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Prologo

La Gestion de Vida de una Instalacion Industrial cualquiera es una alternativa para aumentar su
disponibilidad y fiabilidad a corto y mediano plazo y para alargar la vida util del equipamiento y
de la maquinaria a largo plazo. Este nuevo enfoque de la Gestion asociada a la Fiabilidad de la
Maquinaria y del Equipamiento Industrial se fundamenta en los avances maés recientes de la
Ciencia y la Mecanica de los Materiales. Esta particularmente relacionado con la aplicacion de
las Técnicas de los Ensayos no Destructivos (END), las investigaciones asociadas a las Fallas de
los Metales, al Perfeccionamiento de los Métodos de Calculo de las Tensiones y al surgimiento y
desarrollo. En los Ultimos 40 afios, una nueva rama de la Mecénica de los Sélidos Deformables:
la Mecéanica de la Fractura, nos brinda la posibilidad de evaluar el grado de integridad fisica o
estructural de un elemento en presencia de defectos, evaluar las condiciones en que estos defectos
se desarrollan hasta su tamafio critico y qué tiempo de explotacion se requiere para ese
crecimiento, en fin, se aglutinan en esta metddica los ultimos avances de la Ciencia en el Analisis
y Solucidn de Averias, la Ingenieria Forense y el Analisis de Causa Raiz. Todo esto, unido a los
avances en el desarrollo de los Métodos Numéricos, entre ellos y en particular el Método de los
Elementos Finitos y de las Técnicas de la Computacion, han permitido la elaboracion de
metodologias y programas de calculo que pueden ser usados como elementos de Diagnostico, en
el Andlisis de las Causas de Fallas, o como elementos de Prondstico para una explotacion fiable e
incluso también como Elemento para lograr Disefios confiables y racionales. EI Grupo de
Mecanica Aplicada de la Facultad de Ingenieria Mecéanica de la Universidad de Cienfuegos ha
venido preparandose en los Gltimos 25 afios en la creacion y perfeccionamiento de esta nueva
tecnologia. Ha comenzado desde hace varios afios en colaboracion con el Centro de
Experimentacién de la Construccion, CENEX y algunos profesores de la Linea de Mecénica
Aplicada de la Universidad Central de Las Villas y las Empresas del Territorio. Esta nueva
tecnologia ha sido introducida en la practica, en el Diagnostico y Pronostico de Averias en
Sistemas Mecanicos y en las soluciones y decisiones que se derivan de su aplicacion. El presente
libro tiene como objetivos presentar los elementos fundamentales de la Gestion de Vida empleada
especificamente como Herramienta de Diagnostico o Pronostico en el Analisis de Averias, la
Aplicacion de la Mecénica de la Fractura y los resultados obtenidos en numerosos Casos
Estudiados por el colectivo en su aplicacion durante los ultimos afios 25 afos.

Destacamos que el material incluido, no es solo el resultado de la Aplicacién en la Préctica
Industrial, sino de la Docencia de Pregrado y Postgrado, donde en el Programa de Resistencia de
Materiales Il de la Universidad de Cienfuegos, esta incorporado el Curso de Fundamentos de la
Mecanica de la Fractura y en el 4to afio de la Carrera de Ingenieria Mecanica, se desarrolla
actualmente la asignatura electiva: Analisis y Solucion de Averias, de la cual este libro es el texto
basico. En la maestria de Mecéanica Aplicada de la Facultad de Mecénica de esta Universidad
estan incorporados los Cursos de Mecanica de la Fractura y dentro de los Cursos de Temas
Avanzados de Elementos de Maquinas, Disefio de Equipos Estaticos y Dinamicos y seminarios
de Mantenimiento Industrial, se abordan muchos de las Casos de Averias aqui presentados. El
autor principal ha desarrollado cursos de Postgrado en varias Empresas e Instituciones como son:
Centro Experimental CENEX de Cienfuegos, Centro Nacional de Certificacion de Equipos de
Alto Riesgo (CNCI), Refineria de Petroleo “Camilo Cienfuegos” y Empresa de Cementos
“Cementos Cienfuegos S.A.”. Ha impartido también varias Conferencias en Congresos
Internacionales sobre el Tema y se abierto un Curso sobre Analisis y Solucion de Averias en la
Maestria de Ingenieria Mecénica de la Universidad Nacional de Colombia, en Bogota.



Caso No. 6. Analisis de las causas de la rotura de un esparrago del nacleo de la voladora de
una maquina de vapor en el Complejo Agroindustrial Azucarero (CAIl) “14 de Julio” de la
Provincia de Cienfuegos
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1.Introduccién. (NO ES NECESARIO CONSIDERO)

En el Complejo Agroindustrial “14 de Julio” de la provincia de
Cienfuegos, durante el montaje de la voladora de una de las
méaquinas de vapor del tren de molinos de cafia después de su
reparacion, se produjo la fractura de uno de los esparragos del
nucleo. Una de las mitades del esparrago fracturado se elevo a
gran altura y al caer golped a uno de los operarios del molino,
causandole la muerte.

Motivado por este lamentable hecho, la direccion del CAI
solicito los servicios del autor para desarrollar una investigacion
que condujera por un lado a esclarecer las causas de la fractura y
por otro, a elaborar recomendaciones para evitar hechos
similares.

En el presente trabajo se esbozan los aspectos fundamentales de
la investigacion realizada.

2. Desarrollo. NO ES NECESARIO CONSIDERO)

2.1 Resultados de la investigacion preliminar.

En la Fig.1 se muestran las dimensiones originales segun el plano de taller de los esparragos que
fueron fabricados para el nlcleo de la voladora.
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Fig. 1. Dimensiones fundamentales de los esparragos de la voladora.

Los esparragos originales tenian rosca British Standard Withworth con: diametro exterior 3,5
plg.; didmetro de fondo de la rosca 3,106 plg.; de 3 1/4 hilos/plg y paso 0,30769 plg. Sin

embargo los esparragos nuevos se fabricaron por error con: didmetro exterior 3.7/16plg,
diametro de fondo 3 plg, y paso 3 hilos/plg y se utilizaron las tuercas viejas de: 3 1/4 hilos/plg.

La investigacion de la composicion quimica arrojo que el material de los mismos era acero 45, tal
como se especificaba en el plano de taller y se aseguraba que habian sido fabricados de barras de
este acero laminadas en frio.

La longitud de las tuercas era de 89 mm. Las dimensiones fundamentales del nucleo de la
voladora se muestran en la Fig. 2.

Los espéarragos fueron colocados en caliente para logran el apriete inicial requerido. El
calentamiento se realiz6 a llama en una longitud que puede haber variado entre (9 plg — 12 plg), o
sea, 230 a 300 mm. La temperatura se controld por apreciacion de acuerdo a la coloracion del
acero “rojo higado”, que puede haber oscilado entre 260 °C a 270 °C.

2.2 Célculo de la fuerza de pretension de los esparragos.

Para lograr la pretension necesaria se utiliz6 un método de colocacion de los esparragos en
caliente, lo que esta establecido para el MINAZ en el documento “Instrucciones para llevar a
cabo la inspeccion e instalacion de las voladoras de las maquinas de vapor” [5], basado en
instrucciones originales de la Fulton Iron Works Co. Saint Louis, USA. Segun este documento
se recomienda calentar los tornillos hasta que se hallan alargado aproximadamente 0,020 plg
(0,0508 cm). En otra parte del documento se sefiala que la temperatura correcta para el ajuste
debe ser de 630 °F (332 °C) sin especificarse que longitud del tornillo se debe calentar a esta
temperatura, aspecto este del cual depende la dilatacion térmica que se produce en el mismo. No
se dan expresiones para el célculo de la pretension.



Este procedimiento de control de la pretension de los tornillos de grandes dimensiones se basa en
la colocacion del mismo calentado en su posicion de trabajo y ajustar entonces las tuercas hasta
que topen con las piezas de union. Durante el enfriamiento posterior del tornillo hasta la
temperatura ambiente, la contraccion térmica debe asimilar la deformacion que se producira en
las piezas de unidn y garantizar que el tornillo quede estirado en la magnitud que corresponda a la
fuerza de pretension deseada.

En el calculo de las fuerzas de pretension se parte de la proporcionalidad existente entre las
cargas y las deformaciones por debajo del limite de proporcionalidad del material o,. De aqui

que para una fuerza de pretension deseada (V) se cumple que:
- La deformacion de las piezas sera: A/, _r

¢y

Donde: ¢, es al constante de rigidez de las piezas de union.

e

, , , v
- La deformacion del esparrago en este caso sera: Al, =—

¢

Donde: ¢, es la constante de rigidez del esparrago.
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Fig. 2. Dimensiones fundamentales del nucleo de la voladora.




La contraccion que se debe producir en los esparragos después de apretados ligeramente en
caliente sobre las piezas debe ser igual a la suma de estas deformaciones, o sea:

Cp+Ct
Alp =AL, + Al =V - (——— 1
T 14 t (Cp‘Cl‘) )

La dilatacion térmica que se debe producir en el esparrago durante el calentamiento debe ser
igual a Alp y esta dilatacion se calcula en funcion de la longitud de calentamiento /. y la

temperatura de calentamiento #, por la siguiente expresion:
AlT = lc : at : (tc - ZO) (2)

Donde:
Q; - Coeficiente de dilatacion termica del material del tornillo.

t, - Temperatura ambiente.

Durante el calentamiento el esparrago hasta la temperatura 7. debe velarse que el mismo se
realice lo mas rapido posible y localizado sobre la longitud /. de manera que se evite en lo

posible la excesiva disipacion del calor a traves del cuerpo del tornillo, lo que provocaria un
exceso en la dilatacion térmica con relacion al valor deseado. La ligera disipacion de calor que se
pueda producir si el calentamiento se realiza rapido, se compensa con el enfriamiento que se
produce en el esparrago durante el proceso de montaje hasta lograr que las tuercas topen con las
piezas de union.

Igualando las expresiones (1) y (2) se puede obtener la expresion para el célculo de la
temperatura de calentamiento ¢, en la longitud /. para lograr una pretension deseada (V).

c,+C
‘= V [ »t t}_i_to (3)
1

L-a, | c,-C

c

O se puede despejar la pretensién que se producird en la union para una temperatura de
calentamiento en la longitud /..

Cp-C,
V=l.-a,- (. —t) (=L 4
¢ Q- (te o) (Cp+Ct) (4)

Para el calculo de las constantes de rigidez del esparrago y de las piezas en [3] se recomiendan
las siguientes expresiones:

- Para un esparrago de seccién constante.
A -E
G = ——t )
lt
Donde:
A, - Es el area de la seccion del cuerpo del esparrago.

7



E; - Modulo de elasticidad del material del esparrago.
I; - Longitud del esparrago medida desde la mitad de la altura de la tuerca hasta la mitad
de la altura de la cabeza

- Para un esparrago de seccién variada.

i:i-(l’—1+l’—2+ ....... +l’—”) (6)
G B dn Ap A

Donde:

Aq, A A, -Son las areas de los diferentes sectores del esparrago.

laslip Ly - Son las longitudes respectivas de los diferentes sectores. En la

longitud de los sectores extremos se incluye la mitad de la altura de
la cabeza y la mitad de la altura de la tuerca, si se trata de un tornillo,
0 de ambas tuercas si se trata de un esparrago.

Para el calculo de la constante de la rigidez de las piezas se utilizan las recomendaciones dadas

por
I. Birger en [1].
1 l ) )
& B T B T ) @
Y pl =pl  Ap2 Ep2 pnpn
Donde:
Lot pa....... l,, - Son los espesores de las piezas de union.
Ay, Ap...... A,, - Son las areas de las secciones transversales de los cilindros medios del

cono de deformacion de cada pieza.
........... E,, -Son los mddulos de elasticidad de cada pieza.

Las areas de las piezas A ,,; se calculan por la expresion:

V4 1 2 2
Api=z'[(5i+§‘lpi) 1-d, (8
Donde:
S; - Distancia entre caras de la cabeza o de la tuerca en contacto con la pieza i.

l,; - Espesor de la pieza i.

d, - Diametro del agujero para el tornillo o esparrago.

Para el caso de piezas que no estén en contacto, como sucede en el nicleo de la voladora, la
constante de rigidez de las piezas se reduce por el efecto de flexion que se produce en éstas, de
aqui que resulta mas exacto incluir en el céalculo de esta constante, la rigidez de las piezas a
flexion.

Para una barra de seccion rectangular empotrada en un
extremo y libre en el otro (Fig. 3) bajo la accion de una
fuerza transversal 2V (son dos esparragos).



Seccion A-A

hp

Fig. 3. Rigidez a flexion de las pestafias del ntcleo

La deformacion por flexion que se produce en el punto de aplicacién de la carga sera:

e 2.V-13
3-E,-I,
1 3

IJC:E'bp 'hp

De donde el inverso de la constante de rigidez a flexidn de cada pieza sera:

1 Y _ 2. Ls

Cpf v 3'Ep .i.b
12

p'hp3
O sea:

1y 8L

Cpf vV Ep'bp'hpg

Y teniendo en cuenta que en la unién del nacleo de la voladora se unen dos piezas de iguales
dimensiones, la rigidez de las piezas en este caso se puede calcular por la expresion:

1 2 h, 8-L° 8
&R al(g e hh .
A |G s
De donde:
i—i. hp + 2L3 (9)
C E 2 b -h°t
4 p 72..|:£S+;.hpj _da2:| V4 P

2.3 Célculo de la fuerza de pretension provocada durante el montaje de los tornillos del CAl

“14 de Julio”.



2.3.1 Dilatacion térmica.

Se considero:
. =300mm = 30cm

t, =270°C

t, =30°C

Y parael acero @, =11.5-107° °c !

De la expresion (2)

Aly =30-11.5-107° - (270 - 30)

Aly =0.0828cm

Esta dilatacion térmica estd por encima de la recomendada en las “Instrucciones para llevar a
cabo la inspeccion e instalacion de las voladoras de las maquinas de vapor ”, a pesar que la

temperatura de calentamiento esti por debajo de la recomendada en el propio documento, pero
como en el mismo no se precisa la longitud de calentamiento pueden ocurrir estas desviaciones.

2.3.2 Constante de rigidez del tornillo: C;

Se utilizara la expresion (5) pues el tornillo es de seccidn constante

Ct — At 'Et
Zt
2
4, =797 70 63 6em?
4 4

E, = 2-10° kgf [ cm?

[, =78.8+8.9=87.7cm (Se consideré una vez la mitad de la altura de la tuerca por cada

extremo)
6
c - 63.6-2-10

) 77 =1.45-10° kgf /em

2.3.3 Constante de rigidez de las piezas.

Se utilizara la expresion (9) que toma en cuenta el efecto de la flexion. Se considerara:

10



6 2 : .
E =1-10 kgf [em?  (hierro fundido)
h, = 381.5mm = 38.15cm

d,=9.7cm
S=~15.d=15-9=135cm
L :M:ma mm =18.6 cm

by =616 mm =61.6 cm

_ h, 2-1°

1 8
¢, E RS
ro ﬂ-{(5+1-h]—d2} v
2 7 ‘

18 3815 ,_2-188° }
C, 1.10° |x|135+05-3815)*-9,7%| 61.6-38.15°

P
C,=7.6-10°kgf /cm

2.3.4 Pretension producida en el tornillo.

Se utilizard para el calculo la expresion (4)

V=1 -a-(t. —ty)-
c t(c 0) (Cp-}-Ct

7.6-10°-1.45-10°
7.6-10° +1.45-10°

¥ =30-115-10"° -(270—30)-( j =100832,9 kgf

2.4 Célculo de las tensiones originadas en el tornillo.

2.4.1 Tensiones de traccion durante el montaje.

Durante el montaje se producen tensiones de traccion en los tornillos producto de la pretension
(V). Estas tensiones son maximas en la zona de la rosca y se calculan por la expresion:

o =L keffem? (10)
Alt
Donde:

11



V- pretension sobre el tornillo en kgf

4y, - area de la raiz de la rosca en cm?
2

Alt — ﬂ.'(dlt)

4

d,=3"=7.62cm
2

A4, = #62) =45.6 cm®

100823,9 2
=——=2212 k
"~ 456 of e

Esta tension aparentemente no debe producir la falla del tornillo, sin embargo en la raiz de la
rosca y sobre todo en la zona de transicion del cuerpo con la rosca se produce el fendbmeno de
concentracion de tensiones, producto del cambio en la direccion del flujo de fuerzas en la zona de
la entalla provocada por el filete de la rosca. Este fendmeno no solo incrementa sustancialmente
en la zona local la magnitud de las tensiones, sino que condiciona un cambio en el estado
tensional de esa zona de uniaxial a triaxial, que inhibe el proceso de deformacion, y la fractura
en estas condiciones puede tener un caracter netamente fragil, aun en el caso de que se trate de
aceros de gran ductibilidad. En la Fig. 4 que se muestra a continuacion se esquematiza la
redistribucion de las tensiones en la seccion de la rosca por el efecto de entalla y el surgimiento
de tensiones de traccion en la direccion axial Of = S, circunferencial O = Scy radial ;.= S;

que provocan el cambio del estado tensional. [2].

Acerca de la magnitud del factor de concentracion de tensiones existen diversos criterios en la
literatura. Asi por ejemplo en [3] se sefiala que para aceros al carbono con rosca internacional
métrica, el incremento local de las tensiones dado por el factor &, varia de k, =3.6 a 4.8

veces; los valores mas altos, se refieren a las roscas con dg > 24mm : si la rosca es laminada los
valores de k. se deben reducir en un 20 a un 50 %. Para los tornillos de aceros aleados, dada la
mayor sensibilidad de estos aceros a la entalla, los valores de &, seelevana k, =4 a 6.

En [6] se dan los siguientes valores, para acero recocido con rosca laminada k., =2.8 y para
aceros con temple y revenido estos valores se incrementan respectivamente a &k, =3.0 y
ks = 3.8 respectivamente.

En [4] se da una gréafica de donde se puede calcular el factor de concentracion de tensiones en

. . h
funcion de las relaciones %y —. Donde:
r

p — Paso de la rosca, h — Profundidad del filete y r — Radio del redondeo del fondo de la rosca.
Segun este grafico para rosca métrica que posee redondeo en el fondo del filete y para el caso de

aceros de bajo contenido de carbono, poco sensibles a la concentracion de tensiones los valores
de k. son siempre mayores que k. = 2.

12



Es necesario sefialar que para la rosca UNC con medidas en pulgadas en la cual el perfil de la

Sc

rosca es un triangulo equilatero con el fondo truncado, es de esperar mayores valore de k. .

Fig. 4. Concentracion de tensiones en el filete de rosca

\ \
\ \
a) Paso normal b) Paso alterado
Fig. 5 Distribucién de la carga entre los filetes de rosca con paso normal y paso alterado.

Este efecto puede haber empeorado por las diferencias que se mencionaron entre el paso de la
tuerca y del tornillo, ya que aunque la carga normalmente no se distribuye uniformemente a lo
largo de la altura de la tuerca y los primeros hilos de la tuerca soportan la mayor parte de la carga,
las diferencias en el paso pudieron haber sobrecargado el primer hilo, tal como se muestra en la
Fig. 5b.

Hay que sefalar también que en los aceros con bajo porciento de elongacién, la sensibilidad a la

concentracion de tensiones es mayor que en los aceros ductiles con elevado porciento de
elongacioén.

13



2.4.2 Tensiones de flexion durante el montaje.

Producto de la holgura existente entre las dos mitades del ndcleo de la voladora durante el
montaje se van a producir necesariamente tensiones de flexion en el tornillo a causa de la
deflexion que se origina en la pieza a causa de la carga 2V.

Fig. 6 Curvatura del esparrago por la deformacién de las pestafias por flexion

En la Fig. 6 se esquematizan este posible efecto sobre los tornillos, exagerando las
deformaciones.

La curvatura que adopta el tornillo al inclinarse la superficie de asiento de la tuerca se puede
expresar en funcion del momento flector por la conocida forma de la flexion en barras.
1 Mf

—= (10)
p Ei-Iy
Pero:
[
sen(@) =~ 0 = X2 _ de De donde:
p 2p

1_20 (11)
p
Igualando ambas expresiones y despejando Mf:
vy = 2L 1x0 (12)

lt
Aqui I, es el momento de inercia de la cafa
La tension de flexion se calcularia por la expresion:
O, = AW//[—f Donde: (13)

x1

14



W.1- Es el modulo a la flexion de la seccion correspondiente a la raiz de la rosca donde se
producirén las mayores tensiones de flexion.

Para nuestro caso:
W, ~0.1-d;>

I, ~0.05-d* Donde:
d - Diametro del cuerpo del tornillo.
dq-Diémetro de la raiz de la rosca.

Sustituyendo en la expresion de la tension de flexion se obtiene:
d.\3 ,d
O,.=E -0-(5)(— 14
rEOEDTG) (14)
La expresion (14) es valida tanto para el caso que la inclinacion € en los planos de asiento de las

tuercas se produzca bajo carga o exista previamente por falta de paralelismo entre los planos de
asiento de las tuercas.

Bajo la acciéon de la carga 2V, para el esquema mostrado en la Fig. 3, el angulo & que se
produciré bajo carga se puede calcular por la expresion.

2 2
Vi 1nL (15)

B T 3
2E, -1y, E,-b,-h,

Para el caso de la voladora del CAIl *14 de Julio’ suponiendo que no exista desalineacion previa:
;12100850 (18,6)°
1-10% -61,6-(38,13)°

9

9 -6 2
o,=210%. ()3 . (—21).1224.10 % =46 &
; ey Ggg) of [em

—1224.10 %4d De donde:

En este caso las tensiones de flexion no son significativas.

