que el dominio total en estudio se aproxime

mediante el conjunto de porciones (elementos) en que se subdivide. Los elementos se

A. Carnicero
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definen por un nimero discreto de puntos, llamados nodos, que conectan entre si los
elementos. Sobre estos nodos se materializan las incognitas fundamentales del problema.
En el caso de elementos estructurales estas incognitas son los desplazamientos nodales, ya
que a partir de éstos podemos calcular el resto de incognitas que nos interesen: tensiones,
deformaciones,... A estas incognitas se les denomina grados de libertad de cada nodo del
modelo. Los grados de libertad de un nodo son las variables que nos determinan el estado

y/o posicion del nodo.

Por ejemplo si el sistema a estudiar es una viga en voladizo con una carga puntual en el

extremo y una distribucion de temperaturas tal y como muestra la figura,

el discretizado del dominio puede ser:

nodos

g///\/\\

elementos

Los grados de libertad de cada nodo seran:

8. Desplazamiento en direccion x
9. Desplazamiento en direccion y

10. Giro segln z

A. Carnicero
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¢) Temperatura
El sistema, debido a las condiciones de contorno: empotramiento, fuerza puntual y
temperatura, evoluciona hasta un estado final. En este estado final, conocidos los valores
de los grados de libertad de los nodos del sistema podemos determinar cualquier otra
incognita deseada: tensiones, deformaciones,... También seria posible obtener la evolucion

temporal de cualquiera de los grados de libertad.

Planteando la ecuacion diferencial que rige el comportamiento del continuo para el
elemento, se llega a formulas que relacionan el comportamiento en el interior del mismo
con el valor que tomen los grados de libertad nodales. Este paso se realiza por medio de
unas funciones llamadas de interpolacion, ya que éstas ‘interpolan’ el valor de la variable

nodal dentro del elemento.

El problema se formula en forma matricial debido a la facilidad de manipulacion de las
matrices mediante ordenador. Conocidas las matrices que definen el comportamiento del
elemento (en el caso estructural seran las Ilamadas matrices de rigidez, amortiguamiento y
masa, aungue esta terminologia ha sido aceptada en otros campos de conocimiento) se
ensamblan y se forma un conjunto de ecuaciones algebraicas, lineales o no, que
resolviéndolas nos proporcionan los valores de los grados de libertad en los nodos del

sistema.

A. Carnicero
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1.4 Principios generales aplicados a un continuo elastico

A continuacion se muestran algunas de las ideas basicas relacionadas con los fundamentos
matematicos del MEF aplicadas al caso estructural. En el siguiente capitulo se realiza un

ejemplo con objeto de aclarar las ideas que se muestran en este capitulo.

1.4.1 Ecuaciones de equilibrio. Principio de los Trabajos Virtuales

Muchos problemas de medios continuos vienen expresados mediante ecuaciones
diferenciales y condiciones de contorno sobre la funcion o funciones incognita. Ante la
dificultad, y en muchos casos la imposibilidad, de encontrar una solucion cerrada, se opta
por realizar una aproximacion, siendo necesaria la expresion integral del Principio de los

Trabajos Virtuales (PTV).

/\ ez~

A

Se considera un continuo elastico como el de la figura sometido a unas fuerzas

superficiales {t}:{tx,ty,tz }T y a unas fuerzas por unidad
de volumen

{X}= {Xx , Xy, Xz }T , (las fuerzas por unidad de superficie podrian ser presiones y el peso

propio seria una fuerza por unidad de volumen). El vector desplazamientos lo notamos por {u}

= {u,v,w} " . Las deformaciones correspondientes a estos desplazamientos son
{3 o :
= & xx Eyy Ez YV xyyyLY x
y las tensiones debidas a estas deformaciones seran

A. Carnicero
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{ —_ ] H ) T
0}— {Uxx Oyy Oz Txy,Tyz,sz,}

Las ecuaciones de equilibrio para un elemento diferencial de volumen pueden

escribirse de la forma

N{c}+{X}=0

donde el vector {X} incluye de forma general las fuerzas de inercia {X} = {X} - pu&&, es
decir, consideramos las fuerzas de inercia como fuerzas por unidad de volumen.

Multiplicando esta ecuacion por una funcion de ponderacién {du} e integrando

0u{au}T R{c}dv + O, {au}T {X}dv = 0

Utilizando la formula de Green® se puede escribir
OvR{su}T{o}dv+O0s {su}T {oInds + Oy {5ulT{X}dv=0 (1.1)

Si se asocia la funcion de ponderacion {du} con un desplazamiento virtual, el operador N

actuando sobre él serd una deformacién virtual

106y = N{auj

El equilibrio en el contorno exige que se cumpla la relacion { o} x{n} = {t} y sustituyendo

en la expresion (1.1)

-0y {0} T {oYdv+0s {5u}T {t}ds + Oy {SulT{X}dv=0 (1.2)

8 La formula de Green se obtiene a partir de la relacion: N(ab) = aNb + bNa y del teorema de la divergencia

O Nadv=0 am ), que nos permite escribir: OafNb=0 abnds_- 0 bRadv

\ S \ S \

A. Carnicero
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En la relacion anterior es posible introducir la ley de comportamiento de material mediante

la matriz elastica con las propiedades de éste, [C], de forma que

{c}=[cl({e} - {e0}) +{om} (1.3)

siendo los vectores {so }T 'y {oo}T las deformaciones y las tensiones iniciales

respectivamente. Introduciendo la expresion (1.3), suponiendo deformaciones y tensiones

iniciales nulas, en la ecuacion (1.2), obtenemos

O{ se}T [C] {e} dv=0{su}T (X}- p{u&&}dv+ O{ su}' {t}ds (1.4)

que constituye la formulacién del PTV y relaciona el sistema de cargas real y esfuerzos con

el virtual de desplazamientos.

1.4.2 Funciones de interpolacién

Discretizado el continuo, la idea es tomar un conjunto de funciones (funciones de
interpolacion) que definan de manera Unica el campo de desplazamientos dentro del

elemento en funcidn de los desplazamientos en los nodos del mismo. Es decir

{u(x,y, 2)} =[N(x,y, 2)I{U}

Siendo {U} el vector con los desplazamientos nodales. Una vez conocidos los

desplazamientos en todos los nodos se determinan las deformaciones

{e = [DHu}

donde [D] es el operador diferencial que depende del problema en estudio

Sustituyendo el valor del desplazamiento tenemos que

{e+ = [D]IN {U} = [B{U}

donde se obtiene el valor de las deformaciones en funcion de los desplazamientos nodales.

A. Carnicero
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Sustituyendo la ecuacion anterior en la expresion del PTV (1.4) tenemos

6. OIBI"[CIBI{U}dv+ OMNIT ({x} - p[N]{ u&& } )ov + QO[N]
{t}ds=0

Reordenando esta ecuacion podemos llegar a un sistema de la forma

[M{U&&} + [K {U} = {P}

donde se definen:
+ Matriz de masa consistente

M = OINI" pNldv

9. Matriz de rigidez

[K] = O[B 1" [CI[Bldv

e Matriz de cargas nodales consistentes

{P} = OIN 17 {X3dv + O[N 17 {t3ds

v S

La expresion anterior es general y permite determinar las matrices elementales para

cualquier tipo de discretizacion.

1.4.3 Sintesis de las caracteristicas globales

Las anteriores matrices se calculan para cada uno de los elementos. Realizando una
transformacion de coordenadas a las denominadas coordenadas unitarias del elemento, las
matrices quedan en funcion de parametros puramente geométricos y se facilita la

integracion numeérica. Antes de proceder al ensamblaje de todas las ecuaciones hay que
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realizar la transformacidn a coordenadas globales con el objeto de tener todas las matrices

formuladas respecto al mismo sistema de coordenadas.

Una vez que se dispone de las matrices y vectores elementales en coordenadas globales su
acoplamiento en el sistema puede realizarse segun el llamado método directo, por el que

sumamos en cada posicidn nodal la contribucion realizada por los distintos elementos.

1.4.4 Imposicion de condiciones de contorno. Solucién

Antes de obtener la solucidn al sistema de ecuaciones planteado es necesario imponer las
condiciones de desplazamientos nodales que sean conocidas. El sistema resultante se puede
subdividir en dos términos: uno que contenga los desplazamientos impuestos y otro los

incognita. Resolviendo este sistema tendremos la solucién.

Una vez conocidos los desplazamientos nodales es posible calcular otro tipo de magnitudes

(deformaciones, tensiones,...).

A. Carnicero
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1.5 Ejemplo de aplicacion

Con objeto de clarificar las ideas del apartado anterior aplicaremos los conceptos alli
expuestos a la resolucion de un caso. Se trata de obtener las ecuaciones (matriz de rigidez y
vectores de cargas y desplazamientos) para resolver el problema elastico en una placa

como la de la figura inferior.

15

v vV v v vy

15

P=1000 kg/cm?

Para ello consideraremos un caso de tension plana y emplearemos un modelo de tan solo
dos elementos, de esta forma la complejidad matematica se reduce y es mas claro el

proceso a seguir.

Y,v
3 4
=Y
1 =
>
9
2 >
i X, u
—_—
1 2
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1.5.1 Solucion tedrica

En primer lugar trataremos de obtener las ecuaciones que rigen el comportamiento de un

elemento triangular como el de la figura inferior.

/\Y

X2,Y2

X1,Y1

X3,Y3

Las funciones de interpolacion de los desplazamientos dentro del elemento se consideran

lineales. Es decir

ux,y)=a+ax+ay

VX, Y) =B+ pLx+ By

donde u y v son los desplazamientos horizontal y vertical respectivamente. La ecuacion

anterior puede ser escrita en forma matricial

LA

i

]

i 1 1

Yy et Xy 00 OUia ,i
L= Y
oy 00 Lrwr '
1B 11

| |

T 2p

Particularizando las coordenadas y los desplazamientos para cada nodo obtenemos la

expresion matricial

A. Carnicero
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o I X 0. .

I 10 é 1 y1 00 ui 0
iti 8 1 T o1

iup T 81l xo y2 0 0 OUlia .l

I V=8 u -y

'|'V2 i a0 00 1 X, Gi p T

Tu3 T 1l x3 y3 0 O Quig i

s &

\/ Xy

isp @0 00 1 3y3 1] 2b

Este expresion nos permite obtener los parametros de las funciones de interpolacion en
funcidn de los desplazamientos nodales sin mas que invertir una matriz. Reordenando los

distintos términos podemos escribir

iu 0
1
iui é1 x y 0 0 0 0u
\ o1 u
0 gt Lol
TI"py - 0 00 1 x yL.JJ xg [0] TVZ i
é o
Tiva pi
donde

el x yu

é 1 4l

[Al= &% Yy

el x yu

e 3 30

Luego ya conocemos la matriz [N] que nos relaciona el campo de desplazamientos en el

elemento con los desplazamientos en los nodos

/1 AY

€ x y 0 o000 ¢[A]t [o]u
[N =& Uxe -1

0

€ 0 0 1 xYO & [0] [A] @

Realizando la inversa de la matriz A, podemaos reescribir la matriz N en funcion de las
caracteristicas geometricas del elemento

N .
1€ 1. N2 N3 0 0 OU

N] = —
[N] Al 0 0 0 Ni Ny
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donde los valores de Nj vienen dados por
N1 :(Xst -X3y2)+x(y2 -y3)+y(X3 -Xz)

N2 =(xay1 -xays ) +x(ys -y1) +y(xa -x3)
N3 =(x1y2 -x2y1 ) +x(y1 -y2 ) +y(x2 -x1)

La matriz [D] que relaciona deformaciones y desplazamientos es

o
6—
X
é
D]=¢0
¥

a—

ey

u
0
u
J
N
2

—1

&

Y podemos construir la matriz [B] que nos relaciona las deformaciones con los

desplazamientos en los nodos.

i&‘xU

{e} =iey y=[DIN{U} = [B]{U}

Sustituyendo los valores de las distintas matrices

é
NN Ns g o
Y A (
é O’NJ_ O’NZ DNal'J
[B]=¢ 0 0 0 ¥ & Hi
BN AN AN AN AN AN
a 1 2 3 1 2 3
Sy & & & & &
e u

dado que los valores de las funciones Nj son conocidos en funcion de las coordenadas

nodales, es posible determinar la matriz [B] a partir de datos puramente geométricos

&y -y Yy -y y-y 0 0 0 u
1g2 3 3 1 1 2 u

— X -X
[B]=2W e 0 0 0 X3 - X2 X1 -X3 2 10
ex -X X -X X -X 'y -y y -y y-yu
és 2 1 3 2 1 2 3 3 1 1 20
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siendo Q el area del triangulo.

La matriz de comportamiento [C] que relaciona deformaciones y tensiones, para el caso de

tension plana, viene dada por la relacion

|

Ly 0
c =—E &1 04
[]1-,uzé 1-uu
& 0 {
e 2 0

donde E es el modulo de elasticidad y m el coeficiente de Poisson. Con las matrices
definidas o calculadas hasta el momento ya es posible determinar las matrices de rigidez y
el vector de cargas de cada uno de los dos elementos del modelo que hemos realizado

[K 1= O[8]" [C][B]dv

y dado que las matrices estan en funcion de las coordenadas nodales es posible escribir
[K]=[B]" [C][B]Wt
siendo t el espesor de la placa.

En la discretizacion que hemos realizado tenemos dos elementos con las siguientes

coordenadas

Elemento | (x1,y1) | (x2,y2) | (x3,y3)

1 0,0) | (0,15) | (15,15)

2 0,0) | (15,0) | (15,15)

Luego tenemos que la matriz de rigidez del primer elemento es
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g0 0 15u
615 0  -15Y
] 1l 0.3 Ouéo 15 -15 0 O 0Ou
. E e-15 0 0 L’leO 3 »
K1 —m? 0 15 0 lf@ . 1 0 };éle 0 0O 0 15 -15 qu
e le v 0 0.35uely -15 0 0 15 -1nu
e0 -15 1bue ue i
e u
&0 o0 -150
€035 -035 0 O 0.35 -0.35u
é 135 -1 03 -065 035
e u
E é 1 -0.3 0.3 0 U
Kff =——— 8 f
2(1-u?)e 1 -1 0 U
é 1.35 -0.350
é U
é 0.35 |

De la misma forma, la matriz de rigidez de elemento 2, vendra dada por

0.
¢15 0 u
g15 0 -18" y \
é G €103 0Ue1515 0 0 0 Ou
E ¢ 0 0 150 @ ) u
Ky =—>-8 G 03 1 000 0 0 0 -1515°
2(1-# )¢ 0 0 15660 0 03506 0 -1515 -15 15 00
e -lb 1bue ue u
e u
g0 15 00
¢ -1 0 0 03 03
¢ 135 -035 035 -065 03
E & 035 -035 035 0 (
Ko¥ =——8 I
2(1-u" Y 035 -035 0 g
é 135 -14
é (i
é 10

Para realizar la superposicion de las matrices de rigidez debemos tener en cuenta a qué

nodo pertenece cada término. Para ello hay que ver qué nodos son los que definen cada

elemento. La siguiente tabla nos indica la relacion que existe entre la numeracion ‘local’ de

cada elemento y la global de la estructura

Elemento | Num. Local | Num. Global

1

Rl W

RlW N -
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y los vectores de desplazamientos nodales para cada uno de los elementos son

U U
I 171U I 17U
: : P
.I.u3 i .I.u2 i
u 1 u 1
Uhf =iy Ul =ity
W T W, T
; " S
Vv Vv
1 4b T 4 p

Sumando los términos de las dos matrices que rigidez correspondientes a los mismos

grados de libertad, tenemos que la matriz de rigidez global es

€135 -1 -0.35 0 0 03 035 -0.65u

: 135 0 035 035 -065 0 03 0

e u

8 135 -1 03 0 -065 0350

E 6 135 -065 035 03 0

[K1= - 135 035 -1 0 .
201-u')e U

8 135 0 -1 {

é 135 035"

g 135 §

8 0

Sélo falta determinar el vector de cargas para los elementos y componer el mismo. El
vector de cargas se determina mediante la expresién

16. P]=Q[N]" {t}da

A

En este caso s6lo tenemos cargas sobre el elemento nimero 2, y el vector de cargas es

A. Carnicero
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€1- 1x o U
é 15 a
el u i 0d
€15 (1X -y) 0 i |
e 0 U 3750i
. & 15’ 0 410004 3750
[P]. =o¢ 1 0 @ iy
é 0 1- —x 0 & 0 0] T 0 i
é 15 ¢ T 01
& 0 1 (x-y) (B
8 15 a T 0p
é 1
g 0 y
é 15 @
El vector de cargas global, en el que introducimos las reacciones de los apoyos quedara
P R R
I 1x20.1 1xg 1 00 ! U
iP N Lo | Lol
e e 3750 3750
i ax T 0 1Ty i i i i
L i Rex i T O TRay T
I'|'P4 i 09 i i i i i
LIy 13750; 37501
X iR y o Hi y =i y
{P} = IP 23. I : I 0 0 Rly i
w2410 5 0 10 i
|P2y . | -I- .I. .I. .I. R .I.
26 | 3 yA | | 0 | | 3y |
) 27 i O bl)ll .I. | .I. .I. |
I P b T 0p 100D
ay

Determinado el vector de cargas ya conocemos las matrices que permiten resolver el

sistema

[K]{U} = {P}

Siendo {U} el vector de desplazamientos, en el que hemos introducido los que son

conocidos (condiciones de contorno), es decir

{U}={0 Uz 0 Usg 0 V2 0 va bt

Para la resolucion del sistema de ecuaciones se puede emplear cualquiera de los métodos
numéricos existentes. Ademas es posible realizar un desacoplamiento de las ecuaciones de
forma que obtengamos primero los desplazamientos desconocidos y posteriormente, a
partir de éstos, las reacciones. Para el caso que nos acupa la descomposicién de dichos

sistemas es

A. Carnicero
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i_I_37501'_J_ {31.35 -0.35 -0.65 0.3 UIU2U

I E ¢ 1.35 0.35 o ur 1

i y =—8§& a Yy

P00 21-4%)e 1.35 L

o s Gy

1 b é ar .p

PR é-1 0 03 -0.650iuai

! E €0 a4 o o039,

Rax 1 . B : T

i y =—@ iy

Ruyi | 2(1-42)e03s  -0.65 -035 0 gy i

LR é ai T

I3y
b 8 0 03 0 -0.35(iv ,p
Resolviendo los sistemas anteriores obtenemos como solucion

iup ' 10.364x1072 0 R 1-37500
wey 10316102 ¢ o ¢ 13750}
y=i 3y |’| Xy o= y
i 10.742 x10 Rui 111984

1.5.2 Solucién con el programa ANSYS

Resuelto este mismo ejercicio con ANSY'S obtenemos los siguientes resultados:

NODE uXx uy
1 0.00000E+00 0.00000E+00
2 0.36413E-02 0.74187E-03
3 0.00000E+00 0.00000E+00
4 0.31591E-02 -0.25965E-03
NODE FX FY
1 -3750.0 -1198.4
3 -3750.0 1198.4
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MNbig 5.5.3
2 20 2000

)
A0
Sae-0d

45ied

1zg.- Modelo y condiciones de contorno. Der.- Desplazamiento global

78



Introduccion al método de los elementos finitos
23

1.6 ANTES DE REALIZAR UN CALCULO POR EL MEF

Antes de comenzar a resolver un problema mediante cualquier programa de Elementos

Finitos conviene reflexionar sobre una serie de puntos.
¢ Qué se pretende con el analisis?

Determinar tensiones, obtener distribuciones de temperatura, ver como evoluciona el
sistema, calcular frecuencias y modos propios, ... Esta pregunta nos determinaré el tipo de

analisis ha realizar.
¢ Cémo va a ser la geometria que vamos a analizar?

Seguramente conocemos la geometria real del problema, pero a la hora de realizar su
analisis deberemos simplificarla al méximo en funcion del objetivo del analisis, ya que la
mayoria de los detalles son superfluos y lo Unico que conllevan es un consumo excesivo de
tiempo de célculo y de espacio de almacenamiento. Para ello deberemos buscar posibles
simetrias, antisimetrias, axisimetrias del problema, problemas de tension o deformacion
planas, eliminacién de detalles superfluos: radios de acuerdo, entallas,... Una vez estudiada
la geometria podremos decidir el o los tipos de elementos a utilizar, las caracteristicas de
los mismos, asi como las propiedades de el o los materiales (médulo de elasticidad,

conductividad,...) a emplear.
¢ Qué condiciones de contorno imponemos sobre el sistema a estudiar?

También seran conocidas, pero deberemos estudiar si son 0 no importantes o influyentes en
el tipo de analisis que vamos a realizar (puede darse el caso, por ejemplo, de que nuestro
sistema esté sometido a un cambio brusco de temperatura, pero que deseemos realizar un
analisis modal para conocer sus frecuencias naturales, en cuyo caso el resultado es
independiente de esta condicion). Una vez decididas las condiciones de contorno hemos de
estudiar la forma de aplicarlas, si representan las condiciones reales del problema, si existe
equilibrio (en el caso de que sea un analisis estatico),... La imposicion de condiciones de
contorno apropiadas es una de las decisiones mas complejas a la hora de realizar un

analisis por elementos finitos.

¢ Qué resultados esperamos obtener?

A. Carnicero
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Para poder saber si hemos realizado correctamente el analisis o si representa bien la
realidad, deberemos tener una idea de como va a responder. Por ejemplo, si estamos
analizando una tuberia sometida a presion interior y los resultados nos indican que
disminuye el radio deberemos pensar que hemos modelado mal el sistema, bien en la

aplicacion de las cargas, en el mallado, etc.

Una vez estudiados estos puntos estamos en disposicion de realizar un Analisis por
Elementos Finitos, después de este analisis y a la vista de los resultados conviene repasar

los puntos que se han remarcado.