2.4.3 Célculo de la tension resultante sobre el tornillo.

La tension resultante sera la suma de la tension de traccion y la de flexion

OR =0, +0 ) = 2212+ 46 = 2258 kgf [ cm®

2.5 Material utilizado en la fabricacion de los tornillos

Con relacién a este aspecto no se tiene certeza absoluta de que material fueron construidos los
tornillos, pues las barras disponibles no se encontraban identificadas adecuadamente con el grado

del acero, no obstante se supone por los técnicos del CAI que el acero 45 empleado era laminado
en frio.

15



Segun la norma cubana NC 57-39:84. Tomo | Seleccidn de aceros y sus laminados. [7]. Entre el
acero 45 laminado en caliente y en frio, existen diferencias relativamente grandes, tal y como se
muestra en la Tabla 1, sobre todo en el porciento de elongacion que caracteriza la fragilidad o
ductilidad de los aceros

Tabla 1. Propiedades del acero 45.

Tino d Estad Limite de elasticidad | Resistencia maxima % El
ipo de acero stado Ge—kgf/cmz o, —kgf/cm2 o Elong.
Laminado €N\, rmalizado 3600 6100 16
caliente

:c_z,immado en | Endurecido  por| _ 6500 6

rio laminacion

Es significativo el hecho de que en los surtidos que aparece en la norma NC 57-39:84 las barras
redondas de acero 45 laminadas en caliente se suministran en didmetros hasta 250 mm, mientras
que las barras laminadas en frio se suministran en diametros de hasta 80 mm, y los tornillos
tienen diametros de 90 mm, lo que obliga a pensar que estos hayan sido fabricados de acero 45
laminado en caliente.

No obstante, suponiendo que los tornillos hayan sido construidos de barras de acero 45 laminadas
en frio, sin tratamiento térmico posterior, 0 sea, simplemente endurecidas por deformacion, de
acuerdo a la resistencia maxima de este material y la tension resultante que se produjo en el
tornillo durante el montaje, es suficiente que el efecto de concentracion de tensiones alcance la
magnitud:

kG:G—”—GSOO—

o, 2258

7

2.88

Para que se produzca la rotura del tornillo, agravada en el caso de este acero por su bajo porciento
de elongacidn, 6% y lo que lo hace més sensible a la concentracién de tensiones y condiciona por
su mayor fragilidad el caracter fragil que tuvo la falla.

Esta concentracion de tensiones, e incluso mayores, se pueden producir cominmente en una
pieza roscada, lo que confirma la tesis de que la causa de la falla es producto de la excesiva
tensién durante el montaje y la elevada concentracion de tensiones.

3. Conclusiones. 77?7?7777

1.Es evidente que la falla se produjo por el elevado

estado de tension en que se encontraba el tornillo

después del montaje, en presencia de la concentracion

de tensiones normalmente existente en los filetes de

rosca, pudiendo estar este estado agravado por:
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alteracion en el paso de la rosca, falta de paralelismo
entre las caras de asiento de las tuercas y excesiva
longitud de calentamiento.

2.El empleo del acero laminado en frio pudo haber
agravado mas la situacion debido a su mayor
fragilidad (bajo % de elongacion).

4. Recomendaciones. ??????27?27??7?77777?

1.Se puede recomendar el empleo del acero 45
laminado en caliente en estado normalizado, el cual
asegura una buena resistencia y buena ductilidad,
ademas de no poseer una elevada sensibilidad a la
concentracion de tensiones.

2.Se debe precisar mejor la dilatacion térmica que se
debe producir en el tornillo para el montaje. Una
dilatacion térmica como la recomendada en las
“Instrucciones para llevar a cabo la inspeccion e
Instalacion de las voladoras de las maquinas de
vapor” de 0.058 cm equivale para la voladora del CAI
“14 de Julio” una fuerza de apriete del nucleo por
tornillo de mas de 50 000 kgf. Teniendo en cuenta
que son 4 tornillos se produce una fuerza total de 200
t. ¢ES necesaria realmente esta fuerza?
Recomendamos se haga un estudio profundo de este
aspecto para lograr recomendaciones mas racionales y
mas precisas. Esta dilatacion térmica provoca en el
tornillo una tension o, 1385 k¢r/cm? 10 Que representa un
factor de seguridad con relacion a la fluencia de 2.7 y

con relacion a la resistencia maxima 4.57 suponiendo
17



que se emplee el acero 45 en estado normalizado y
laminado en caliente. Aqui hay que tener en cuenta
que no estan incluidas en este valor de tensiones que
surgen durante la operacion producto de la accion de
la fuerza centrifuga, la concentracion de tensiones, ni
las tensiones complementarias producto de la flexion,
los que nos permite afirmar que la seguridad es baja.
Por otro lado después de establecido con precision el
limite superior de la dilatacion térmica en funcion de
la fuerza de apriete realmente requerida, debe
precisarse con detalle la temperatura y la longitud de
calentamiento.

. Se debe pasar al empleo de la rosca métrica que garantiza proporciones entre el paso y la
altura del filete §=1.63 y una relacion entre la altura del filete y el radio de redondeo

h =4.25 Para estas proporciones segun [4] y=0.5:

r

aa:1+2~1/ﬁ-7:1+2-\/4.25-0.5:3.92 y el factor real de concentracion de
r

tensiones teniendo en cuenta que el factor de sensibilidad a la concentracion de
tensiones del acero 45, ¢, =0.58, ko =1+¢, (@, —1)=1+0.58-(3.92-1)= 2.7 Lo

que no representa un factor de concentracién de tensiones excesivamente alto.

. Se debe reducir el diametro del cuerpo del tornillo, de
acuerdo a las proporciones que se sefalan. Esta
reduccion no afecta la resistencia del tornillo, ya que
la seccion mas debil de éste en la seccion de la rosca
y sin embargo reduce a la mitad la magnitud de las
tensiones de flexion (ver formula 11) y aumenta la
resistencia a la fatiga al hacerse el tornillo menos
rigido. Esta modificacion del cuerpo del tornillo

18



mejora la resistencia, aunque reduce la fuerza de
apriete ligeramente al reducirse la constante de
rigidez del tornillo ()

d=(095-10)-d
v oy
| 4 ——
i fi*_

R=

d
3

Fig. 7. Esparragos de cuerpo rebajados

5. Se debe velar porque exista un adecuado paralelismo entre las caras de asiento de las
tuercas en las piezas antes del montaje y las caras de asiento de las tuercas deben ser
rigurosamente perpendiculares al eje de la rosca.

6. Se debe verificar con certeza el grado y tipo de acero antes de fabricar los tornillos.
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Caso No. 7 Analisis y Solucién de la Averia del Molino de una Planta de Reciclaje de
Plastico
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Cienfuegos.
2 — Profesor Titular, Dr. en Ciencias Técnicas. Facultad de Mecéanica. Universidad de
Cienfuegos.
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Cienfuegos.
4 — Profesor Instructor, M.Sc. en Mecénica Aplicada. Facultad de Mecénica. Universidad de
Cienfuegos.

5 — Ingeniero Mecénico. M.Sc. en Mecénica Aplicada. Colaborador de la Facultad de
Mecénica. UCT.

1. Introduccion (PROLOGO)

En el mes de mayo del 2002, se puso en explotacion la
Planta Recuperadora de Plastico Mixto en Cienfuegos,
Cuba, comprada en Espaina por la Empresa de
Recuperacion de Materias Primas de esta provincia a la
Firma MAYPER, Materias Primas y Periféricos para la
Industria del Plastico. S.L. La Planta esta compuesta en
esencia por tres modulos:

- Modulo de Trituracion, integrado por un molino

moledor de alta velocidad.
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- Modulo de Separacion, compuesto por la bafera para el
lavado del plastico, la cual esta concebida para la
separacion de los elementos menos densos que flotan en
la misma y son extraidos a traves de una noria de
cangilones ubicada en su porcion superior y para la
extraccion de los elementos mas pesados depositados en
el fondo de la bafiera, a través de un conjunto de dos
transportadores sinfin, uno horizontal, de fondo y otro
Inclinado, de elevacion y descarga.

- Modulo de Secado, integrado por una centrifuga para el
secado de los materiales pléasticos.

Al ponerla en explotacion se produjo la averia del Molino

Triturador, por fractura de uno de los tornillos de sujecion

de una de las cuchillas. En la Fig. 1 se muestra una vista

de la disposicion de una de estas cuchillas en el Molino y

de los tornillos de sujecion y de tope de la misma. La

fractura se produjo sin causa aparente alguna, pues el
molino trabajaba en condiciones normales sin sobrecarga.

La averia produjo la detencion del molino y de la planta.
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En la Fig. 2 se muestra el estado en que quedo la cuchilla
y en las Fig. 3 y 4 se muestran el tornillo fracturado vy las
dos mitades del mismo unidas donde se aprecia la
deformacion plastica por flexion que se produjo en éste.
Una averia similar se habia producido unos dias antes en
la Planta de la provincia de Granma, también recién

instalada por la empresa.

La Facultad de Mecanica de la Universidad de Cienfuegos realiz6 la investigacion cuyos
objetivos fueron:
1. Esclarecer la causa de la averia para establecer la reclamacion correspondiente a la Firma
Extranjera Suministradora.

2. Proponer las posibles soluciones para la consulta y aceptacion por dicha Firma.

Figura 1 Vista de una C'uc':hilla del Molino Fiqura 2 Estado de la Cuchilla

después
Molino v de sus tornillos de sujecion. de la Fractura del
Tornillo.
ﬁ

e

Figura. 3 Seccion del tornillo fracturadoy  Figura 4. Deformacion plastica
por flexion

deformacioén plastica de la arandela. del tornillo fracturado.

2. Desarrollo.

Datos del motor:
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Marca: HYUNDAY
Potencia: Ny, = 22 kW

Velocidad de giro: np, =1 770 rpm
Datos de la transmision:

Tipo: Correas trapezoidales

Seccion de la correa: C; b =22 mm, h =13,5mm
NUmero de correas: 4

Diédmetro medio de la polea mayor, D, = 78,8 cm

Didmetro medio de la polea menor, D; = 14,0 cm
Relacion de transmision, ic = 5,63
Datos de los tornillos y las arandelas:

Tipo de tornillo: Cabeza cilindrica con hexagono interior (UNE 17056)
Didmetro de la rosca: M16

Didmetro de la cabeza: D = 2,4 cm

Altura de la cabeza: h;= 1,6 cm

Longitud de la rosca: | =5,25 cm

Diametro de la raiz de la rosca: d; = 1,355 cm

Didmetro medio de la rosca: d,= 1,47 cm
Paso: S =0,2 cm

Area de la raiz de la rosca: A;= 1,44 cm?
Arandela plana: 32x18x4 mm

Arandela de presion: 26,2x17x3,5 mm
Material de los tornillos:

Dureza superficial media medida experimentalmente: HB = 185

Se corresponde con el acero para pernos, tornilleria y esparragos grado SAE 2 para el cual: o, =
450 MPay HB < 241 max, utilizado en la tornilleria espafiola.

Se corresponde también con el acero GOST, Grado 35 empleado en tornilleria para el cual:

ou = 540 MPa, of = 320 y E = 2x10° MPa [1].
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Dimensiones de las cuchillas:

En la Figura 5 se muestra un esquema con las dimensiones fundamentales de las cuchillas del

molino. El peso de la cuchilla se obtuvo mediante pesaje y es W =75 N.

630 1

oA JEt I

35S
40

40

75 160 160 160

Figura 5 Dimensiones fundamentales de las cuchillas.

Potencia en el arbol del rotor de las cuchillas:

La potencia en el arbol del rotor de las cuchillas se calcul6 por la expresion:
Nc=Nm-nc=22-0.96=21.12 kW

Donde:

Nm =22 kW, potencia del motor

N=0.96, rendimiento de la transmision por correas

Torque en el arbol del rotor de las cuchillas:
El torque en el arbol del rotor se obtuvo por la expresion:

NeWW) _g55. 2112 _ 65 40 kv — em

Mt, =955
n.(rpm) 314.4

Donde:
Ne=Nm/ic=1770/5,63 = 314,4 rpm, velocidad de giro del rotor
nm = 1770 rpm, velocidad de giro del motor

ic=5,63, relacién de transmision de las correas

Carga nominal sobre las cuchillas:
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En la Fig. 6 se muestra un esquema del rotor de las cuchillas con una de las cuchillas
moviles en su posicion de trabajo con relacion a una de las cuchillas fijas. En la propia
figura se muestra la posicion de la carga nominal sobre la cuchilla mévil P, generada
durante el corte del plastico. Se muestra también la posicion de uno de los tornillos de tope

de dicha cuchilla.

Cuchilla
fija

B=16cm

Figura 6 Esquema del rotor de las cuchillas.

Se considerara como carga nominal aquella que se produce para el torque nominal sobre el
rotor de las cuchillas Mt;, El radio del centro de masa de la cuchilla en su posicién de

trabajo R¢m, se calculd sobre las base de relaciones geométricas.

p M. 0540 0
B 16
R, =94cm

Coeficiente de carga dindmica sobre la cuchilla:

Para poder determinar la carga de trabajo real sobre las cuchillas y los tornillos del rotor es
preciso poder estimar o calcular las cargas dinamicas que se generan en el caso de un molino que
trabaje en las condiciones de este molino triturador de pléastico. Segin Reshetov [2] para el caso
de acoplamientos con grandes masas rotatorias y cargas de choque como son: molinos,

laminadores, etc.

Kgin=2.5a3 0 méas
Segun datos de AFBMA (Anti-friction Bearing Manufacturers Association), [3] para el calculo

de los cojinetes de rotores en maquinas con choques moderados.

25



kdin =15a3

Segun Pisarenko [4], el coeficiente de carga dindmica durante el impacto torsional se puede

obtener por la expresion:

kdin:1+\/1+T«1 @

Uteg, . ™

m

Donde:
T - Energia cinética del cuerpo que golpea en el instante del impacto (Joules).
U - Energia potencial elastica de deformacion del cuerpo golpeado bajo la accion estatica del

cuerpo que golpea (Joules).
m,— masa del cuerpo golpeado.
m — masa del cuerpo que golpea

km — coeficiente de reduccion de la masa del cuerpo golpeado en el punto de impacto.

Si la masa del cuerpo golpeada m, << m, que es el caso del molino de pléastico analizado, segun

Miroliubov [5], se puede utilizar la ecuacion:

)
kdin = l+1
U

Enerqgia cinética del cuerpo gue golpea:

La energia cinética del cuerpo que golpea (la cuchilla) en el instante del impacto se puede

calcular como sigue:

(R = 7.5-(0.094)

I,=m =0.00676 kg —m —s°
9.81
w, =" 73144 =329 radls
© 30 30

T=1-I,-0* = 1,-0.00676-(32.9) =3.66./

Energia potencial elastica de deformacién del cuerpo golpeado:
En el caso del cizallamiento, la energia potencial elastica de deformacion se calcula por la

expresion:
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v-r 2! 3)
Donde:
Q=P.=4.1kN =4100 N
Carga estatica de cizallamiento sobre el plastico.
k — Coeficiente que depende del tipo de seccion transversal del cuerpo cizallado.
Suponiendo que la energia de deformacion se absorbe durante el cizallamiento de una
lamina de pléastico  vinilico con: E = 0,035x 10'° kgf/m? y p = 0,35 [6]. El médulo de
elasticidad para el cizallamiento del plastico sera:

10
- E 000095000 48 g 1275100 V.
2-(1+x) 2-(1+0.35) m m

Se supondra un ancho de la ldmina de pléstico igual a la longitud de la cuchillab = 0,63 my el

espesor h = 0,5mm = 0,0005m, con area en la seccion transversal:

A=b-h=0.63-0.0005=3.15-10"m"

y la longitud I =2 mm = 0,002 m, que es la holgura entre las cuchillas movil y fija.
Para seccion transversal rectangular segun Feodosiev [6]: k = 6/5 = 1.2.
Finalmente se obtiene que obtiene que:

2 2
Uer @1 _ 1.2-(402212 -0.002 - _o048s
2-G-4  2-0.1275-10"-3.15-10

Coeficiente de carga dinamica sobre la cuchilla:

El coeficiente de carga dinamica calculado seré por lo tanto:

Ky =1+ 4|1+ 366 =9.8=10
0.048

Se tomaréa un valor medio entre el minimo posible Kgin min = 1 'y €l maximo calculado Kgin max =

10:, de donde el coeficiente de carga dindmica sobre la cuchilla seré:

kdin :55
Pgin = Kgin- Pc =5,5-4.1 =22,5kN

Las componentes normal y axial de esta carga sobre la cuchilla son:
Pn = Pgin - c0s 30° = 19, 53 kN
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P = Pgin - sen 30° = 11, 25 kN

Célculo de la carga sobre el tornillo:
En la Figura 7 se muestra un esquema de las cargas sobre la cuchilla, incluida la fuerza ejercida

por los tornillos de sujecion P” y las reacciones en los tornillos de tope Ryy Ry,

Ry

= |

bl=95cm

Figura 7 Esquema de las cargas sobre la cuchilla
Del equilibrio del sistema se tiene que:
XMo=P-b; -Py.b;=0
P"=Pn-bi/by=46,4kN

La carga sobre un tornillo seré:
P=P/4=116kN

Compresion residual y carga total sobre el tornillo:
La union analizada tiene que ser pretensada. El diagrama carga - deformacion se muestra en la
Fig. 8.

Carga

PT

Ny >

)

Deformacién

AT AP

Figura 8 Diagrama carga — deformacion de la unién tornillo — cuchilla.

Para las uniones pretensadas se recomienda en [7] una compresion residual en el rango:
V'=(02al18)-P

28



Donde los valores mayores se recomiendan especificamente para uniones herméticas. En el caso
analizado que se trata de una union de fuerza se tomara el menor valor:

V'=0,2P
De donde:

V' '=0,2-11,6=2,32 kN
La carga total sobre el tornillo seré:

Pr=V +P =232+11,6 =1392 kN

Tension resultante en los tornillos pretensados:
En los tornillos pretensados surgen tensiones de traccion producto de la carga sobre el tornillo y
de torsion producto del torque de apriete. Estas tensiones son:

PT

o=—"1 T=0.5i
Al Al

Aplicando la 4ta Hipdtesis de Huber — Mises - Hencke:

o :\/(0')24-3'(‘[)2 =\/((7)2+3'(0.5'(7)2 =130

eq

Diametro requer ido en los tornillos en condiciones de carga estdtica:
S
[O ] t

Para d = 16 mm se recomienda en [7]: ‘4 8 e’
La condicion de resistencia sera:
w0 :13.%s[a]t
4> 1'[?;]17 _13 ';3'92 = 2.1cm?

El tornillo M16x2, tiene A1=1.44cm?, por lo que la reserva de resistencia es insuficiente. Pudiera

resultar mejor haber empleado tornillos M18 o M20.

Constante de rigidez del tornillo:

La constante de rigidez del tornillo se calcula por la expresion siguiente:
Cr=Er-Ai/Ls (4)

Donde:

29



Et mddulo de elasticidad del material del tornillo.

Ay, area de la raiz de la rosca.

L+, longitud del tornillo desde la mitad de la altura de la cabeza hasta la mitad de la longitud
roscada.

Para rosca M 16, con el espesor dado de la cuchilla:  Cr=2-10*-144 /4,7 =0,613 - 10*
kN/cm

Area de compresion de las piezas:

El area de compresion de las piezas en este caso se ve reducida producto de la existencia de la
ranura para el ajuste de la cuchilla, tal como se muestra en la Figura 9. El &rea de compresion seré
igual entonces al area de la seccion del cono medio de compresion menos el area de la ranura en

la zona del cono.

h=1.7cm

Figura 9 Area de compresion de las piezas

ds=D+S/2=3,2+1,75/2=4,08 cm
As=7-ds* 14 - Aranura = 70 - 4,08%/4 - 4,08 1,7 =6,14 cm?
En estas expresiones ds, es el diametro del cono medio de compresion y As el rea de compresion

de las piezas.

Constante de rigidez de las piezas y pretension inicial requerida:

La pretension inicial requerida en la union V, depende de la compresion residual necesaria V' y
de la carga sobre el tornillo P, que fueron calculadas anteriormente y de las constantes de rigidez
del tornillo Ct y de las piezas Cp. La constante de rigidez de las piezas se calcula por la

expresion sefialada.

V:V,+(Cp/(Cp+CT))'P (5)
1 1 1 1 S a a,
— =t —+—= + >+ 5
Cr Cp Cp Cp E-As D} 7D,
4 4 (6)



Donde: a; y az, son los espesores de las arandelas empleadas en cada tornillo y D; y D, sus

diametros respectivos.

1 1 (175 04-4 0354
—= — +
C, 2-104(6.14 z-(3.2) ;z-(z.ez)zJ
Cp=5-10" kN/cm

Para el tornillo M16 Vv = 2,32 + (5 - 10%(5 - 10* + 0,613 - 10%) - 11,6 = 12,65 kN

Torque de apriete requerido:

El torque de apriete requerido se puede calcular, segin Shigley [3], en funcion de la

pretension inicial y del diametro del tornillo por la expresion siguiente:
M,=C-d-V=02-d-V @)
M16-M,=02-1.6-12,65=4,05kN —cm

Este torque de apriete calculado se corresponde con gran exactitud con las

recomendaciones generales dadas por M. 1. lvanov [8] y que se dan en la siguiente Tabla:

Tabla 1 Torques de apriete segun Ivanov
d, mm M6 [M12 |M24 |M36
Mt, KN-cm 0,36 3,33 [24,36 [85,63

Tensiones de flexion, de traccion y resultante en el tornillo en ausencia de apriete inicial:

En la Figura 10 se muestra la posicion que adopta la cuchilla si la pretension de la unién no es la
adecuada. En estas condiciones de pretension insuficiente la cuchilla se inclinara tal como se
muestra en la Figura 10. Esta inclinacion provocara tensiones de flexién suplementarias en el

tornillo las cuales seran calculadas a continuacion.

!

N
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Figura 10 Posicion inclinada de la cuchilla con pretension insuficiente
La inclinacion de la cuchilla depende del alargamiento que sufra el tornillo bajo carga y la

tension de flexion depende a su vez de la inclinacion de la cuchilla [7].
El alargamiento del tornillo se calcula por la expresion siguiente:
Aly =Pr- Lt /(Er-A)=1292-47/(2-10*-1,44)=211-10"*

De acuerdo con la Figura 10 la tangente del angulo de inclinacion serd la calculada, asi

como la tension de flexion: AL
tanaza=—>=

b, (8)

= 12.?2—-4.7 = 0.00053 rad
2.10*.1.44-4

Sustituyendo se obtiene:

La tension suplementaria de flexion se calcul6 por la expresion dada por Dobrovolski [7]:

3
1 d d
. m @ 9)
Sustituyendo se obtiene'
a,,az -0.00053-2-10*- (l6j (MJ g.44 N
fee 2 1.33) (1.75 cm?®

En ausencia de apriete la tension de traccion sera:

S LT NS
A4, 144 cm

La tension resultante es la suma de la tension de traccion y de flexion:

+0 4, =16. 5Ok—N

cm?
Concentracion de tensiones en el tornillo:

Gres trac
La tension en la zona roscada de los tornillos es mayor que la nominal en el tornillo producto del
efecto de concentracion de tensiones en la rosca. Segun la literatura técnica [2, 3, 8, 9] el factor

de concentracion de tensiones varia en el rango:

k, =3.6 a 4.8 roscas maquinadas

k, =2.3a3.2roscas laminadas
Los mayores valores para d > 24mm.

En el caso analizado basta un ko = 2 para que las tensiones de trabajo excedan la fluencia:

oo =k, o, =21650= 3300k—>af_3200k—N

res ma
mex cm cm
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Tensiones de flexion y resultante si hay fluencia:

Si existe fluencia, la deformacion en el tornillo sera del orden del 0.2 % de la longitud, lo que
provocard un alargamiento mucho mayor en el tornillo y por lo tanto una inclinacion mucho
mayor de la cuchilla incrementandose consecuentemente las tensiones de flexion sobre el tornillo
y por lo tanto también la tensién resultante. En la medida que se produzca la deformacion plastica
se reduce la concentracion de tensiones en la raiz de la rosca, pero como se aprecia de los
calculos realizados a continuacion bastara un factor de concentracion de tensiones de magnitud K,
= 1,2 para que las tensiones en estas condiciones excedan la resistencia méaxima del acero

provocando la fractura del tornillo.

Al = 0247 _ 0094 cm

100
Al, 0.0094

a=—-
b2

3
O 1ex 1. 0.0024-2.10° (ﬂj (ﬁj = 38.201‘—]\[2
2 1.33) \1.75 cm

=0.0024 rad

=k, 0, =1.2-(8.06 +38.20) :55.5"—]\’; >0, =54.0 kN | cm?
cm

O
res max

Factor de seguridad a la fatiga sin apriete inicial:
En la Figura 11 se muestra el diagrama de variacién de la carga contra el tiempo del
tornillo en ausencia de apriete inicial. En este caso el ciclo de carga es intermitente y la

carga sobre el tornillo varia desde la carga de trabajo P hasta cero.

& A\ [
VARV,

=
o
Deformecion Tiempo

N

Figura 11 Ciclo de variacion de la carga sobre el tornillo en ausencia de apriete inicial.
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La tension maxima del ciclo serd la suma de la tension de traccion mas la de flexion. Las
cargas y las tensiones media y amplitud del ciclo en el caso del ciclo intermitente son iguales

entre si e iguales a la mitad de la maxima. O sea:

kN
Omax = Onac + Gﬂex 21650W
o,=0, = Tmax _ 8.25k—N2
2 cm

El factor de seguridad a la fatiga se calcula por la clasica expresion de Serensen [9]. Donde los
limites de fatiga c.1 y o, Se estimaron en funcién de la resistencia maxima del material del tornillo

y como factor de concentracion de tensiones se tomo un valor medio para roscas laminadas.

n, = 91
 k,-o,+ty, 0, (10)
0,=043.-0,=0.43-54.00 = 23.22k—N2
cm
0, =0.60-0, =0.60-54.00 =32.40 kNZ
cm
v = 2-0,—-0, _ 2-23.22-32.40 043
o, 32.40

Se tomo6 un valor medio de ko

k, = 2.6 (Valor Medio)
El factor de seguridad a la fatiga en condiciones de apriete insuficiente sera:

23.22
n =
° 26-825+0.43-8.25

=0.93 (Falla por fatiga)

Como se aprecia en estas condiciones el factor de seguridad a la fatiga es inferior a la unidad, lo

que implica que la falla por fatiga seria inevitable.

Factor de seguridad a la fatiga de la unién con la pretension adecuada:
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En la Figura 12 se muestra el diagrama de variacion de la carga contra el tiempo del
tornillo en el caso de que la unién tenga el apriete inicial adecuado. En este caso el ciclo de

carga es alterno y la carga sobre el tornillo varia desde la carga méxima sobre el tornillo P+

Carga
ﬂJﬂﬂﬂT\f\ﬂT\ﬂT
v N RN IVEVEVAVEVAVAVAVAVA
K&
= ] >
/ Deformacion
AT AP

hasta el valor de la pretension inicial V.

Figura 12 Ciclo de variacion de la carga sobre el tornillo con la pretensién inicial adecuada.
En estas condiciones los parametros del ciclo de tensiones son:

Omax = PT/A; = 13,92/1,44 = 9,67 kN/cm?

omin = VIAL = 12,65/1.44 = 8,78 kN/cm?

6a = (Gmax - Omin)/2 = 0,45 kN/cm?

Om = (Gmax + Omin)/2 = 9.23 kN/cm?

El factor de seguridad a la fatiga sera entonces:

23.22

n, = =45 (La resistencia a la fatiga estd garantizada)
2.6-0.45+0.43-9.23

3. Conclusiones

1. La unién roscada de la cuchilla con el rotor esta disefiada con una reserva de resistencia
insuficiente, los calculos sugieren emplear tornillos de rosca M18 o M 20.

2. Dada la forma en que la carga actta sobre la cuchilla, si la pretension inicial de la union
no es la adecuada, se produce la separacion de la cuchilla de la superficie del rotor y por
lo tanto la inclinacién de la superficie de asiento de la cabeza del tornillo, lo que conduce
a la aparicion de tensiones suplementarias de flexion sobre éste.
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3. Las tensiones de flexion suplementarias de flexion provocan un alargamiento mayor del
tornillo y esto a su vez genera mayor inclinacion de la cuchilla y consecuentemente
mayores tensiones de flexion, proceso este que conduce inevitablemente a la fractura de
los tornillos.

4. La situacion de la union es tal que en condiciones de apriete insuficiente si la fractura no
se produjera por las tensiones suplementarias de flexion se produciria por fatiga después
de un namero limitado de ciclos de carga pues el factor de seguridad a la fatiga de la
union en estas condiciones es inferior a la unidad.

5. La constante de rigidez de las piezas es baja debido a que el area de compresion de ésta se
ve reducida por la presencia de la ranura, para el ajuste de la posicion de la cuchilla y
producto de la presencia en la union de las arandelas de presion.

6. El torque de apriete que garantiza que no se separe la cuchilla de la superficie del rotor y
por lo tanto no aparezcan tensiones suplementarias de flexion es Mt = 4,05 kN-cm.

7. El factor de seguridad a la fatiga de la union con este torque de apriete es igual a n; =
4)5.

8. Las soluciones del problema que se utilizaron fueron las siguientes:

o Apretar la union roscada con el torque de apriete calculado Mt = 4,05 kN-cm.

o Eliminar las arandelas de presion, que hacen que las piezas sean mas elasticas y
por lo tanto reducen aun mas su constante de rigidez y por ende la resistencia a la
fatiga. En lugar de arandelas de presion se utilizaron arandelas rigidas deformables
que garantizan que la union no se afloje bajo carga, deformando la misma sobre
uno de las caras hexagonales de la cabeza del tornillo introduciendo su pata en la
ranura de la cuchilla.

o Para elevar aun més la rigidez de las piezas se utilizaron arandelas planas de gran
didmetro con vistas a aumentar el area de compresion de las piezas y aumentar la

reserva de resistencia a la fatiga.
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Caso No. 8 Analisis y Solucion de la Averia del Acoplamiento del Sinfin de la Bafiera de una
Planta de Reciclaje de Pléastico
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1. Introduccion

En el mes de mayo del 2002 se puso en explotacion la

Planta Recuperadora de Plastico Mixto en Cienfuegos,

comprada en Espafa por la empresa de Recuperacion de

Materias Primas de esta provincia a la Firma MAYPER,

Materias Primas y Periféricos para la industria del

Plastico. S.L. La Planta estd compuesta en esencia por tres

modulos [5]:

- Modulo de Trituracion, integrado por un molino
moledor de alta velocidad.

- Modulo de Separacion, compuesto por la bafiera para el
lavado del plastico, la cual esta concebida para la

separacion de los elementos menos densos que flotan en

39



la misma y son extraidos a traves de una noria de
cangilones ubicada en su porcion superior y para le
extraccion de los elementos mas pesados depositados en
el fondo de la bafera, a través de un conjunto de dos
transportadores sinfin, uno horizontal, de fondo y otro
Inclinado, de elevacion y descarga.
- Modulo de Secado, integrado por una centrifuga para el
secado de los materiales plasticos de recuperacion.
Desde las primeras horas de explotacion dicha Planta
presentd continuas dificultades, primero con el Molino
Triturador, las cuales fueron analizadas y resueltas en el
trabajo [3], y posteriormente con el Modulo de
Separacion. Dicho Modulo presento dificultades producto
de reiteradas obstrucciones del plastico, lo que obligaba a
los operarios a realizar frecuentes paradas para extraer,
con palas, el material acumulado en el fondo de la bafera
que no podia ser extraido por el sinfin de elevacion y
descarga. Esta situacion hizo crisis a principios del ano

2003, cuando la obstruccion fue tan violenta que, provoco
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la rotura del acoplamiento del sinfin de fondo y la parada
de la Planta.
La Empresa solicitd de los Servicios de la Facultad de
Mecanica de la Universidad de Cienfuegos para realizar
una investigacion que cumplimentara los siguientes
objetivos:

1. Esclarecer las causas de las obstrucciones en el

Sistema de Extraccion.
2.Evaluar la resistencia del acoplamiento del

accionamiento del sinfin para decidir su fabricacion.

2. Desarrollo

En las Figs. 1 y 2 se muestran vistas de la Bafiera donde se pueden observar los sinfines de

extraccion y elevacion y el acoplamiento objeto de analisis.
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Fig. 1 Vista de la Bariera, de los sinfines de Fig. 2 Vista del acoplamiento del
sinfin
extraccion y elevacion y descarga. de extraccion y del tubo de

interconexion

En la Fig. 3 se muestra una muestra del material a transportar. EI mismo es plastico triturado, en

su mayoria denso, con granulometria entre 3 y 10 mm.

Fig. 3 Muestra del material a transportar.

El peso volumétrico del material a transportar fue obtenido mediante el pesaje de varias
muestras de 200 cm® en las condiciones de humedad en que el mismo es transportado,
obteniéndose, como valor medio: » = 0,92 gr/ cm® =920 kg / m®,

La capacidad de transportacion del sinfin de fondo se puede calcular por la expresion [4,8]:
Q=60 z/4(D*-d)S.nfy.Cp kg/h (1)

Donde:

Q - Capacidad de transportacion — kg/h.

D — Diametro exterior del tornillo — m.

d — Didmetro del eje — m.

S — Paso del tornillo — m.

n — Velocidad de giro — rpm.

f — Coeficiente de llenado.

7 - Peso volumétrico del material a transportar — kg/m®.

C p - Coeficiente que toma en cuenta el angulo de inclinacion del tornillo.
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El coeficiente de llenado del transportador se recomienda elegirlo, en funcion del material a
transportar, entre f = 0,125 — 0,4, los valores mayores para materiales no abrasivos, sin embargo,
estas recomendaciones son validas para el disefio de los transportadores. En el caso analizado,
teniendo en cuenta la ubicacion del transportador en el fondo de la bafiera, lo que implica la
tendencia a que se llene completamente, para el caso especifico que se esta evaluando de
obstrucciones y rotura del acoplamiento, este coeficiente se tomara mucho mayor, o sea, f =

0,7. El coeficiente C g = 1 para el sinfin horizontal. Calculando para los datos de este sinfin se
obtiene:

Qn =60 z/4 (0,15 - 0,0483% 0,15.24 .0, 7. 920 kg/h

Qn=2185 kg/h = 2,185 t/h.

La capacidad de transportacion del sinfin de elevacion se calcul6 por la misma expresion (1). Se
tomé el mismo coeficiente de llenado f = 0,7 con el fin de considerar condiciones criticas y el

coeficiente C 5 se extrapol6 de los valores que aparecen en la referencia [4], obteniéndose
para B=30° C g =0,5. Calculando entonces para los datos de este sinfin, se obtiene:

Qi =60 z/4(0,10°- 0,0269% 0,10 . 39, 5.0, 7. 920 .0,5 kg/h

Qi =556 kg/h =0,556 t/h

Como se aprecia de los calculos realizados la capacidad de
transportacion del sinfin inclinado de elevacion y descarga
es casi cuatro veces mas pequefia que la del sinfin
horizontal de fondo. Esta es la principal causa de las
obstrucciones. Cuando el sinfin de fondo se llena
considerablemente el sinfin de elevacion y descarga es
incapaz de extraer el material produciendose la

obstruccion.
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La solucion para este problema es elevar la velocidad de
giro del sinfin inclinado, de manera que al menos, la
capacidad de transportacion de ambos transportadores sea
la misma. Como la capacidad de transportacion es
proporcional a la velocidad de giro, se procedio a calcular
a que velocidad debe girar el sinfin de elevacion vy
descarga para que su capacidad sea igual a la del sinfin

horizontal. O sea:

Ni1=(Qn/ Qi) Nio (2)
Donde:

ni1 - nueva velocidad de giro del sinfin de elevacion y descarga, rpm.

nio - velocidad de giro original del sinfin de elevacion y descarga, rpm.

Qu - capacidad de transportacion del sinfin horizontal,

Qi - capacidad de transportacion del sinfin inclinado.
Calculando para los datos disponibles se obtiene: nj; =2 185.39,5/556 = 155 rpm

Se hace preciso comprobar si esta velocidad esta por encima del rango recomendado de velocidad
maxima del tornillo, de acuerdo al material a transportar. Segun [4], para materiales ligeros no
abrasivos, como son: el polvo de carbon, granos, harina, grafito en polvo, etc., la velocidad
maxima del tornillo puede alcanzar valores de hasta:

60 60

Y para materiales pesados, no abrasivos como son: el carbon en piedra, la sal comin, etc. la

=190 rpm.

velocidad maxima puede alcanzar valores de hasta:
45 45

=142 rpm.
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Como se aprecia la velocidad de giro requerida por el
sinfin de elevacion y descarga es un poco mayor gue este
ultimo wvalor, sin embargo, realmente el plastico a
transportar no es tan pesado como el carbon en piedra, o
como la sal comun y se puede admitir esa velocidad.

Para lograr elevar la velocidad de giro del tornillo del
sinfin de elevacion y descarga, se hizo necesario
modificar la relacion de transmision de la cadena que
posee este transportador a la salida del reductor de
velocidad por tornillo sinfin, de i = 1, que poseia
Inicialmente, a; = 1/ 3,92, elevando el nimero de dientes

del sproket conductor de 12 a 47 dientes.

Se procederd a comprobar si en estas nuevas condiciones de explotacion, la potencia requerida no
excede la potencia del motor instalado. La potencia en el eje se calculo por la ecuacion (3).

Ni=Q. L /367 (w+seng) kw 3

Calculando para los nuevos datos de este sinfin:

N;=2,185. 3,05/ 367 (4 + sen 30°) = 0,082 kW

La potencia en el motor se calculd por la misma expresion (3). La transmision en este caso esta

compuesta por un reductor sinfin y un paso de cadena. Se asumio 7,,, = 0,9.De donde:
ntransm = nred : ncad = 0’7 ) 0’9 = 0'63

y la potencia del motor:

_ o082 _ 013 kW
63

m
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Como se aprecia el motor también esta sobredimensionado y la modificacién no tiene
implicacion ninguna en el mismo.

En la Fig. 4 se muestra una vista de la transmision por cadena modificada.

Fig. 4 Vista de la transmision por cadena modificada.

En el sistema existe un elemento que conspira contra la uniformidad del trabajo de los
transportadores, que es el sistema de entrega del material del sinfin horizontal al sinfin inclinado.
Este estd compuesto por un tubo de conexion verticalde d = 0,2 m y | = 0,4 m de longitud,
tal como se puede apreciar en la Fig. 1. este tubo representa un “cuello de botella” en la
transportacion y se elimino, acortando su longitud al minimo posible.

El torque en el eje del sinfin horizontal se puede calcular por la clésica expresion:

M =97 420 N (kW) /n (rpm) kgf —cm. (6)

La potencia en este sinfin fue calculada anteriormente, obteniéndose N = 0, 023 kW vy la
velocidad de giro es n = 24 rpm. De donde:

M; =97 420. 0,023 /24 =93,36 kgf-cm.




Fig. 5 Esquema del acoplamiento de conexion

En el momento de arranque en el acoplamiento se produce una sobrecarga dinamica, provocada
por la inercia de las masas en movimiento. En el caso del sinfin de fondo que se arranca con
carga es conveniente tomar un coeficiente de carga dinamica elevado. Se asumié kgin = 5. El
torque a transmitir sera entonces:

Mtmax = Kgin . Mt = 5.93,36 =467 kgf—cm.

En la Fig. 5 se muestra un esquema del acoplamiento de conexién y las dimensiones del diente en
la seccion B — B. El nuevo acoplamiento se va a fabricar de pléstico poliamidico de alta densidad,
para el cual, segun [7], la resistencia maxima es:

o, =22 kgf/ mm? =220 kgf / cm?

La fuerza P4 sobre un diente, considerando la recomendacion de [1] de tomar, para arboles
estriados y acoplamientos dentados, un coeficiente de irregularidad de la distribucion de la carga
w =0,75 <1, para z =8 dientes, sera:

P, = 2 Moy =2.467/(5,35.0,75.8) = 29,1 kgf

D, .y.z

La tension de flexion en la base del diente sera

M
O o man = ’;V’"“" =1 /12, Z / 22 = 6.29,1. 0,55/ (1,35. 0,7%) = 145 kgf/cm?
’ n.a
El factor de seguridad a la flexion es:n = 9 5422:1,52 La reserva de resistencia no es
O-ﬂexmax

elevada, pero si aceptable, teniendo en cuenta que se selecciono un coeficiente de carga dinamica

elevado en el célculo de la carga.
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Fig. 6 Nucleo central del acoplamiento

La tension de cizallamiento en la base del diente calculada por la expresion de Zhuravski
desarrollada para una seccién rectangular [2], seré:

0.5, 3.0 3.p

r, = = =3.29,1/1,35.0,7 = 92,4 kgflcm?
b.I. 2.4 2.a.h

La resistencia maxima al cizallamiento se puede estimar con gran exactitud seglin la Cuarta

Hipotesis de Resistencia [2]: 7, :3% =0,558.0, = 0.58. 220 = 128 kgf/cm® El factor de

n, 128 =14 Un poco mas bajo que el de flexion, pero

T 924

max

seguridad al cizallamiento sera: n =

se puede admitir por la misma razén anterior.

La base de los dientes del nucleo central es mucho mayor que la de los dientes de las dos mitades
del acoplamiento, razén por la cual su resistencia estd garantizada. Se comprobara primero la
posibilidad de falla por traccion en la Seccion C — C en el espesor entre el fondo del diente y el
borde exterior del nucleo (Fig. 6).

La fuerza P; de traccién se puede hallar partiendo de la condicion de equilibrio:

thax:l)l'Dt (7)

M
Donde: P, = 1;”"” =467/75=62,3 kgf

t
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La tension de traccion sera: o, = j’ = tP‘ =62,3/(2,3.0,65) = 41,6 kgf/cm?
. e

t

O-M

El factor de seguridad a la traccion es: n = =220/41,6 =5,29, el cual es elevado.

o,

La otra posible falla del nacleo es a torsion en la Seccion A — A. Esta Seccion se puede
considerar como un perfil cerrado de paredes delgadas, de espesor variable. La tension tangencial

méaxima en este caso se puede calcular por la expresion siguiente [2]:

Mt max Mt max (8)
T = = *
Momax =y 2.47.6

t min

Donde:
A" - Area encerrada en la linea media del contorno - cm?.

0,., = Espesor minimo de la seccion — cm. El espesor minimo es &

min

=e=0,65cm

Se considerara a modo de simplificacién, como linea media del contorno el didametro medio entre
Dm Yy Dt O sea:

2 2
A= F (PutDi) 7 (DTSN gh 4o o2
2 4 2

La tension de torsion sera: 7, = 467/(2.32,42.0,65) =11 kgf/cm?

y el factor de seguridad a la torsion sera: n = Lo =128/11= 11,6, la cual es elevada.
Ty,

3. Conclusiones.

1. La capacidad de transportacion del sinfin de elevacién y descarga de la Bafiera es
practicamente la cuarta parte de la del sinfin horizontal de fondo, lo cual constituye la causa
fundamental de las obstrucciones de material.

2. La presencia del tubo vertical, de capacidad reducida, en la interconexion entre el sinfin
horizontal de fondo y el inclinado de elevacion y descarga, constituye un “cuello de botella”

en el sistema de transportacion del material.
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Los dos problemas anteriores se resolvieron elevando la velocidad del sinfin inclinado
mediante la modificacion de la relacion de transmision de la transmisién por cadena del sinfin
y mediante la eliminacion del tubo de interconexion respectivamente.