A. Carnicero
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Abstract

Former practice proves that the vibration and noise caused by
rotating or alternately moving parts together with the physical and
chemical processes inside an internal combustion engine contain a
great amount of information about what happens in-side the
machine. The art of extracting useful information from time based
vibro-acoustic signals is especially difficult in the case of an
operating internal combustion engine because there are many
vibration and noise sources and the rotation speed is not constant.
The other problem is that the rotational speed is not constant in the
case of an internal combustion engine during a single working
cycle and in the course of continuous opera-tion. we developed a
method to follow the fine details of angular speed fluctuations e. g.
because of the activity of single piston. Our purpose was to
develop a flexible and improvable measure-ment system which is
usable both for experiments and final tests of several engines.
Using the measuring set-up we could exploit the order analysis
function together with the analysis of results in the frequency
domain.
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1 Introduction

Our former experiments and observations confirm that vibra-
tion and noise analysis is an effective method to qualify internal
combustion engines as one of the measurement processes
during the so called cold test. In the course of the cold test an
electric motor drives the engine. The noise and vibration data
collection can be executed at constant rotation speeds. As a
consequence the classic FFT method is usable. The analysis of
the spectral image of the engine behavior gives us the
possibility to screen the problematic or the doubtful products.
Currently the method is highly reliable and effective, and allows
assessment of assem-bly faults, damaged parts and other
abnormalities. Several win-dowing methods render possible the
automatic computer based data evaluation and decision
making, too. To demonstrate the method and form an initial
idea, the figures below (Figs. 1, 2) show the frequency domain
spectrum diagrams of a perfect en-gine and a faulty engine [1].

Part failure diagnosis

In many cases even the faulty parts or fault location is de-
terminable based on a formerly collected and assembled
fault knowledge base [9]. E.g. the automatic, computer
based screen-ing procedure is capable and used in practice
to catch deformed plastic covers of incorrect shape, which
cause a soft character-istic noise when get in touch
eventually with the moving belt underneath.

Naturally, there is a big demand to use noise and vibration
diagnosis for analysis of internal combustion engines operat-ing
under normal working conditions with fuel. However, if the
rotational speed is not constant, the traditional method using data
collection on time base (by fixed sample intervals), namely Fourier
transformation to switch over to frequency domain fol-lowed by
information evaluation is not usable. Because of the continuous
variation of the base frequency, obtainment of usable results for the
frequency domain image is not possible as the so called leakage
effect makes the result almost meaningless.

A relative new measurement technique called order analysis
is the secret of sorting out all the many signal components that
a machine with variations in the rotation speed can generate.
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Fig. 1. Noise spectrum of a perfect engine
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Fig. 2. Noise spectrum of a faulty engine.

2 Order analysis principles and the measuring set-up

The traditional FFT process transforms time domain data to
frequency domain, creating a spectrum. Signals that are periodic
(repetitive) in the time domain appear as some peaks in the fre-
quency domain. If the angular or rotation speed is not constant, the
signals are not really periodic and there will be not well ob-servable
peaks in the frequency domain. The new great idea is that instead
of collecting data by given time intervals in time do-main one must
collect by given angular intervals in revolution domain [2], [3].
Using FFT on the collected data results infor-mation in order
domain. The signals that are periodic in revolu-tion domain appear
as peaks in order domain. The key trick is that that the
measurement rate tracks the rotational speed of the machine. By
this way, e.qg. if a vibration peak occurs three times every resolution
at the same shaft angle position a peak appears at the third order
in the order spectrum.

The figure below (Fig. 3) shows the method and the result of
a signal sample collecting in time and by angle difference [10].

Practically, the data sampling by angle
position is not a tech-nically easy task. In
principle three techniques are commonly
usable:

14.
can generate even thousands of digital pulses per revolution.

Shaft encoders, which are electro-optical devices and

= LH EERms UMLM.L_L. _;_hLu.wm.I FERRE

1000 1100 1200 1300 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000

Frequency

s
1000
Frequency

1200 1300

1100 1400 1500 1600 1700 1800 1900 2000

The pulses then can trigger sampling data directly into the
data
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processing equipment memory.

12.  Some device which is tracking the
rotation of the shaft and emulates the shaft
angle sensor — and gives the necessary sam-
pling trigger pulses.

13. Digital resampling technique. The equipment stores
the noise/vibration signal in digital form by fixed time
intervals together with the signals of a precise rotation angle
sensor. After collecting the primary info, the software devices

are suitable to resample the noise/vibration signal from time
do-main to revolution domain. Probably this method is the

54 Per. Pol. Transp. Eng.

most advantageous for simple experiments because there is
no need of angle sensor. However, the numeric algorithm
eventually may cause some distortion of the result.

The vibro-acoustic characteristics of engines can be studied from
different viewpoints and for a number of purposes. Modern
combustion engines belong to sophisticated, complicated and very
expanded mechatronic systems. As sound pollution has be-come
an important issue in today’s environment, many projects are
intended to analyse the noise and vibration generated by ve-hicle
engines [7]. On the other side, one of the most sensitive
parameters for monitoring the condition of engine is vibration and
noise characteristics. Noise and vibration sources and even-tually
the related faults can be classified into two groups, namely
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Fig. 3. Sample collecting by constant time intervals and by constant angle intervals.
multiply the resolution of the recent sensor by two or four by HW or

SW methods. One
the combustion process and the mechanical
movements [4]. Our purpose is to develop new
diagnostic methods but we can use the results
of projects which basically intended to
decrease the gen-erated engine noise level.

3 Our measurement system based on NI devices
We developed a new measurement system
which is suitable for noise/vibration diagnostics

for internal combustion engines using order
analysis. The system may work with or without
software signal resampling. The next figure

(Fig. 4) shows the system architecture.

We use an NI CompactDAQ based data acquisition and pre-
processing system with the suitable I/O modules as a cost ef-
fective solution of high technical capabilities. The system is flexible
and expandable as we have eight interface module slots in the
control unit. We may implement various analog, digital, timer, and
counter interface tasks with HW signal preprocess-ing support and
the LabView/LabWindows software functions. Our first tasks were
the study of specific parts or sections of the engine. We used
professional microphone fixed near to the possible critical noise
sources and positioned the three axes vi-bration sensor by similar
considerations. For executing order analysis we need regular angle
interval signals — our solution is the usage of a ROD426

incremental rotation sensor with im-pulses by each 6° angle

revolution. It is equal to the crankshaft position sensor signal.
However, to indicate the reference an-gle position three single
pulses are missing from series of the crankshaft sensor signal. As
a consequence, it seems it is not usable for the order analysis [5].
Later, in some cases we may need angle signals of higher
resolution. As the rotation direc-tion is the same every time, we can
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engine operation cycle consists of two crankshaft revolution and
the camshaft sensor’s signal can distinguish the two revolutions
during one cycle. Finally, one additional simple and sure possi-bility
is the usage of an ignition sparkle sensor to identify some engine
piston working in synchrony with shaft angle position. Optionally we
can synchronize our measurement to other events outside, or can
give trigger signal e.g. to start video recording for more complex
studies (like fast visual observations).

4 Experimental work

At present diagnostics project our basic aim was to detect
faults of some parts or sections of the engine. A general cri-
terion as to whether faults and abnormalities can be observed
is that they appear as an indictable difference or unusual para-
metric value in the measured vibration or acoustic signal. There
are many factors that impact the fault information content of the
signals including the chosen sensors, the measurement points,

shielding disturbing effects from the near and far environment
etc. [6]. We basically focused on the following subjects:

11. where, why and how is vibration or noise
generated by the combustion engine,

12. by which way, how does vibration and noise
propagate trhough diff erent materials of parts assembled
together,

13. how can we determine the best test
positions for the sensors to capture the
abnormalities [8].

We concentrated on mechanical faults. Some examples of these
faults are problems with the crankshaft, faults in belt drives, e.g.
damaged timing belt, camshaft defects, defective or miss-ing
connecting rod bearings, cylinder ringing, faults in oil pump, etc.

Seeing that all faults which are followable by vibro-acoustic

Part failure diagnosis
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Fig. 4. The newly developed Data Acquisition System architecture
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Signal marking and remarks:

Line 7: Engine Crankshaft sensor

Line 6: Engine Camshaft sensor 1

Line 5: Engine Camshaft sensor 2 (not connected here)

Line 4: Ignition Signal, Piston 1

Line 3: Trigger sensor (not used here)

Line 2: Heidenhain incremental rotation sensor Index signal (A0)

Line 1: Heidenhain incremental rotation sensor Angle signal (A1) by each 60 angle movement
Line 0: Heidenhain incremental rotation sensor Angle signal (A2) by each 6~ angle movement

with 900 phase shift to A1
TDC: Top Dead Center (in Line 7, crankshaft pulse position)

Fig. 5. Timing Relations inside the engine
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Camshaft _ Camshaft
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Vibration
Vibration Sensor
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Remarks:
g) The microphone was fixed on the engine test stand in front of the pulley.

h) In the case of the vibration sensor we proved three positions. It seems we got the best results at Position 1, using a modified tension pulley fastening
screw. At Position 2 we applied a glued support plate. At Position 3 we used a regular screw hole of the engine body.

i) We connected a flexible shaft coupling among the main central screw of the crankshaft and the Heidenhain incremental angle sensor in front of the
crankshaft.

Fig. 6. The front side of the engine with the tension pulley and the measuring positions

Fig. 7. The DLI 3-axes Vibration Sensor and the B&K Precision Microphone
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Fig. 8. Typical engine speed profile during run-up and the related vibration and noise signals

signals are related to excitation events and excitation

connected to the combustion process, we made measurements

to study the time relations between ignition, crankshaft and

camshaft rota-tion. We used the digital sensors shown in Fig. 4

for this pur-pose. Some sample results are shown in Fig. 5.

The measurement signals shown above make it possible to

study the correlation between rotation parameters (including

RPM, angle speed, shaft position, etc), ignition timing, and the

vibration or noise signals. The time and other parametric rela-
tions between the signals give a great amount of information
but the possibilities can be the subject of an other study.
After developing the measurement system we started to ob
serve the behaviour of perfect and faulty parts and related

symp-toms. One project intended to screen tension pulleys with

ten-sion spring problems. The tension pulley makes the timing

belt tight during the operation of the engine, e.g. during
acceleration or deceleration. In some rare cases some pulley
springs present resonance effects at some rotation speed(s)
which can cause fa-tigue breaking. First we determined the
microphone and the vibration sensor positions.

We used professional sensor devices shown

in Fig. 7:

The basic characteristics of the sensors:

— Vibration Sensor, Type Wilcoxon Research
993B (manufac-tured especially for DLI), 3
axes
Sensitivity: 25mV/g
Frequency range: Z axis - 2 -10.000 Hz, X
and Y axis - 2 —7.000 Hz
Interface: IEPE

12,5
Time

15 17,5 20 225 25

— Precision Array Microphone, Type B&K4958
of Bruel&Kjaer
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Sensitivity: 12,5nV/Pa
Frequency range: 10 —20.000
Hz Interface: IEPE, TEDS
Dynamic range 28 — 140dB
Dimensions: 34mm long,
7mm diameter
The selected B&K microphone is practical in our measurements

even because of the small dimensions, and it can be used in ar-

rays which can be important in our later experiments.

5 Diagnostic results of tension pulley test

We made a great number of measurements testing several pul-
leys and some engine types. As a result we got a big data base
which consists of information about the original time based and
processed frequency and order domain information. The ten-sion
pulleys tests can demonstrate the system functionality and

58 Per. Pol. Transp. Eng.

capability. In the case of pulley tests first we made screenings by
sweeping the rotation speed and observed the critical values. In
the other phase we observed the resonance phenomena at the
critical working conditions. Some summarized results can be seen
in Figs. 8 and 9. We plan to present the results in water-fall
diagram too in the next phase of the work. Note: the diagrams
below can only demonstrate the results of the measurements.
Running the software we can select and magnify parts of the di-
agrams, select or suspend signals with their colors, which makes
the analysis, e.g. detailed data comparison possible or easier.

Especially in the case of the tension pulley, the resonance
ef-fect is observable in the order spectrum; however, the study
of the frequency domain data is the most efficient method.

Below, in Fig. 10, the phenomena is clearly
viewable at about 105Hz as both the
microphone and the vibration sensor axes give
sharp peek values.

Pal Banlaki / Zoltan Magosi
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| The figure shows the full software capability, but for fault diagnosis the results in the left part of the diagram are important

| The “Order Power” phrase refers to the algorithm method which calculates the order spectrum from the power level of the signal in time.

| In the diagrams, the color coding (and the related grey scale tint order in black-and-white representation) is:

Light Blue: microphone

Green: vibration X axis

Red: vibration Y axis

Black or dark grey: vibration Z axis

Fig. 9. The order power spectrum calculated from the signals above

Based on the experimental results we can
design screening methods using parameter
level windowing procedures to catch the faulty
risky parts.

6 Summary

The newly developed complex “custom design” hardware and
software system for vibration and acoustic noise analysis veri-fied
in practice that it is well suitable for fault diagnostics pur-poses.
The new measurement results acquired using our flexible HW
assembly and SW system also verified that modern noise and
vibration diagnosis procedures are very sensitive methods. The
methods can capture hidden and special problems for which even
the most straightforward functional testing is not really ad-equate.
As a result of the research, e.g. we can screen tension pulleys of
engine timing belt which have fault risk during opera-tion later
because of occasional spring resonance. However, the system
capability to show faulty parts is very large and makes it possible to
identify risky elements with increasing diagnos-tic possibilities. The
next steps include the enhancement of the hardware capabilities
and the usage of more sophisticated soft-ware solutions and
mathematical procedures. We plan to utilize the system to catch
hidden fault connected problems which may be observable in
frequency, or in order domain, or which are eventually detectable
with combined analysis method only.

Amplitude

Remarks

Frequency Power Spectrum

{

e~ . 3

0 50 100 150 200 250 300

Frequency

350 400

— The system is capable to provide the frequency spectrum up to 25 kHz.

but in this case data in the high frequency interval have low importance

Fig. 10. The frequency power spectrum of a potentially risky part
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ANEXO 6

Fundamentos de Vibraciones Mecanicas. Definiciones y
Terminologia.

Jos ‘e Maria Rico Martinez Departamento de Ingenieria Mecénica Universidad de Guanajuato
Carretera Salamanca-Valle de Santiago km 3.5+1.8 E-mail: jrico@ugto.mx

10. Introduccion

Estas notas tienen como objetivo proporcionar al lector las definiciones, clasificacion y
resultados fundamentales de vibraciones mecanicas. El proposito es agilizar el aprendizaje de
estos temas que, usualmente, no requieren de conocimientos muy profundos de otras materias.

15. Vibracion: Definicion y Clasificacion.

En esta seccidn se definiran las vibraciones mecanicas y se clasificaran en base a sus
caracteristicas fundamentales.

Definiciéon 1: Vibracion. Es la variacién con respecto al tiempo, de la magnitud de un
parametro que define, totalmente o parcialmente, el estado de un sistema —mecanico,
eléctrico, econémico, biologico—

14.  respecto a una referencia especifica, cuando la magnitud del parametro es
alternativamente mayor y menor que la de referencia.

Una vibracién es, simplemente, una funcién no monotonia del tiempo, f (t); asi pues, en
sentido estricto, las funciones constantes; es decir aquellas que

f(t)=cvtelq, 1)

donde lq es el intervalo de definicién de la funcién, no satisfacen definicion 1.1
Existen ejemplos muy variados de vibraciones:

14. El voltaje de un circuito de corriente alterna.

15. La presion dentro de un tanque de almacenamiento de una compresora durante su
llenado y descaro-gado.

16. La presion interna de la cabina de un avion durante un viaje.

17. La distancia que se comprime un resorte en los “amortiguadores” de la suspension de
un automavil durante el viaje a través de una carretera llena de baches.

18. El valor relativo de la moneda de un pais con respecto a la moneda de otro.

19. Latemperatura de un paciente afectado de paludismo.
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A ‘un cuando muchos de las definiciones y resultados obtenidos en este curso son
aplicables a cualquier tipo de sistema —frecuentemente denominado sistema dinamico—, el
énfasis en este curso es el estudio de los sistemas mecanicos.

La definicion 1 es demasiado amplia y es posible, y conveniente, restringir la definicion a
clases particulares de vibraciones.

1En el resto de estas notas, el lector puede emplear como sinénimos las palabras vibracién y funcién.
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Resumen

Como parte de las lineas de investigacion del Centro de Estudios en Ingenieria de
Mantenimiento, se desarrolla un proyecto de investigacion encaminado a establecer
las pautas para la evaluacién de la condicion de grupos electrégenos. El presente
articulo muestra las particularidades de la medicién de sonido y vibraciones sobre
un Grupo Electrogeno MAN 18 V48/60 B. Se analiza lo indicado en el estandar ISO
3744 concluyéndose con la imposibilidad practica de su aplicacion en el entorno
industrial y para grandes maquinas como lo es el caso de los grupos electrégenos
MAN 18 Vv48/60 B. El interés de esta investigacion se enfoca al generador del grupo
electrégeno y por ello no obstante, se efectuaron mediciones de presién sonora
orientando el micréfono hacia los cojinetes de este, sobre los cuales también se
registraron sus vibraciones siguiendo lo indicado en el estandar ISO 8528-9. El
analisis comparativo de los registros espectrales de presidén sonora y de vibraciones
oblig6 a convertir los espectros FFT en espectros de ancho de banda proporcional
constante. Como resultado fundamental se obtiene la no correlacion de las
frecuencias espectrales de presion sonora con las de vibraciones y una evaluacion
preliminar del generador exhibiendo una condicién normal.

Palabras claves: nivel de presion sonora, medicién de vibraciones, ancho de
banda proporcional constante, grupos electrégenos.

Distinctive features for sound pressure level and vibration measurements over
engine generator sets type MAN 18 v48/60 b

Abstract

A research project for condition monitoring of engine generator sets is developed as
part of main researches at Maintenance Engineering Research Center. Sound
pressure level and vibration measurements over an engine generator set MAN 18
V48/60 B are made with the goal of identify those frequencies present in both, sound
pressure level and vibration spectra which could give the possibility to use sound
pressure level as a symptom parameter because of the continuous feature of this
kind of measurement. It is analyzed everything stated in ISO 3744 standard but it
was impossible to apply such standard taking in mind the complexity of industrial
environment. However, because the research is focused on generator it was
registered the sound pressure level near generator bearings. Vibrations were also
registered on bearings according to ISO 8528-9 standard. For comparative analysis
it was necessary to convert FFT spectra into constant percent bandwidth spectra. As
a result, the spectral frequencies could not be correlated in both sound pressure
level and vibration spectra and a generator normal condition was found as a
preliminary evaluation.
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Key words: sound pressure level, vibration measurements, constant percent
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Particularidades de la medicién de presion sonora y vibraciones en grupos electrégenos MAN 18 V48/60 B

Introduccioén

Sin dudas, la generacion distribuida constituye una alternativa estratégica para garantizar
los requerimientos energéticos fundamentales de Cuba y esto presupone programas de
mantenimiento que permitan garantizar indicadores de disponibilidad y confiabilidad
acordes con las exigencias de este tipo de industria.

La presencia de un motor de combustion interna y de un generador como componentes
basicas de un grupo electrégeno, justifican plenamente la aplicacion de tecnologias
predictivas y de diagnéstico, orientadas a la medicidn y andlisis de vibraciones y sonido, la
emision acustica, el analisis de lubricante y la medicion de temperatura, esta Ultima basada
preferiblemente en las tecnologias asociadas a la termovision. [10, 11]

Es por ello que, de acuerdo a las posibilidades que ofrece un articulo de este tipo, se
abordaran las pautas para la medicion de sonido y vibraciones, con vista en primera
instancia, a correlacionar las frecuencias dominantes en ambos registros espectrales, es
decir, sonido y vibraciones, dando continuacion a una investigacion preliminar desarrollada
a nivel de laboratorio sobre un simulador mecéanico en el que se efectuaron registros de
vibraciones y sonido, como resultado de la cual se pudo correlacionar algunas frecuencias
significativas e incluso, fue posible cuantificar el ruido de fondo. [5, 8, 9]

Luego entonces, tomando en cuenta las evidentes diferencias que existen entre las
condiciones para realizar ejercicios experimentales a nivel de laboratorio y en el entorno
industrial, se procedio a efectuar registros de vibraciones y sonido sobre un grupo
electrogeno ubicado en un recinto industrial y acompafiado de otras seis maquinas de igual
disefio y a plena operacion, con el objetivo de identificar frecuencias significativas en
ambos registros y poder evaluar la efectividad de la presion sonora como sintoma de
estado técnico, sobre todo si se toma en cuenta que la medicion del sonido producido por
una maquinaria representa una medida indirecta de las vibraciones producidas por ésta
[10].

Desarrollo
Consideraciones acerca del estandar 1SO 3744

El estandar ISO 3744 especifica varios métodos para determinar los niveles de potencia
acustica en maquinas, equipos y sus componentes. El calculo del nivel de potencia sonora
estd basado en la suposicién de que esta magnitud emitida por la fuente es directamente
proporcional al nivel cuadratico medio de la presion sonora, promediado en el tiempo y en
el espacio. EI método descrito en este estandar es valido para la medicion de todo tipo de
sonido. [1]

De especial interés resulta lo indicado en este estandar para la localizacion de las
posiciones de los microfonos sobre la superficie de medicion, para lo cual sera necesario
definir un paralelepipedo hipotético de referencia. Las posiciones de los microfonos se
distribuyen entonces sobre la superficie de medicién de acuerdo a una superficie hipotética
de area “S” que envuelva tanto a la fuente como al paralelepipedo de referencia y que limite
con los planos (o plano) reflectantes. [1]

La posicion de la fuente bajo ensayo, asi como la superficie de medicion y las posiciones

de los microfonos, se definen en un sistema de coordenadas con los ejes horizontales “x” e
“y” contenidos en un plano definido por la base del paralelepipedo de referencia.