El empleo del pléstico poliamidico de alta densidad en la fabricacion del acoplamiento del
sinfin horizontal garantiza una resistencia satisfactoria de este elemento.

Por cada dia de parada la Planta deja de producir una tonelada de pléstico, que representa un
ingreso de 650.00 USD y ventas del orden de 2 280.00 USD por concepto de la produccion
cooperada con la Empresa “Plastimec” de aqui que el Impacto Econdémico del trabajo fue
considerable.

El Impacto Medioambiental también es importante ya que esta Planta es la encargada de

Reciclar los Desechos Plasticos de Cienfuegos
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agbrowdE

1. Introduccion.

Dentro del parque de vehiculos de la empresa ASTRO, no
solo en la provincia, sino al nivel nacional, se dispone de
una gran cantidad de émnibus de la marca Mercedes —
Benz.

Estos son vehiculos de gran calidad y prestigio
Internacional, sin embargo, han presentado ciertas
dificultades con la durabilidad de los cubos de la polea
conducida de la transmision que acciona el ventilador del
motor, el cual falla por desgaste de los dientes del estriado
triangular. Se alisa completamente el estriado interior del
cubo de la polea y se produce en ocasiones la falla por
fatiga de los rayos de la polea. Esta averia ha ocurrido ya
en varios omnibus.

La polea conducida de la transmision del ventilador tiene
una construccion muy peculiar, las ranuras de las correas
estan dispuestas excéentricamente con relacion al cubo de
la polea. Teniendo en cuenta el principio general del
disefio de elementos de maquinas de que las cargas
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excentricas son muy dafinas y siempre deben evitarse, se
formuld la hipotesis de que la causa de la averia esta
relacionada en primer lugar con esta excentricidad y en
segundo lugar con el pequeiio diametro del estriado del
cubo. Esto hace que indudablemente las presiones de
contacto sean altas, lo que propicia el desgaste del
estriado.

Ante esta situacion problémica se planted la siguiente

hipotesis:

e E| deterioro del cubo de la polea del motor Mercedes —
Benz se produce debido al incremento de la presion de
contacto que se origina en la polea por el diseno
excéntrico del cubo de la misma y la falla por fatiga de
los rayos se produce o como una consecuencia de este
deterioro o por la variacion de las tensiones en los rayos
al pasar de la zona de contacto con la correa a la zona
opuesta donde no hay contacto.

Se propone el siguiente Objetivo General:

e Realizar un estudio del mecanismo de transmision por
correas del accionamiento del ventilador del motor del
omnibus Mercedes — Benz con vistas a esclarecer la
causa de las averias del cubo y de los rayos y
fundamentar una reclamacion a la firma suministradora.

Se propone los siguientes Objetivos Especificos:

e Realizar un estudio acerca del material de la polea con
vistas a establecer su estructura y propiedades.

e Determinar la velocidad de giro, el torque y la potencia
que se transmite en el cubo de la polea.
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e Aplicar el Teorema del Trabajo Minimo para elaborar una Metodologia de Calculo que
permita determinar las fuerzas internas y tensiones que surgen en los rayos y evaluar su
resistencia a la fatiga.

e Determinar las presiones de contacto que surgen en el estriado del cubo por accién del torque,
la carga y el momento flector con relacion a su centro y evaluar su resistencia al desgaste.

e Elaborar conclusiones acerca de las causas de las averias observadas en el cubo y en los
rayos.

2. Desarrollo.
Investigacion del material de la polea.

Para la determinacion del material de la polea, se le realizaron wuna serie de pruebas y
observaciones a la misma. De acuerdo al aspecto exterior y al andlisis de la falla se aprecié que la
polea es una pieza fundida, que puede ser acero o hierro. (Esto se sabe por el aspecto de la
superficie y por la propia geometria de la pieza). Se hace necesario discernir si es acero o hierro
fundido. Por otro lado, el alto grado de deformacion plastica y la pérdida de la geometria del
estriado unido con a deformacion pléstica del centro por la parte interior de la polea,
(aplastamiento), evidencian que el material es ductil y de baja resistencia mecanica. Por el alto
grado de deformacion sin fractura, hace pensar que si la fundicion es de hierro, no debe ser
fundicion gris ordinaria pues de serlo no existiria la deformacion plastica observada. Se realizé
una prueba de taller para identificar a groso modo el material, mediante el ensayo de la chispa
por esmerilado. Segun el Catalogo Técnico. ELECTROMANOFACTURA S.A. el cual contiene
una tabla ilustrativa de la apariencia de la chispa y en correspondencia a esta el tipo de metal, lo
que facilita discernir entre el acero y la fundicion de hierro. Por los resultados del ensayo se
demuestra que el material es hierro fundido, habiéndose observado, abundantes lineas rojizas
cortas que terminan con estrellas en los extremos debido al quemado del carbono.

Para precisar aun mejor se realizd un analisis metalografico. Se tomd una muestra (probeta) del
centro de la polea se deshasto y se pulio a espejo, se observo sin ataque quimico para determinar
el tipo de grafito. Se observo en el microscopio 6ptico: Metabal, con un aumento de (100X)
demostrandose que el grafito es esferoidal, o sea, que se trata de una fundicion de alta resistencia
o fundicion nodular. Para identificar la matriz del hierro fundido se hizo un ataque quimico a la
probeta con Nital al 2%. Se observa que la matriz es ferritica - perlitica, con mayor % de ferrita
que de perlita. En la Fig. 1.Se muestra la microestructura de esta fundicion.

El ensayo de dureza arrojé que el material es ddctil, lo que se corresponde con la estructura
observada donde existe un alto por ciento de ferrita, fase muy ductil responsable de la alta
capacidad para la deformacion plastica y de la baja resistencia. En conclusién el material es un
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hierro fundido de alta resistencia con grafito esferoidal, con una matriz ferritico — perlitica sin
tratamiento térmico de mejorado. Todo lo cual justifica la deformacién pléstica y el desgaste

observado en la polea.

Caracteristicas técnicas del motor.
En la Tabla 1 se dan los datos técnicos del motor.

Tabla 1 Datos Técnicos del Motor Mercedes Benz

Motor OM447LA
Numero de cilindros 6
Disposicion de los cilindros Vertical en linea
Diametro de los cilindros 128 mm
Carrera de los émbolos 155 mm
Cilindrada total 11967 cm’
Relacion de compresion 16,25:1
Potencia maxima 260/354/2100KW/cv/min™
Par motor maximo,N-m/m-Kgf/min™ 1550/158/1100 a 1700
Régimen de relenti,min™ 600+ 25
Presion de aceite minima
- enralenti 0,5 bares
- en rotacion maxima 2,5 bares
Temperatura nominal de comienzo de abertura de
las valvulas (Termostatica). 83°
Temperatura nominal de funcionamiento del motor. |80 a 95°
Presion en el sistema de enfriamiento.
- Operacion normal 0,4 bares
- Presion maxima 1,1 bares
Orden de inyeccion. 1-5-3-6-2-4

Combustible a ser utilizado.

Gasoil filtrado

Calculo de la velocidad de giro del ventilador:

En la Fig.2 se muestra el esquema y las dimensiones fundamentales de la transmision por correa

desde el eje del ciglenal al eje del ventilador.

p23.4cm

ventilador

#25,9Cm

Eje
ciguenrial




Fig. 2. Esquema de la transmision por correa.

La velocidad de giro nominal del ciguefial n = 1700 rpm. De donde la velocidad de giro del
ventilador se puede obtener de la relacién.

D2 _m 1
T 1)

Despejando:
ny :n1% (2)

2

ny = 1700E =1853rpm
234

D; — Diametro de la polea del cigiiefial. Ver Fig. 2
D, - Diametro de la polea del ventilador. Ver Fig. 2

Célculo de la potencia consumida por el ventilador.

Segun Heltd teniendo el diametro de la paleta del ventilador, el nimero de aspas y la velocidad
de giro se puede obtener el flujo del ventilador en m®min. Extrapolando en el gréfico dado por
este autor se puede obtener los valores del flujo para una paleta de D = 70 cm. Que es la que
posee el motor Mercedes Benz analizado.

Los valores obtenidos para paletas de 4 aspas son:

Para: n1 = 2000 rpm el flujo Q;= 171 m*/min.
y para n, = 3000 rpm el flujo Q, = 250 m*/min.
Para n3 = 1853 rpm se puede obtener la siguiente proporcion
0, -0 _yn 3)
Qz - Ql n, —ny
Despejando Qs:
n,—n
QSZ(QZ_Ql{ : lj"‘Ql 4)
n, —ny

0, =(250-171 185372000 179
3000 - 2000
Q, =160 m*/min
Del mismo gréafico se obtuvo el incremento que se produce en el flujo al incrementar el nimero
de aspas.

AQ Q604

AZ 6-4 ©)
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AQ _ 271-250
AZ 2

=10.5m° /min

Al pasar de 4 a 7 aspas que son las que realmente tiene el ventilador del motor se tiene que para
ese incremento de 3 aspas.

AQ
= + | —=1|-Az 6
Q7 =Q3 ( Azj (6)
Q7 =160+ 10,5-3
Q7 = 191,5m*/min = 6762 pie*/min.

De otro gréfico del propio Heldt teniendo el diametro de la paleta, el flujo en pie®/min, se puede
obtener la potencia consumida por el ventilador en CV. Extrapolando aproximadamente de dicho

grafico para D = 70 cm; Q = 6762 pie*/min. y n = 1853 r.p.m. se obtiene que N = 3C.V .

Evaluacion de la resistencia ab la fatiga de los rayos de la polea.
Célculo de torque sobre la polea.

M, = 71620 ¥(CY) (7)
n(rpm)

Mc= 72620 MCY) _ 716003 _ 116kgf —cm
n(rpm) 1853

Calculo de la fuerza periférica.

M = P% (8)
Despejando P:
o 2M, ©
D,
2-116
p==—=10k
23,4 &

Calculo de la fuerza sobre los ramales de la correa.
La relacion del esfuerzo periférico que transmite la correa, a la suma de las tensiones de sus

ramales, se le denomina coeficiente de empuje.

N
p= b =12 (10)
2S0 S1+S2
S1-8,=8+S,-¢ (11)
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Segin Dobrovolski* el coeficiente de empuje de la transmisién por correas trapezoidales ¢
= 0.7 -0.9. Tomando el valor medio ¢ =0.8

Sl—S2 =P (12)

Sustituyendo (11) en (12)

Sl + S2 = (13)

25,=L4p= P(1+1] = P(‘”—*lj (14)
0 ¢ ¢

S = g[g"—”j _ 11.25kgf (15)

S |~

»
S; =S1-P =1.25kgf

Calculo de las cargas (qs) Y (0i)-

Sona Mol -

Fig. 3 Esquema de la carga sobre la polea durante el tensado previo.

En la Fig. 3 se muestra el diagrama de fuerzas distribuidas sobre la superficie de contacto polea —
correa, la zona oscura representa la distribucion de las fuerzas de la correa sobre la llanta.

Del equilibrio del eje x:
Del equilibrio del eje x:
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dy = Gsmax - COSQ (16)

2
ZF)’ ZZ'IQsmax'COSZ(D'Ro a(D—ZSO =0 (17)
0
2
2quax 'RO 'ICOSZ¢'8¢:2SO (18)
0
quax = SO ”1
0 2 (19
jcoszw -0
0
2
T
jcosz¢-a¢ == 20
0 4
Sustituyendo:
_ A4S, 28, +5S,)
q s max - RO - DO (21)
Donde: 2S50=5,+S, 22)

So — Fuerza de tensado previo total de las correas en (kN).
Fuerza distribuida sobre la polea debido a la carga de la correa.

La carga distribuida que provoca la correa sobre la polea como se muestra en la Fig. 3 varia en la
zona de contacto correa - polea durante el tensado previo, cuando la transmision se encuentra
parada. Posteriormente en operacion se produce una redistribucion de esta carga, el ramal
conductor adquiere la carga P; debido al aumento de la tensién producto del esfuerzo a transmitir
y el menos tenso la carga P, sin embargo en aras de simplificar los calculos se considerara que la
carga distribuida gs es constante en el sector analizado (2a) y su magnitud es igual al valor
maximo calculado durante el tensado previo.

2(S; +S5)
7Z"D0

QS = qs max — (23)
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28y +S,)  2(11,25+1,25)
T 0m, 27107

q, =0.34kgf | cm
Célculo de la Fuerza de inercia distribuida en la polea.

Durante el giro de la polea a una velocidad angular » se produce sobre la llanta una fuerza de

inercia g; distribuida uniformemente a lo largo de todo el perimetro de la llanta. Esta fuerza se
calcula:

_ _ 2
q;=my-a, =m,0°R,

n (24)
. = polea
0 g 21R, (25)
. 27 - n 2
D
Ry=""
07 5 (27)

Wpolea - Peso de la polea en (kg)

w 2
m, = polea__ _ 414 057 kgf : s
g-2nR, 981-27-0117 m
= 27 -n = 271853 =194,3rad | s
60 60
Ry = & = % =0117m =11.7cm

2
g; = 0,57(194,3) -0,117 = 2517, Tkgf I m

qi = 25,177 kgf/cm
Calculo de las fuerzas distribuidas resultantes.

Fuerza distribuida resultante en la zona de contacto entre polea — correa. Zona No.1
41 =49, — 45 (28)

4,1 =4; —4q; =25177-0,34 = 24,84kgf | cm

y la fuerza resultante en la zona donde no hay contacto entre polea —correa: Zona No.2
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qd,, =4, (29)
4., =q; =2517Tkgf —cm

Célculo de las fuerzas internas segun el Teorema del Trabajo Minimo.

El sistema de fuerzas planteado en la Fig. 4 b es hiperestatico ya que existen tres incognitas No
Mo y N; con una sola ecuacion de equilibrio disponible ZFy =0, sin embargo, si se tiene un

sistema en el cual actian cargas externas Py P,,........ P, y las reacciones en los apoyos Xj,
) O Xn. Si se cumple la ley de Hooke y el principio de superposicion se pueden hallar las
reacciones en los apoyos partiendo del Segundo Teorema de Castigliano.

Si U =f (P1 Pz, ........ Pn X1 XQ. ........ Xﬂ)
Para hallar X; Xo,........ Xn
oU
a)(l:a_Uzo, 6X2:a—U:O,5Xn=—=O
0X; 0X, 0X,

Desde el punto de vista matematico esto significa la busqueda del extremo de la funcién.

U =f (Ply Pz, ........ Pn, le Xz, ........ Xn)

Esta funcién es homogénea cuadratica y las derivadas son funciones lineales positivas, la
segunda derivada de estas funciones es positiva, o0 sea, se trata de un minimo de la funcion.

Es decir que los valores de las reacciones se distribuyen entre los apoyos de manera que la
energia potencial acumulada en el sistema sea minima, de aqui que este teorema se conozca
como Teorema del Trabajo Minimo.

La llanta de la polea de masa por unidad de longitud q (Kg./m) y dimensiones en la seccion
transversal caracterizada por Ay, lo. Y n rayos de masa por unidad de longitud q; (Kg./m) y area
de la seccidn transversal A; que gira a una velocidad angular constante o tal como se muestra en
la Fig. 4a

61



a) b)
Fig. 4 Esquema de analisis para la determinacion de las fuerzas en la llanta y en los rayos de la
polea.

La carga que soporta la polea son las fuerzas de inercia (g; ) uniformemente distribuidas a lo
largo de todo el perimetro de la polea, provocadas por la masa distribuida de la llanta y la
aceleracion normal provocada por el giro de la polea con  constante, y las fuerzas de inercia que
se originan en los rayos. Por simetria en las secciones A 'y B no existen tensiones tangenciales, 0
sea, fuerzas internas de cortante, solo las fuerzas normales Np y los momentos flectores Mo.
Analicemos el tramo de la llanta limitado por las secciones A y B que abarcan un angulo

2w
20 =— donde n es el nimero de rayos. Sobre el tramo de llanta actiia la fuerza de inercia g;,
n

No, Moy la fuerza que ejerce en rayo sobre la llanta: N, Fig.4 b.

Planteando la ecuacion de equilibrio, la sumatoria de fuerzas en la direccion del eje y-y de la
Fig.4 b.

24
ZFy =2Ngsena+ N, —Zqua) Ry 0pcosp =0 (30)
0
N, =2q;, -w-Ry-senp—2Nysena (31)
N, =2-sena(q;-@-Ry —Ny) (32)

Analizando ahora una seccion S cualquiera de la llanta Fig. 5.
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R-Rcos =R(1-cos |

- No

Fig. 5. Fuerzas internas en una seccion S de la llanta.

4
ZFn=N—NoCOS@—jqi-Ro-ﬁ(p'-Sen((p—(p’)=0 (33)
0

@
N = Ny cosp+g; 'Rof sen(p —¢')0¢’ (34)
0
y COMO: sen(p — ') = seng - cos ¢’ — cos psen @' (35)
se tiene que:

N = Nycos+gq;-Ry| | (senp-cos ¢’ —cos pseng’ oo’ (36)

O —

Integrando y evaluando entre limites

N = Nycosg+q; - R lsenzqo +C0s% p— COS(pJ (37)
Pero:
sen’p+cos’p =1y 2S€n2%=1—0032¢ (38) y (39)
De donde:
29 (40)

N = Nycosp+2q;-Ry -sen 3
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d>Mo=M -My—-N-Ry(l-cos ¢) =0
M =M0+2N~Ro-sen2%)
Sustituyendo (40) en (41)

M =My+ Z{NO -COS@ + 2¢; -Rosen2 %} . Rosenzg

M =My + Ny - Rycosp-(1—cose)+4q, Rozsen“%

v __NrRO( 1 _1]
0 2 sena «

El signo negativo indica que el momento My es contrario.

N,
Ng =q;Ry -

r

2senca

(41)

(42)

(43)

(44)

(45)

(46)

La fuerza interna N1 en una seccion cualquiera del rayo se obtiene del equilibrio del rayo Fig.6.

N

R+r/7

Fig. 6. Fuerzas internas en una seccion cualquiera del rayo.

_ R 2R+I" _
> F, =N, —Ni+[qo 5 Jor =0
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2 " (R4 YR 1)
(k2 +2)

N, =N, +qg)

N =N, +2

La energia potencial unitaria de deformacion total del sistema es:

U:Uo“rUl
a2 a Ar2
U:2J~M R8¢)+2-[N R@(D .[
2 2Bl 4 2EA4 2EAl

(48)

(49)

(50)

(51)

Sustituyendo (32) y (40) en (44), (49) en (51) y aplicando el Teorema de Trabajo Minimo
finalmente se obtiene el valor de las fuerzas provocadas en el rayo a causa de las fuerzas

distribuidas resultantes en las zonas 1y 2.

2 1
N __erRO
.5
00 )+ ola)s P
0
2 1
N =_Qr2 0
O )+ sl 0
0
_ 1 senZa a
Donde: fl(a)_ZsenZa[ 2 j+2

1 sen2a « 1
a)= _+_ _ = —
f2( ) 2sen’a ( 4 2) 200

fl(a)= 1 (senZaj+%

2sen’a 4
file)=0. 48675
sen2a « 1
= + h— i —
f2 (a) 2sen’a ( 4 2] 2a

folar)=0.47845

Los valores de f;(@)y f(a

Tabla 2 Valoresde f;(a)y f,(e) para diferentes nimeros de rayos.

n 3 4 6 7
2 120° 90° 60° 120°

file) 0.48675 0.643 0.967 0.48675
frla) 0.47845 0.00608 0.00169 0.48675
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para diferentes numeros de rayos se dan en la Tabla 2.



Ay — Avrea de la seccion transversal de la llanta.
A, — Areade la seccion transversal mas pequefia del rayo
Iy — Momento de inercia de la llanta.

Ay =5.295cm? | 4 = 2.96¢cm? | Iy =1.672cm*

2 1

Nr

_©.2484-117
1 ’ .
3 5,295-13689 ) 106754 0,47845+ 2200

1672 2,96

N, =09 kgf

Nyy =N, +2 ;02 (R2 _rz)

Ny =N, +%(R2 —r2)

Ny =090+ 0.000024-37752,49 (

Nll = 15,6kgf

Ny, =N, +%(R2 —r2)

Nyp = 2510+ 0.000024-37752,49 (
N12 = 40kgfg
Calculo de las tensiones normales en el rayo debido a la traccion.
oo Nu _Kef
11— 4 - 2
h cm
N _ ket
9 = =
4 cm?
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(58)
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(62)
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N _ 40 o ket

O,
274 296 em?

Determinacion del momento flector que asimila cada uno de los rayos de la polea.

La polea posee tres rayos que se pueden considerar empotrados al cubo y producto de la
excentricidad de la carga sobre las ranuras de la polea provocadas por las correas se produce un
momento flector M como se explico anteriormente. En la Fig. 7 se ilustra un esquema de la polea
donde se muestran los tres rayos separados a 120° entre si, empotrados correspondientemente al
cubo y el momento flector M actuante.

Fig. 7 Esquema de anélisis de la flexion en los rayos de la polea.

La polea se ha representado en posicion horizontal para facilitar la representacion de los
diagramas.

La polea constituye en estas condiciones de carga un portico plano - espacial con dos
empotramientos suplementarios, ademas de constituir por su estructura un marco cerrado. El
portico es a su vez simétrico con relacion al plano y-z con carga simétrica.

El portico tiene por lo tanto hiperestaticidad exterior (dada por los dos empotramientos
suplementarios) e hiperestaticidad interior por constituir un marco cerrado. Para construir el
sistema isostatico equivalente se eliminaran dos de los tres empotramientos y se sustituirdn estos
por las cargas que los representan. Como se trata de un poértico plano espacial solo existen las
fuerzas internas perpendiculares al plano del portico, pero las carga aplicada M solo produce
como reacciones los momentos flectores X; y X, (iguales por condicién de simetria del pértico)
Para romper al hiperestaticidad del portico es necesario abrir el marco cerrado, y aprovechando
las propiedades de simetria se abrira el mismo por el plano de simetria. Como el pértico es
simétrico con carga simétrica son cero las fuerzas internas antisimétricas en el plano de simetria.
Como el portico es plano- espacial, solo podian existir las fuerzas internas perpendiculares al
plano de portico, o sea, las fuerzas de cortante y los momentos flectores perpendiculares al plano.
Al ser simétrico con carga simétrica las fuerzas de cortantes y los momentos torsores son cero y
solo aparecerian en este corte los momentos flectores X;.

El sistema equivalente seré por lo tanto el mostrado en la Fig. 8

67



Fig. 8 Esquema del sistema equivalente de fuerzas.

El sistema de ecuaciones canénicas sera:
011 X1+ 812X2+01m = 0 (67)
021 X1+ 022X2+02m = 0 (68)

Para hallar el coeficiente de las ecuaciones candnicas hay que plantear las ecuaciones de
momentos de las fuerzas unitarias X;=1y X, =1y el gréfico de la carga externa M.
Las ecuaciones de momentos flectores y momentos torsores de la fuerza X;=1, son:

My =1-c080 y My, 4 =1 sen (69) y (70)

Los diagramas de momentos correspondientes a estas ecuaciones se muestran en las Figs. 9y 10.

Fig. 9. Diagrama unitario de X;.
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Fig. 10. Diagrama unitario de Xj.

Las ecuaciones de momentos flectores y momentos torsores de la fuerza X, =1, son:

fozzlzl-sen(H—GOO) y Mtx2:1=1-COS(9—600)

Los diagramas se muestran en las Figs. 11y 12.

Z
1 X
age
60° _//
Y —— -—y
607 /
| 30°
X
,

Fig. 11 Diagrama de Momentos Torsores de X; =1
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Fig. 12 Diagrama de Momentos Flectores de X, =1

Se muestra en la Fig. 13 el diagrama de la carga externa M

Fig. 13 Diagrama de la Carga externa M.

Se hallaran a continuacion los coeficientes de las ecuaciones canénicas.

T

jsen&-sené’-R@@

ta o

1 v
011 =2 ng!cos@-cose-me+ (73)

T
IsenZH-RGH

ta o
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2R 7, 2R 7w _ 1 1
511 = R ——+ (74)
El, 2 o, 2 " E u Gl
760 760
Sip =2 — | c0s0 - senl—60° JRo0 + | send)-cosl9 - 60° ko6 (75)
fa o Gl
Pero:
sen(@ -60° ) = sen®-cos 60° — cos 6 - sen60° (76)
cos: (90— 60°) = cos6 - cos60° + send - sent0” (77)
Sustituyendo y descomponiendo en varias integrales:
2 27
2R 0 3 0 3 2
Spp = c0s60° [ cosd- send- 060 — sen60° [cos®0-00
El,
2z 2z
3 3
c0s60° [ cos6 - send- 00 + sen60° [ sen’0-00 (78)
ta
2z 2z
3 3
012 =2—R cos60° -isenzé’j —s5en60° = ( —sen 29)_[
El, 2 ] 2 O
2z 2
2R ol 3 0l g
+ c0s60~ —sen HI + sen60 (49——sen 249] j. (79)
ta 2 0 2 0
2R 2R
81y = ——[0,1875-0,72] + - [0,1875+1,0944] (80)
fa ta
2,564R 1,065R
Opp = - (81)

Gl,,  EI

ta
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ey 7—60°
Sy =2 2]; ' 42 E;-fa g sen(d —60° ) senlp - 60° |Ro0
2r 27z
31 R ?
g2 = EI; +2 o, g sent(6-60° o+ ” g cos2(-60° JRow
7-60°
+ | cos(p - 60°)- cos(6 - 60° |Row
ta
2z
O2p = 3l R T (lsenzﬁ—ﬁsen@-COS(9+§COS2 9}30
Elg | El, 3|4 2 4

ik

~c0s%6 — gsené’ -C0Sd + %senzé’}ﬁé’

2R

El,

2z

3

+2i l.l[g—lseﬂﬁj—ﬁ-lsenzﬁ 3. E(0——&6}1 2(9}[
El, |4 2 2 2 2 4 2 9

2

4 2

3
—(H —sen 20) \/5 lsen20+§-1(ﬁ—lsen220jj.
2 2 2 2 5

1,

+2— E (2,0944+0,433)-0,433-0,75+ 2(20944— 0,433)}

{%(2,0944 —0,433)+0,433-0,75 + 2(2,0944 + 0,433)}
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_ 3y 1228R 296R

2= (87)
Elg El, Gl,
Sy =0 (88)
1 M-I
Oppy =——-M L[ =——F (89)
El Elp

Sustituyendo los coeficientes en la primera ecuacidn canonica, se obtiene:

ﬂ]{ 11 ].X1+{2,564R_1,065R]X2_0 o

+
EI fa Gl,, GI,, El
| 2,564- EI ,, —1,065-GI,, |
Gl -EI
Xl _ Xz ta fa (91)
El; +Gl,
P R il 2
El;, -Gl
2564EI ,, —1,065GI,, |
1= - “1x; (92)
#(El,, +Gl,,)
Para todos los materiales se cumple que:
G= L (93)
201+ p)

Y para el hierro fundido maleable se puede tomar x = 0,25 de donde:
E=25G (94)

Sustituyendo esta relacion y simplificando se tiene que:

6/, -1,
Xlz{ Jfa_ 7t }XZ (95)

2,952,501, +1,,)

La longitud del rallo es Iz = 9,4 cm y el radio medio de la polea Ry = 11,7 cm Se muestra en la
Fig. 14.




Fig. 14 Longitud del rallo (Ir).
Iz, = Momento de inercia a flexion del arco.

C=0,3

R=l11,

b=1,3cm y

AR AL A

N

7cm B:j7cm

B

“ Y-

H=2,1cm

Fig. 15. Seccion de la llanta (aro).

Ita = ly aro

Se obtuvo mediante el Software AUTOCAD;

I, = 1,672 cm?
la = Pardmetro a torsion

del arco.

/_

\\\\\\\\\\\\\\\\\

AR

NN \\\\\\\\\\\\\
\\\Q\ AN

AR
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RS NN

Fig. 16. Seccion simplificada de la llanta.

a=B=3,762cm

Segun Feodosiev ly, = #-b-a donde b<a y

B= f(fj Para 4
b b
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|y = 2,77cm®
BR=3,714cm

. X

Fig. 17. Seccion del rallo.

El momento de inercia:

;= %Br(@e ) =0,0961cm”

El modulo:

W %B,(5R ) = 0,285¢m®

El 4rea A=Bgrx 3, =2,52cm’
Sustituyendo en la ecuacién (2.91).
61,672—-2,77
1= X,
2,95(2,51,672 +2,77)

Xl = 0,354X2

Hallando los valores de los coeficientes de la ecuacion canénica (2.77).

_2,564-1175 1065-11,75 2719 7,484 19,7

é‘21 = 512 =
215’52’77 E-1672 E E

_3-9,442 N 1,288-11,75 N 2,96-11,75
E-0,0961 E-1672

22
£.2,77
5

294,76 9,05 3139 33572
- + =

S =
2" fF "EE E

_ M-9442  9825M
E-0,0961 E

2M
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Sustituyendo en la ecuacion candnica correspondiente.

19,7X +335’2X _9825-M _

it % E 0 (102)

Sustituyendo (97) en (102) y despejando X,
6,974X, +335,2X, =98,25- M (103)
X, =0,287M (104)

El momento flector resultante en el rayo cuando este esta exactamente en la parte superior (Zona
No.1) es el momento méaximo sobre el rayo.

M e = M — MX, = M —0,287TMX, (105)
Mg = 0,713M (106)

Y el minimo se tomara igual a MXj, (Zona No.2).

M pino =—0,287-M (107)
El momento M es igual a:
M=gq,-D-e (108)
M =0,68-24,2-385=63,4kgf —cm (109)
Calculo de las tensiones normales en el rallo debido al momento flector M.
_ M max __ kgf
Omax f1 = -7 5 (110)
WfR cm
M . kgf
Cmin f1 = Wm'” =—> (111)
fR cm
0,713-63,4 kef
y=——1 =1586—-
Omax f1 0,285 o
0,287-63,4 k
Ominfl =" mmge — = -63.8 g};
0,285 cm

Célculo de las tensiones en el rallo.
Omaxt = 011 T Omax f1 (112)

Omin2 = 012 T Omin 2 (113)
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kef

O max 1 = 5,3+158 ,6 =163 ,9

cm
O min> =13,5-63,8=150,3 kgfz
cm
0 -
r=—— (114)
O max
__903 _ 43
163,9 '

El ciclo de trabajo esta en la Zona No.1 del Diagrama de Limites de Fatiga.

Calculo del factor de seguridad a la fatiga.

o, = Omax1 ~%min2 _ kg]; (115)
2 cm
Omax1t Omin2 _ kg
. = = 116
m 5 o (116)
k
o, = 163,9+50,3 1071 g/;
cm
S 163,9-50,3 _568 kg];
cm

Segun Pisarenko en las Tablas (3) y (4) .Se obtuvieron.

o= 14
0 = 0,9. Curva.3 para Hofo — con relacion i = 0,6 —> Para hierro fundido nodular.
ou
ko =1+q,(ar, —1)=136 (117)

Segun Pisarenko para el hierro fundido nodular con dimensiones de alrededor de 50 mm ¢
=0,6 - 0,7; como el ancho es un poco menor de 50 mm B =37 mm se tomara: € = 0,7.

El factor de superficie para el caso de superficies fundidas sin maquinado posterior se tomaré
equivalente a un torneado en tosco, con o, = 40 kgf/mm® B, = 0,87

5-1= 0,360, = 0,36 (4000) = 1440 kgf/mm® (118)
0= 0,56, = 0,5(4000) = 2000 kgf/mm? (119)
01
Ne = (120)
ks o, (20‘_1—0'()}
+ o
& ﬂk Oy
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1440

o = 7136.1071 (21440 — 2000 (121)
N 56.8
07087 2000
No =545

Calculo del factor de seguridad a las tensiones tangenciales.

En la Fig.18 se muestra la carga Q de cortante que soporta cada rayo.

1 4 - M+
Rr=R—-Llr

Re=2,3lcmt G]—/

Fig. 18 Esquema de carga de cortante.

Del equilibrio de momentos se tiene que:

> My=30-Rp-M,;=0 (122)
M, 116
=—+t=——=175%k 123
Q 3R, 3-221 & (123)
La tension tangencial en el rallo serd en el caso de flexion transversal segin Feodosiev:
30
Trax = oy (124)
o =205 o5k
2 252 cmy

El ciclo de la torsion se considerara constante. De donde

tr
n: = (125)
T max
1440
_2 37
" =105

La tension de fluencia se estimé como:
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7, =060, =0,6(0,6-4000) = 14401&’; (126)
cm

Calculo del factor de seguridad resultante a la fatiga.

N " 1;

2 2
Mo *1;

y, = 5,45-137 _ 746,65
V(452 +(137)2 1371
La falla por fatiga de los rayos ocurre después que se produce el desgaste en el cubo.

n, = (127)

5,44

Evaluacion de la resistencia al desgaste del estriado del cubo de la polea del ventilador.

Evaluacion de la resistencia al aplastamiento del estriado de la polea.

El estriado esta sometido a tensiones de aplastamiento, provocadas por un lado, por el momento
torsor y por otro por la accion de las cargas S; y S, y por el momento flector provocado por estas
ultimas cargas, dada la excentricidad de las ranuras de las correas en la llanta con relacion al
centro del cubo. Se calcularan cada una de estas tensiones de aplastamiento por separado y se
aplicara el Principio de la Superposicion. La falla por desgaste del cubo se produce por el efecto
resultante de todas estas cargas, unido al efecto de las vibraciones que siempre existen en un
motor, como el de los dmnibus Mercedes Benz, lo cual provoca el movimiento deslizante entre
las superficies en contacto.

Tension de aplastamiento provocada por el momento torsor My,

El estriado es del tipo triangular con Z = 33 estrias coincidiendo sus dimensiones con la Norma
CSN 01 4933 (Checoslovaquia), lo més probable es que esta coincida con la Norma DIN, ya que
el motor es de procedencia alemana.

Los dados del estriado necesario para el célculo al aplastamiento son:
Dm=18,5mm
Dext =20 mm
Dint = 17,37 mm

L=27mm

El torque es Mt = 116 kgf-cm

La tension de aplastamiento es:
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M,

o = 128
WM L.R, -A-Z-y (128)
Donde:
D
R, =Tm=%:9,25mm =0,925cm (129)
D, —D; -
A= > i _ 201737 _ 1,315¢cm 2 [ em (130)
L=27cm
Z =33
Y = 0,75 (coeficiente de irregularidad de distribucién de la carga)

- B 116
PMt 27.0,925-1315-33-0,75

=1,427kgf | cm?

Tension de aplastamiento provocada por las fuerzas sobre la correa S; y S,.

Estas fuerzas sobre la correa provocan una presion da aplastamiento sobre el arbol distribuida
como se muestra en la Fig.2.17. La distribucion de tensiones es sinusoidal y la tension de
aplastamiento méaxima es calculada por esta distribucion en Dobrovolski para chavetas conicas.

Oapmax
- an -
|
S N Se

Fig. 19 Tension de aplastamiento provocada por las fuerzas sobre la correa Sy y S;.

La tension de aplastamiento maxima serd, segun Birger:

4 N
Tapmax T T T4 (131)

Donde:

D = Dext = 2Cm

N=S;+S;=11,25+1,25=125 kgf
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L=27cm

4 125 )
_ 0280 5 949kef ]
7 272 gf fem

O-apmax

Tension de aplastamiento originada por el momento flector que surge dada la excentricidad
de la carga.

La carga N = S; + S, provocada por los ramales de las correas, esta excéntrica con relacion al
centro del cubo una dimension e = 3,85cm.

Esta excentricidad provoca un momento flector de magnitud:

M= N-e=125-385=4812%gf—cm

M=51+%2=12,5kof
Y, |
==2,80cm

F i s
Y

=1 =)

-

l=2,7cm

|
L

i
1

L/c

F'F"IIZI.K

o

/

Fig. 20 Esquema de las presiones de contacto provocadas por la excentricidad de la carga.

Del equilibrio de momento se puede hallar el valor de la fuerza P resultante de la presiéon de
contacto en la mitad del cubo.
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2 L
My=P . ———.2 132
2 Mo 33 (132)
Donde:
3N -e 3-12,5-3,85

2L 2-2,7
La tension de aplastamiento méxima que es igual a la presion maxima de contacto, se puede

P = = 26,74 kgf (133)

calcular, ya que la fuerza P es igual a la integral de la presion a través del area de contacto, o sea,

el producto de la presion media de contacto por el area proyectada:

1 L
P:Epmax '?'d (134)
4p
Ogpmax = Pmax = 7.4 (135)
4.26,74

Jap max — ﬁ :19,81kgflcm2

Esta presion es mucho mayor que la provocada por el torque y la carga.
Presion de contacto permisible para prevenir el desgaste.

En el cubo de la polea del motor Mercedes Benz no ocurre el aplastamiento puro, el cual se
presenta solamente en uniones estatica sin movimiento reciproco. Cuando existe movimiento
reciproco provocado por las holguras en presencia de las vibraciones, el fendmeno que se
presenta es el desgaste, que es la averia que ocurre en la polea. Mientras mayor es la presion de
contacto mayor es el desgaste. Hay que destacar que siempre existira desgaste, lo que sucede es,
que si la presion de contacto es pequefia el desgaste sera lento y la vida prolongada, si la presion
de contacto es grande, el desgaste es acelerado y la vida reducida.

No existe uniformidad de criterios acerca de las presiones permisibles para reducir a un minimo
los valores de desgaste.

De la propia Norma CSN 01 4933, se recomienda por ejemplo que para uniones fijas, sin
tratamiento térmico y con carga ligera se pueden admitir presiones de hasta:

[P] = 20kgf ! cni.

Doblovolski plantea que para evitar el rapido desgaste de los dientes y a veces el agarramiento de
estos, los valores de las tensiones de aplastamiento admisible bajan bruscamente y da valores que

se reducen hasta: [c],, =30kgf/ cm’.
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Reshetov por otro lado dice que para el trabajo sin desgaste
lo],, <3-HRC——kgf I cm’®

Donde HRC es la dureza Rocwell C de la superficie mas blanda.

Las mediciones de dureza de la polea de hierro fundido (nodular), arrojaron una dureza media
HB = 190.

La equivalente Brinell con Rocwell C se da en la literatura. Extrapolando de esta se tiene que:

HB HRC
207 17
201 15
190 HRC

De donde se obtiene que:

HRC = 15 . (201-190)17-15) 1
207-201 B
Y la tension de aplastamiento permisible segin Reshetov seré.

o], =3-11=33kgf / cm® (136)

Evaluacion de la resistencia al desgaste del estriado de la polea de hierro fundido.

La presion de contacto o tension de aplastamiento resultante es:

Gapres - O-ath + GapN + O-apM (137)

Oup,o = LA21+2,949+19,81= 24,2kgf/m2

Como se aprecia, la excentricidad de la carga crea una presion de contacto tan grande que eleva
la tension de aplastamiento resultante a valores que estan por encima del valor permisible
establecido en la Norma Checa y muy proximos a los dados por Doblovolski y Reshetov, lo cual
implica que el desgaste va a estar presente y va a ser intenso. Una ves que el desgaste se
intensifica el orificio del cubo de la polea se vuelve cénico, la polea se inclina por el efecto del
momento M, aumenta la excentricidad y la situacién empeora, intensificAndose el desgaste e
incluso partiendo los rayos por fatiga. Estos procesos de desgaste del cubo en forma conica vy
fractura de los rayos son observados fisicamente en las poleas.

3. Conclusiones.

1. Se desarrollo una Metodologia basada en la aplicacion del Teorema del Trabajo Minimo
para calcular las tensiones en los rayos de una polea bajo carga. La misma permite
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2.

resolver el portico hiperestatico plano que representa el aro de la llanta de la polea y sus
rayos, bajo la accion de la carga distribuida provocada por las fuerzas de inercia de la
polea y la fuerza de la correa, y permite resolver el portico hiperestatico plano - espacial
que representa el aro de la llanta de la polea con sus rayos, bajo la accién del momento
provocado por la excentricidad de la carga de los ramales de las correas con relacion al
centroide del rayo, determinandose de esta forma las fuerzas internas que asimila el rayo
en el caso de poleas en las cuales la llanta es excéntrica con relacion al cubo.
Superponiendo los efectos se pueden hallar las fuerzas internas y las tensiones en los
rayos, cuando estos durante el giro se encuentran en la zona de contacto polea — correa y
cuando estan en la zona opuesta. Esta variacion de las tensiones puede provocar la
fractura por fatiga de los rayos, posibilidad que puede ser evaluada por la Metodologia
Clésica para Calculos de la Resistencia a la Fatiga.

Se desarroll6 una Nueva Metodologia para evaluar la resistencia al aplastamiento de las
arboles estriados. La metodologia clésica, descrita en la totalidad de los textos de
Elementos de Maquinas, sélo considera en la evaluacion de la resistencia la presion de
contacto provocada por el torque a transmitir por el arbol. La Nueva Metodologia
Elaborada considera no sélo la presion de contacto entre ambos estriados provocada por el
momento torsor, sino que considera también la presion de contacto provocada por las
fuerzas radiales que actlan sobre el elemento colocado sobre el arbol, presentes en todos
los elementos de transmision como son poleas, ruedas dentadas, ruedas de estrella para
cadenas, etc. y se considerd ademas la presion de contacto provocada por el momento
flector que a es su vez es provocado por la excentricidad de las cargas actuantes sobre el
elemento de transmision con relacion al centro del cubo o por las fuerzas axiales presentes
en algunos elementos de transmisién como son por ejemplo los engranes con dientes
oblicuos, ruedas coénicas, etc. Estas ultimas presiones como se demostro en el trabajo
resultan mayores que las que son provocadas por el momento torsor.

La Aplicacion de las Metodologias elaboradas permitié concluir que el desgaste en
explotacion del dentado del estriado es perfectamente posible producto de las cargas
actuantes, ya que la superposicion de presiones provocadas por los efectos anteriormente
mencionados hace que le presion este muy proxima a los valores méximos admisibles
acelerando el proceso de desgaste en presencia de las vibraciones propias de este tipo de
agregado. Se concluy6d también que la fatiga del rayo sélo pudiera ser posible cuando
producto del desgaste excesivo del dentado del cubo y la ovalidad considerable que es
mismo adquiere durante este proceso empeoran las condiciones de trabajo, elevan la
excentricidad de la carga, reducen el area, aspectos estos que provocan influencias muy
dificiles de evaluar, per que si pudieran conducir a la fractura por fatiga de los rayos.
Toda esta situacién se puede agravar por un excesivo tensado de la correa.
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1. INTRODUCCION

A finales de 1995 se presentaron un conjunto de fallas en el Molino de Crudo N° 1 de la Empresa
de Cemento “Karl Marx” de Cienfuegos en Cuba, que obligaron a realizar un trabajo de
investigacion que culmino con la reparacion del molino [9]. Entre los trabajos que se ejecutaron
se encuentra la reparacion por soldadura de un conjunto a grietas de fatigas que se detectaron en
el mufion del cojinete de apoyo de salida del molino que condujo, producto de la necesidad de
maquinado y rectificado posterior del mufién, a que el diametro de este se viera reducido de 2
000 mm que era el diametro original a 1 996 mm de diametro nominal. La adecuacion de la teja
del cojinete al nuevo didametro del mufion se llevd a cabo mediante el relleno de la misma con
metal Babbitt de la superficie de friccién y el maquinado a un diametro de 1998 °* mm, lo que
resolvio momentaneamente el problema, pero después de cierto tiempo de explotacion, debido a
problemas tecnoldgicos durante la operacion de rellenado, la teja volvié a fallar reiteradamente
por lo que se decidid no rellenar, sino remaquinar sobre la misma capa existente de metal
antifriccion, con un diametro nominal de 1 996 mm. El problema se plantea en esta ocasion era la
determinacion de la clarencia diametral del ajuste del cojinete que garantiza las mejores
condiciones de lubricacion asi como el esclarecimiento de la presion de operacion del sistema,
datos estos que no estan disponibles en la documentacion técnica del molino. Se plantea ademas
la posibilidad de la recuperacion de la bomba de alta presion que tenia dafiados los cojinetes de
apoyo.