Asi mismo, las mediciones se deberan ejecutar de acuerdo a posiciones de microfono
correspondientes a un paralelepipedo rectangular, cuyas caras sean paralelas a las del

paralelepipedo de referencia, en este caso, la distancia de medicion “d”, es la distancia
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entre la superficie de medicién y el paralelepipedo de referencia. El valor preferible de “d”
es de 1 metro.

En la figura 1 se muestran las posiciones del micréfono en la superficie de medicion
paralelepipédica.
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Figura 1. Superficies de medicién y posiciones del micréfono para una maquina de
gran tamafio

Consideraciones acerca del estandar 1SO 8528- 9

En principio, para la planificacion de la estrategia de medicién de vibraciones en el grupo
electrégeno de marras, se consulté con el fabricante de la maquina y con el cliente,
indagandose sobre la existencia de algun reporte de pruebas ejecutadas en fabrica o de
alguna referencia que pudiese ser utilizada al menos para evaluar la condicion del grupo
electrégeno en cuanto a vibraciones se refiere.

Sin embargo, no se encontrd una referencia suficientemente completa para la ejecucion de
las mediciones y por ello se acudio al estandar ISO 8528- 9 que aunque no es de
obligatorio cumplimiento, si constituye una referencia importante e incluso legal para
efectuar este tipo de medicion.

De especial interés resulta el hecho de que el sistema de medicién debera garantizar una
exactitud de un 10% para los valores de desplazamiento, velocidad y aceleracion dentro del
rango de 10 Hz a 1000 Hz y una exactitud desde +10% hasta —20% para mediciones
realizadas dentro del rango de 2 Hz a 10 Hz, lo cual resulta de importancia extrema, pues
en no pocos casos el personal que realiza las mediciones no conoce por determinadas
razones los rangos de frecuencia de operacién correcta del transductor que se empleay la
modificacién de estos de acuerdo al tipo de fijacion que se utilice, ya sea un perno roscado
o el tristemente célebre puntero.[6]
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En la figura 2 se muestran los puntos recomendados por el estandar ISO 8528-9 para
registrar las vibraciones en grupos electrégenos.
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Figura 2. Ubicacion de los puntos de medicion

Segun prevé este estandar, las frecuencias de excitacion de los motores de combustion
interna que accionan a los generadores, se enmarcan en el rango de entre 2 Hz a 300 Hz.
Sin embargo, se debe tomar en consideracion la influencia de la estructura portante y por
ello se sugiere efectuar mediciones en el rango de entre 2 Hz y 1000 Hz. En la Tabla C.1
de la pagina 10 del estandar ISO 8528- 9 se muestran valores de desplazamiento,
velocidad y aceleracion que deben ser tomados como referencia para evaluar la condicion
del grupo Electrégeno [6].

Los ejercicios experimentales
Esta investigacion se realizé en una Central Termoeléctrica Cubana donde se encuentran
instalados Grupos Electrégenos del tipo MAN 18 V48/60 B (observe la figura 3), con una

capacidad nominal de generacion de 18.4 kW, con una frecuencia de 60 Hz y operando a
una velocidad de rotacion de 514 rpm.[7]

Figura 3. Grupo electrégeno MAN 18 V48/60 B

De acuerdo al alcance del proyecto inicial de investigacion y tomando en cuenta que no son
las vibraciones y el sonido los mejores parametros sintomas para evaluar el estado técnico
de motores de combustion interna, se decidio trabajar exclusivamente con el generador,
gue aunque opera acoplado al motor de combustion interna, es una maquina rotatoria y en
este tipo de maquina si ha quedado demostrada — desde hace mas de 40 afos — la eficacia
de las vibraciones como parametro sintoma, solo que en lo que respecta a los objetivos de
esta investigacion, se intenta ademas utilizar el sonido para viabilizar los ejercicios de
medicion.

Atendiendo a lo previsto en el estandar ISO 3744 se definio el paralelepipedo de medicion
tomando en cuenta desde luego, las dimensiones del generador del grupo electrégeno
MAN 18 Vv48/60 B. Notese que el generador tiene aproximadamente 5 metros de largo por
5 metros de alto, lo cual indudablemente compromete el aspecto practico de la medicion
de sonido de acuerdo con este estandar ISO 3744 [7]. Para definir la cantidad de puntos de
medicién se partié de lo recomendado en el propio estandar ISO 3744, definiendo el

103



paralelepipedo de medicién con dimensiones externas de alrededor de 6 m x 7.4 m x 6.7
m, segun se observa en la figura 4. Los puntos para la ubicacién del microfono fueron
definidos a una distancia mutua de 1 metro aproximadamente.
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Figura 4. Dimensiones externas del paralelepipedo de referencia

De manera que, por cada cara del paralelepipedo se tendran alrededor de 25 puntos de
medicién y asumiendo que se mediria en las dos areas laterales del generador y en el area
frontal libre de este, se tendria que medir en nada mas y nhada menos que 75 puntos.
Ademas de ello, la ubicacion del generador en altura desde el piso supera el metro.
Todo esto presupone el empleo de un dispositivo que permita ubicar el micréfono,
conjuntamente con el instrumento, en las posiciones indicadas en la figura 4 y prever algun
tipo de soporte para el operador del sonémetro, pues la inmensa mayoria de las posiciones
supera la altura promedio de un ser humano.
Por tal motivo, los autores realizaron la siguiente valoracién, en torno a la viabilidad practica
de la realizacion de las mediciones de sonido atendiendo a lo indicado en el estandar ISO
3744 y para este caso en especifico:
11. Numero excesivo de puntos de medicidon (75 puntos soélo para el generador),
sobre todo si se tiene en cuenta que la medicion de sonido se previ6 ser realizada
con el animo de simplificar el trabajo de localizacién de fuentes importantes de
vibraciones.
12. Imposibilidad practica de garantizar la ubicacién del micro6fono en todas y cada una
de las 75 posiciones definidas en el paralelepipedo de medicion.
13. Excesivo ruido de fondo.
A pesar de estos inconvenientes, se realizé la medicion de presion sonora orientando el
micréfono hacia los pedestales del generador, tal y como se observa en la figura 5a,
precisando que para el pedestal del Generador Lado Coupling la distancia desde el
microfono a la superficie del pedestal fue de 400 mm asi como de 200 mm para el pedestal
del Generador Lado Libre.
El instrumento de medicion empleado fue el Sonémetro Briiel & Kjeer, Observer™ Tipo
2260. Observe la figura 5b. La configuracion de las mediciones se muestra en la Tabla 1.

[4]
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Figura 5. Mediciones de sonido en el generador.
a) Medicion en el pedestal lado libre. b) Sonémetro Briel & Kjeer, Observer™ Tipo 2260
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Tabla 1. Configuracion del Sonometro Briel & Kjaer, Observer™ Tipo 2260 para la
realizacion de las mediciones de presion sonora en la Unidad No. 2

Ancho de Banda: 1/3 Octava

Pico Maximo: 150,0 dB

Rango: 51,4 -131,4 dB
Medicién en Banda Ancha: 16. L

Medidas en octavas: L

Hora de Calibracion: 17/05/2010,
Nivel de Calibracién: 10:24:31 94,1 dB
Sensibilidad: -27,4 dB

Debido a exigencias operativas de la Central Eléctrica no fue posible registrar el ruido de
fondo [3] ya que no se logré obtener el permiso necesario para detener la Unidad No.2
objeto de medicion, lo cual constituye un inconveniente adicional para la realizacion de las
mediciones de sonido en este tipo de Planta y a la vez un obstaculo real y habitual en el
entorno industrial.

En la figura 6 y en la figura 7 se muestra el registro de presion sonora obtenido en el
generador del grupo electrégeno No.2 en su pedestal lado coupling y en su pedestal
lado libre respectivamente.

Figura 6. Registros de presién sonora obtenidos en el pedestal lado
coupling del generador del grupo electrégeno No.2
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Figura 7. Registros de presion sonora obtenidos en el pedestal lado libre del generador del
grupo electrégeno No.2

Asi mismo y atendiendo a lo previsto por el estandar ISO 8528- 9 se definieron los puntos

de medicion de vibraciones sefialados e identificados en la figura 8. Observe que

igualmente se indica el sistema de
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referencia, es decir, el eje “y” identifica la direccidn radial horizontal, el eje “z” identifica la
direccion radial vertical y el eje “x” identifica la direccion axial.

Figura 8. Identificacion y ubicacion de los puntos de medicion.

Para la realizacion de las mediciones de vibraciones se conto6 con el Colector Analizador de
Vibraciones Pocket VibrA Pro de la compafiia Canadiense Hyatt Industries Ltd. Este equipo
esta basado en un PDA (Personal Data Assistant) industrial que incorpora una tarjeta de
adquisiciéon de datos y un software nombrado precisamente Pocket VibrA Pro. Observe la
figura 9a.

Con el empleo de este instrumento, se tomaron registros espectrales en un rango de 2 Hz a
1000 Hz y se midi6é simultdneamente aceleracion y velocidad de las vibraciones rms, de
acuerdo a lo previsto en el estdndar ISO 8528-9, empleandose para ello un acelerometro
del tipo C3-250 cuya funcion respuesta de frecuencias se muestra en la figura 9b y que
exhibe una sensibilidad de 250 mili Volt por gravedades.

[10 -12]

Se efectuaron registros espectrales en un total de 36 puntos, de ellos 24 en el Motor de
Combustion Internay 12 en el Generador.

Figura 9. El Colector Analizador de Vibraciones Pocket VibrA Pro

15. El instrumento. b) Funcion Respuesta de Frecuencias del
acelerometro C3-250 empleado durante la realizacion de los
ejercicios experimentales.

Discusion de los resultados

Luego de registrados los espectros de presion sonora y de velocidad de vibraciones, se
procedi6é a la comparacién de ambos. Sin embargo, se presentaron dos inconvenientes al
momento de efectuar las comparaciones. Por una parte, el nivel de presion sonora se
expresa en dB segun la expresion (1) y el espectro de presion sonora se obtiene a traves
de un filtrado de ancho de banda proporcional constante, en este caso de tercios de octava

[3].
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P
db = 20 log — 1)

Po
Siendo “dB” el nivel de presion sonora, expresado en decibel, “P” la presion sonora que se

desea expresar en decibel y “Po” el valor de presion correspondiente al umbral auditivo, 20

pPa.[3]
Por otro lado, los espectros de vibraciones tienen sus amplitudes expresadas en términos

de velocidad de vibraciones en milimetros por segundo y son obtenidos a través de la FFT
(Fast Fourier Transform) que como
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se conoce, es un algoritmo optimizado de la Transformada Discreta de Fourier. Esta Ultima
se puede apreciar en las expresiones (2) y (3) en sus formas directa e inversa
respectivamente. [10]

N-1 21kn

A(K) = 1 a(n).e”’ N

N n=0 2)
N-1 2mia
an)= AK).el
k=0 ©))
paran=0, 1, ..., k=0, 1, ..., N-
N-1; 1.

Siendo “N” el numero de muestras discretas de un segmento de la seial vibroacustica. En
el caso particular de las vibraciones como sefiales a procesar, a(n) es real y A(k) es
compleja.

De la expresion (2) se puede inferir que de la FFT se obtienen espectros de ancho de
banda constante y por ello, los espectros de estas dos magnitudes fisicas se hacen
incomparables en el formato en que ambos se obtienen de los instrumentos de medicion,
particularmente en el eje de frecuencias.

De aqui, que haya sido necesario expresar en Pascal los niveles de Presion Sonora para
mitigar el efecto de la escala logaritmica del decibel y convertir los espectros de
vibraciones en espectros de ancho de banda proporcional constante, de manera que
ambas escalas de amplitudes fuesen expresadas en magnitudes fisicas primitivas y las
escalas de frecuencia fuesen similares, en términos de tercios de octava [3]. A manera de
ejemplo, se muestran en la Figura los registros espectrales de velocidad de las vibraciones
expresado en mm/s rms y de presion sonora expresado en Pascal, ambos obtenidos en el
punto “5y”.

La conversion de la escala en decibel a Pascal se logré6 empleando la forma inversa de la
definicion original del decibel segun se aprecia en la expresion (4).

dB

P=P 10 (4)

0

Asi mismo, el contenido de cada banda de ancho porcentual constante en los espectros de
vibraciones fue obtenido empleando la expresion (5), toda vez que la ponderacion aplicada
durante la obtencion de los registros espectrales de vibraciones fue del tipo Hanning
(Ponderacion para el procesamiento digital de sefales, que lleva el nombre de su inventor
Julio von Hann).[2]

Acrg =0.8165| A2  (5)
20. =1
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Figura 10. Espectros de vibracion y presion sonora registrados en el generador, pedestal
lado coupling, orientacion horizontal (5y)
En total fueron registrados 6 espectros de vibraciones en milimetros por segundo, tres por
cada pedestal del generador, asi como dos espectros de presion sonora con el micréfono
orientado en el plano horizontal.

Para el andlisis comparativo de los espectros de presion sonora y vibraciones se tuvieron
en cuenta sélo las mediciones de vibraciones realizadas en la orientacion horizontal, por
haber sido orientado el micr6fono también en la direccidn horizontal, es decir, segun el eje
“y” indicado en el estandar ISO 8528-9.

De todo este analisis se pudo concluir con lo siguiente:

Generador, cojinete lado coupling

Las vibraciones exhiben un comportamiento significativo en las bandas de 25 Hz, 31.5 Hz y
40 Hz aunque, de acuerdo a lo indicado en la Tabla C.1 de la pagina 10 del estandar ISO
8528-9, las amplitudes estan muy por debajo de lo dado como Alerta y Alarma, toda vez
que por ejemplo, para la banda dominante de 31.5 Hz se obtiene una amplitud de 3.046
mm/s lo cual estd muy por debajo de lo indicado en este estandar. Observe la Figura 10.
Asi mismo, en cuanto a la Presién Sonora, se observa claramente que la frecuencia
dominante es de 125 Hz y no se observa correspondencia significativa alguna con las
componentes de vibraciones. Observe la Figura 10.
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No obstante, en la propia figura 10 se observa que en el espectro de Presion Sonora se
tienen componentes en las bandas que resultan significativas en el espectro de vibraciones,
pero no se puede afirmar que son correspondientes con las componentes de Presion
Sonora.
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Generador, cojinete lado libre

En este caso y de acuerdo al lo mostrado en la figura 11, las vibraciones exhiben un
comportamiento significativo en las bandas de 31.5 Hz y 40 Hz aunque, de acuerdo a lo
indicado en la Tabla C.1 de la pagina 10 del estandar ISO 8528-9, las amplitudes también
estan muy por debajo de lo dado como Alerta y Alarma. Observe por ejemplo en la figura
11, que para la banda dominante de 31.5 Hz se obtiene una amplitud de 1.69 mm/s lo cual
estd muy por debajo de lo indicado en este estandar.
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Figura 11. Espectros de vibracion y presién sonora registrados en el generador, pedestal
lado libre, orientacion horizontal (6y).

Por su parte, la Presion Sonora exhibe la frecuencia dominante a 125 Hz y no se observa
correspondencia significativa alguna con las componentes de vibraciones. Vea la Figura 11.

Sin embargo, en el espectro de Presion Sonora se tiene componentes en las bandas que
resultan significativas en el espectro de vibraciones, sin que esto garantice el poder afirmar
gue son correspondientes con las componentes de Presién Sonora. Observe la Figura 11.

A continuacion, en la Tabla 2 se resumen los Niveles Totales RMS registrados en el
Generador.
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Tabla 2. Niveles Totales de Vibraciones RMS, expresados en milimetros por
segundos

Nivel Total
[mm/s] RMS
3.90
0.65
1.64
2.27
0.50
0.68
1.68
0.83
0.25
1.34
0.68
0.27

Punto Orientacion

XINIKIXINI<[XINI<|XINI=<

De acuerdo con la Tabla 2 y tomando en cuenta lo indicado en la Tabla C.1 de la pagina 10
del estdndar 1ISO 8528-9, se puede aseverar que en ningun caso se supera el nivel de 10
mm/s RMS, valido como nivel de alerta para Generadores instalados directamente al
fundamento sin que medie un sistema de aislamiento de vibraciones.

Conclusiones

J) Luego de estudiado el estandar ISO 3744 y después de evaluar in situ las condiciones
practicas para la realizacion de los ejercicios experimentales de registro de Presion
Sonora en el generador del grupo electrégeno MAN 18 V48/60 B, se evidencié la
imposibilidad préactica real de satisfacer los requerimientos de este estandar sobre todo
atendiendo la cantidad de puntos que presupone el llamado paralelepipedo de medicién.

k) Del analisis de los espectros vibroacusticos se puede concluir que no existe
correspondencia entre las frecuencias dominantes de los espectros de Presion Sonora y
de Vibraciones, toda vez que en los registros de vibraciones, convertidos a espectros de
ancho de banda porcentual constante, resultan significativas las bandas de 25 Hz, 31.5
Hz y 40 Hz y sin embargo, en los registros de presion sonora, sélo resulta significativa la
banda de 125 Hz.

[) En general, el generador exhibe niveles de vibraciones por debajo de lo indicado como
nivel de alarma en el estandar ISO 8528-9, no encontrdndose en los registros
espectarles de vibraciones, evidencias de algun defecto con caracteristicas significativas
dado por la ausencia, en primera instancia, de arménicos significativos.

m) El hecho de que como resultado del analisis de las mediciones efectuadas, tanto en
vibraciones como en presion sonora, no se haya evidenciado correlacién alguna entre las
componentes espectrales, esto no significa que tal correlacién no exista fisicamente para
otros tipos de maquinas o para maquinas similares a la estudiada, pero obteniendo
registros espectrales, por ejemplo, de intensidad sonora.

n)Los resultados obtenidos no son definitivos y constituyen solo un punto de partida
para continuar esta investigacion e incluso, para extenderla a otros tipos de
magquinas.
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ANEXO 7

Diagnostico de un motor de gasolina de cuatro cilindros
mediante el analisis de vibraciones

Diagnostic of a four cylinder gasoline engine using vibration analysis
Jairo Andrés-Grajales, Juan Fernando-Lépez, Héctor Fabio-Quintero

Universidad Tecnoldgica de Pereira, Facultad de Ingenieria Mecanica. Pereira, Colombia

RESUMEN

Este trabajo presenta el analisis de vibraciones de un motor de combustién interna,
operando con diferentes mezclas de combustible, para identificar condiciones de operacion
con falla, utilizando un banco de pruebas vy la falla estudiada fue el "misfire". Tres mezclas
de combustible fueron probadas: E8, E20 y E30. Aplicando la transformada rapida de
Fourier a las sefiales, se compararon las condiciones de operacién normal y con falla entre
combustibles, buscando componentes de frecuencia caracteristicos para evaluar la validez
de los estudios realizados hasta ahora en gasolina pura. Los resultados muestran que el
comportamiento utilizando las diferentes mezclas de combustible es similar al reportado con
gasolina pura, y los componentes de frecuencia que diferencian la condicion normal y con
falla también estan presentes en las mezclas de combustible. Se extrajeron caracteristicas
estadisticas de las sefiales en el dominio de la frecuencia para simplificar el proceso de
identificacion.
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Palabras clave: motor de combustion interna, vibraciones, deteccién de fallas, problema de
encendido, mezclas gasolina-etanol.

ABSTRACT

This paper presents the vibration analysis of an internal combustion engine, using different
fuel blends, to identify fault operating conditions. A purpose built engine test bench was
used and the fault studied was misfire. Three fuel blends were used: E8, E20 and E30. Fast
Fourier transform was applied to the signals. A comparison between normal and faulty
operating conditions was carried with every fuel used, looking for characteristic frequency
components, to assess the validity of past studies on misfire performed on pure gasoline.
The results show that the behavior using the different fuel blends is similar to the one
reported on pure gasoline, and that the frequency components that differentiate normal and
faulty conditions are also present on the fuel blends. Statistical characteristics were
extracted from the signals in the frequency domain to simplify the identification process.

Key words: internal combustion engine, vibration, fault detection, misfire, ethanol-gasoline
blends.
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INTRODUCCION

En la industria actual el mantenimiento predictivo juega un papel muy importante. Con el
uso continuo, las maquinas desarrollan fallas y problemas de operacion, razon por la cual
estos defectos deben ser detectados con precisién antes que causen dafios en las partes o
falla catastroéfica de la maquina [1]. Uno de los componentes fundamentales de muchas
plantas industriales es el motor de combustién interna. Con el fin de reducir las emisiones
contaminantes y la dependencia en las reservas de petréleo del mundo, se han estado
utilizando combustibles alternativos como reemplazo total o parcial (mezclas de
combustible) de la gasolina, principalmente el etanol. Mezclas de 85 % de contenido de
etanol y mayores se utilizan en motores especificamente disefiados para operar con etanol,
mientras que mezclas de alrededor de 10 % son usadas en motores disefados para
gasolina, pero se busca incrementar este ultimo porcentaje por lo que se requiere investigar
los efectos de mezclas mayores en estos motores. Los efectos de las mezclas etanol-
gasolina (E5, E10) y metanol-gasolina (M5, M10) en el desempeio de un motor de un
vehiculo operando en un dinamdmetro de chasis a diferentes velocidades y cargas fueron
estudiados en [2], encontrandose que con las mezclas se incrementa el consumo especifico
de combustible, y la presidon del gas en el cilindro comenzaba a incrementarse mas tarde
que en la gasolina. En [3] se estudia el desempefio y las emisiones de un motor de
encendido por chispa utilizando mezclas de metanol, con el acelerador al maximo, a
diferentes velocidades, los resultados muestran que el desempeno mejord con el uso de
metanol, las emisiones de CO y HC se redujeron con el incremento en el contenido de
metanol mientras que las emisiones de CO2 y NOx se incrementaron.