Los objetivos de la presente investigacion fueron:

1. Determinar el ajuste mas adecuado entre teja y mufion para el cojinete hidrostatico de
apoyo de salida del molino que garantice las condiciones més adecuadas de lubricacién e
impida la falla del mismo.

2. Realizar la recuperacion de la bomba de alta presion del sistema de lubricacion del molino.

2. Desarrollo.

En la Fig.1 Se muestra el esquema del molino de crudo N°1 y sus partes componentes donde se
puede apreciar la posicién que ocupan los “truniums”,
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Fig.1. Esquema del molino

Triininme

El molino cuenta con dos sistemas independiente para cada cojinete de apoyo. Los cojinetes del

molino trabajan con lubricacion hidrostatica.
Las bombas de alta presion (una para cada cojinete) son las encargadas de suministrar el aceite
de alta presion a los orificios de lubricacion (cuatro para cada chumacera como muestra en la
Fig.2 ) para generar la componente hidrostatica de la carga. El aceite empleado en la
lubricacion retorna al tanque de donde es bombeado por las bombas de baja presion (una para
cada cojinete) para su filtraje y enfriamiento en el correspondiente enfriador ubicado en la
parte superior del recipiente de aceite.

0=4.3°

Plano de carga. \KT/

Fig. 2. Esquema de la teja donde se
pueden apreciar las ranuras
de lubricacion.

] [
" =] ] b b b
b;  |b
B
SRR
I B =499 m.
b =120 mm. b, = 299 mm.
b, =100 mm. bs =59 mm.
Especificaciones Iecnicas de las bombas del sistema.
Bombas de alta presién. Tipo BUG 4,4 RE
Tipo AG 3L Fabricacion Alemana (RDA)
Fabricacion Alemana (RDA) Caudal 63 I/ min
Caudal 63 I/ min Presién nominal 10 Kgf / cm?
Presién nominal 160 kgf / cm? Presion de succién 0,5 Kgf / cm?
Presién méxima 200 kg f/cm 2
Bombas de baja presion. Presion de succién 20,5 kgf / cm?
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Temperatura de trabajo - Hasta 80 °C.
Datos de motor eléctrico:
Tipo KMR 13254 Datos del motor eléctrico:

. Tipo KMR 80 G4
Fabricacion Alemana (RDA) o
Potencial Nominal 85 kW Fabricacion Alemana (RDA)

: . . Potencial Nominal 1,7 kN
Velocidad del giro 1450 r/min ; . X .
Voltaje nominal 440 V Velocidad de giro 1746 r/min

Erecuencia 60 Hz Voltaje npminal 440 V
Frecuencia 60 Hz

Datos de lubricante.
El lubricante recomendado por el fabricante del molino es el R-50, el equivalente CUPET de

este lubricante es el circulacion 100 y por recomendacion de la UDP con el objetivo de
disminuir los surtidos de lubricantes de la Empresa se utiliza actualmente el aceite Reductor
150. De la firma MARAVEN de Venezuela. Las propiedades fundamentales de estos

lubricantes se muestran en la Tabla 1.

Tabla 1. Propiedades de los lubricantes empleados en el molino.

Tipo de lubricante Viscosidad en cSta : li:;::‘rl];?nacién de
40 °C 50 °C 100 °C °C

R -50 - 50°5 - 200

Circulacion 100 100 64 11,2 254

Reductor 150 150 77 14,5 254

El peso especifico del aceite Reductor 150 es p = 893 kg / m® a 15 °C, el indice de viscosidad es
95. Segun las especificaciones técnicas del sistema de lubricacion del molino de aceite no debe
trabajar a una temperatura superior a los 80°C. Se asumira para el calculo de las propiedades del
lubricante una temperatura de trabajo t = 70 °C. La densidad del aceite a la temperatura de
operacion se calcula, si se conoce la densidad de 15°C para la siguiente expresion [4].

P 700 =P 15° - 0.00063 (70 - 15)

p 700 = 0,893 - 0.00063 (55)

p7o- = 0.858 kg /m?

Para el calculo de la viscosidad a la temperatura de operacion se utilizé la Carta de Viscosidad -
Temperatura de la ASTM [12] para la cual es necesario expresar las viscosidades a dos
temperaturas en SSU.

La ecuacion que relaciona la viscosidad en cSt. Con la viscosidad en SSU es la siguiente [8].

Vest = 0,22 SSU - 180
SSU

Arreglando convenientemente esta ecuacion.
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VvV
SSU? - %-SSU ~-812.2=0

Sustituyendo las viscosidades vcs; para t = 40 °C y para t = 100 °C se obtiene:
SSU 70 =172.

De donde:

VeSt 70 — 0.22 SSU70 - 180/SSU70.

Vest 70 = 36.8 ¢St

La viscosidad absoluta a esta temperatura.

Uep70 = Pro Vest = 0.858 36.8 = 31.6 centipoises.

Expresandola en las unidades del sistema M.K.S.

H70= 1.02 10_4 MUep70 kg-S/m2

7o =32.210" kg-s/m?

2.1 Cargas sobre el molino
El molino en operacion normal esta sometido a un conjunto de cargas transversales que

determinan la magnitud de las reacciones en los apoyos. Estas cargas son:

Pesos propios de las diferentes partes componentes del molino.

Carga de bolas empleadas para la trituracion.

Carga del material que se tritura en un instante determinado en el molino.

Carga de inercia originada por el hecho de que durante la operacion una parte de la carga de

bolas y del material permanece en contacto con la superficie inferior del tambor, pero producto

del giro del mismo ocupa una posicion excéntrica.

e Carga dinamica originada por el hecho de que durante el proceso de trituracion del material
una parte de la carga de bolas y del material realizan un vuelo parabdlico en el interior del
molino y al caer golpea el cuerpo en su parte inferior interior origindndose una carga dindmica
complementaria.

Todas estas cargas fueron determinadas de acuerdo a la documentacion técnica del molino y

utilizando las ecuaciones de la teoria general de los molinos de bolas de la industria de cemento

[1,3,5]

En al Tabla 2 se dan los valores de estas cargas y los simbolos empleados para su identificacion.

2.2 Reaccidn en los cojinetes de apoyo

En las Fig. 3 a) y b) se muestran los esquemas de cargas que actdan sobre el molino tanto en el
plano vertical como en el plano horizontal y las correspondientes reacciones en los cojinetes de
apoyo.

La carga resultante sobre el cojinete mas cargado que es el correspondiente al apoyo de entrada A
sera:

Ry = |R%, +R%, =@41.7)? + (1880.47)2
Ra= 1886 kN

Esta carga ocupa una posicion inclinada con relacion al eje vertical del molino (Fig.3 c).), o
sea:
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Ry 1417
R. 188047

Y

0 = arctan = arctan0.0754

0=43°

La velocidad de giro del molino es n = 15,45 rev/min.
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W+W.=1.76 kN W=1.76 kN

W,=1.76 kN
/ dctQiw+entdiy+tga+tgm=283.1 KN/m
_ Qtet0setqm=
gtézq2585+gn|<|7m =84.58 kN/m
a) Ra
- [
~ 0.958 0.782 11.14 m 0.782 | 0.782 7 )
m m m m //// //
/) 7
. 14.4m TN |
,,,,, Ra
Re,=1694.15 kN Ray 02

Ray,=1880.47 kN

in:25.4 kN/m

e

"""""""""""""""" b) a). Plano vertical.
b). Plano horizontal.
c). Carga resultante el apoyo A.

Rax=141.7 kN Rex=141.7 kN

Fig. 3. Cargas que acttan sobre el molino.
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2.3 Capacidad hidrodindmica del cojinete.

Para tener una idea de cuales son los valores 6ptimos de la clarencia diametral desde el punto de
vista de la capacidad de carga y el calentamiento del cojinete en condiciones de lubricacion
hidrodinamica (friccion fluida ) y poder evaluar mucho méas objetivamente el comportamiento del
cojinete en condiciones de lubricacion hidrostatica se procedio a trazar las curvas de espesor
minimo de la pelicula hyin vs A y de temperatura media del lubricante tmeq VS A suponiendo que el
cojinete no tuviera las cuatro ranuras de lubricacion, o sea, pudiera trabajar en condiciones de
lubricacion hidrodindmica.

El cojinete tiene un diametro nominal después de la reparacion de “trunium” de d =1 996 mm
y un ancho B =499 mm, de donde A = B/d =499/1996 = 0,25.

El espesor minimo de la pelicula hidrodindmica que se origina en el cojinete depende de la
clarencia diametral A (didmetro del cojinete - didmetro del eje) y de la excentricidad relativa

X = ZAZ que se origina en el cojinete dadas las condiciones de carga, giro y viscosidad del

lubricante y dimensiones basicas a través de la ecuacion: hpyin = 5 T-v%)

Donde:

e - es la excentricidad absoluta entre los centros del cojinete y del eje en operacion.

Si x =1 el eje no flota y estd en contacto total con la superficie del cojinete. Si por el contrario
x = 0 la capacidad de flotacion del cojinete es tal que los centros del eje y del cojinete ocupan
una posicion concéntrica y el espesor de la pelicula seria igual a la mitad de la clarencia. Si la
lubricacion es hidrodinamica al inicio de la operacion como n =0, x = 1y en la medida que el
arbol alcanza su velocidad de giro el mismo ocupa una posicion excéntrica donde 1 > y > 0.

La excentricidad relativa se puede obtener en los gréaficos dados en [13] para A = 0,25 en
dependencia del nimero de Sommerfeld.

dyo My n
S=(—)"——

(A) k

Donde:

d - Diametro nominal de eje en mm.

A - Clarencia diametral en mm.

i ¢ Viscosidad del aceite a la temperatura de trabajo en kg—s/m?
n - Velocidad de giro en r/s.

k=R e kg/m?
B-d

Donde:

R - Carga radial en kgf.

B - Ancho del cojinete en m.

d - Didmetro del cojinete en m.
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Tabla N° 2 Cargas sobre el Molino de Bolas de Crudo N°1 de la Empresa de Cemento

Tipo de Carga |Cant. |Vol. masa Peso total Longitud de|Carga
( Elemento ) m® kg KN aplicacion  |distribuida | S
m KN/m E
=
Pesos propios
Trunium de |1 1,152 (90194 88,45 151 58,57 g te
entrada.
Trunium de | 1,359 |10640,2 |104,345 1,74 59,97 Qs
salida.
Sinfin - dely 19257 |20100 |19,718 1,51 13,06 Ose
entrada.
L 1 0,257 |2010,0 19.718 1,74 11,33 Jss
Sinfin  de
salida.
Cuerpo  del 1 - 146 300,0 | 1434,9 11,14 128,80 Jc
molino con
blindaje. 1 - 14426,0 |1415 - - Wce
Catalina.  |1674 |- 14832  |14,55 11,14 1,30 Qb
Tornillos
del blindaje. | 35 | 179,04  |1,756 i i Wt
Tornillos
catalina.
. 30 - 179,04 1,756 - - Wt
Tornillos
brida
entrada. 30 - 179,04 1,756 - - Wt
Tornillo brida
salida.
Carga de bolas. | - 118 000,0 [1157,3 11,14 103,90 Qeb
Carga del
material al- - - 184,5 14,40 12,95 Om

moler en el
molino
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Tabla N° 2 (continuacion)

Tipo de Carga |Cant. |Vol. masa
( Elemento ) m? kg kN

Peso total

Longitud de
aplicaciéon m

Carga
distribuida

kN/m

Simbolo

Fuerzas de
inercia por | - - -
posicion
excéntrica del
material y de la
carga de bolas

202,2

283,4

11,14

11,14

18,15

25,40

diy

qix

Carga

dinamica por
impacto de las
bolas y la
carga en el
fondo del
molino.

200,4

11,14

18,00

(ad

En dependencia de la excentricidad relativa x para A = 0,25 se obtiene el pardmetro de
coeficiente de friccion (d/A) f, de donde se puede calcular el valor del coeficiente para cada valor

de la clarencia diametral A..

La temperatura media de trabajo de aceite en el cojinete se puede calcular sobre la base del

siguiente balance de energia en el cojinete.

Para un régimen estacionario de trabajo, la cantidad de calor W que se genera por el rozamiento
de las capas de aceite en la pelicula tiene que ser igual a la cantidad de calor que se disipe en el

cojinete.
W=W;+W,
Siendo:

W; - la cantidad de calor que es derivada por el aceite que circula a través del cojinete.
W, _ la cantidad de calor que es derivada a través del metal del cojinete.

Estos calores se calculan por las expresiones.

R-v-f kcalls

Donde:

R - Carga radial sobre el cojinete en kgf.
v - Velocidad de deslizamiento en m/s.

f - coeficiente de friccion.
Wiy=cy-O-At kcalls

Donde:

c — Calor especifico del aceite en kcal/kg
v - Peso especifico en kg/m®

Q - Flujo de aceite que circula por el cojinete en m%/s.

sza-ﬂ'-d-B~At kcal/s
Donde:
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o - Coeficiente de transferencia de calor en kcal /m?® s °C.
d - Diametro del cojinete en m.
B - Ancho del cojinete en m.
En estas dos ultimas expresiones.
At = tied - tent.
Teniendo en cuenta que para todas las marcas de aceites c-y ~ 405 y seguir [4] para cojinetes de
construccion pesada con intensidad derivacion de calor, por ejemplo, con enfriamiento por agua
del aceite, que es el caso que se tiene a. = 0,033 kcal /m? .s. °C, se obtiene que:
Rv-f

=t,, +
med €Mt " 127(c-y-O+a-m-d- B)
Donde para:
R = 1886 kN =188 600 kgf
w-d-n _-1.996-15.45

t

V= = =1.518 m/s
60 60

Q =63 1/min=1.0510° m%s

d=1.996 m

B=0.499m

Se tiene que:

At=126745 f °C

La temperatura media del aceite se calculd suponiendo que el mismo puede ser enfriado en el
sistema de enfriamiento hasta una temperatura de 40 °C lo que es una suposicién conservadora.
En la Tabla 3 se dan los resultados del célculo del espesor minimo de la pelicula y de la
temperatura media en el cojinete y del coeficiente de friccion para diferentes clarencias
diametrales y en la figura 4 se dan las dependencias gréficas correspondientes.

El espesor permisible de la pelicula se calcula por la expresion [4]: [Nmin] =N (Rz1 + Rz + Ypiv)
Donde: R;1 y Ry son las alturas medias de las irregularidades del mufion y del casquillo. En el
caso de superficies torneadas de gran didametro con Grado de Exactitud 8 se puede tomar R;; =
Rz =20 pm.

Para cojinetes autoalineantes, como son los cojinetes del molino: ypiy = 0. Tomando n = 3 se tiene
que: [hmin] = 3(20 + 20) = 120 um

La temperatura permisible en el aceite segtn las recomendaciones del fabricante es: [ t]= 80 °C.
En la Fig. No.4 se muestran los resultados del calculo. Como se puede apreciar la clarencia
Optima del cojinete con accion hidrodindmica seria A = 150 um donde se obtiene el mayor
espesor de la pelicula de hnin = 266,3 um y la temperatura media del aceite no excede los 60 °C.
En general la capacidad de disipacion de calor del cojinete es buena y las temperaturas se
mantienen adn para las clarencias diametrales mas pequefias por debajo de los 80 °C. Esta
condicidn es ideal en el caso de los molinos de bolas ya que el mismo se arranca con la carga de
bolas en su interior y en los momentos de arranque y parada no se produce accion hidrodinamica
y la pelicula se reduciria a valores por debajo de [hmin] de aqui que en estos equipos se utilice la
lubricacion hidrostatica [7].

En la lubricacion hidrostatica las ranuras de lubricacion se disponen en la zona de carga
rompiéndose totalmente la accion hidrodinamica. El espesor de la pelicula en este caso depende
exclusivamente de la presion con que se suministra el aceite y del caudal de éste. La ventaja es
que la pelicula es independiente de velocidad de giro del molino y se pudo generar incluso
estando el molino estatico. Se procedera a continuacion a analizar las condiciones en que se
desarrolla la lubricacion hidrostatica del molino.
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hminHm f tmedOC

250 0.03 f =0.0539 - 0.0862y + 0.0408 120
110
300 —0.02 1
Nimin [t] =80°C %0
90
250 — 0.02 = 80
200 -0.01 ER I = e R R 60
- 50
150 — 0.01 Amax=1630 pm [h] 10
100 p.00 1060 20
Ajuste 6ptimo $1996 H10( ¢y )/d10{0430 | -
A
250 500 750 100 125 150 175 200 225 250 275 300 m

Fig. 4. Dependencia gréfica de espesor minimo de la pelicula, €l coeficiente de friccion Y la temperatura media del
aceite del coiinete en condiciones de lubricacion hidrodinamica.
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Tabla 3. Parametros del cojinete con lubricacion hidrodinamica.

A (ijz tyg'N :(E)ZM X . =é(1—z) (Ej'f f At=12675f |tmea=te + At
m) |\a k >*d) Tk 2 A °C °C
(m)

500 |16 10° 0.4310° |6.88 023 |1675 140 0.035 |44.4 84.4
750 |71 10° |” 3.05 040 [225.0 80 0.030  [38.0 78.0
1000 |4 10° " 1.72 051 |245.0 37 0.0185 [23.5 63.5
1250 |2.56 10° |~ 1.10 059 [256.3 26 0.0163 (207 60.7
1500 [1.78 10° |~ 0.765 0.645 |266.3 20 0.0150 [19.0 59.0
1750 [1.3 10° |~ 0.560 0.70 [262.5 15 0.0132 |[16.7 56.7
2000 |1 10° " 0.430 0.738 [262.0 3 0.0130 [16.5 56.5
2500 |0.64 10° |~ 0.280 0.80 [250.0 9 0.0113 [14.3 54.3
3000 |0.44 10° |~ 0.190 0.84 [240.0 7 0.0106 [13.4 53.4
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2.4 Capacidad hidrostéatica del cojinete.

En condiciones de lubricacion hidrostatica la capacidad de carga del cojinete depende de la
presion del aceite en el sistema y de su distribucion de acuerdo a la disposicion de las ranuras con
relacion al plano de carga. En la Fig. 2 se muestra un esquema con las dimensiones de las cuatro
ranuras de lubricacién, su posicién relativa con relacion al plano de carga y la distribucion de
presiones en la seccion transversal del cojinete.

La capacidad de carga no es mas que la integral de la presion a través del area proyectada en la
direccion perpendicular al plano de carga del cojinete.

El resultado de esta integracion para este cojinete en particular es:

Rzp{(bz-HZ%-bl-lj cos(a+9)+(b2-l+2-%-b1-l) cos(a—&)}-

Sustituyendo las dimensiones, se obtiene:

9381
1000

R =38.66 p [kN]

Donde p se expresa en kgf / cm?.

En condiciones normales, la carga radial sobre el cojinete es R = 1886 kN, de donde se obtiene
que para garantizar, en condiciones de lubricacion hidrostatica, la sustentacion del cojinete se
requiere una presion p > 48,8 kgf / cm?.

Como se demostro en el trabajo [9], el molino operd en condiciones anormales de trabajo con un
solo accionamiento en la transmision, con una desalineacion entre los apoyos de 4 mm y con una
excentricidad considerable del centro de masa, condiciones en las cuales la carga radial alcanzo
un valor de R = 3878 kN, la presion necesaria para la sustentacion en este caso es de p > 100,3
kgf/ cm?. La bomba de alta presion, producto del desgaste que presentan los cojinetes de apoyo,
tiene dificultades para suministrar el caudal requerido a esta presion, su eficiencia volumétrica en
estas condiciones es muy baja y no garantiza el espesor minimo requerido para evitar el contacto
entre las asperezas de la superficie, provocandose consecuentemente la falla del cojinete.

Se analizara a continuacion como se puede calcular el espesor minimo de la pelicula, partiendo
de que la bomba de alta presion trabaja con su flujo nominal, el cual fluye a través de los laterales
de las ranuras de lubricacién hacia el borde lateral exterior del cojinete.

Segun [7] especificamente para el caso de molinos de bola con una disposicion de las ranuras en
la direccion circunferencial tal como la que se presenta en el caso analizado se propone la
siguiente expresion.

12-.q-m-b,
N iin = 3]/T [em]
-

Donde:

q=Q/2 =1050/2 =525 cm®/s - es el flujo hacia uno de los laterales del cojinete.

u7o = 31.6 cp = 0.316 poisses -la viscosidad del lubricante a la temperatura de trabajo.

b; =10 cm - distancia de la ranura al borde del cojinete.

Ir=2-1=2-54=108cm - longitud total de las ranuras.

p - presion del aceite en las ranuras en dinas/cm?

En la Tabla 4 se muestran los valores de la capacidad de carga radial hidrostatica del cojinete, el
espesor minimo de la pelicula y la temperatura media del aceite en el cojinete para diferentes
presiones del sistema entre 30 y 160 kgf/cm?.
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Para el calculo de la tmeq Se determind primeramente la excentricidad relativa partiendo de que en
el cojinete se garantice una clarencia minima del ajuste de A =430 pum, correspondiente al ajuste
H10/d10, para el cual se producirian los mayores valores de temperatura media.