X
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Se han realizado diversos trabajos en el monitoreo de condicion de motores de combustion
interna. La medicidn principal utilizada es la presion en el cilindro [4], porque provee la
mavyor cantidad de informacion del proceso de combustion, pero es un método costoso
(sensores de alto costo y se requieren modificaciones en el motor para su instalacion) y es
invasivo, razones por las que se han realizado desarrollos en el uso de sensores menos
intrusivos. Algunos han tenido un buen desempefio, como es la medicién de la velocidad
angular [5, 6], analisis de aceite [7], temperatura superficial, emisiones de escape, etc.,
pero el principal interés esta en el uso de sensores basados en la medicion de la
aceleracion, como los acelerémetros [8, 9], sensores acusticos [10] y de golpeteo [11].
Estos han tenido buen desempefio y amplio desarrollo en el monitoreo de condicion de
maquinas rotativas [12], pero han tenido dificultades al aplicar métodos tradicionales de
analisis a las condiciones particulares de los motores de combustiéon interna, principalmente
debido a la naturaleza no estacionaria de las sefiales medidas. Sin embargo, se ha realizado
un amplio trabajo en esta area. En [9] se presenta una metodologia para el diagndstico no
intrusivo de un motor diesel common-rail basado en el analisis de la vibracion medida en un
acelerémetro utilizando el PSD, power spectral density, determinando la presencia de
bandas de frecuencia significativas. Se propone en [1] un método de monitoreo de
condicion para un motor diesel basado en un sistema de redes neuronales multi-red de tres
niveles para estimar carga, presencia de falla y tipo o ubicacion de la falla basado en la
vibraciéon medida con un acelerometro y las temperaturas del escape en cada cilindro. En
[13] se realiza un diagndstico no-linear de falla en motores diesel usando varias técnicas de
analisis de sefiales y métodos para enfrentar las dificultades inherentes a las vibraciones en
estas maquinas. Un método de diagndstico se propone en [10] basado en el analisis de las
sefiales de vibracion y de las emisiones acusticas, realizando el promedio de varios ciclos
para calcular la energia del fendmeno con el rms. Los parametros de combustidn se
determinaron en [5] a partir de la medicion de la velocidad angular, utilizando redes
neuronales. Estos trabajos han sido realizados sin considerar la influencia de las mezclas
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alcohol-gasolina como combustible en las caracteristicas de la vibracién. El trabajo realizado
en [14], mostrd, en gasolina normal, que cuando se presenta una anormalidad como

el misfire, la composicidn espectral de la sefial de vibracién de un motor cambia, y aparecen
picos diferentes a los de la frecuencia de combustion.

El presente estudio se realizé para evaluar los efectos de utilizar diferentes mezclas de
gasolina y etanol como combustible en la composicidn espectral de la sefal de vibracion del
motor, en condiciones de falla, en este caso misfire simulado en el cilindro cuatro. Este
trabajo mostrd que las mismas frecuencias caracteristicas y picos reportados en gasolina
pura se presentan en las mezclas etanol-gasolina E8 (combustible comercial), E20 y E30, al
realizar las pruebas en condiciones de misfire. Y que ciertas caracteristicas estadisticas
pueden ser extraidas de las sefiales en ciertas bandas en el dominio de la frecuencia, para
simplificar el proceso de identificacion.

METODOS Y MATERIALES
Montaje experimental

La figura 1 presenta el banco de pruebas experimental usado, el cual consiste de un motor
de combustion interna de dos litros, cuatro cilindros y encendido por chispa, montado en
una estructura moévil que permite un facil acceso a los componentes del motor y simplifica el
monitoreo de condicién, en términos de fugas y temperaturas. Las mediciones se realizaron
utilizando ocho instrumentos diferentes: Tres acelerdmetros (uno ubicado verticalmente en
la parte superior del motor, uno longitudinal al eje del cigliefial montado en el bloque cerca
al cilindro ndmero uno y uno en una direccién normal al eje del cigliefial montado en el
bloque entre los cilindros dos y tres), un sensor de emisiones acusticas, un sensor de
golpeteo, un encoder, un sensor de chispa de ignicidon y un sensor de presidon ubicado en el
cilindro nimero uno. Las senales de todos los instrumentos se alimentaron a dos modulos
de adquisicion de sefiales, un NI 9223 (tres canales de entrada analdgica +/- 30V) y un NI
9234 (cuatro canales de entrada analdgica +/- 5V), montados en un chasis (NI cDAQ
9174). Este mddulo envia los datos a través de conexiéon USB a un computador portatil, que
permite el almacenamiento y posterior procesamiento de la informacion. Se realizaron
pruebas para establecer velocidades estables del motor para las mediciones y asegurar
condiciones confiables de funcionamiento en los largos periodos de prueba.

Fig. 1. Montaje experimental

Procedimiento de prueba
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Como se explicé anteriormente, se ha utilizado principalmente el etanol como sustituto de la
gasolina, y dado que los motores disefiados para operar con etanol no son tan comunes en
el comercio, se estudian las mezclas de gasolina y etanol, incluyendo la mezcla
comercializada en estaciones de servicio y dos mezclas superiores que se han propuesto
como posibilidad de incremento del porcentaje de etanol, y que aun son estudiadas para
determinar sus efectos en los motores. Los combustibles utilizados durante las pruebas
fueron:

o E8: Combustible comercialmente, mezcla de ocho por ciento de etanol
con gasolina.

« E20: Mezcla de veinte por ciento de etanol con gasolina.

« E30: Mezcla de treinta por ciento de etanol con gasolina.

Aprovechando las ventajas del banco de pruebas, el motor y el facil acceso a sus
componentes, se realizaron mediciones en dos condiciones de operacion diferentes:

« Normal: Los cuatro cilindros funcionando, utilizando el angulo de
avance estandar del distribuidor.

« Misfire del piston: Misfire simulado, desconectando el cable de alta de
la bujia, utilizando el angulo de avance estandar del distribuidor.

La recoleccion de datos se realizé a tres velocidades diferentes: 1500, 1700 y 2000 rpm,
para cada condicion, operando con cada combustible presentado anteriormente, y
guardando la informacién de los ocho instrumentos al mismo tiempo. Tres grupos de datos
fueron obtenidos en cada velocidad constante. Haciendo uso de los equipos de adquisicion
de datos la frecuencia de muestreo que se utilizé fue 51.2 kHz/canal, y las mediciones se
realizaron por dos segundos, para cada juego de datos.

Analisis aplicado
Los analisis utilizados en este estudio son ocho caracteristicas estadisticas:

Root mean square (RMS)
Skewness

Media aritmética,
Energia

Kurtosis

Valor maximo

Desviacion estandar
Valor minimo

Extraidas a partir de las sefiales en diferentes dominios y bandas de frecuencia de esta
forma:

« Sefales en el dominio del tiempo.
« Transformacién de la sefal al dominio de la frecuencia:
o Espectro completo.
o Bandas de frecuencia:
= 0-0.9 veces la frecuencia de combustion.
= 0.6-0.9 veces la frecuencia de combustion.
= 0-1.25 veces la frecuencia de combustién.
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1,25-2,25 veces la frecuencia de combustion.
= 2,75-4,25 veces la frecuencia de combustion.
0-7 veces la frecuencia de combustidn.

RESULTADOS

Las pruebas comenzaron con la preparacidon del motor, lo cual implicaba llevar el motor a
una temperatura estable de funcionamiento y mantener una operacion confiable. Hecho
esto, se instald el sensor de presidn y comenzaron las mediciones. Comenzando con el
combustible comercial E8, se tomaron las tres mediciones para 1500 rpm, 1700 rpm y 2000
rpm, posteriormente se desconectd la bujia del cilindro nimero cuatro y se repitio el
proceso para la falla simulada. Una vez terminadas las pruebas, se retird el combustible del
tanque y se drend del sistema, antes de utilizar una mezcla diferente. El proceso completo
se repitié para las mezclas de combustible E20 y E30. Una de las mediciones del
acelerémetro vertical se muestra en la figura 2.

X
by Counterflix

Para ver las senales en el dominio de la frecuencia, se utilizo la transformada rapida de
Fourier. Se compararon estas nuevas sefiales para identificar diferencias en los
componentes de frecuencia en las condiciones de operacion probadas, y ver si las
diferencias seguian presentes al utilizar las diferentes mezclas. En primer lugar se comparan
las vibraciones en la direccién transversal, la cual ha sido reportada como la que provee la
informacién mas significativa [14].

Norma Vert Acc

E8 Ace (mis?)
2
-2
e

-] - N > E°N

E20 Acc (mée?)

= = N W@ b

E30 Acc {méa?)

S = N @

Fig. 2. Aceleracion vertical, condiciones de operacion
normal en los tres combustibles, deteccion de chispa
en el segundo eje
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La figura 3 muestra las sefiales en el dominio de la frecuencia de los tres combustibles en
condiciones de operacion normal y de falla, a 1500 rpm. Considerando la velocidad de 1500
rpm, en un motor de cuatro cilindros y cuatro tiempos, la frecuencia de combustion (CF) es
50 Hz, y la frecuencia de revolucién o de velocidad (RF) es 25 Hz.

Como muestra la figura 3, en condiciones normales los picos mas altos son CF y RF, con un
pico a 2 veces CF. Este comportamiento aparece en los tres combustibles, sin diferencias
significativas entre ellos. De acuerdo con [14], deberia observarse un Unico pico en CF, por
lo cual nuestros resultados deben reflejar condiciones diferentes, relacionadas con alglin
desbalance que produce el pico en RF, ademas de posibles diferencias en los apoyos del
motor. Bajo condiciones de falla también se presentan picos en CF, RF y 2 CF pero esta vez
el pico en RF es mucho mayor. Mas interesante es el hecho que se tiene un nuevo pico
alrededor de 0,75 CF (relacionado con el hecho que tres de los cuatro cilindros estan
funcionando), asi como en 1,25 CF y 1,5 CF, proveyendo diferencias significativas entre
condiciones normal y de falla. Estos comportamientos aparecen en todos los combustibles
de la misma forma, aunque nuevamente sin diferencias notables entre los combustibles
(para separar los combustibles). Esto es similar a los resultados presentados en [14] para la
desconexion de una bujia, con diferencias que pueden ser atribuidas al montaje del motor,
movimientos y deformaciones estructurales y accesorios montados. En todas las sefales
mostradas en la figura 3, entre 400 y 700 Hz, se observan varios picos, en lo que parece
ser una respuesta de resonancia de la estructura que soporta el motor, dado que aparece
en practicamente todas las mediciones de vibracidon realizadas. Se encontraron resultados
similares a 1700 rpm, como puede verse en la figura 4 y a 2000 rpm.

Comparando las sefiales de la aceleracion vertical no se obtuvieron diferencias significativas
entre condiciones de operacion normal y de falla, en una comparacion estrictamente visual,
tal y como es mencionado en [14], como puede ser visto en la figura 5. El pico en CF
aparece claramente en ambas condiciones, pero la Unica diferencia visible es un muy ligero
incremento en el pequefio pico en RF en condiciones de falla. Nuevamente no se
encontraron diferencias notables entre los combustibles utilizados en las pruebas.

La misma comparacion realizada en las sefiales de aceleracién longitudinal, tampoco mostro
diferencias significativas entre las condiciones de operacién.

Para tratar de simplificar el proceso de identificacién se extrajeron varias caracteristicas
estadisticas de las sefiales de vibracion, en el dominio del tiempo y en el dominio de la
frecuencia, en el espectro completo y en varias bandas de frecuencia. Como muestran los
resultados del analisis visual de las graficas, las caracteristicas estadisticas que revelaron
claramente las diferencias entre las condiciones fueron las extraidas de las bandas de
frecuencias bajas, en particular frecuencias menores a 1 CF. Las caracteristicas de la
aceleracion transversal en la banda de frecuencia 0,6-0,9 CF se muestran en la figura 6:

Esta banda (0,6-0,9 CF) fue seleccionada basandose en los resultados de las comparaciones
previas entre las transformaciones en el dominio de la frecuencia. Con todas las
caracteristicas estadisticas utilizadas se revelaron con claridad las diferencias entre las
condiciones de operacién en todas las mezclas de combustible y todas las velocidades
probadas, utilizando la sefal de vibracion transversal, con los parametros de prueba dados
(sin carga, 1500, 1700 y 2000 rpm, motor de cuatro cilindros). La figura 6 muestra el valor
maximo. Como muestran los resultados, el valor maximo, para la banda de frecuencia 0,6-
0,9 CF es considerablemente mayor en condiciones de falla, que el de condiciones normales,
y una separacion clara puede ser establecida.

Otro resultado notable es que en la banda de frecuencia 0-0,9 CF en la aceleracion
transversal se separaron claramente las condiciones normal y de falla en las tres mezclas de
combustible a 1500 y 1700 rpm, pero no a 2000 rpm, con las caracteristicas de valor
maximo, rms, media aritmética, desviacidon estandar y energia. Todas las otras
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caracteristicas en todos los diferentes dominios probados arrojaron resultados
insatisfactorios ya que o no mostraban diferencia alguna o solo lo hacian en condiciones
especificas (sélo a una velocidad y un solo combustible).

Inesperadamente, las caracteristicas estadisticas extraidas de la sefal de vibraciones
verticales lograron diferenciar las condiciones normal y de falla en las tres velocidades
probadas como puede verse en la figura 7. Los mejores resultados se obtuvieron en la
banda de frecuencia 0-0,9 CF, pero solo el valor maximo logré separar las condiciones
normal y de falla en las tres velocidades y los tres combustibles probados. Estos resultados
muestran que el valor maximo en la banda 0-0,9 CF son considerablemente mas bajos en
condiciones de operacion normal, que aquellos de la condicidn de falla de misfire simulado,
en los parametros de prueba dados (sin carga, 1500, 1700 y 2000 rpm, motor de cuatro
cilindros). Todas las otras caracteristicas en todos los dominios probados arrojaron
resultados insatisfactorios.

Al igual que con la comparacion de la transformacion en el dominio de la frecuencia, la sefial
de vibraciones longitudinales no proveyé diferencias significativas entre las condiciones
probadas, o solo mostraba diferencias a ciertas velocidades y/o con ciertos combustibles.

DISCUSION

En el analisis en el dominio de la frecuencia, las frecuencias excitadas durante la operacién
normal corresponden a la frecuencia de combustion (CF) y sus armodnicos, resultados
esperados debido a la forma en que el motor de combustién interna de cuatro tiempos
funciona, y en este caso dado que es un motor de cuatro cilindros, corresponde a dos veces
la frecuencia de revolucion (RF), que también aparece en los analisis. De acuerdo con la
literatura los picos esperados se presentan en CF y sus armédnicos. La presencia del pico en
RF en los resultados de las pruebas realizadas, evidencia un problema en el banco de
prueba relacionado con desbalance de los componentes, en particular el dinamdmetro
acoplado al motor afiade una inercia considerable, y podria ser la causa de los picos en RF.
Lo mismo puede decirse de las pruebas con falla simulada, donde los componentes de
frecuencia esperados, de acuerdo con la literatura, eran los picos en CF y sus armdnicos con
un nuevo pico mayor a los anteriores en 0,75 CF (debido a las nuevas condiciones no
armonicas en la naturaleza de la vibracion con solo tres de los cuatro cilindros operando y
tres de cuatro combustiones en un periodo de dos ciclos), y dichos picos aparecieron en los
resultados de este trabajo claramente pero el pico en RF se convirtié en ain mas grande. La
vibracién no armoénica se hizo evidente en los picos en 1,25 y 1,5 CF que estaban ausentes
en operacion normal del motor, y que también fueron reportados en la literatura.

A diferencia de los resultados obtenidos en trabajos previos como [14], en este trabajo se
experimentod con el uso de combustibles diferentes a la gasolina pura para evaluar la validez
del método bajo estas condiciones diferentes. La adicién del etanol en la mezcla de
combustible con gasolina provee caracteristicas de combustién diferentes, en particular las
diferencias en la velocidad y potencia de la combustion ademas las diferencias en
condiciones de operacién, al considerar la presencia de oxigeno adicional en la mezcla. Los
resultados muestran que los mismos componentes de frecuencia excitados con gasolina
pura en condiciones de falla son excitados al utilizar las tres mezclas etanol-gasolina
probadas (E8, E20 y E30), aun considerando que el motor utiliza un carburador que no
compensa por las condiciones del combustible. Ademas en el presente trabajo se realiza un
aporte adicional al método con la extraccion de caracteristicas estadisticas en ciertas bandas
de frecuencia que permiten una mejor clasificacion de los resultados, facilitando la
identificacion de las condiciones de falla a partir del analisis de las senales, sin tener que
recurrir a la inspeccion visual de los espectros.
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La principal limitacién del presente experimento se encuentra en la falta de un control mas
preciso de la velocidad de operacidon del motor, el cual fue realizado de forma manual
mediante la manipulacién del acelerador, lo cual genera resultados con mayor variacion, en
particular al utilizar el dominio de la frecuencia

CONCLUSIONES

Se realizé un ensayo experimental, en el cual se aplicaron problemas de operacion
simulados a un motor de combustién interna, de encendido por chispa, utilizando diferentes
mezclas etanol-gasolina como combustible, para recolectar informacién de cuatro sensores
principalmente: Encoder y tres acelerémetros (vertical, transversal y longitudinal).

En el analisis tiempo frecuencia de las sefiales obtenidas, se identificaron los componentes
de frecuencia que diferencian la condicién de operacién del misfire en cada una de las
mezclas consideradas. Estos picos caracteristicos se encontraron en la senal en direccion
transversal.

Las senales de vibracion no mostraron diferencias claras entre las tres mezclas de
combustible probadas.

La extraccion de las caracteristicas estadisticas de las senales obtenidas, y analizadas en
varias bandas en el dominio de la frecuencia, permitio la comparacién cuantitativa de las
condiciones de operacion normal y de falla en las tres velocidades y en las tres mezclas de
combustible probadas.

Las vibraciones longitudinales no proveyeron diferencias significativas entre las condiciones
con los analisis aplicados, solo funcionando en condiciones muy particulares.
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ANEXO 8

Diferencia entre un sensor de detonacion y sensor de oxigeno

Sensores de picado y sensores de oxigeno, o sensores de O2, funcionan como dispositivo
s sensores que detectan las variaciones en el rendimiento de un motor de automovil. Gol
pe sensores supervisan el ciclo de combustion del motor, la determinacion de si el comb
ustible estd quemando limpia y eficiente, o quema demasiado pronto, por "escuchar" o la
deteccion de vibraciones audibles golpes durante el encendido del cilindro. Los sensores
de oxigeno, que se montan en el sistema de escape, detectar los niveles de oxigeno sin q
uemar en los gases de emision después de la combustién. Ambos dispositivos transmiten
informacion a la ECM, o modulo de control del motor, para ajustar el suministro de com
bustible a los cilindros o modificar el tiempo de encendido. Existen diferencias bésicas e
ntre la funcién de golpe y sensores de oxigeno. Golpee Construccion Sensor y Ubicacion
y mapa

sensor de detonacién es una pequeiia tapa o el componente de tipo tapon que por lo gen
eral tiene un extremo roscado que se enrosca en el bloque del motor cerca de los lugares
de cilindro o la valvula, ya menudo se colocan en la parte trasera del motor. Un sensor d
e detonacién incorpora un pequeio cristal piezoeléctrico y la resistencia de derivacion d
entro de su estuche, disefiado para recoger minutos o pesadas vibraciones golpe en el cili
ndro o cilindros. Esta informacion se transmite a la ECM a través de cables conectados a
1 sensor.

De Knock Sensor Teoria y Operacion

detonaciones durante el funcionamiento del motor es el resultado de pre-ignicion . Pre-e
ncendido pasa si el combustible tiene un nivel equivocado octanaje, el momento incorrec
to, la quema de combustibles desigual y, en algunos casos, puede ser causada por los pun
tos calientes en el interior del cilindro. El pequeno elemento de deteccion de tipo de micr
6fono en el interior del sensor de detonacion lee cualquier caracteristica de combustion
anormal a través de la vibracion, y envia una senal eléctrica ala ECM. El ECM reacciona
al disminuir el tiempo de encendido en pequefios incrementos, por lo general dos grados
a la vez, hasta que las vibraciones o golpes se reducen y se eliminan. Las sefales de vibra
cion pueden ser inaudibles para el oido humano, por lo sensores de picado muy sensible.

Oxygen Sensor Construcciéon y Ubicacidon y mapa

Un sensor de oxigeno es un pequeilo tubo -como componente que se enrosca en el colect
or de escape o tubo colector en la parte delantera del convertidor catalitico. Algunos vehi
culos pueden tener miltiples sensores de oxigeno - hasta cuatro - situado en frente del c
onvertidor catalitico y algunos colocan detras de €l en el tubo de escape. El sensor tiene u
n elemento de dioxido de circonio, contacto calentador, elemento calentador y el conecto
r del cable con los cables que conducen a la ECM de deteccion. El sensor de oxigeno esta
sellado contra la humedad y la contaminacion en el interior de un so6lido shell-como la c
ubierta.

Oxygen Sensor Teoria y Operacion

El sensor de oxigeno detecta la cantidad de oxigeno sin quemar después los gases de com
bustién han dejado los cilindros. Una mezcla de aire-combustible demasiado rica contie
ne menos oxigeno, mientras que demasiado pobre una mezcla de aire-combustible tiene
mas oxigeno. El sensor envia esta informaciéon a la ECM, que ajusta la relaciéon aire-com
bustible a través del sistema de inyeccion de combustible del vehiculo para promover ma
s suave y mas uniforme encendido del cilindro, asi como emisiones més limpias para el r
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endimiento pico en el convertidor catalitico. Dado que la lectura del nivel de oxigeno pue
de depender de la presion barométrica, temperatura del aire, temperatura del refrigeran
te, la carga del motor y el flujo de aire, los ajustes de la ECM estan en constante fluctuaci
On para compensar, flip-flop de més delgado a mas rica, o més rica a las condiciones mas
magras.

diferencias del sensor y el fracaso

El sensor de detonacion utiliza un dispositivo de escucha para detectar pequenas vibraci
ones en el encendido del cilindro, y envia la informacién a la ECM, que inicia pequeiios a
justes de tiempo de encendido . Por otro lado, el sensor de oxigeno relés de informacion
basada en la relacion entre el combustible a aire que esta siendo entregado a los cilindro
s a través de un elemento de deteccion. Sensores de detonacion defectuosos pueden per
mitir el aumento de los ruidos de pre-ignicion, misfires, resulta contraproducente y acele
racion aspera o desigual. Sensores de oxigeno defectuosos pueden permitir que una mez
cla de combustible rica fija, lo que resulta en el kilometraje pobre de gas, las emisiones n
ocivas excesivas y un fallo estructural del convertidor catalitico. Demasiado condiciones
combustible ricos pueden hacer que un vehiculo a fallar una prueba de smog, y muestra
un codigo de diagnostico en el tablero.
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ANEXO 9

Un cilindro es una superficie cilindrica que se forma cuando una recta llamada generatriz gira
alrededor de otra recta paralela, eje. Otra forma de definirlo es: el cuerpo geométrico generado por
un rectangulo cuando girar uno de sus lados.

Existen diferentes tipos de cilindro:

1. Cilindro rectangular: si el eje del cilindro es perpendicular a las bases.
2. Cilindro oblicuo: si el eje no es perpendicular a las bases.

Elementos del cilindro

e Eje: lado AD de la imagen. El eje de un cilindro es el lado fijo alrededor del que gira el
rectangulo

e Bases: las bases de un cilindro son aquellos circulos que se generan al girar los lados AB y
DC, estos circulos son perpendiculares al eje. A su vez, los lados AB y DC son el radio de su
circulo y del cilindro.

e Generatriz: es el lado que engendra el cilindro BC, opuesto al eje AD.

e Altura: la altura de un cilindro es la distancia entre las bases ADy es igual que el eje AD.
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2. VIBRACION.

ANEXO 10

Que es Vibracion?

En su forma mas sencilla, una vibracién se puede considerar como la oscilacion o el
movimiento repetitivo de un objeto alrededor de una posicién de equilibrio. La
posicion de equilibrio es la a la que llegara cuando la fuerza que actua sobre él sea
cero. Este tipo de vibracion se llama vibracion de cuerpo entero, lo que quiere decir
que todas las partes del cuerpo se mueven juntas en la misma direccion en cualquier
momento.

El movimiento vibratorio de un cuerpo entero se puede describir completamente como
una combinacion de movimientos individuales de 6 tipos diferentes. Esos son
traslaciones en las tres direccionesortogonales x, y, y z, y rotaciones alrededor de los
ejes X, y, y z. Cualquier movimiento complejo que el cuerpo pueda presentar se puede
descomponer en una combinacidn de esos seis movimientos. De un tal cuerpo se dice
que posee seis grados de libertad. Por ejemplo un barco se puede mover desde
adelante hacia atras ( ondular )desde abajo hacia arriba () y de babord hacia tribord (
). También puede rodar en el sentido de la longitud (rodar), girar alrededor del eje
vertical, (colear) y girar alrededor del eje babor-tribor (arfar)

Supongamos que a un objeto se le impide el movimiento en cualquiera direccion
excepto una. Por ejemplo un péndulo de un reloj solamente se puede mover en un
plano. Por eso, se le dice que es un sistema con un grado unico de libertad. Otro
ejemplo de un sistema con un grado Unico de libertad es un elevador que se mueve
hacia arriba y hacia abajo en el cubo del elevador.

La vibracién de un objeto es causada por una fuerza de excitacion. Esta fuerza se
puede aplicar externamente al objeto o puede tener su origen a dentro del objeto. Mas
adelante veremos que la proporcion (frecuencia) y la magnitud de la vibracion de un
objeto dado, estan completamente determinados por la fuerza de excitacion, su
direccion y frecuencia. Esa es la razon porque un analisis

de vibracion puede determinar las fuerzas de excitacion actuando en una maquina.
Esas fuerzas dependen del estado de la maquina, y el conocimiento de sus
caracteristicas e interacciones permite de diagnosticar un problema de la maquina.
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ANEXO 11

Sistema de distribucion
http://www.youtube.com/watch?vV=MY{IBZHV wo

Se llama distribucion, al conjunto de piezas que regulan la entrada y salida de los gases en el cilindro para el llenado
y vaciado de éstos, en el momento preciso. Cuanto mayor es la cantidad de aire que penetra en el cilindro, mayor
sera la potencia que desarrolla el motor, por eso es fundamental el sistema de distribucion que es el encargado regular
los tiempos del funcionamiento del motor. Cuanto mas rapido gira un motor, mas dificil resulta llenar los cilindros,
puesto que las valvulas abren y cierran mucho mas deprisa. Lo ideal es que la valvula de admision se abra un poco
antes del inicio de la carrera de admision, y la de escape un poco antes de iniciarse la carrera de escape, para ayudar
asi al vaciado y llenado de los cilindros. El inconveniente proviene de que el momento 6ptimo de apertura de las
valvulas es diferente para cada régimen del motor, por lo que resulta imprescindible sacrificar rendimiento en todos
los regimenes de giro para obtener un resultado aceptable también en todos los regimenes de giro.

Los elementos que forman el sistema de distribucion, son:

* Elementos interiores.Estos elementos son las valvulas de admision y las valvulas de escape.ValvulasSon las
encargadas de abrir o cerrar los orificios de entrada de mezcla o salida de gases quemados en los cilindros.

Vélvula, se distinguen dos partes: cabeza y cola . La cabeza, que tiene forma de seta, es la que actiia como verdadera
valvula, pues es la que cierra o abre los orificios de admision o escape. La cola o véstago, (prolongacion de la cabeza)
es la que, deslizandose dentro de una guia , recibird en su extremo opuesto a la cabeza el impulso para abrir la
valvula.Las vélvulas se refrigeran por la guias, principalmente, y por la cabeza.Las vélvulas que mas se deterioran
son las de escape, debido a las altas temperaturas que tienen que soportar 1000°C.

Algunas valvulas, sobre todo las de escape, se refrigeran interiormente con sodio .Debe tener una buena resistencia
a la fatiga y al desgaste (choques).Debe presentar igualmente una buena conductividad térmica (el calor dilata las
valvulas) y buenas propiedades de deslizamiento.La cabeza o tulipa de admision es de mayor didmetro que la de
escape, para facilitar el llenado.

Muelles.Las valvulas se mantienen cerradas sobre sus asientos por la accion de un resorte (muelle) .Los muelles
deben tener la suficiente fuerza y elasticidad para evitar rebotes y mantener el contacto con los elementos de mando.o
Debe asegurar la mision de la valvula y mantenerla plana sobre su asiento.o El niimero de muelles puede ser simple
o doble.

Guias de valvula.Debido a las altas velocidades, el sistema de distribucion es accionado muchas veces en cortos
periodos de tiempo. Para evitar un desgaste prematuro de los orificios practicados en la culata por donde se mueven
los vastagos de las valvulas y puesto que se emplean aleaciones ligeras en la fabricacion de la culata, se dotan a
dichos orificios de unos casquillos de guiado G, llamados guias de valvula, resistentes al desgaste y se montan,
generalmente, a presion en la culata.Las guias permiten que la valvula quede bien centrada y guiada.

La guia de valvula debe permitir un buen deslizamiento de la cola de la vélvula, sin rozamiento.Si existiera
demasiada holgura entre la guia y el cuerpo de una valvula de admision, entraria aceite en la camara de compresion,
debido a la succion del piston, produciendo un exceso de carbonilla en dicha camara, y si fuera en una valvula de
escape, el aceite se expulsara por el tubo de escape. Asientos de valvulasSon unos arillos postizos colocados a presion
sobre la culata para evitar el deterioro de ésta, por el contacto con un material duro como el de la vélvula, su golpeteo,
y a la corrosion debido a los gases quemados.El montaje de los asientos se hace a presion mediante un ajuste (frio-
calor), y cuando estén deteriorados se pueden sustituir.
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* Elementos exteriores

Son el conjunto de mecanismos que sirven de mando entre el cigiienal y las valvulas. Estos elementos son: arbol de
levas, elementos de mando, empujadores o taqués y balancines. Segun el sistema empleado, los motores a veces
carecen de algunos de estos elementos.

Arbol de levas.Es un eje que controla la apertura de las valvulas y permite su cierre. Tiene distribuidas a lo largo del
mismo una serie de levas , en nimero igual al nimero de valvulas que tenga el motor.

El arbol de levas o arbol de la distribucion, recibe el movimiento del cigiiefial a través de un sistema de engranajes .
La velocidad de giro del arbol de levas ha de ser menor, concretamente la mitad que la del cigiiefial, de manera que
por cada dos vueltas al cigiiefial (ciclo completo) el arbol de levas dé una sola vuelta. Asi, el engranaje del arbol de
levas, tiene un numero de dientes doble que el del cigiiefial El arbol de levas lleva otro engranaje , que sirve para
hacer funcionar por la parte inferior a la bomba de engrase, y por la parte superior al eje del distribuidor. Ademas
tiene una excéntrica para la bomba de combustible en muchos casos.Segiin los tipos de motores y sus utilizaciones,
las levas tienen formas y colocaciones diferentes.

Elementos de mando.El sistema de mando esta constituido por un piiién del cigiiefial, colocado en el extremo
opuesto al volante motor y por otro pifion que lleva el arbol de levas en uno de sus extremos, que gira solidario con
aquél.En los motores diesel se aprovecha el engranaje de mando para dar movimiento, generalmente, a la bomba
inyectora.El acoplamiento entre ambos pifiones se puede realizar por alguno de los tres sistemas
siguientes: Transmision por ruedas dentadasCuando el cigiienal y el arbol de levas se encuentran muy separados , de
manera que no es posible unirlos de forma directa, se puede emplear un mecanismo consistente en una serie de
ruedas dentadas en toma constante entre si para transmitir el movimiento.

Los dientes de los pifiones pueden ser rectos, €stos son ruidosos y de corta duracion o en angulo helicoidales banados
en aceite en un carter o tapa de distribucion, siendo éstos de una mayor duracion.En el caso de dos ruedas dentadas ,
el cigiiefial y el arbol de levas giran en sentido contrario y, si son tres, giran el cigiiefial y arbol de levas en el mismo
sentido.

Transmision por cadena.Igual que en el caso anterior, este método se utiliza cuando el cigiiefial y el arbol de levas
estan muy distanciados. Aqui se enlazan ambos engranajes mediante una cadena.Para que el ajuste de la cadena sea
siempre el correcto, dispone de un tensor consistente en un pinon o un patin pequeno, generalmente de fibra, situado
amitad del recorrido y conectado a un muelle, que mantiene la tension requerida.En este sistema se disminuye el
desgaste y los ruidos al no estar en contacto los dientes. Es poco ruidoso.

Transmision por correa dentada.El principio es el mismo que el del mando por cadena, sdlo que en este caso se
utiliza una correa dentada de neopreno que ofrece como ventaja un engranaje mas silencioso, menor peso y un coste
mas reducido, lo que hace mas econémico su sustitucion.Es el sistema més utilizado actualmente, aunque la vida de
la correa dentada es mucho menor que el de los otros sistemas. Si se rompiese ésta, el motor sufiiria grandes
consecuencias. Estos pifiones se encuentran fuera del motor, por lo que es un sistema que no necesita engrase, pero
si la verificacion del estado y tensado de la correa.En la figura , indica los tomillos para el tensado de la correa.
Taqués.Son elementos que se interponen entre la leva y el elemento que estas accionan. Su mision es aumentar la
superficie de contacto entre estos elementos y la leva. Los taqués , han de ser muy duros para soportar el empuje de
las levas y vencer la resistencia de los muelles de las valvulas.Para alargar la vida titil de los taqués, se les posiciona
de tal manera, que durante su funcionamiento realicen un movimiento de rotacion sobre su eje geométrico.Los
taqués siempre estan engrasados por su proximidad al arbol de levas.La ligereza es una cualidad necesaria para
reducir los efectos de inercia.
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ANEXO 12

RESUMEN

El trabajo trata sobre el calculo de los pardmetros dinamicos y respuestas de la carcaza de una
caja de traspaso perteneciente a un equipo automotor pesado, bajo la accion de rigurosas
condiciones de trabajo. Se determinan sus frecuencias naturales, las respuestas de frecuencias
ante cargas horizontales y las respuestas ante cargas de impacto vertical y horizontal. Se
determinan los puntos mas peligrosos de la compleja configuracion del sistema analizado y se
hacen recomendaciones para su mejor disefio. Todo a través de programas profesionales de
dibujos gréaficos y de elementos finitos.

Palabras claves: simulacion, disefio mecanico, dinamica de sistemas, método de elementos
finitos.

ABSTRACT

The work is a study of dynamic parameters and responses of a velocity transfer box structure,
belonging to a heavy auto motor vehicle, under the action of rigorous work conditions. Their
natural frequencies, frequencies and impacts responses are determined. The most dangerous
points in the complex analyzed system are determined and recommendations are made for their
best design. Everything through professional software of graphics draw and finite elements.

Key words: simulation, mechanical design, system dynamics, finite element method.

INTRODUCCION

En el trabajo se hace un estudio completo de los pardmetros dindmicos y principales respuestas
de la carcaza de una caja de traspaso, perteneciente a un equipo automotor pesado, surgidas
durante su explotacién bajo rigurosas condiciones de trabajo. Se considera que estas producen 2
tipos de cargas de impacto fundamentales:

e Una caida libre del vehiculo de 2 metros de altura.
e Un impacto horizontal.
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El objetivo es determinar la resistencia y rigidez de la carcaza o estructura de la caja de traspaso,
durante su trabajo en conjunto con la operacion del vehiculo. Las dos cargas de impacto a
analizar realmente son aplicadas a todo el vehiculo durante su explotacién, pero aqui se
analizaran sus efectos en la caja de traspaso, que constituye el objeto de andlisis, es decir se
veran los efectos de estas cargas sobre la caja de traspaso solamente. Las principales respuestas
que se consideraran son los desplazamientos y los esfuerzos segun el criterio de resistencia

de Huber - Mises. Con ellos se haran los analisis de resistencia y rigidez propuestos.

El material de la carcaza de la caja de traspaso es aluminio fundido, con las siguientes
propiedades determinadas por ensayos realizados.

- Limite de rotura:s r = 170 MPa.

- Modulo de elasticidad: E = 0.71*10° MPa.

- Coeficiente de Poisson: 0.33.

- Densidad: 2 700 kg/m®.

Los analisis dinamicos que se realizan en este trabajo son los siguientes.

o Determinacion de las frecuencias naturales y sus correspondientes modos de vibracion.
Determinacion de estas importantes caracteristicas dinamicas del conjunto,
fundamentales en todo analisis dindmico y que constituyen sus principales caracteristicas
dinamicas.

« Funcion respuesta de frecuencias. El cual ayuda a la comprension de los fenémenos
dinamicos del conjunto.

e Respuestas ante una carga de impacto vertical, producto de una caida libre del vehiculo
desde 2 m. de altura.

e Respuestas ante carga de impacto horizontal sobre el vehiculo, con un valor de 2 000 N.

SOFTWARE Y METODOS

En la figura 1 se muestra el modelo grafico de la caja de traspaso de fundicion cubana, base de
los modelos de elementos finitos a desarrollar, el cual sigue con bastante fidelidad la carcaza
original. En el modelo de la figura 1se han hecho algunas simplificaciones necesarias para la
posterior construccion de los modelos de elementos finitos. Pues segin es conocido, para estos
modelos se requiere cumplir algunos requerimientos no compatibles con los modelos graficos
detallados que actualmente son posibles obtener con los modernos software de dibujo
disponibles.
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Se consideraran ademas 2 masas adicionales a la carcaza:
Masa de los elementos internos: 75.4 kg. (engranajes, rodamientos, arboles).

Masa del motor de arranque: 126.5 kg.

Con estas consideraciones se procede a construir varios modelos de elementos finitos de la
carcaza, como el mostrado en la figura 2, [4, 5, 10, 11, 15]. Estan construidos con elementos
tipo Shell 181, de tipo isoparamétricos con funciones de forma de 2do. orden, de formas planas
triangulares y con 3 nodos por elemento con los 6 grados de libertad (DOF) posibles en el
espacio, en cada nodo. Cada uno de los modelos desarrollados tiene sus apoyos a tierra (el chasis
del vehiculo) en las zonas sefialadas en la figura 4, con un total de,

16 231 elementos.
8 473 nodos.
50 622 grados de libertad, DOF.

Tabla 1. Frecuencias naturales.

No. Frecuencias naturales
Hz
1 48.385
2 57.943
3 76170
4 106.50
i 1
0m 300,00 {mm) "/\_

15000

Figura 1. Modelo grafico de |la carcaza

Frecuencias naturales

En la tabla 1 se muestran las 4 primeras frecuencias naturales de la caja de traspaso, calculadas a
través del primer modelo de elementos finitos desarrollado [9, 10]. Mientras que en la figura 3 se
muestra el modo de vibracion correspondiente a la frecuencia nimero 21. De este modo se tienen
las primeras frecuencias naturales y modos de vibracion del sistema, importantes caracteristicas
dindmicas. Dado el gran volumen y tiempo de trabajo que se requeriria para estos analisis
dindmicos en modelo tan complejos, se recurrio al empleo del método de Analisis Dindmico
Reducido, que considera solo los principales grados de libertad del modelo, los
denominadosMaster Degree of Freedom o MDOF. Habiéndose seleccionado un total de 120
MDOF, a través de un algoritmo especial.
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Desplaz. [m]

Figura 2. Modelo de Elementos Finitos Figura 3. Modo de Vibracion no. 21: 295,47
Hz. Desplazamientos totales [m].
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2.1. VIBRACIONES DEL MOTOR.

ANEXO 13

RESUMEN

El trabajo trata sobre el calculo de los parametros dindmicos y respuestas de la carcaza
de una caja de traspaso perteneciente a un equipo automotor pesado, bajo la accién de
rigurosas condiciones de trabajo. Se determinan sus frecuencias naturales, las
respuestas de frecuencias ante cargas horizontales y las respuestas ante cargas de
impacto vertical y horizontal. Se determinan los puntos més peligrosos de la compleja
configuracion del sistema analizado y se hacen recomendaciones para su mejor
disefio. Todo a través de programas profesionales de dibujos graficos y de elementos
finitos.

Palabras claves: simulacion, disefio mecanico, dinAmica de sistemas, método de
elementos finitos.

ABSTRACT

The work is a study of dynamic parameters and responses of a velocity transfer box
structure, belonging to a heavy auto motor vehicle, under the action of rigorous work
conditions. Their natural frequencies, frequencies and impacts responses are
determined. The most dangerous points in the complex analyzed system are
determined and recommendations are made for their best design. Everything through
professional software of graphics draw and finite elements.

Key words: simulation, mechanical design, system dynamics, finite element method.

INTRODUCCION

En el trabajo se hace un estudio completo de los parametros dinamicos y principales
respuestas de la carcaza de una caja de traspaso, perteneciente a un equipo automotor
pesado, surgidas durante su explotacidn bajo rigurosas condiciones de trabajo. Se
considera que estas producen 2 tipos de cargas de impacto fundamentales:

Una caida libre del vehiculo de 2 metros de altura.

Un impacto horizontal.

El objetivo es determinar la resistencia y rigidez de la carcaza o estructura de la caja
de traspaso, durante su trabajo en conjunto con la operacion del vehiculo. Las dos
cargas de impacto a analizar realmente son aplicadas a todo el vehiculo durante su
explotacion, pero aqui se analizaran sus efectos en la caja de traspaso, que constituye
el objeto de analisis, es decir se veran los efectos de estas cargas sobre la caja de
traspaso solamente. Las principales respuestas que se consideraran son los
desplazamientos y los esfuerzos segun el criterio de resistencia de Huber - Mises. Con
ellos se haran los anélisis de resistencia y rigidez propuestos.

El material de la carcaza de la caja de traspaso es aluminio fundido, con las siguientes
propiedades determinadas por ensayos realizados.

- Limite de rotura: 1R =170 MPa.

- Modulo de elasticidad: E = 0.71*105 MPa.

- Coeficiente de Poisson: 0.33.
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- Densidad: 2 700 kg/m3.

Los analisis dinamicos que se realizan en este trabajo son los siguientes.
Determinacion de las frecuencias naturales y sus correspondientes modos de
vibracion. Determinacion de estas importantes caracteristicas dindmicas del conjunto,
fundamentales en todo andlisis dindmico y que constituyen sus principales
caracteristicas dindmicas.

Funcion respuesta de frecuencias. El cual ayuda a la comprension de los fendmenos
dindmicos del conjunto.

Respuestas ante una carga de impacto vertical, producto de una caida libre del
vehiculo desde 2 m. de altura.

Respuestas ante carga de impacto horizontal sobre el vehiculo, con un valor de 2 000
N.

SOFTWARE Y METODOS

En la figura 1 se muestra el modelo grafico de la caja de traspaso de fundicion cubana,
base de los modelos de elementos finitos a desarrollar, el cual sigue con bastante
fidelidad la carcaza original. En el modelo de la figura 1se han hecho algunas
simplificaciones necesarias para la posterior construccién de los modelos de
elementos finitos. Pues segun es conocido, para estos modelos se requiere cumplir
algunos requerimientos no compatibles con los modelos gréaficos detallados que
actualmente son posibles obtener con los modernos software de dibujo disponibles.
Se consideraran ademas 2 masas adicionales a la carcaza:

Masa de los elementos internos: 75.4 kg. (engranajes, rodamientos, arboles).

Masa del motor de arranque: 126.5 kg.

Con estas consideraciones se procede a construir varios modelos de elementos finitos
de la carcaza, como el mostrado en la figura 2, [4, 5, 10, 11, 15]. Estan construidos
con elementos tipo Shell 181, de tipo isoparamétricos con funciones de forma de 2do.
orden, de formas planas triangulares y con 3 nodos por elemento con los 6 grados de
libertad (DOF) posibles en el espacio, en cada nodo. Cada uno de los modelos
desarrollados tiene sus apoyos a tierra (el chasis del vehiculo) en las zonas sefialadas
en la figura 4, con un total de,

16 231 elementos.