De donde:

2: hmin

Dmin

Para obtener los valores del coeficiente de friccion en el cojinete para estas condiciones de
trabajo se hallé la ecuacién de correlacién existente entre f = f (y) de acuerdo a los datos de la
Tabla 2 y se utilizé entonces esta correlacion en el balance térmico.

El célculo de la tneq Se determiné aplicando las ecuaciones del balance térmico tal como se hizo
al evaluar la accion hidrodinamica del cojinete.

En la Fig. 5 se muestran las dependencias gréficas de los pardmetros mencionados en funcion de
la presion del sistema.

Como se puede apreciar en estos resultados, para garantizar una adecuada capacidad de carga
radial y una temperatura media de trabajo del aceite en el cojinete tmeq < 80° C se requiere una
presion en el sistema p > 50 kgf/cm? .La bomba de alta presion juega un papel fundamentalmente
el trabajo del sistema y es necesario garantizar que la misma sera capaz de trabajar a una presion
superior a p > 50 kgf /cm? con una eficiencia volumétrica adecuada.

x=1-

Se procederd a continuacion a describir el trabajo que se desarrollé con relacion a la bomba de
alta presion y la tecnologia de recuperacion de la misma.

2.5 Recuperacion de la bomba de alta presion.

La recuperacion de la bomba de alta presion se llevo a cabo en las siguientes etapas:

Defectado de la bomba.

Recuperacion de los elementos dafiados.
Evaluacion en el banco de pruebas.
Anélisis econdmico.

2.6 Defectado de la bomba.

Motivado por las severas condiciones de trabajo, la bomba de alta presion presenta fallas
provocadas por el desgaste de los bujes de bronce que constituyen los apoyos de los arboles de la
misma, lo que ocasiona una elevacion de la clarencia entre los pifiones y la carcaza del lado de
alta presion y provoca el desgaste y el rayado de la superficie interior del cuerpo del lado de baja,
lo que provoca una pérdida sensible de la eficiencia de la bomba, disminuye el gasto de la misma
y grandes pérdidas de la presion, lo cual impide que la misma pueda satisfacer las exigencias del
trabajo en el molino y provoca la falla de los cojinetes de apoyo de éste.

Los cojinetes de apoyo de la bomba tienen una durabilidad muy baja. La Empresa ha tratado dar

solucion a este problema fabricando los bujes en los talleres de la misma pero la durabilidad de
los mismos es ain muy baja.
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R - hmin
kN um ‘ ‘ ‘ ‘
o [Pmin]=48 kg¢/ cm? para
6000 & R> [R]
d R
o
000 g [Prin]=52.5 kg / cm?
tmed — para tmeds [tmed] o —
o [tmed]:8O C
4000 i
o
3000 N
hmin
o
20000+ e S R
[R]=1886
1000 Q [Prmax]=118 kgs/ cm?
para hyin > [Nmin]
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Fig. 5. Dependencia gréfica de espesor minimo de la pelicula, la capacidad de carga y la temperatura media del aceite
del cojinete en condiciones de lubricacion hidrostéatica.

102

120
110
100
90
80
70
60
50
40
30
20
10



Tabla 4. Parametros del cojinete con lubricacion hidrostatica.

P (kgficm?) |p (dinas/em?)  |R (kN) | hgin (um) 2 | At=12675f°C  |tmea=te+At°C
mn = 1- =
30 29.43 10° 1159.8  |184.5 0.142 0.0425 (539 93.9
40 39.24 10° 1546.4  |166.6 0.225 0.0366 [46.4 86.4
50 49.05 10° 19330 1555 0.276 00332 |42.1 82.1
60 58.86 10° 2319.6  [146.3 0.320 0.0305 (38.7 78.7
80 78.48 10° 3092.8  [132.9 0.382 0.0269 |34.1 74.1
100 98.10 10° 3866.0 [123.4 0.426 0.0246 |31.2 71.2
120 117.72 10°  |4639.2 |116.1 0.460 00229 |29 69.0
160 156.96 10°  |6185.6 |105.5 0.509 0.0206 [26.1 66.1
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La investigacion realizada sobre el material de los bujes arroj6 que el mismo es bronce al estafio. En el
analisis microestrutural se observd una disolucion del tipo alfa, tipica de estos bronces. Las pruebas de
durezas realizadas dieron una dureza de los mismos de 60 HB. Lo mas significativo es la presencia en
los mismos de una capa muy fina de metal Babbitt sobre la superficie de trabajo cuya composicién
quimica no se pudo determinar, pero que indudablemente le aporta el metal mejores propiedades
antifriccion y mayor compatibilidad, penetrabilidad y conformabilidad. En los bujes fabricados por la
Empresa esta capa esta ausente, lo cual explica que las fallas de los molinos se produzcan en mas breve
tiempo.

2.7 Solucioén a la falla de los cojinetes de apoyo.

Con el objetivo de poder alcanzar una durabilidad mayor en los cojinetes de apoyo de decidid sustituir
los bujes de bronce por rolletes de agujas, aprovechando las piezas de bronce que constituyen los bujes
como elemento soporte y al mismo tiempo los mismos contintan cumpliendo su funcién de hermetizar
las caras laterales de los pifiones (el desgaste de esta superficie es minimo en los bujes). La solucién se
esquematiza en las siguientes Figs. 6 a) y b).

En las construcciones modernas de bombas de engranajes los rolletes de agujas han ido sustituyendo en
gran medida a los cojinetes de deslizamiento debido a su alta fiabilidad a su posibilidad de soportar
cargas radiales elevadas.

1 2
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Construccion original. ) Construccion modificada.
1. Arbol - Pifidn. 1. Arbol - Pifidn. 3. Rollete de aguja.
2. Buje de bronce. 2. Buje de bronce. 4. Casquillo de acero.

Fig. 6. Solucion a la falla de los cojinetes de la bomba de alta presion.
De acue , | base de un criterio
dimensional el Rollete GPZ-943/40. Al cual se le retird el aro interior y se procedié a encasquillar el
eje con un casquillo de acero 18XGT que fue sometido a un tratamiento de cementacion, temple y
revenido posterior hasta una dureza de 60 HRC. Para el tratamiento térmico de los casquillos los
mismos fueron colocados en un dispositivo en forma de pasador con un ajuste deslizante en el diametro
interior para evitar la ovalidad excesiva y garantizar la cementacion de la capa exterior. Después de
introducidos estos en el horno se regulé el goteo de queroseno o0 una presion de 70-75 mm de agua
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durante un tiempo de 5 horas. El temple se realizé de forma directa sin extraer la carga del horno, se
regulo la temperatura a 830 °C y se espero a que ésta fuera constante, se cerrd el goteo y se quitd la
presion. El enfriamiento se realizo en aceite. El revenido se realiz a una temperatura de 180-200 °C
durante dos horas y posteriormente se enfrio al aire. Se aprovechd la temperatura del revenido para
dejar los casquillos montados en los alojamientos correspondientes en el arbol, mediante el prensado en
caliente.

Los casquillos fueron rectificados montados sobre los arboles-pifiones a la medida del aro interior del
rollete en una rectificadora cilindrica por un operario altamente calificado.

Para garantizar la exactitud en la distancia entre centros de los alojamientos de los rolletes en la carcaza
estos fueron maquinados en un taladro de coordenadas que garantiza la precision adecuada.

Para el célculo de la vida atil de rollete se utilizo el coeficiente de capacidad de carga dindmica
reportado en el catalogo de estos rolletes [10]: C4 = 80 300. La carga radial sobre cada rollete se calcul6
para una presion de trabajo de la bomba en la zona de alta presién pa = 80 kgf/cm?, una presion de baja
pp = 0,5 kgf/cm?. El ancho de los pifiones B = 2.4 cm, la distancia entre centro A = 5.75 cm y el
diametro exterior D, = 6.835 cm.

R: :(pa_pb)'B'A+(pa_pb)‘

De donde Ry = 1785.5 kgf

Para cada rollete R = 446.4 kgf

Dado que:

C=R-k¢ -k, -k¢-(n-n) % <,

Para:

k.= 1.2 - choques ligeros, sobrecargas hasta 125 %.

k; = 1.0 - rotael aro interior.

ke=1.0-t<125°C

n = 1450 rpm.

Se despejo la vida en horas:

h =12 340 horas

Esta durabilidad se considero6 aceptable. Al régimen de trabajo a que estad sometida la bomba esta puede
representar varios afios de explotacion.

Finalmente la bomba recuperadora fue montada en un banco de prueba y evaluada con resultados
satisfactorios.

De'B
2

3. Conclusiones
Como conclusiones del trabajo se pueden establecer las siguientes:

1. Los cojinetes de apoyo del molino presentan una buena capacidad de accién hidrodindmica con
el aceite reductor150, sin embargo, se hace necesario utilizar la lubricacién hidrostatica ya que
el molino se ve obligado a arrancar con carga, condicion esta muy dafiina para los cojinetes con
lubricacion hidrodinamica.

2. La lubricacion hidrostatica requiere la colocacion de las ranuras de sustentacion en la zona de
carga, lo que provoca la ruptura de la accion hidrodinamica reduciendo esta Ultima a menos del
20 % de la original.

3. La clarencia del cojinete que garantiza las mejores condiciones de lubricacién y de durabilidad
en el mismo se encuentra entre los 750-1000 um. Sobre esta base se eligid el ajuste 1SO
H10/d10 que garantiza una clarencia media de 1030 um.
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4. En condiciones de lubricacion hidrostatica se garantiza una buena capacidad de carga para
presiones del sistema mayores que 50 kgf/cm? para las cuales la temperatura media de trabajo
del aceite es menor que 80 °C.

5. La bomba de alta presion es el elemento clave del sistema de lubricacion, producto de la
necesidad de lograr una adecuada presion y flujo de la misma para que la pelicula sea gruesa. Si
la eficiencia volumétrica cae la pelicula se reduce y puede producirse el contacto metélico.

6. La variante utilizada para la recuperacion de la bomba de alta presion se ajusta a la tendencia
actual de utilizar rolletes de agujas en los pifiones de las bombas de engranajes.
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Caso No. 11. Analisis y Solucion de la falla por desgaste del cojinete de apoyo del engrane impulsor
de la bomba de aceite de la caja hidromecéanica de cambios del Montacargas Toyota 02 - 3FDE 35.

Autores:
Dr. Rafael Goytisolo Espinosa’, Ing. Eivys Gonzalez Herrera?, M.Sc. Rogelio Hernandez Pefia®

1- Profesor Titular, Dr. en Ciencias Técnicas. Facultad de Mecénica, Universidad de Cienfuegos.
2- Ingeniera Mecénica. Colaboradora de la Facultad de Mecanica de la Universidad de Cienfuegos.
3- Profesor Asistente. M.Sc. en Mecénica Aplicada. Facultad de Mecanica, Universidad de
Cienfuegos. (ESTO NO HACE FALTA)
1. Introduccion.
Los montacargas Toyota de los almacenes pertenecientes a la Empresa de Servicios Portuarios
del Centro en Cienfuegos, Cuba, se paralizaban producto de problemas que presentaban en la
transmision automatica de velocidad, en particular en la bomba del sistema hidraulico del
convertidor de torque, la cual sufria pérdidas de presién quedando la caja de velocidades fuera
de servicio.
Esto motivd la accidon inmediata de los técnicos de la Empresa, los cuales después del desarme y
defectado de la caja pudieron precisar que la pérdida de presion de la bomba se producia a causa de la
caida de la eficiencia volumétrica, producto del desgaste del recubrimiento de bronce del casquillo del
cojinete de apoyo del pifion impulsor. Este casquillo constituye el buje del cojinete, el mismo esta
compuesto por una concha de 360° de acero recubierta interiormente por una capa de bronce la cual se

desgasta producto de la friccion con el eje del estator, sobre el cual se apoya el casquillo fijo del pifion

en su giro a altas velocidades.

Este casquillo comenzd a ser recuperado por la Empresa mediante el relleno con bronce utilizando un
dispositivo especialmente disefiado para este fin, por los técnicos de la misma y el posterior maquinado
con la clarencia especificada por los fabricantes entre 0,030-0,079 mm, obteniéndose buenos

resultados, sin embargo la durabilidad no era muy alta.
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El desgaste de un cojinete de deslizamiento depende del tipo de friccién que se puede producir en el
mismo dependiendo de las condiciones de trabajo: Carga, velocidad, viscosidad del aceite y clarencia

relativa.

Si el conjunto de estos parametros estan bien seleccionados, la friccion puede ser fluida de manera que
se cree en el cojinete una pelicula gruesa de lubricante que excluya durante la operacion el contacto
metalico entre las partes, limitandose este contacto, y por lo tanto el desgaste, a los momentos de
arranque y parada donde, producto de que la velocidad es menor en estos momentos que la nominal, no

se genera una pelicula gruesa, existiendo contacto metalico y desgaste en estos momentos.

En la proyeccion moderna de cojinetes de deslizamiento se utilizan las técnicas de optimizacion de la
clarencia con el objetivo de elevar la durabilidad con un balance térmico adecuado. Con el fin de
aportar estas tecnicas al trabajo desarrollado en la Empresa de Servicios Portuarios del Centro se

decidio llevar a cabo esta propuesta cuyos objetivos son:

1. Establecer la clarencia diametral éptima en el cojinete de deslizamiento de la bomba y
seleccionar las tolerancias de maquinado del casquillo que garanticen las mejores
condiciones de operacion y la mayor vida de servicio.

2. Seleccionar el ajuste requerido para la fijacion del casquillo al cuerpo del engrane impulsor,
asi como el material requerido con vistas a que la Empresa pudiera fabricar completamente
dicho casquillo.

2. Desarrollo.

2.1 Caracteristicas generales de la bomba de aceite del convertidor de torque.

En la Fig.1 se muestra un esquema de la caja de velocidades del montacargas donde se puede
apreciar la posicion del convertidor de torque (1), la bomba de aceite (3) y el casquillo (2) del
cojinete de deslizamiento del pifidén impulsor [12, 13,14].
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Fig. 1 Seccion de la caja de velocidades del montacargas
La bomba es del tipo de engranes con dentado interior tal como se muestra en la fig. 2.
La misma estd compuesta por las siguientes partes:

1. Carcaza o cuerpo de la bomba

2. Engranaje impulsor con su casquillo de apoyo

3. Engranaje impulsado de dentado interior

4. Media luna

5. Estator o apoyo del casquillo del engranaje impulsor
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Fig. 2 Esquema de la bomba del montacargas

El objetivo de la bomba es suministrar aceite al circuito hidraulico de la caja de velocidad y del
convertidor de torque a una presion p, =12 Kgf /cm® para los diferentes circuitos que permiten los
cambios de velocidades cuando el operario los seleccione.

Cuando el operador selecciona algun cambio, los pifiones de la caja de velocidad que se encuentran
en toma constante pero sin transmitir potencia, comienzan a transmitir al ser acoplados, al accionar
el sistema hidraulico el embrague correspondiente de discos multiples y el convertidor de torque
transmite el torque al sistema.

El convertidor de torque esta acoplado al pifion impulsor de la bomba, girando este sobre el estator
apoyado en el cojinete de deslizamiento, este pifion acciona a su vez al engrane impulsado y entre
ambos provocan la accién de bombeo de aceite.

2.1 Pardmetros de operacion y dimensiones de los engranes de la bomba de aceite.

Del catalogo del convertidor de torque se pudo conocer que la presién de trabajo, o presion del lado
de alta de la bomba es p, =12 Kgf /cm® 'y la presion de baja  p, = 0.5Kgf//cm?®, lo cual es tipico
en este tipo de elemento.

La velocidad de giro puede variar, siendo la maxima:n,,, =2350rev/min, la velocidad de giro en

vacio: n,, = 750rev/min y la velocidad nominal n,, =1500rev/min [12].

min nom

Los restantes parametros de la bomba se desconocen, asi que fue necesario determinarlos mediante
mediciones de dimensiones geométricas y calculos.
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Los datos obtenidos mediante mediciones de los pifiones fueron:

e Pifion impulsor :
Ndmero de dientes Z, =28
Diametro exterior de, = 90mm
Diametro interior di, = 76.5mm
Ancho del diente b =15mm

el

e Pifion impulsado:
1. Numero de dientes Z, =34
2. Diametro exterior de, =109.5mm
3. Diametro interior di, = 96mm
4. Ancho del diente b =15mm

Con estos datos se preciso el modulo del dentado y se comprobé que las mediciones fueran correctas
y se calculd entonces los restantes parametros de la bomba [3].

e Maddulo del dentado.

Calculado a partir del diametro exterior del engrane exterior.

de, 90

m= = =3mm (@)
Z, +2-f, 28+2-10

Calculado a partir del didmetro exterior del engrane de dentado interior.

de, 109.5
m = = =3mm 2
Z,+2-(f, +C,) 34+2-(1.0+0.25)
e Altura del diente.
h=(2-f,+C,)-m=(2-1.0+0.25)-3 = 6.75mm = 0.675cm 3)

e Desplazamiento geométrico de la bomba
Se calcula por la expresion [3]

g=2-h-b-dp, (4)

El didmetro de la circunferencia de paso de la rueda impulsora es:
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dp,=Z,-m=28-3=84mm =8.4cm
De donde:
q=2-0.675-1.5-8.4=17 cm®[rev

e Caudal de la bomba.
El caudal en general se calcula por la expresion [7]

4T [/min 5
0= / (5)
Donde:
q—> cm’ / rev
n — rev/min
1o — Eficiencia volumétrica, asumiendo 7, = 0.95 (tipico de estas bombas) [5], se tiene que:

_17-2350-0.95

. = =~ 38//min
Qmax 1000 /
o - 17 -1500-0.95 ~ 24.21/min
1000

e Torque en el gje.
Se calcula por la expresion [7]

Mt=0.159.-2°2 N -m (6)
nm

Donde:

q— cm?’/rev

p —> MP

n, — Eficiencia mecéanica, asumiendo 7, = 0.97 (tipico en estas bombas), se tiene que:

Mt =0.159- r-l2 =3.35Nm
0.97

e Potencia demandada
Se calcula por la expresion [7]
=L P ™
60000 - 7m

De donde:
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" 60000-0.97 " 60000-0.97

2.2 Datos del aceite empleado en la transmision.

El aceite empleado en la transmision es el Automatico DX-II, el cual ha sido disefiado como
lubricante y fluido hidraulico para transmisiones automaticas y direcciones hidraulicas. Se elabora
con aceite bésico parafinicos de alta calidad a los cuales se le incorporan aditivos multifuncionales
que le imparten a los lubricantes terminados un alto indice de viscosidad, propiedades antidesgaste,
antioxidantes, antiherrumbrantes y antiespumantes.

Cumple las especificaciones, FORD, DB y VW en transmisiones automaticas. ALLISON C3 y
CARTERPILLAR TO-2 en transmisiones de fuerza y SPERRY VICKERS M-2950 S y EL-286-S
en fluidos hidraulicos.

Las caracteristicas fundamentales son [2].

Viscosidad a40°C en CSt ....cocoeevevveennnen 56.81
Viscosidad a 100° C en CSt........ccccveeee 9.59

Punto de inflamaciénen°C.................... 214.0
indice de viscosidad ...........cocoverrnrnn.. 150.0
Densidad @ 15°C ........cccevvvvvieiieciecieee, 0.876

La temperatura de trabajo del aceite en la transmisién segin datos del fabricante debe estar
alrededor de los 70°C.

La densidad del aceite a esta temperatura es [4].

P = pPys —0.00063- (70 - 15) (8)
P+ = 0.876 —0.00063-55 = 0.841

La viscosidad en Segundos Saybolt Universales (SSU) se calcula por la expresion [4].

SSU*? —% -SSU -818.2=0 9)

De donde para las especificaciones técnicas:
SSU,, =261.34 y SSU,,, =57.76
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Llevando estas dos viscosidades al diagrama viscosidad temperatura de la ASTM [10] se puede
obtener la viscosidad en SSU 7, de donde:

SSU,, =100
La viscosidad en CSt a 70°C es:

D, =0.22.SSU,, ——89_ (10)
SSU.,

D,, =0.22.100- 0 _ 20.2¢s1
100

Finalmente se hace necesario obtener la viscosidad dinamica del lubricante en centipoises a la
temperatura de trabajo, la cual se calcula por la expresion [3].

Mo = Pro U (11)

De donde:
n,, =0.841-20.2 =17cP

y en las unidades del sistema MKS
., =1.02-10* .17 =17.34-10" Kg - s/ m*

2.3 Factores de disefio en los cojinetes de deslizamiento.

En el disefio de cojinetes de deslizamiento se distinguen dos grupos de variables. En el primer grupo
estan aquellos cuyos valores son predeterminados o estan bajo control del disefiador. Estas son:

El diametro nominal del cojinete —d

La longitud del cojinete — L

El &ngulo de abrace del mufidn por el cojinete — 3

La velocidad de giro del mufidon —n

La carga por unidad de area proyectada del cojinete — p
La viscosidad del lubricante — n

La clarencia diametral entre cojinete y mufién — A

No ook owhE

En el caso analizado no se puede controlar ninguna de las primeras cinco variables ya que estas
estan predeterminadas en el disefio de la bomba hidraulica. La viscosidad estad recomendada por el
fabricante, aunque se pudieran realizar cambios en el aceite siempre que esto fuese factible y
aconsejable. La séptima variable si esta bajo control absoluto del disefiador y de ella dependeran
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fundamentalmente los parametros de operacion, los cuales constituyen las variables del segundo
grupo.