8 473 nodos.

50 622 grados de libertad, DOF.

Frecuencias naturales

En la tabla 1 se muestran las 4 primeras frecuencias naturales de la caja de traspaso,
calculadas a traves del primer modelo de elementos finitos desarrollado [9, 10].
Mientras que en la figura 3 se muestra el modo de vibracion correspondiente a la
frecuencia nimero 21. De este modo se tienen las primeras frecuencias naturales y
modos de vibracion del sistema, importantes caracteristicas dinamicas. Dado el gran
volumen y tiempo de trabajo que se requeriria para estos analisis dindAmicos en
modelo tan complejos, se recurrié al empleo del método de Andlisis Dinamico
Reducido, que considera solo los principales grados de libertad del modelo, los
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denominadosMaster Degree of Freedom o MDOF. Habiéndose seleccionado un total
de 120 MDOF, a través de un algoritmo especial.
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ANEXO 14

1. Introduccién

El empleo de parametros vibratorios de las maquinas en eldiagnostico de su estado
técnico es una técnica ampliamenteutilizada en la actualidad. Su aplicacion
fundamental ha sidoen maquinas rotatorias, y se dirige esencialmente aldiagndstico de
rodamientos, balanceo de rotores (de baja ymedia velocidad en su mayoria) asi como a
la identificacionde diversos problemas de montaje [1,2,3]. A tal efecto laliteratura
existente es amplia, asi como la instrumentacion ylos softwares disponibles.La
situacion es distinta en lo que respecta a laintroduccién de estas técnicas en el
diagndstico de lasmaquinas alternativas tales como compresores y motores
decombustion interna

(MClI

). En lo fundamental esto se debe aque el primer campo de aplicacion del
DiagnosticoVibroacustico

(bV)

desde su proposicién en los algo lejanosafios 40, fue el de la maquinaria rotatoria,
cuya dindmica esrelativamente mas simple. También influye que en

la practica industrial, el motor eléctrico fue sustituyendorapidamente a la maquina de
vapor, acompafiado de lacorrespondiente transmision, y esto aumento drasticamenteel
numero de elementos rotatorios, rodamientos,acoplamientos, etc., y los defectos
asociados.Sean estas las razones o no, la realidad es que lainformacion bibliografica
sobre el DV en maquinasalternativas es mucho mas limitada que para las
maquinasrotatorias, y lo mismo puede decirse sobre los métodos ysoftware disponibles.
Sin embargo esto no quiere decir queno se haya hecho nada en esa direccion. Desde
la década delos afios 70 se reportan trabajos realizados en E.U.A. y ladesaparecida
U.R.S.S., entre unos pocos [7, 9, 10, 11, 18,19, 21, 22], que al parecer no tuvieron
mucha repercusién.Una poderosa firma dedicada al mundo de las vibraciones yel
sonido, lanz6 al mercado su primer software dediagnéstico incluyendo herramientas
para maquinasalternativas solo a principios de los 90, luego de varios afiosde mantener
versiones de uno anterior solo para maquinasrotatorias.

2. El diagnéstico vibroacustico de lasmaquinas alternativas

Los primeros trabajos reportados trataron de aplicar a lamaquinaria alterativa las
mismas herramientas y enfoques dela rotatoria, pero se encontraron con una
dinAmicatotalmente distinta. Asi, es normal encontrar en elementosgiratorios fuerzas de
diverso origen de direccion variable ymagnitud constante (p.e. desbalances), o de
direcciénconstante y magnitud variable, (p.e. fuerzas entransmisiones).

141



ANEXO 15

LA ECONOMIA, LA ECOLOGIA Y LA
CRISIS DE LA ECONOMIA
CONVENCIONAL

Jordi Roca Jusmet
(Departamento de Teoria Econ6mica)

Universitat de Barcelona

Publicacion original: Jordi Roca Jusmet "La economia, la ecologia y la crisis de la
economia convencional’, en Medina, M. y Kwiatkowsnka, T. (eds.), Ciencia,
Tecnologia /Naturaleza, Cultura en el siglo XXI. Barcelona: Anthropos, 2000

Introduccién

El siglo XX no se ha caracterizado ni mucho menos por una evolucion lineal
hacia un mayor consumo para el conjunto de la humanidad. Las enormes, y
en algunos periodos crecientes, desigualdades de ingresos entre paises
pobres y paises ricos son buena muestra de ello. Incluso si nos limitamos al
mundo rico, junto a etapas de fuerte crecimiento del ingreso y consumo per
capita -como en la llamada "edad de oro" del capitalismo generalmente
datada entre 1950 y 1973- nos encontramos con etapas de lento o nulo
crecimiento en las que el nivel de vida de gran parte de la poblacion
desciende dramaticamente.

Sin embargo, si comparamos la situacion de finales del siglo XX con la de cien
afios antes, la expansion del consumo en una parte importante de la
humanidad sin duda puede caracterizarse de espectacular y supera las
expectativas mas optimistas. Es sobre esta realidad sobre la que se fue
cimentando la confianza en el progreso economico sin limites y la que
alimento la esperanza de que los paises pobres seguirian con mayor o0 menor
rapidez la senda seguida por los mas ricos; el propio lenguaje que distinguia
entre paises desarrollados y en vias de desarrollo evidenciaba esta creencia.
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El principal reto econdémico actual sigue siendo en mi opinién disminuir la
brecha existente entre pobres y ricos. Sin embargo, la confianza en que esto
se producira de forma casi automatica gracias al progreso econémico no solo
se ha revelado equivocada sino que ha obviado las enormes disfunciones que
la expansion global de la actividad econémica ha provocado sobre el medio
ambiente. La creciente consciencia de estos problemas es afortunadamente
una de las caracteristicas de este fin de siglo. El reto del futuro es mejorar el
nivel de vida de la humanidad -y especialmente de los que estan hoy en peor
situacién- y al mismo tiempo aproximarnos a un modelo econé6mico mas
"sostenible” en el sentido que hoy se utiliza esta palabra, es decir, que nuestra
gestibn econdmica no ponga en peligro -ni para hoy ni para el futuro- los
complejos e imprescindibles servicios que el medio ambiente nos proporciona.
Una de las condiciones para dicha gestidbn econdmica es que revisemos los
conceptos con los que hoy miramos la realidad econémica y relativicemos los
indicadores que utilizamos para medir el éxito econémico.

El sistema econdmico: un sistema abierto

En un articulo publicado a mediados de los afios setenta, Georgescu-Roegen,
uno de los autores de referencia de la corriente de pensamiento que hoy se
conoce como economia ecoldgica, se referia asi a la ensefianza convencional
de la economia: "Se le dice al principiante en las primeras sesiones de
iniciacion que el proceso econdmico es s6lo un movimiento circular que se
sustenta por si mismo y que es autosuficiente entre los sectores de la
produccion y del consumo. Un tiovivo que, como todas las cosas mecanicas,
también puede ser visto como un movimiento circular en direccioén contraria,
desde el consumo a la produccién" y, con su habitual sarcasmo, afiadia: "Este
es el concepto del proceso econdmico si miramos sélo lo que ocurre al dinero,
aunque incluso las muestras de poder adquisitivo -billetes y monedas-
finalmente quedan inservibles y se deben reemplazar por otras nuevas. No se
puede imaginar ni mayor ni mas fatal fetichismo con respecto al dinero"..

En las décadas posteriores al escrito anterior, la preocupacion por los
problemas ecoldgicos y la conciencia sobre la insostenibilidad -o
insustentabilidad- del modelo econdmico de los paises ricos han crecido e
incluso han dado lugar a reuniones intergubernamentales muy publicitadas;
sin embargo, la cita sigue describiendo la forma en que generalmente se
explica Economia a los que se introducen en esta disciplina. El sistema
econdmico se sigue presentando como un sistema basicamente cerrado,
como un enorme entramado de flujos de dinero que relacionan a unas
empresas con otras y a las empresas con los consumidores, a los agentes
privados con las administraciones publicas y a unas economias con las otras.
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Lo cierto es gque el sistema econdmico forma parte de un sistema mas amplio,
la naturaleza o biosfera. La economia es un sistema abierto a la entrada de
energia y de materiales que son, en ultimo término, los Unicos recursos que
mantienen las actividades humanas ya que no soélo utilizamos continuamente
energia y procesamos materiales sino que los que llamamos "bienes de
capital” (como son las maquinas o los edificios) y los bienes de consumo
duradero (como electrodomésticos o muebles) son el resultado del uso y de la
acumulacion de recursos naturales.

Mas alla de la provision de recursos y la absorcion de residuos, el conjunto de
ecosistemas representan una "infraestructura” sin la cual las diversas formas
de vida actuales, tal como las conocemos y entre ellas la vida humana, serian
imposibles. La construcciéon de "infraestructuras" -canales, carreteras,
centrales eléctricas, edificios...- se ha considerado como el gran motor del
desarrollo econémico y ciertamente en gran parte lo ha sido pero es
importante no olvidar que el resultado de dichas inversiones es solo una parte
de las infraestructuras de las que dependemos y que a veces su desarrollo
entra en contradiccion con las "infraestructuras naturales” como son los rios
gue canalizan las aguas o las complejas interrelaciones, que denominamos
ecosistemas, entre los diversos organismos y entre ellos su medio.

El olvido de las interreacciones entre la economia y la naturaleza podria
intentar justificarse per la inevitable especializacion y la necesidad de que los
economistas se concentren en un Unico aspecto de la realidad, el sistema
econdémico, dejando de lado lo que esta fuera de las fronteras de este
sistema. Todo depende, sin embargo, del propésito del analisis. Si, como se
sefiala en un reciente articulo, uno quiere estudiar las caracteristicas de la
artesania de juguetes de madera, el estudio puede olvidarse de los bosques
gue sirven para proveer de madera a esta actividad; pero si uno se preocupa
por el andlisis y gestion del sistema econémico en su conjunto en este fin de
milenio "es obligado tener en cuenta lo que esta fuera de las “fronteras del
sistema™

Economia humana y crisis ecoldgica

Para entender la magnitud actual de los diversos problemas ambientales, a
los que generalmente nos referimos con el término crisis ecologica, es
fundamental referirse a dos cambios historicos.

El primero tiene que ver con el hecho de que las economias modernas
(especialmente las economias ricas, que ademas generalmente sirven de
modelo al resto del mundo) tienen un funcionamiento radicalmente diferente al
propio de los ecosistemas naturales que estudian los ecologos. Estos ultimos
-como también las economias que caracterizan a la mayor parte de la historia
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de la humanidad- se basan de forma practicamente exclusiva en el uso -
directo e indirecto- de una fuente continua de energia, la procedente del sol, y
en el uso de los materiales de forma basicamente ciclica. En cambio, la mayor
parte de la energia utilizada por las economias modernas proviene del uso
masivo de combustibles fésiles y los flujos de materiales son en gran parte
lineales. El ejemplo mas claro de lo dltimo es el de las materias primas que
provienen de la mineria y que se transforman y, antes o después, se
convierten en residuos que no solo no se reutilizan sino que generan
problemas, pero también es el caso de la agricultura que no renova sus
nutrientes o de la explotacion forestal no sostenible.

La segunda caracteristica es que la economia humana -debido al crecimiento
de la poblacién y de los niveles de consumo per capita- ha adquirido una
escala cada vez mayor, un hecho al cual diferentes economistas se han
referido utilizando expresiones metaféricas. En un famoso articulo publicado
en los afos sesenta Boulding escribié que habiamos de pasar de una imagen
de la "economia del cow boy", que ve la expansion econdmica como Ssi
siempre existiesen nuevos territorios a conquistar, a una imagen de la
"economia de la nave espacial Tierra" en la cual se trata de utilizar unos
recursos limitados con el maximo de eficiencia. Mas recientemente, Daly se
ha referido al paso de un mundo relativamente "vacio" de actividad humana a
un mundo "lleno" en el cual la actividad humana ocupa una mayor parte de
espacio con lo que la presion ambiental adquiere una nueva dimensién y
tiende a reducirse el espacio disponible para otras especies.

El enorme flujo de energia y materiales removidos anualmente para cubrir las
demandas humanas es un buen indicador de este cambio de escala como lo
es el hecho, relacionado con el anterior, de que hoy las actividades
antropogénicas no solo alteran las condiciones ambientales locales sino que
sus efectos ecoldgicos adquieren una dimension global. Un buen ejemplo de
lo dltimo es la alteracion de los niveles de concentracion de gases de efecto
invernadero en la atmésfera fruto principalmente de la quema de combustibles
fésiles que generan cada afio mas de 20 mil de millones de toneladas de
diéxido de carbono. Otro indicador proviene de la creciente apropiacion por
parte de los humanos de la "produccién primaria” (tal como la definen los
ecblogos, es decir, la materia organica obtenida mediante la fotosintesis). En
un estudio muy citado se estimé que la parte de la produccion primaria neta
(es decir la produccién primaria total o bruta una vez descontada la utilizada
para la respiracion de los "productores”) potencial de los ecosistemas
terrestres apropiada por los humanos se aproximaba al 40%: en esta cifra se
incluia tanto la materia organica utilizada directamente (alimentos, lefia para
combustible,...) como la producida en todos los ecosistemas fuertemente
dominados por los humanos (plantaciones forestales, alimentos para el
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ganado, materia organica producida en las tierras de cultivo pero no
consumida,...) y la que se deja de producir por cambios en el uso del suelo
(por ejemplo, urbanizacion, conversion de bosques en pastizales,...).
Independientemente del margen de error de esta cifra, el orden de magnitud
(sea el 40, el 30 o el 25%) parece ser tal que pone de manifiesto el cada vez
menor espacio disponible para el resto de especies y evidencia los limites al
crecimiento: doblar, triplicar o cuadriplicar el tamafio de la economia exigiria
disponer de varias biosferas; sin duda, podemos aspirar a "desarrollarnos” en
el sentido de cambiar a mejor pero lo que no podemos hacer es replicar mas o
menos lo mismo a una escala cada vez mayor (ni tampoco mantener lo mismo
a muy largo plazo).

Aungue muchas veces se han identificado los dos términos, "desarrollo
econOmico" es una expresion que puede tener un significado muy diferente al
significado de "crecimiento econdémico” tal como lo definen los economistas,
es decir, crecimiento de magnitudes tales como el Producto Interior o de la
Renta )o Ingreso) Nacional. Cuando se dice que una economia se desarrolla
se suele querer indicar que evoluciona econdmicamente hacia una situacion
mejor y, por tanto, el término tiene un componente valorativo. Crecimiento del
PIB o de la RN no necesariamente implica mas desarrollo y, a la inversa, el
desarrollo podria coexistir con el estancamiento o incluso la disminucion de
dichas magnitudes. "Desarrollo sostenible" es, pues, una expresion
ciertamente ambigua pero no mal enfocada o contradictoria ya que intenta
expresar la necesidad de hacer compatibles el aumento del bienestar y la
reduccion de la presion sobre los sistemas naturales. "Crecimiento sostenible"
es, en cambio una expresion o contradictoria, si por crecimiento entendemos
el sentido mas restringido de aumento de escala, o mal orientada, si por
crecimiento entendemos el aumento de unas magnitudes que
imperfectamente miden la actividad econémica que comporta transacciones
de mercado (incluyendo los servicios de las administraciones publicas
valorados por su coste) y cuyas correlaciones con, por un lado, los impactos
ambientales y, por el otro, el bienestar no son en absoluto simples.

La existencia de "limites al crecimiento" y el hecho evidente de que uno de los
factores claves de la actual crisis ecoldgica es el aumento de la escala de la
actividad econdmica no deberia conducirnos a concluir que la solucion a dicha
crisis reside en el "crecimiento cero” o "estado estacionario”. Las cosas son
mucho mas complicadas. Si lo que pretendemos es vivir mejor y mas
equitativamente sin comprometer el bienestar de las generaciones futuras
entonces de lo que se trata no es tanto de limitar o reducir el PIB como de
reestructurar la economia. Algunas actividades deberian promocionarse y
otras desincentivarse y las técnicas utilizadas deberian evolucionar en la linea
de lo defienden los que utilizan el término "ecologia industrial”", quienes
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insisten en el necesario cambio de rumbo hacia sistemas energéticos basados
en las energias renovables y en la utilizacion mas eficiente de energia 'y
materiales y en la reutilizacion de éstos.

Desigualdad social y espacio ambiental

La problematica ecoldgica no solo es local sino global pero las
responsabilidades son desiguales de forma que la discusién sobre la
"sostenibilidad” o "sustentabilidad” no puede evadir las cuestiones
distributivas, es decir, la discusion sobre la equidad intrageneracional.

Actualmente se habla mucho de las economias mas ricas como de economias
"postindustriales" supuestamente mas basadas en la informacién que en el
flujo de recursos naturales y en las que los energivoros sectores industriales
tradicionales habrian dado paso a sectores econdmicos menos "materiales”.
Algo hay de verdad en ello pero el hecho es que las sociedades ricas no se
estan en absoluto desmaterializando. Segun una investigacion, el movimiento
total de materiales ligado al estilo de vida de les economias mas ricas es
enorme y no esta disminuyendo; el estudio estima que a mediados de los
noventa el flujo total de materiales que hacia posible este estilo de vida era de
84 toneladas anuales per capita para los Estados Unidos, de 76 para
Alemania y de 45 para Japén. Estos numeros que (con toda la provisionalidad
gue implica la dificultad de disponer de datos fiables) pretenden incorporar
todos los materiales (incluyendo los combustibles fésiles) requeridos, tanto los
directos como los "ocultos" (como son los movimientos de materiales no
aprovechados ligados a la mineria o a la construccion de infraestructuras) y
tanto se obtengan o alteren dentro como fuera de las fronteras nacionales.

La diferencia entre las economias ricas y pobres no es que las Ultimas
dependan mas de los recursos naturales que las primeras ya que sucede lo
contrario. Globalmente se estima que el 20% de la poblacién mundial, la de
los paises mas ricos, utiliza el 80% de los recursos naturales totales. Una
importante diferencia es la distancia a la que pueden buscarse recursos:
mientras que la dependencia de los paises pobres es basicamente respecto a
sus recursos locales, los paises ricos pueden ir a buscar muchos recursos alla
donde se encuentran porque tienen capacidad de compra para importarlos.

No solo existe una importante asimetria en el acceso a los recursos sino
también en el tipo de "impactos ambientales" que se generan y que deben
soportarse. Muchos de los impactos ambientales que se derivan de las pautas
de consumo del mundo rico se manifiestan en lugares del mundo muy
alejados y facilitan que tengamos acceso a bienes de importacion
relativamente baratos porque no pagamos por los efectos negativos que la
produccion de dichos bienes provoca sobre las personas y los ecosistemas.
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En cambio, muchos de los problemas que sobre todo se generan en el mundo
rico generan un importante riesgo ambiental para el conjunto del mundo. Es
por ejemplo el caso ya citado de la alteracion climatica cuya principal causa
son las emisiones de CO2 asociadas del mundo rico. Las insostenibles
emisiones per capita mundiales fueron en promedio de 3,9 tones de

COz2 durante el afio 1995 mientras que en los Estados Unidos fueron de 19,5.
La desigualdad en las responsabilidades dificulta enormemente la adopcion
de una politica efectiva sobre el tema que necesariamente tiene que ser de
ambito mundial. Los paises ricos aceptan como maximo compromisos de
estabilizacién o de timidas reducciones de sus emisiones (como en el
convenio de Kyoto, que ademas es muy posible que ni siquiera se cumpla)
mientras en algunos lugares del mundo, como la China y otros paises
asiaticos, las emisiones crecen formidablemente aunque el hecho de que sus
emisiones aun sean muy inferiores a la media mundial les legitima para
argumentar que no estan dispuestos a asumir ningn compromiso. La unica
via equitativa para que los paises menos ricos se incorporasen a la politica
seria reconocer que los derechos de emision actuales han de ser igualitarios
lo que equivaldria a aceptar que, mientras los niveles de emision per capita
sean diferentes, los paises ricos como minimo deberian compensar de alguna
forma a los que no utilizan sus derechos... Incluso puede argumentarse con
buenas razones que los paises ricos, que histéricamente se han arrogado sin
pagar nada a cambio un derecho de uso y abuso de un bien comun, tienen
una "deuda ecoldgica" respecto a los paises pobres.

El lenquaje de la economia convencional

La historia de la economia humana y en particular el enorme aumento, con la
industrializacion, del consumo en una parte del mundo, se ve muy diferente
segun donde se sitten las fronteras del andlisis econémico. Donde la
economia tradicional sélo ve inversién de capital, progreso técnico y
crecimiento de la productividad del trabajo, la economia ecolégica insiste
también en la base material de los cambios tecnoldgicos: el paso de una
economia basada en los flujos, directos o derivados, de energia solar a una
economia basada en la extraccion de los stocks de energia acumulados en
lentos procesos geoldgicos y en el acceso masivo a todo tipo de minerales. La
extraccién no deberia confundirse con la "produccién" aunque la economia
convencional, ciega a las realidades fisicas que hay detras de las actividades
gue generan "valor afladido”, hable sin problemas de "producir” petrdleo o
hierro de la misma forma que todo el valor de la madera o el pescado vendido
forma parte de la produccion forestal o pesquera sin atender a si las talas o
capturas disminuyen o no los stocks previos de recurso. Ilgualmente, se habla
de consumo "final" como si los residuos desapareciesen cuando los bienes ya
no proporcionan "utilidad" a los consumidores.
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El lenguaje revela cuales son las preocupaciones. Un ejemplo particularmente
claro es el del analisis de la "agricultura moderna". La mayor parte de
economistas afirmaria sin vacilacion que el paso de la agricultura "tradicional”
a la "moderna” debe valorarse como un aumento de la productividad. La
perspectiva de la economia ecoldgica, en cambio, destaca, a partir de la
metodologia de los balances energéticos, el contraste entre el aumento de la
productividad del trabajo y la disminucién de la productividad del conjunto de
inputs energéticos. La productividad del trabajo aumenta pero la actividad
agraria se convierte en muy dependiente del subsidio externo de energia,
fundamentalmente no renovable. Esta dependencia es tan grande que,
incluso, la energia obtenida en forma de alimentos tiene un contenido
energético inferior al de los inputs utilizados. Esta perspectiva destacaria
también los efectos ecoldgicos negativos que a veces acompafian a la
agricultura "moderna” tales como menor biodiversidad, contaminacion de las
aguas per exceso de fertilizantes o contaminacion "difusa" derivada del uso
masivo de pesticidas.

Adviértase que con ello no se deduce que el cambio en las técnicas agrarias
deba juzgarse automaticamente negativo pero si se evidencia que los
aspectos positivos -como es indudablemente la reduccién de los
requerimientos de trabajo por unidad de producto- van acompafiados de
efectos negativos. Todos ellos deben tenerse en cuenta en la gestion
econdmica que no deberia guiarse unicamente por medidas parciales de
productividad o por la rentabilidad relativa en términos monetarios de las
diferentes técnicas.

Los precios y costes monetarios relativos: suna buena quia para
orientar las decisiones?

Los economistas tedricos suelen creer mucho en la capacidad de los
mercados para orientar las decisiones econdmicas por el camino de la
eficiencia. El argumento -que se remonta, como minimo, a Adam Smith y que
ha sido formalizado mateméaticamente por la economia moderna- se basa en
una idea muy sencilla: si nadie obliga a las dos personas implicadas a realizar
una transaccién econémica libre y éstas deciden realizarla, entonces las dos
personas salen beneficiadas. En otras palabras, cualquier transaccion libre de
mercado mejora a algunos sin perjudicar a nadie.

Sobre este argumento puede discutirse mucho y, entre otras cosas, puede
enfatizarse que los mercados son ciegos a las demandas no solventes, es
decir, a aquellas demandas que no van acompafnadas de suficiente poder de
compra. Pero aqui me interesa destacar otro punto. Practicamente todas las
decisiones economicas afectan a "terceros". Ocurre asi en las decisiones de
grandes inversiones, como cuando una compafiia eléctrica tiene que decidir
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entre instalar una nueva central eléctrica de carbdn o un parque edlico, pero
también en las decisiones cotidianas més elementales que sumadas
determinan la evolucion de determinadas probleméticas ambientales.

En las decisiones de empresas y consumidores no estan en juego, pues, solo
sus intereses sino también los intereses de otros. A veces esto es evidente,
como cuando las emisiones de una central térmica de carbon degradan muy
perceptiblemente un espacio forestal o cuando una empresa quimica
introduce un nuevo producto sobre el que hay motivos para pensar que
comporta importantes riesgos. Pero, como apuntabamos, a menudo los
efectos de cada decision individual son mucho menos perceptibles como
cuando los humos de un coche individual contribuyen -de forma minima, es
cierto- al calentamiento global. Aparentemente nadie es responsable de
ciertos problemas pero todo el mundo lo es y el efecto agregado es una
pérdida de bienestar, un mayor riesgo o incluso una catastrofe para la
colectividad. La racionalidad individual expresada en un determinado contexto
institucional juega contra el interés colectivo.

La imagen tradicional de la "mano invisible" de Adam Smith, tan apreciada por
los economistas, tendria que completarse con la del "codo invisible" para
utilizar la acertada analogia que Jacobs utiliza en su excelente libro The
Green Economy segun la cual las empresas y los consumidores dan golpes a
terceros cuando persiguen sus intereses individuales, a veces de forma muy
clara pero a menudo de forma involuntaria y practicamente imperceptible. La
calidad ambiental es lo que los economistas denominan un bien publico (es
decir, que afecta a toda una colectividad y que se "consume" no de forma
privada sino colectiva) y ya hace mucho que la teoria econémica ha
establecido que el mercado puede -bien o mal- servir para proveer bienes
privados pero no bienes publicos.

La conclusion es que los valores monetarios que guian las decisiones de
mercado (por ejemplo, los costes monetarios relativos de, por ejemplo, la
energia nuclear o la energia edlica o los costes monetarios nulos de tirar una
botella de cristal a la basura) no tienen en cuenta todos los efectos de estas
decisiones y por tanto no pueden conducir a resultados eficientes. Muchos
costes se "externalizan™ y no influyen en nuestras decisiones. Ello es
suficiente para justificar la necesidad de la politica ambiental, de la
intervencion politica para alterar los resultados de los mercados. La idea de
“internalizar” los costes ambientales ha dado lugar a que muchos economistas
defiendan los impuestos ecolégicos o ambientales para conseguir que los
"precios digan la verdad". El argumento es que, si el problema es que existen
costes que no recaen sobre el que toma las decisiones, entonces la solucion
es introducir impuestos de cuantia igual a tales costes porque asi lo que es un
coste social se convertiria en un coste privado. Aunque simpatizo mucho con
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la propuesta de dar un papel creciente a los impuestos ambientales, creo que
deben hacerse dos advertencias importantes.

La primera es que, en mi opinién, en general no existe una forma razonable
de valorar los dafios o riesgos ambientales en unidades monetarias
especialmente cuando los dafios son de larga duracion -o incluso
irreversibles- y cuando existen fuertes incertidumbres cientificas sobre la
magnitud -o incluso sobre la existencia o no- de dichos dafos o riesgos. Si
ello es asi, la decision sobre la cuantia de unos hipotéticos impuestos
ambientales siempre sera polémica y mas que hablar del impuesto "6ptimo™
(como temerariamente hacen muchos economistas) deberiamos ser mas
modestos y reconocer que el nivel de impuestos es una decision politica (por
mucho que deba basarse en la mejor informacion cientifica disponible) que
depende de las prioridades, que deben discutirse por el conjunto de la
sociedad, y de las actitudes frente a la incertidumbre. Respecto a este Gltimo
aspecto, la economia ecolégica ha planteado el principio de precaucién como
guia de decision ante la incertidumbre. Se trataria de intentar minimizar el
posible "arrepentimiento futuro” de nuestras decisiones actuales. Es
importante darse cuenta que el principio de precaucién no implica ser
especialmente pesimista sino Unicamente creer en la posibilidad de la peor de
las hipétesis. Uno puede considerar muy poco probable el resultado
"desastroso" pero actuar para evitarlo a toda costa. Por ejemplo, aunque uno
sea escéptico sobre las peores previsiones sobre los efectos del cambio
climatico uno podria considerar que su posibilidad es suficientemente grave
como para justificar que la fiscalidad sobre los combustibles fésiles aumente
muchisimo para reducir su uso porque, si no tomamos hoy decisiones
importantes, en el futuro ya no podremos volver atras.

La segunda cuestién a advertir es que cambiar los precios relativos o hacer
pagar por cosas que antes no tenian precio es solo uno de los muchos
posibles instrumentos de politica ambiental. Cual es el mejor instrumento de
intervencién en cada caso concreto es un tema de gran importancia y que no
puede resolverse de forma exclusivamente técnica porgque siempre existen
efectos distributivos que afectan diferencialmente a diferentes sectores
sociales. Si se quiere combatir el cambio climatico pueden utilizarse incentivos
monetarios, impuestos a los combustibles fésiles o subvenciones a las
"energias limpias", pero también puede intervenirse de muchas otras formas:
por ejemplo, invirtiendo en transporte publico frente a infraestructuras de
transporte privado o poniendo unos requisitos minimos de eficiencia en las
emisiones de los vehiculos.

Rentabilidad a corto plazo frente a conservacion alargo plazo
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Un aspecto importante, muchas veces sefialado por los movimientos
ecologistas es el hecho de que en un sistema capitalista la preocupacion por
los beneficios a corto plazo pone en peligro la conservacion de recursos a
largo plazo. La preocupacion es justificada. Una gestion de recursos
naturales, renovables y no renovables, orientada a obtener la maxima
rentabilidad en el mercado entra facilmente en conflicto con el objetivo de su
explotacién sostenible. Las decisiones econdémicas tienden a infravalorar el
futuro y dan més importancia al corto plazo que al largo plazo por la sencilla
razén de que el dinero tiene un precio (como refleja el tipo de interés de los
prestamos). Aunque la inflacion fuese nula, nadie renunciara hoy a obtener
10.000 euros a cambio de disponer de la misma cantidad de dinero de aqui a
20 afios porque 10.000 euros invertidos hoy se convertiran previsiblemente en
una cantidad muy superior en dicho periodo de tiempo. Un asesor financiero
gue se guiase por el principio de que 1 euro vale lo mismo
independientemente del momento en que se ingrese o se desembolse seria
sin duda un mal asesor: el futuro debe "descontarse".

Por la misma razén, un propietario forestal que tenga que decidir si es mejor
mantener una explotacion sostenible o convertir la madera en dinero lo mas
rapidamente posible o vender su propiedad para urbanizar no comparara sin
mas la suma de rendimientos totales -de ahora hasta un futuro muy lejano- de
la explotacion sostenible con los ingresos actuales de una sola vez de las
otras alternativas. La comparacion financiera relevante sera la de las
rentabilidades relativas. Si en el primer caso se pueden obtener 10.000 euros
cada afio de forma indefinida pero vendiéndolo se obtienen 400.000 euros de
forma inmediata la segunda opcién sera mejor con la Unica condicion de que
se piense que sera posible obtener un rendimiento anual de como minimo el
2,5%, es decir, con la Unica condicion de que el futuro se "actualiza” o se
"descuente" a una tasa igual o superior al 2,5%. El capital, no comprometido
con ninguna actividad econdmica particular sino, como enfatizaba Marx, con
el objetivo abstracto de obtener el maximo beneficio puede actuar de forma
perfectamente "racional” destruyendo un recurso renovable aunque ello
suponga la imposibilidad de obtener ingresos futuros explotando dicho
recurso.

La cuestion es politicamente muy relevante. Con el avance de las ideas
neoliberales durante las ultimas décadas se ha llegado a pensar incluso que
la solucion a los problemas de degradacion de recursos pasa siempre por su
privatizacion. Una de las razones de la confusion reside en la incorrecta
identificacion entre "libre acceso" y "propiedad (o gestion) comunal”. Con la
expresion libre acceso podemos referirnos a las situaciones en las que un
recurso del que nadie tiene la propiedad (o el derecho exclusivo de uso) se
explota sin ningun tipo de regulacion, ni pablica ni privada. Por ejemplo, todo
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el mundo puede llevar a pastar su ganado a un determinado pastizal. Es
evidente que en determinadas circunstancias la presion de dicha actividad
puede degradar el recurso sin que nadie se sienta comprometido por la
conservacion y en tales situaciones tendera a predominar la "regla de
captura”, es decir, si no saco yo el maximo provecho inmediato lo sacaran los
otros. Sin embargo, puede ser equivoco referirse a tales situaciones con un
término que ha hecho fortuna entre los economistas, el que alude a la
"tragedia de los bienes comunales”. En realidad la "tragedia" deriva
precisamente de que el recurso no se gestiona como un recurso comun sino
atendiendo a interese puramente privados. Una comunidad que explota un
recurso (o un gobierno o autoridad municipal responsable) puede sentirse
mucho mas comprometida con la conservacion del recurso del que depende y
dependen sus hijos -y, en consecuencia, instituir normas adecuadas de
gestion para asegurar la sosteniblidad de la explotacion- que no un propietario
privado guiado Unicamente por la rentabilidad y cuyo interés por la
conservacion serd muy relativo: como hemos visto solo prevalecera en
ausencia de otras alternativas mas rentables.

Critica a los indicadores macroecondmicos convencionales

De la misma forma que muchos economistas tienen una resistencia casi
instintiva frente a la idea de que el gobierno intervenga para alterar los precios
relativos o frente a la idea de que surjan nuevas normativas sobre qué puede
hacerse y que no puede hacerse, la mayoria de economistas actuales se han
educado en la macroeconomia que ve la maximizacion de determinadas
magnitudes como el objetivo econémico primordial. No solo los economistas
tienen esta formacién sino que los politicos generalmente han hecho suyo
este objetivo.

El papel que juegan en la politica magnitudes como el Producto Interior Bruto
o la Renta Nacional es en cierta forma paraddjico si tenemos presentes la
frecuencia y variedad de las criticas que se han referido a estos indicadores.
La realidad es que, a pesar de las criticas, la posicion dominante es la que
Stiglitz recoge (después de explorar algunas criticas) en su manual de
introduccién a la economia: "No parece probable que ningin método para
medir el bienestar nacional vaya a reemplazar los calculos basados en el PIB
(...) Los calculos del PIB parecen relativamente sencillos y exentos de juicios
de valor".

Las objeciones que se han hecho a la Contabilidad Nacional son muchas.
Entre las mas relevantes se encuentran las que apuntan la ausencia de
contabilizacion de gran parte de les actividades no mercantiles (especialmente
del trabajo domeéstico de las mujeres que queda "oculto” en las estadisticas) y
las que destacan que en las sumas totales de valor afiadido no se distingue ni
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gué actividades econdmicas son mas o menos Utiles socialmente (igual suma
un mismo valor monetario en forma de armas que en forma de alimentos) ni
como se distribuyen los ingresos generados.

Des del punto de vista que aqui nos interesa, podemos destacar cuatro
aspectos. El primer que, como sefialabamos, los precios relativos que sirven
de base para sumar las diferentes actividades econdémicas (¢,cOmo sumar si
no es en dinero la produccién de coches y la de maiz?) estan sesgados
porque no recogen todos los costes sociales (no incluyen los costes
"externos"). Otros precios relativos darian otras tasas de crecimiento (o de
decrecimiento).

El segundo aspecto es que les magnitudes tradicionales solo se fijan en un
aspecto relacionado con el bienestar econdémico, la disponibilidad de bienes y
servicios (excluyendo, ademas, la mayor parte de los que no pasan por el
mercado) que se consumen o acumulan en forma de inversion lo que
posibilita un mayor consumo futuro. Sin embargo, el bienestar, la calidad de
vida, también depende de la "calidad ambiental”. Si la calidad ambiental fuese
independiente de las actividades de produccién y consumo, podriamos decir
gue con las magnitudes tradicionales solo nos fijamos en uno de los
componentes del bienestar, el Gnico que seria competencia de los
economistas. Sin embargo, el hecho de que los impactos ambientales son el
aspecto oculto -no reflejado en la contabilidad- de las actividades que si
medimos en su aspecto positivo, obliga a que el analisis econémico tenga que
considerar estos aspectos si no quiere distorsionar la realidad.

En tercer lugar, los propios impactos y riesgos ambientales dan lugar muchas
veces a gastos monetarios que, como todas las demas, se contabilizan en el
PIB como nueva produccién de bienes y servicios. Sin embargo, estos gastos
-que se han llamado "defensivos" o "compensatorios”- frecuentemente no
tienen por finalidad tanto obtener nuevas cosas como aproximarse en la
medida de lo posible a una situacién previa de menor impacto y riesgo
ambiental. Por tanto, no solo nos olvidamos la mayoria de las veces de los
costes ambientales sino que dichos costes aparecen muchas veces en el
"activo" en vez de en el "pasivo" como pasaria si, por ejemplo, el gasto
sanitario se dispara por la mayor incidencia de determinadas enfermedades
ligadas a la contaminacion.

Finalmente, es importante profundizar sobre la idea tedrica de ingreso (o
"renta") que utilizamos los economistas. John Hicks decia que el célculo del
ingreso de un periodo tenia como objetivo "dar a la gente una idea de la
cantidad (maxima) que pueden consumir sin empobrecerse”. Cuando se
distingue entre la produccion bruta de un pais (que puede medirse, con pocas
diferencias que aqui no nos interesan, mediante el Producto Interior Bruto o el
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Producto Nacional Bruto) y la produccion -o el ingreso o renta- neta se utiliza
el término depreciacion o amortizacion del capital para indicar que una parte
del valor de la produccion se tiene que destinar a hacer frente a la pérdida, al
desgaste, de capital (maquinas, edificios,...) y mantener intacta la capacidad
productiva. En definitiva, el Ingreso o Renta Nacional (neto/a) representaria la
cantidad de dinero que se podria destinar a consumo sin empobrecimiento,
sin vivir a costa del capital ya existente sino de los ingresos que éste genera.
En otras palabras, y aunque en este contexto no se acostumbre a utilizar el
término, las magnitudes netas representarian los consumos que son
"sostenibles".

Algunos autores han destacado- y con mucha razén- que la Contabilidad
Nacional olvida un hecho importante: el patrimonio natural también se
degrada como es evidente cuando se utiliza un recurso energético no
renovable pero también cuando un recurso renovable se utiliza de forma no
sostenible con el resultado de disminuir el stock de recurso. Para poner un
ejemplo, el valor de la pesca se suma en su totalidad (reservando sélo una
cantidad para amortizar los barcos e instrumentos de pesca) cuando se
calcula la renta o produccion en términos netos de forma que no podemos
distinguir si el nivel de pesca es 0 no sostenible, es decir, si -para utilizar un
simil financiero- estamos viviendo del "capital” o de sus "intereses". Sin
embargo, es obvio que los niveles de pesca en determinadas areas no son
sostenibles y que la disminucion de las poblaciones conlleva que a corto plazo
tengamos que hacer mas y mas inversiones para mantener la misma captura
y que a largo plazo tengamos que disminuir la captura.

Las magnitudes macroeconémicas no nos dan pues indicios de co6mo
evolucionan las relaciones entre el sistema econémico y su entorno y ello
exige, en mi opinién, mas que corregir estas magnitudes para elaborar un
mejor indicador, disponer de informacion mucho mas detallada que nos
permita conocer la presion ambiental de las diferentes actividades
econdmicas. Ellos nos permitiria conocer mejor los aspectos positivos y
negativos de las diferentes opciones de politica econémica. Sin dicho
conocimiento es imposible una buena gestién econémica.
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3. MATERIALES Y METODOS

3.1. VEHICULOS

28.375
Chevrolet 4.772
3.615
8.486
KIA 2.302
887
4.930
Hyundai 9215
m
2.717
Greatwall 536
345
2.951
Toyota 576
323
Ene-dic 2016 Ene-feb 2017 Ene-feb 2016
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3.2. NORMATIVA.
3.3. EQUIPO.

ANEXO 17

Carateristicas Destacadas

El DSP Logger Expert es un hardware multi-canal, Analizador FFT para el mantenimiento predictivo y
diagndstico de maquinas.

Es capaz de medir, procesar, mostrar y almacenar una amplia variedad de funciones de andlisis. Puede
funcionar como un instrumento independiente o se pueden descargar sus mediciones en el software.

El equipo se destaca por su altisima calidad general deproduccidn, el teclado con teclas con termoformado de
alta resistencia, display de alto brillo y excelente definicion de 640x480 pixeles en 5,7 pulgadas. Bateria de
Litio lon, con una autonomia promedio superior a las 10 horas. Super resistente al golpes con una carcasa de
fundicion de aluminio altamente industrial.
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Carateristicas Técnicas
Canales de entradas:6 (SEIS)
Sensores AC/DC

Sensores Acelerometros 1 a 1000 mV
Sensores velocimetros

Entrada de tacémetro universal optico
Entrada de tacometro magnético
TTL/analogo programable hasta £ 25V
RPM rango 1...99.999

Proteccidn contra sobretensiones de entradas
Individuales en todos los canales.

Precision de medicion: 1%

Rango dinamico: 95 db

Resolucién Programable: 400, 800, 1600, 3200, 6400, 12800 y 25600 lineas
Ventana de medicién: Hanning, Flat top, Rectangular

Pre-procesamiento: gSE y ESP (spike energy®)
Envolvente (demodulador) con cuatro filtros.

Integracion digital:
Velocidad y Desplazamientos, con filtros pasa altos
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programables 1%,5% y 10% de Fmax
Filtros:

1.25..2.5 KHz

2.5..5 KHz

5..... 10 KHz

Respuesta en frecuencia 0,2 a 20Khz

Corte de bajas frecuencias 0.18...100 Hz
Promedios programable desde 1 a 4096

Peak Hold, y Continuo

Cursor fijo y de barrido, armonicos automatica
Modos de Trigger:Externo, éptico o Laser.
Trigger Level: Fijo y automético
Configuracion de amplitud y pendiente

Datos de medicion en el Display Espectro de multicanales.

Valor de fase, drbita, proceso, trend, espectro
2 (dos) sensores tri-axiales, simultaneos.

Las alarmas pueden mostrarse u ocultarse por el usuario.
Herramientas de andlisis Alta y Baja frecuencia.
Valores RMS, 0-Pico, Pico-Pico y Factor de cresta.
Comunicacién  USB, WiFi

Memoria Interna  256MB

Memoria adicional Micro SD 8GB

Peso 1450 gramos

Gabinete 1P65, fundicion de aluminio

Display LCD, backlit color

« VGA (640 x 480)

* 5.7 pulgadas
Area visible: 115,2 x 86,4 mm
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4. RESULTADOS.
ANEXO 18.

Frecuencias Naturales

De cualquier estructura fisica se puede hacer un modelo en forma de un namero de
resortes , masas y amortiguadores. Los amortiguadores absorben la energia pero los
resortes y las masas no lo hacen. Como lo vimos en la seccién anterior, un resorte y
una masa interactuan uno con otro, de manera que forman un sistema que hace
resonancia a su frecuencia natural caracteristica. Si se le aplica energia a un sistema
resorte-masa, el sistema vibrara a su frecuencia natural, y el nivel de las vibraciones
dependera de la fuerza de la fuente de energia y de la absorcion inherente al sistema. .
La frecuencia natural de un sistema resorte-masa no amortiguado se da en la siguiente
ecuacion:

1k

= 2x Vi
donde Fn = la frecuencia natural
k = la constante del resorte , 0 rigidez

= la masa
De eso se puede ver que si la rigidez aumenta, la frecuencia natural también
aumentard, y si la masa aumenta, la frecuencia natural disminuye. Si el sistema tiene
absorcion, lo que tienen todos los sistemas fisicos, su frecuencia natural es un poco
mas baja y depende de la cantidad de absorcién.