En este segundo grupo se hallan las variables dependientes, cambiando algunas de las variables del
primer grupo se pueden modificar estas. El disefiador no tiene otra forma de control sobre las
mismas. Estas variables son:

1. Elespesor minimo de la pelicula -- 4,
El coeficiente de friccion -- f

2
3. Laelevacion de la temperatura del lubricante -- A¢
4. El flujo de lubricante que mueve el cojinete — Q

Estas variables son los factores de disefio ya que al disefiar un cojinete de deslizamiento se hace
necesario establecer cuales son los valores o rangos satisfactorios para estas variables de segundo
grupo y después decidir que valores de las variables de primer grupo emplear para garantizar esas
condiciones de operacion.

2.4 Empleo de técnicas de optimizacion en el disefio.

Como se explicd las variables del primer grupo determinan la magnitud de las variables de segundo
grupo o parametros de operacion. Una seleccion inadecuada de las primeras, o un inadecuado
control de ellas durante la explotacion (velocidad, viscosidad, etc.), o la fabricacion (didmetro,
clarencia diametral, etc.) pueden dar como resultado una pelicula de lubricante demasiado delgada
que condicione el contacto metélico de las irregularidades de la superficie del metal del cojinete y el
del mufdn y por lo tanto el excesivo desgaste, en este caso el flujo de aceite arrastrado por el
cojinete serd& muy pequefio, insuficiente para disipar el calor que se genera producto de la friccion
y el cojinete se sobrecalentard y finalmente podré fallar por agarramiento.

Una de las variables del primer grupo que mas influye en el comportamiento del cojinete es la
clarencia diametral, de aqui que durante la optimizacion de los cojinetes se plotee el
comportamiento de las variables del segundo grupo, en dependencia del valor de la clarencia
diametral del cojinete.

En la Fig. 3 se muestra a modo de ejemplo las formas de estas graficas para un intervalo completo de
clarencias diametrales.
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Fig. 3 Comportamiento de los parametros de funcionamiento de los cojinetes en funcion de la
clarencia diametral

La grafica muestra que si la clarencia es pequefia, la temperatura sera muy alta y muy pequefio el
espesor de la pelicula. Las temperaturas altas pueden condicionar la falla por fatiga del cojinete. En
este caso al ser la pelicula de aceite muy fina, las particulas extrafias no podran pasar sin causar
ralladuras o quedar encajadas en el cojinete. En este caso habra gran desgaste y friccion excesiva,
resultando un calentamiento intenso y posiblemente se produzca el agarramiento del cojinete.

En el caso de una holgura grande el espesor de la pelicula también cae y no se excluye el contacto
metalico, ademas de volverse ruidoso el trabajo del conjunto.

Cuando se toman en cuenta las tolerancias de produccion y el desgaste futuro, la zona de clarencias
diametrales Optimas se ubica a la izquierda del punto del diagrama donde se produce la pelicula de
mayor espesor. De esta manera, el futuro desgaste correra el punto de operacion hacia la derecha,
incrementara el espesor de la pelicula y descendera la temperatura de operacion. De esta, manera se
logra una vida de servicio mucho mas prolongada.
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2.5 Datos del cojinete de apoyo del engrane impulsor
Los datos del cojinete objeto de estudio en esta investigacion son:

= Didmetro nominal del cojinete — d
d =55mm

»  Longitud del cojinete — /
La longitud media es / =14mm

o
=  Relacion —

* Angulo de abrace S
B =360°

= Velocidad de giro del cojinete y velocidad periférica.
T-d-n
m/

La velocidad nominal de giro n»=1500+/minYy la velocidad periférica V' = 50000

“»

Para d =55mm y n=15007/min

V:ﬂ-55-1500

=4.32m/s
60000

= Carga radial sobre el cojinete R
En la Fig. 4 se muestra la distribucién de presiones sobre el engrane impulsor.
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Fig. 4 Distribucion de presiones sobre el engrane impulsor.

Engrane impulsor. 2. Engrane impulsado. 3. Cojinete de engrane impulsor. 4. Media luna.

La carga radial resultante sobre el cojinete sera:

pP,— P, de;'b p,—p, (de
R=(p,—-p,) 4A-b+ . + | —-4 13
(P, - ps) > > 5 (2 ] (13)

La distancia entre centro se calcul6 por la expresion:

A: dpl(l_l)

> (14)

Donde:
A — Distancia entre centros — cm
i — Relacién de transmision
i=é=3—4=1.2143

28

1

El didametro de la circunferencia de paso de la rueda impulsora es:
dp; — Diametro de la circunferencia de paso del engrane impulsor
dp,=72,-m=28-3=84mm=8.4cm

De donde:
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i 8.4-(1.22143—1) —0.9¢m

La carga radial sobre el cojinete es:

R=(12-05).09.154+ 12295 9:1.5 12—0.5_(9

+ 2 _09|15=854F
2 2 2 (2 j &

Carga por unidad de &rea proyectada (p).

La carga por unidad de area proyectada se calcula por la expresion [3].

R
- (15)
P=1a
Para R=85.4 kgf, [=0.014m, d =0.055mm
85.4 4 2
_ % 103510k
P =0.055-0.015 gf fm

2.6 Dependencia entre los parametros de operacion del cojinete y la clarencia diametral.

Para optimizar la operacion del cojinete se vari¢ el valor de la clarencia diametral desde A i, = a

Anax = Y se calculd para cada valor de A el nimero caracteristico del cojinete o nimero de
Sommerfeld.
2
S = (i) o1 (16)
A p
Donde:

S — NuUmero de Sommerfeld.
d — Diametro del cojinete en mm.
A — Clarencia diametral en mm.

70 — Viscosidad absoluta a 70 °C en kgf - seg/m’
n — Velocidad de giro del cojinete en m/s

p —> Carga por unidad de area proyectada en kgf'/m?
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En dependencia de los valores del nimero de Sommerfeld se pueden obtener los valores de los
numeros adimensionales:

Variable de espesor minimo de la pelicula — y = 2"” 17)
. L d
Variable de friccion = X - f (18)
_ 0
Variable de flujo = —————— (19)
d-A-n-l
Variable de fugas laterales = % (20)

Estas variables aparecen ploteadas en funcion de S en los graficos de [3,10,11] para cojinete de

[
diferentes valores de By de A = E .

Conociendo el valor del coeficiente de friccion f* y el valor del flujo arrastrado por el cojinete se
puede hallar Az de la ecuacion de balance térmico del cojinete, como sigue:

Para un régimen estacionario de trabajo, la cantidad de calor W que se genera por la friccion en el
cojinete tiene que ser igual a la cantidad de calor total que se disipe a través del aceite y del metal
del cojinete. O sea:

W — Wl + W2 (21)
Donde:
W — Calor generado en el cojinete — kcal/seg .

W, — Calor disipado por el aceite — kcal/seg .

W, — Calor disipado por el metal del cojinete — kcal/seg .

Estos calores se calculan por las expresiones:
W R-V-f

427
Donde:

(22)

R — Carga radial sobre el cojinete en kgf .

V' — Velocidad de deslizamiento en m/s .

f — Coeficiente de friccion.

Wi=C-y-Q-At (23)
Wy=a-7-d-b-At (24)
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Donde:

a — Coeficiente de transmision de calor en kcal/m? - s°C
C — Calor especifico del aceite en kcal/kg

¥ — Peso especifico del aceite en kg/m®

d — Diametro del cojinete en m

b — Ancho del cojinete en m

Q — Flujo de aceite en m3/seg

f — Coeficiente de friccion

Sustituyendo (22), (23) y (24) en (21) y despejando Af se obtiene:

RV-f

At =
427-(C-y-Q+a-n-d-b)

Ademas, teniendo en cuenta que para todas las marcas de aceite se puede considerar C-y =405 y
segun [3] para cojinetes con intensiva derivacion de calor, que es el caso analizado, producto de que
todo el conjunto esta bafiado en aceite, a = 0.0033 kcal/m® - s°C, se tiene que:

e 85.4-4.32- f
427-405-Q +0.0033- - 0.055-0.014 - 427
_ 369.1- f
0.173-10° 0 +0.034

La temperatura media del aceite en el cojinete es segun [3].
tned = Lot T AL

med

Donde la temperatura de entrada del aceite en el cojinete se supone igual a la temperatura en el carter

de la caja: #,, =60°C .

El espesor minimo permisible de la pelicula segun [3] se calcula por la expresion:

[hml'n]:n '(RZa +RZc +ya)
Donde:

Rz, y Rz, — son las alturas medias de las irregularidades de las superficies del arbol y del
cojinete respectivamente.

¥, — Flecha del arbol en el punto de apoyo. En este caso y, =0

n — Factor de seguridad. Para grado de exactitud 6 6 7 se recomienda el rectificado fino de las

superficies, 0 sea, Rz=0.8 a 1.6,m, admitiendo Rz =1.6.m Yy un factor de seguridad n=2.0, se tiene
que:

[7]=2.0-(1.6+1.6)=6.4.m
121



Como temperatura maxima admisible se tomaré [z, |=70°C.

En la Tabla 1. Se muestran los resultados del célculo de los parametros de funcionamiento del
cojinete en dependencia de la clarencia diametral y en la Fig. 5 se muestran las graficas de estas

dependencias y donde se han representado también los valores de [hmm ] y [tmed ] para establecer
las zonas de clarencias optima.
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Tablal. Parametros de funcionamiento del cojinete en dependencia de la clarencia diametral

A (AJ i _( jz I (d 1 0 0 0, 0, At ea

. d | A Lm A d-Al-7 m/s 0 m/s °C oC

20 364-10% 3.175 0.60 6 70 0.026 4.30 1.66-10, 0.54 0.90-1d 29.88 89.88
30 515.-10°% 1.41 0.46 6.9 33 0.018 5.8 3.35.100 0.92 3.08-10 10.83 70.83
40 727-10°% 0.79 0.36 7.2 20 0.0145 5.1 3.93.100 0.79 3.11-100 7.50 67.50
50 909.10% 0.51 0.29 7.25 14 0.013 5.3 5.10-100 0.84 4.28.10 5.24 65.24
60 1091-107 0.353 0.23 7.05 11 0.012 55 6.35-10 0.87 553.10 3.91 63.91

123




70 1273-101 0.26 0.20 7 8.5 0.011 5.6 755.10 0.89 6.72-1d 3.03 63.03
80 1455.101 0.20 0.17 6.8 7.3 0.0106 5.7 8.78-10 0.90 7.90-10 2.52 62.52
90 1636-109 0.16 0.15 6.75 6 0.0098 5.8 105.10] 092 9.25.10 2.04 62.04
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2.7 Comprobacién de la resistencia al agarramiento.

Aun cuando el cojinete esté optimizado y se garantice una lubricacion hidrodinamica en
condiciones normales de funcionamiento, esto no quiere decir que no se pueda producir
contacto metalico entre las partes. Este contacto ocurre de hecho en los momentos de
arranque y parada y puede ocurrir durante la operacion en momentos de sobrecargas
instantaneas. En los cojinetes de deslizamiento la falla por agarramiento es probable cuando
v> 0.1m/s .

Como célculo para evitar el agarramiento se utiliza el criterio de limitar las presiones de
contacto, la velocidad y el producto p - v, o sea debe cumplirse que [3]:

R
=<
p=r—=lr]
7T-d-n
60000 ]
R-n
= <
P 19101‘[p]

En el cojinete objeto de estudio, como se calcul6 anteriormente:
p =10.35-10* Kgf /m? =10.35 Kgf | cm?

v=4.32m/s

p-v=44TKgf -m/cm® -s

En [3] se da para los bronces los siguientes valores admisibles:
[p]=320Kgf |cm®
[v]=7.5m/s

[p-v]zZOKgf-m/cm2 -8
[{]=160°C

Aparentemente el producto p - v> [p . v]. Sin embargo en [4] se dan graficas que precisan
mas el producto [p : v], 0 sea, se da la presion admisible del cojinete en dependencia de la
velocidad y se puede comprobar que para los bronces al estafio, para v=4.32m/s,

[p]=180Kgf /cm?® 'y para bronce al plomo [p]=150Kgf/cm?®. O sea que la probabilidad
de aparicion del agarramiento estad muy limitada.

2.8 Seleccion de la tolerancia del casquillo en el didmetro interior.
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La tolerancia del casquillo para el didmetro interior hay que seleccionarla en condiciones de
la recuperacion de la bomba en funcién de la medida real efectiva que posea el arbol en el
momento de la recuperacion de manera que la holgura con relacién a este sea menor que
0,4 =45um y no debe ser menor que o,, =32um (ver Fig. 5).

De la medicion del diametro para el montacarga que esta siendo objeto de recuperacion se
obtuvo que el didmetro del arbol era: da = 54,60 mm . Por lo tanto la tolerancia del casquillo

en el diametro interior sera:

9507 1507 0.0357 8.4~ Zona de clarencias

Optimas
90.0 | 13.0 — 0.031-| 8.0 — VA

85.0 71 11.0 - 0.027
80.0—+ 9.0 - 0.023—

75.0— 7.0 - 0.019+

[f]=70°C

70.0 4 5.0 - 0.015—

65.01 3.0 4 0.011—

60.0 \ \

Fig. 5 Zona de clarencias optima.

Seleccion del ajuste requerido para la fijacion del casquillo del cojinete al interior del
engrane impulsor.
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El esquema de colocacion del casquillo en el interior del engrane impulsor se muestra en la
Fig. 6.

El casquillo del cojinete esta colocado por interferencia en las cuatro pestafias interiores del
engrane impulsor. A través de ese dentado interior es accionado el engrane del convertidor
de torque.

Engrane impulsor

1x45°
T 1 — R27.5

] 1x45° Casquillo R29

- /

25.3

4.6

@90
|
@76.5
@84
e —

15

Fig.6 Esquema y dimensiones del montaje del casquillo del cojinete en el interior del
engrane impulsor.

El momento de friccion maximo entre el casquillo del cojinete y el mufion del mismo
(estator) sera aquel que se produce cuando hay contacto metalico. Si asumimos un

coeficiente de friccion alto en ese caso digamos fc,,sx = 0.05, valor tipico maximo en el
caso de lubricacion limite, entonces:

dc
Mfrosx =R+ fomax - ‘Eif

Para R=8539kgf y dc=55cm,setiene que:

5.5

M =85.39:0.05 =% 212 kgf - cm

max
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El ajuste por interferencia entre el casquillo y el engrane debe garantizar un par de friccion
entre estas partes mayor que el de friccion maxima del cojinete, de manera que el casquillo
no patine en su asiento.

El momento de friccion del ajuste por interferencia sera [3].

de

Mfr =Z-p-b-bl-fa-? Kgf -cm

ajuste
Donde:
Z — Numero de pestafias del encaje. De la fig. 6, Z =4.

p —> Presion requerida en el ajuste.

de — Diametro exterior del casquillo. De la fig. 6, de =5.8 cm

p —> Presion requerida en el ajuste.

de — Diametro exterior del casquillo. De la fig. 6, de =5.8 cm

b — Ancho del casquillo en la direccién longitudinal, b =1.4cm
b, — Ancho del encaje en la direccién circunferencial. De la fig. 6:

b, =%-(o =2.9-0.7=2.03cm
f, = Coeficiente de friccion en el ajuste por interferencia segtn [3] para ensamblaje a
presion f, =0.08.

De la condicion que:

M jjysie > Mflimax e puede despejar la presion requerida

> 2'Mﬂmdx
Z-b-b -de- fa
S 2-12
4.14-2.03-5.8-0.08
p > 4.55kgf [cm®

p

p

La interferencia requerida para lograr esta presion se calcula de la expresion [3]:

o2 10°  um

pde-(C,+C,)
E

Donde:
p —> kgf [em?
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de > mm
E — kgf [em?

C; ¥ C, Son dos constantes elésticas adimensionales que dependen de las dimensiones y
del material de la pieza interior y exterior respectivamente. O sea:

_d*+df :d22+d2

C, =
td? g2 d,2 —d?

— C, + Uy

Donde:

d — Diametro nominal del ajuste d =58mm .

d; — Diémetro interior de la pieza interior (casquillo) d, =55mm .

d, — Diametro exterior de la pieza exterior (engrane), tomaremos d, igual al didmetro
interior del engrane , d, =76.5mm .

u, = u, =03 — coeficiente de Poisson del material de la pieza interior y exterior
respectivamente. Ambas son de acero.

2 2
€, =28 3 53-1855
587 — 55
2 2
, =185 #38  h3-4.00
76.5° —58

El médulo de elasticidad E = E, = E, =2-10° kgf /cm® .

2.9 Comprobacion de la resistencia mecénica del casquillo. Seleccion del material.
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Fig. 7 Esquema de cargas sobre el casquillo.

En la Fig. 7 se muestra el esquema de andlisis del casquillo bajo la accion de las cargas
provocadas, producto del encaje por interferencia en el interior del engrane impulsor.

Lacarga P=p-b -b kgf

El diametro medio del casquillo d, =5.65cm

Los valores de las fuerzas internas con una seccion cualquiera con 0< @<« aparecen
resueltas para este sistema hiperestatico en [8]. Y son:

130



_P-cosep

N =
7 2-sena
_ P-seng
7 2-sena
Mga:P'dm(cow_lj
4 sena o
para @=0
N0=Pl'C°SO=£-P=o.71-P kef
T 2
2-sen—
4
0, =0 kgf
my=Lodm | oSO 41 P55 (5 4)_02.p kef-cm
4 T 4 /4
sen—
ara —a="
p 4 4
P-cos—
N, = P ke
2 2
-sen—
P-sen—
P
0, - -2 kg
2.5en” 2
sen
COSz
M, Pdm | "4 4 :ﬂ.(pij:—o.sse-z? kef -cm
T 4 V4
senz

La seccion mas critica del casquillo es cuando ¢ =« . Las tensiones en esta seccion son:

N M
O=—%+—% kof /cm?
e ke

T= QAa kgf/cm2

La tension equivalente segln la tercera hipotesis considerando que la tension T se
distribuye uniformemente en toda la seccion del casquillo.

o, =V0"+4T" < [O']t
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Sustituyendo en esta expresion los valoresde Oy T .

2 2
o - ( P +0.386-P) +4‘( P j s[a]t
a 2.4 w 2.4

a0,

Como A=b-t y W=

ol

Donde:
b — Ancho del casquillo en cm.
t — Espesor del casquillo.

Se tiene que:

2 2
o - ( P +0.3862~Pj +4( P j s[a],
! 2:b-t b-t 2:b-t

0, =(2.38-P+7352. P + (476 P) < [0']

t

o -16r<|o],

eq

Oy

La tension admisible [O'] =
n

Donde:
n — Factor de seguridad

O , —> Limite de fluencia en kgf [em®

De donde:

(o)
P< /
76-n

Kef

Teniendo en cuenta el pequefio espesor del casquillo se elegira un acero aleado con tratamiento
térmico para garantizar un alto limite de fluencia, pero con un contenido de carbono no muy
alto para no afectar su soldabilidad. Se elegira el acero 30XMA con (0.25-0.33)% de C, (0.8-
1.1)% de Cr, (0.40-0.7)% de Mn, (0.17-0.37)% de Si, Py S < 0.040, Ni < 0.40 y (0.15-
0.25)% de Mo, el cual con temple a 880°C en aceite y revenido a 560°C en agua 0 aceite
alcanza

O, =7500 kgf /cm* y O, =9500 kgf /cm® .
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Se tiene que, para n=1.5

7500
P< <65.8 £,
76-15 &
Calculando la presion que corresponde a esta fuerza P
P
= k 2
Py e fem
b=14cm y b =2.03cm
65.8
=———— =232k 2
P=14.203 of [em

La interferencia que corresponde a esta expresion [3].

5S p'de'(EC'1+C2)_103m

23.2-58-(18.55+ 4)

5< -10°
2x10° H

5 <15.2um

O sea:

Tenemos que escoger un ajuste que garantice que la interferencia minima o, > 2.9um para
que la union no deslice y la méaxima sea menor que &, <15.2.m para que el casquillo resista

con un factor de seguridad de 1.5.

Ninguno de los ajustes normados de ISA garantizan que la interferencia sea menor que
0, <15.2um, por lo que para poder especificar la tolerancia de la dimension exterior del
casquillo no queda otra alternativa que medir con exactitud el diametro del orificio donde sera
prensado el casquillo y especificar entonces en el plano de taller del casquillo un diametro

exterior igual a:
+0.015mm

dext. casquillo: orificio +0003mm
+0.015mm

d ext.casqillo = *
el +0.003mm

=58.2 mm d

orificio

En operacion el casquillo se ve sometido ademas a una presion interior provocada por la carga
radial R del cojinete. Esta presion fue calculada anteriormente y es igual a

p=10.35Kgf /cm® . La tensién provocada por esta presion considerando el casquillo como
una boéveda cilindrica de paredes delgadas [8].
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o=-—2
5

Donde o es el espesor de la pared, 6 =0.15 cm .

©10.35-5.65

~195K 2
2.0.15 of fem

Como se aprecia estas tensiones son mucho mas pequefias que las provocadas por el encaje por
interferencia y son de traccion, o sea, que ellas favorecen la resistencia del casquillo que esta
sometida a grandes tensiones de compresion.

Conclusiones.

La clarencia diametral que garantiza la mayor accion hidrodinamica en el cojinete y por
consiguiente el mayor espesor de la pelicula de lubricante es A = 0,045 mm.

Para garantizar una temperatura de trabajo en el cojinete, menor que el valor admisible [t] =
70°%se requiere una clarencia diametral mayor que A = 0,032 mm.

El rango de clarencias que garantizan las mejores condiciones de operacién y la mayor vida de
servicio es por lo tanto: A= 0,032 - 0,045 mm.

Para evitar el deslizamiento del casquillo en su encaje en las pestafias del engrane impulsor la
interferencia minima requerida del ajuste €S dmin> 2,9 pum.

Para garantizar la resistencia del casquillo se propone emplear acero 30XMA con temple y
revenido.

La interferencia maxima que es capaz de soportar sin deformacion el casquillo hecho de este
material es 6 < 15,2um.
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