Un gran namero de sistemas resorte-masa-amortiguacion que forman un sistema
mecanico se llaman "grados de libertad", y la energia de vibracidn que se pone en la
maquina, se distribuira entre los grados de libertad en cantidades que dependeran de
sus frecuencias naturales y de la amortiguacion, asi como de la frecuencia de la fuente
de energia.

Por esta razon, la vibracion no se va a distribuir de manera uniforme en la maquina.
Por ejemplo, en una maquina activada por un motor eléctrico una fuente mayor de
energia de vibracion es el desbalanceo residual del rotor del motor. Esto resultara en
una vibracion medible en los rodamientos del motor. Pero si la maquina tiene un
grado de libertad con una frecuencia natural cerca de las RPM del rotor, su nivel de
vibraciones puede ser muy alto, aunque puede estar ubicado a una gran distancia del
motor. Es importante tener este hecho en mente, cuando se hace la evaluacion de la
vibracion de una maquina. --la ubicacion del nivel de vibracion méximo no puede
estar cerca de la fuente de energia de vibracion. La energia de vibracion
frecuentemente se mueve por largas distancias por tuberias, y puede ser destructiva,
cuando encuentra una estructura remota con una frecuencia natural cerca de la de su
fuente.
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ANEXO 19.

INTRODUCCION

Sin dudas, la generacioén distribuida constituye una alternativa estratégica para garantizar
los requerimientos energéticos fundamentales de Cuba y esto presupone programas de
mantenimiento que permitan garantizar indicadores de disponibilidad y confiabilidad acordes
con las exigencias de este tipo de industria.

La presencia de un motor de combustién interna y de un generador como componentes
basicas de un grupo electrégeno, justifican plenamente la aplicacion de tecnologias
predictivas y de diagndstico, orientadas a la medicidn y analisis de vibraciones y sonido, la
emisién acustica, el analisis de lubricante y la medicién de temperatura, esta ultima basada
preferiblemente en las tecnologias asociadas a la termovision. [10, 11]

Es por ello que, de acuerdo a las posibilidades que ofrece un articulo de este tipo, se
abordaran las pautas para la medicion de sonido y vibraciones, con vista en primera
instancia, a correlacionar las frecuencias dominantes en ambos registros espectrales, es
decir, sonido y vibraciones, dando continuacion a una investigacién preliminar desarrollada
a nivel de laboratorio sobre un simulador mecanico en el que se efectuaron registros de
vibraciones y sonido, como resultado de la cual se pudo correlacionar algunas frecuencias
significativas e incluso, fue posible cuantificar el ruido de fondo. [5, 8, 9]

Luego entonces, tomando en cuenta las evidentes diferencias que existen entre las
condiciones para realizar ejercicios experimentales a nivel de laboratorio y en el entorno
industrial, se procedié a efectuar registros de vibraciones y sonido sobre un grupo
electrégeno ubicado en un recinto industrial y acompafiado de otras seis maquinas de igual
disefio y a plena operacién, con el objetivo de identificar frecuencias significativas en ambos
registros y poder evaluar la efectividad de la presion sonora como sintoma de estado
técnico, sobre todo si se toma en cuenta que la medicién del sonido producido por una
maquinaria representa una medida indirecta de las vibraciones producidas por ésta [10].

DESARROLLO
Consideraciones acerca del estandar ISO 3744

El estandar ISO 3744 especifica varios métodos para determinar los niveles de potencia
acustica en maquinas, equipos y sus componentes. El calculo del nivel de potencia sonora
esta basado en la suposicidon de que esta magnitud emitida por la fuente es directamente
proporcional al nivel cuadratico medio de la presién sonora, promediado en el tiempo y en el
espacio. El método descrito en este estandar es valido para la medicién de todo tipo de
sonido. [1]

De especial interés resulta lo indicado en este estandar para la localizacidn de las posiciones
de los micréfonos sobre la superficie de medicidon, para lo cual serd necesario definir un
paralelepipedo hipotético de referencia. Las posiciones de los microfonos se distribuyen
entonces sobre la superficie de medicion de acuerdo a una superficie hipotética de area "S"
gue envuelva tanto a la fuente como al paralelepipedo de referencia y que limite con los
planos (o plano) reflectantes. [1]

La posicion de la fuente bajo ensayo, asi como la superficie de medicidn y las posiciones de
los micréfonos, se definen en un sistema de coordenadas con los ejes horizontales "x" e "y"
contenidos en un plano definido por la base del paralelepipedo de referencia.
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Asi mismo, las mediciones se deberan ejecutar de acuerdo a posiciones de micréfono
correspondientes a un paralelepipedo rectangular, cuyas caras sean paralelas a las del
paralelepipedo de referencia, en este caso, la distancia de medicion "d", es la distancia
entre la superficie de medicién y el paralelepipedo de referencia. El valor preferible de "d"
es de 1 metro.

En la figura se muestran las posiciones del micréfono en la superficie de medicion
paralelepipédica.

Consideraciones acerca del estandar ISO 8528-9

En principio, para la planificacion de la estrategia de medicidn de vibraciones en el grupo
electrégeno de marras, se consulté con el fabricante de la maquina y con el cliente,
indagandose sobre la existencia de algun reporte de pruebas ejecutadas en fabrica o de
alguna referencia que pudiese ser utilizada al menos para evaluar la condicion del grupo
electrégeno en cuanto a vibraciones se refiere.

Sin embargo, no se encontrd una referencia suficientemente completa para la ejecucion de
las mediciones y por ello se acudid al estandar ISO 8528-9 que aunque no es de obligatorio
cumplimiento, si constituye una referencia importante e incluso legal para efectuar este tipo
de medicion.

De especial interés resulta el hecho de que el sistema de medicién debera garantizar una
exactitud de un 10% para los valores de desplazamiento, velocidad y aceleracidén dentro del
rango de 10 Hz a 1000 Hz y una exactitud desde +10% hasta -20% para mediciones
realizadas dentro del rango de 2 Hz a 10 Hz, lo cual resulta de importancia extrema, pues
en no pocos casos el personal que realiza las mediciones no conoce por determinadas
razones los rangos de frecuencia de operacién correcta del transductor que se emplea y la
modificacion de estos de acuerdo al tipo de fijacion que se utilice, ya sea un perno roscado o
el tristemente célebre puntero.[6]

En la figura se muestran los puntos recomendados por el estandar ISO 8528-9 para
registrar las vibraciones en grupos electrégenos.

Segun prevé este estandar, las frecuencias de excitacion de los motores de combustion
interna que accionan a los generadores, se enmarcan en el rango de entre 2 Hz a 300 Hz.
Sin embargo, se debe tomar en consideracién la influencia de la estructura portante y por
ello se sugiere efectuar mediciones en el rango de entre 2 Hz y 1000 Hz. En la Tabla C.1 de
la pagina 10 del estandar ISO 8528-9 se muestran valores de desplazamiento, velocidad y
aceleracion que deben ser tomados como referencia para evaluar la condicidén del grupo
Electrégeno [6].

Los ejercicios experimentales

Esta investigacidn se realizé en una Central Termoeléctrica Cubana donde se encuentran
instalados Grupos Electrogenos del tipo MAN 18 V48/60 B, con una capacidad nominal de
generacion de 18.4 kW, con una frecuencia de 60 Hz y operando a una velocidad de
rotacion de 514 rpm. [7]

De acuerdo al alcance del proyecto inicial de investigacién y tomando en cuenta que no son
las vibraciones y el sonido los mejores parametros sintomas para evaluar el estado técnico
de motores de combustion interna, se decidié trabajar exclusivamente con el generador,
gue aungque opera acoplado al motor de combustidon interna, es una maquina rotatoria y en
este tipo de maquina si ha quedado demostrada - desde hace mas de 40 afios - la eficacia
de las vibraciones como parametro sintoma, sélo que en lo que respecta a los objetivos de
esta investigacién, se intenta ademas utilizar el sonido para viabilizar los ejercicios de
medicion.
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Atendiendo a lo previsto en el estandar ISO 3744 se definid el paralelepipedo de medicion
tomando en cuenta desde luego, las dimensiones del generador del grupo electrégeno MAN
18 V48/60 B. Notese que el generador tiene aproximadamente 5 metros de largo por 5
metros de alto, lo cual indudablemente compromete el aspecto practico de la medicion de
sonido de acuerdo con este estandar ISO 3744 [7]. Para definir la cantidad de puntos de
medicidn se partié de lo recomendado en el propio estandar ISO 3744, definiendo el
paralelepipedo de medicion con dimensiones externas de alrededorde 6 m x 7.4 m x 6.7 m,
segun se observa en la figura . Los puntos para la ubicacién del micréfono fueron definidos
a una distancia mutua de 1 metro aproximadamente.

6066

"

Figura 4. Dimensiones externas del paralelepipedo de referencia.

Dimensiones en milimetros

De manera que, por cada cara del paralelepipedo se tendran alrededor de 25 puntos de
medicidén y asumiendo que se mediria en las dos areas laterales del generador y en el area
frontal libre de este, se tendria que medir en nada mas y nada menos que 75 puntos.
Ademas de ello, la ubicacion del generador en altura desde el piso supera el metro.

Todo esto presupone el empleo de un dispositivo que permita ubicar el micréfono,
conjuntamente con el instrumento, en las posiciones indicadas en la figura y prever algun
tipo de soporte para el operador del sonédmetro, pues la inmensa mayoria de las posiciones
supera la altura promedio de un ser humano.

Por tal motivo, los autores realizaron la siguiente valoracion, en torno a la viabilidad practica
de la realizacién de las mediciones de sonido atendiendo a lo indicado en el estandar ISO
3744 y para este caso en especifico:

1. Nimero excesivo de puntos de medicion (75 puntos soélo para el generador), sobre todo
si se tiene en cuenta que la medicidon de sonido se previo ser realizada con el animo de
simplificar el trabajo de localizacion de fuentes importantes de vibraciones.

2. Imposibilidad practica de garantizar la ubicacién del micréfono en todas y cada una de las
75 posiciones definidas en el paralelepipedo de medicion.

3. Excesivo ruido de fondo.

A pesar de estos inconvenientes, se realiz6 la medicién de presidon sonora orientando el
microfono hacia los pedestales del generador, tal y como se observa en la figura, precisando
que para el pedestal del Generador Lado Coupling la distancia desde el micréfono a la
superficie del pedestal fue de 400 mm asi como de 200 mm para el pedestal del Generador
Lado Libre.

El instrumento de medicién empleado fue el Sonémetro Briiel & Kjaer, Observer™ Tipo
2260. Observe la figura. La configuracion de las mediciones se muestra en la Tabla. [4]
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Figura 5. Mediciones de sonido en el generador.
a) Medicidn en el pedestal lada libre. b} Sondmetro Sriel & Kjaar, Obsener™ Tipo 2260

Tabla 1. Configuracion del Sondmetro Briel & Kjazr, Obsener™ Tipo 2260
para la realizacidn de las mediciones de presidn sonora en la Unidad Mo, 2

Ancho de Banda: 1/3 Octava

Fico Maximo: 150,0 dB

Fango: 51,4 -131,4 dB
Medicion en Banda Ancha: AL

Medidas en octavas: L

Hora de Calibracidn: 17/05/2010, 10:24:31
Hivel de Calibracidn: 94,1 de

Sensibilidad: -27,4 dB

Debido a exigencias operativas de la Central Eléctrica no fue posible registrar el ruido de
fondo [3] ya que no se logrd obtener el permiso necesario para detener la Unidad No.2
objeto de medicién, lo cual constituye un inconveniente adicional para la realizacién de las
mediciones de sonido en este tipo de Planta y a la vez un obstaculo real y habitual en el
entorno industrial.

En la figura y en la figura se muestra el registro de presidon sonora obtenido en el generador
del grupo electrégeno No.2 en su pedestal lado coupling y en su pedestal lado libre
respectivamente.
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Figura 6. Registros de presidn sonora obtenidos en el pedestal lado coupling
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Figura 7. Registros de presidn sonora obtenidos en el pedestal lado libre del generador
del grupo electrdgeno Mo.2,

Asi mismo y atendiendo a lo previsto por el estandar ISO 8528-9 se definieron los puntos de
medicién de vibraciones sefialados e identificados en la figura. Observe que igualmente se
indica el sistema de referencia, es decir, el eje "y" identifica la direccién radial horizontal, el

eje "z" identifica la direccion radial vertical y el eje "x" identifica la direccidn axial.
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Figura 3. |dentificacidon y ubicacidn de los puntos de medicion

Para la realizacion de las mediciones de vibraciones se conté con el Colector Analizador de
Vibraciones Pocket VibrA Pro de la compafiia Canadiense Hyatt Industries Ltd. Este equipo
esta basado en un PDA (Personal Data Assistant) industrial que incorpora una tarjeta de
adquisicion de datos y un software nombrado precisamente Pocket VibrA Pro. Observe

la figura.
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Con el empleo de este instrumento, se tomaron registros espectrales en un rango de 2 Hz a
1000 Hz y se midio simultaneamente aceleracion y velocidad de las vibraciones rms, de
acuerdo a lo previsto en el estandar ISO 8528-9, empleandose para ello un acelerémetro
del tipo C3-250 cuya funcidn respuesta de frecuencias se muestra en la figura y que exhibe
una sensibilidad de 250 mili Volt por gravedades. [10 -12]

Se efectuaron registros espectrales en un total de 36 puntos, de ellos 24 en el Motor de
Combustién Interna y 12 en el Generador.
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Figura 9. El Calector Analizador de Yibraciones Pocket %ibrd Prao
a) El instrumento. b) Funcidn Fespuesta de Frecuencias del acelerdmetro C3-260
empleado durante la realizacion de los ejercicios experimentales

DISCUSION DE LOS RESULTADOS

Luego de registrados los espectros de presion sonora y de velocidad de vibraciones, se
procedié a la comparacion de ambos. Sin embargo, se presentaron dos inconvenientes al
momento de efectuar las comparaciones. Por una parte, el nivel de presién sonora se
expresa en dB segun la expresion (1) y el espectro de presidn sonora se obtiene a través de
un filtrado de ancho de banda proporcional constante, en este caso de tercios de octava [3].

db = 2D|DQ(PEJ
")

Siendo "dB" el nivel de presion sonora, expresado en decibel, "P" la presién sonora que se
desea expresar en decibel y "Po" el valor de presion correspondiente al umbral auditivo,
20 pPa. [3]

Por otro lado, los espectros de vibraciones tienen sus amplitudes expresadas en términos de
velocidad de vibraciones en milimetros por segundo y son obtenidos a través de la FFT (Fast
Fourier Transform) que como se conoce, es un algoritmo optimizado de la Transformada
Discreta de Fourier. Esta Ultima se puede apreciar en las expresiones (2) y (3) en sus
formas directa e inversa respectivamente. [10]

,] N-=1 _jidm
Alk)=—3aln)e

o3 )

MN-1 jidcn
aln)=> Alkle M

1] (3)
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para n=0, 1, ..., N-1; k=0, 1, ..., N-1.

Siendo "N" el nimero de muestras discretas de un segmento de la sefial vibroacustica. En el
caso particular de las vibraciones como sefiales a procesar, a(n) es real y A(k) es compleja.

De la expresién (2) se puede inferir que de la FFT se obtienen espectros de ancho de banda
constante y por ello, los espectros de estas dos magnitudes fisicas se hacen incomparables
en el formato en que ambos se obtienen de los instrumentos de medicion, particularmente
en el eje de frecuencias.

De aqui, que haya sido necesario expresar en Pascal los niveles de Presion Sonora para
mitigar el efecto de la escala logaritmica del decibel y convertir los espectros de vibraciones
en espectros de ancho de banda proporcional constante, de manera que ambas escalas de
amplitudes fuesen expresadas en magnitudes fisicas primitivas y las escalas de frecuencia
fuesen similares, en términos de tercios de octava [3]. A manera de ejemplo, se muestran
en la Figura los registros espectrales de velocidad de las vibraciones expresado en mm/s
rms y de presion sonora expresado en Pascal, ambos obtenidos en el punto "5y".

La conversién de la escala en decibel a Pascal se logré empleando la forma inversa de la
definicion original del decibel segun se aprecia en la expresiéon (4).

(%)
P=RI10:®

Asi mismo, el contenido de cada banda de ancho porcentual constante en los espectros de
vibraciones fue obtenido empleando la expresion (5), toda vez que la ponderacion aplicada
durante la obtencién de los registros espectrales de vibraciones fue del tipo Hanning
(Ponderacion para el procesamiento digital de sefiales, que lleva el nombre de su

inventor Julio von Hann). [2]

Acps = 0.8165 |37 A2
NG

En total fueron registrados 6 espectros de vibraciones en milimetros por segundo, tres por
cada pedestal del generador, asi como dos espectros de presién sonora con el micréfono
orientado en el plano horizontal.

Para el analisis comparativo de los espectros de presion sonora y vibraciones se tuvieron en
cuenta soélo las mediciones de vibraciones realizadas en la orientacion horizontal, por haber
n n

sido orientado el micréfono también en la direccidén horizontal, es decir, segln el eje "y
indicado en el estandar ISO 8528-9.

De todo este andlisis se pudo concluir con lo siguiente:
Generador, cojinete lado coupling

Las vibraciones exhiben un comportamiento significativo en las bandas de 25 Hz, 31.5 Hz y
40 Hz aunque, de acuerdo a lo indicado en la Tabla C.1 de la pagina 10 del estandar ISO
8528-9, las amplitudes estdan muy por debajo de lo dado como Alerta y Alarma, toda vez
que por ejemplo, para la banda dominante de 31.5 Hz se obtiene una amplitud de 3.046
mm/s lo cual esta muy por debajo de lo indicado en este estandar. Observe la figura.
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Asi mismo, en cuanto a la Presidn Sonora, se observa claramente que la frecuencia
dominante es de 125 Hz y no se observa correspondencia significativa alguna con las
componentes de vibraciones. Observe la figura.

No obstante, en la propia figura se observa que en el espectro de Presidon Sonora se tienen
componentes en las bandas que resultan significativas en el espectro de vibraciones, pero
no se puede afirmar que son correspondientes con las componentes de Presion Sonora.

Generador, cojinete lado libre

En este caso y de acuerdo al lo mostrado en la figura, las vibraciones exhiben un
comportamiento significativo en las bandas de 31.5 Hz y 40 Hz aunque, de acuerdo a lo
indicado en la Tabla C.1 de la pagina 10 del estandar ISO 8528-9, las amplitudes también
estan muy por debajo de lo dado como Alerta y Alarma. Observe por ejemplo en la figura
11, que para la banda dominante de 31.5 Hz se obtiene una amplitud de 1.69 mm/s lo cual
estd muy por debajo de lo indicado en este estandar.

Por su parte, la Presion Sonora exhibe la frecuencia dominante a 125 Hz y no se observa
correspondencia significativa alguna con las componentes de vibraciones. Vea la figura.

Sin embargo, en el espectro de Presidon Sonora se tiene componentes en las bandas que
resultan significativas en el espectro de vibraciones, sin que esto garantice el poder afirmar
gue son correspondientes con las componentes de Presiéon Sonora. Observe la figura.

A continuacion, en la Tabla se resumen los Niveles Totales RMS registrados en el
Generador.

Tabla 2. Miveles Tatales de “ibraciones RM3S, expresados en milimetros por segundos

Mivel Total
[mmfs] RMS
3.90
0.65
1.64
2.27
0,30
0.63
1.68
0.83
0.25
1.34
0.68
0.27

Punto Orientacion

e P P [a PP [ |

De acuerdo con la Tabla y tomando en cuenta lo indicado en la Tabla C.1 de la pagina 10
del estandar ISO 8528-9, se puede aseverar que en ningln caso se supera el nivel de 10
mm/s RMS, valido como nivel de alerta para Generadores instalados directamente al
fundamento sin que medie un sistema de aislamiento de vibraciones.

CONCLUSIONES

1. Luego de estudiado el estandar ISO 3744 y después de evaluar in situ las condiciones
practicas para la realizacion de los ejercicios experimentales de registro de Presion Sonora
en el generador del grupo electrogeno MAN 18 V48/60 B, se evidencio la imposibilidad
practica real de satisfacer los requerimientos de este estandar sobre todo atendiendo la
cantidad de puntos que presupone el llamado paralelepipedo de medicion.
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2. Del analisis de los espectros vibroacusticos se puede concluir que no existe
correspondencia entre las frecuencias dominantes de los espectros de Presion Sonora y de
Vibraciones, toda vez que en los registros de vibraciones, convertidos a espectros de ancho
de banda porcentual constante, resultan significativas las bandas de 25 Hz, 31.5 Hz y 40 Hz
y sin embargo, en los registros de presidn sonora, soélo resulta significativa la banda de 125
Hz.

3. En general, el generador exhibe niveles de vibraciones por debajo de lo indicado como
nivel de alarma en el estandar ISO 8528-9, no encontrandose en los registros espectarles
de vibraciones, evidencias de algun defecto con caracteristicas significativas dado por la
ausencia, en primera instancia, de armoénicos significativos.

4. El hecho de que como resultado del analisis de las mediciones efectuadas, tanto en
vibraciones como en presidon sonora, no se haya evidenciado correlacion alguna entre las
componentes espectrales, esto no significa que tal correlacidon no exista fisicamente para
otros tipos de maquinas o para maquinas similares a la estudiada, pero obteniendo registros
espectrales, por ejemplo, de intensidad sonora.

5. Los resultados obtenidos no son definitivos y constituyen sélo un punto de partida para
continuar esta investigacién e incluso, para extenderla a otros tipos de maquinas.
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