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1. Introduccion.

Desde la puesta en marcha de la Empresa de Cemento “Karl Marx” de la Ciudad de Cienfuegos, Cuba,
en el afio 1980 se comenzaron a presentar dificultades con la resistencia mecanica volumétrica y
superficial de los rolos de apoyo de los hornos rotatorios de cemento, por agrietamiento de los rayos de
los mismos y desarrollo progresivo de estas grietas hasta la fractura total del rayo y la posterior
extension de la misma a los restantes rayos hasta que practicamente todos los rayos sufrieran fractura y
ademas el deterioro de la superficie de trabajo de los rolos por desgaste, picadura superficial y
deformacion plastica.

Esta situacion desde un inicio fue planteada por la Empresa a la firma productora la cual,
evidentemente, comenzo6 a investigar el problema y en las sucesivas compras de rolos que realizo la
Empresa para garantizar los repuestos, la geometria de los rolos fue cambiada por la firma buscando
una solucion definitiva de la situacion.

Estos cambios en un principio no resolvieron el problema y los rolos siguieron agrietindose y en los
casi ya 20 afios de produccion de la Empresa se ha ido creando un verdadero cementerio de rolos
agrietados en el patio de la misma.

Con el desmantelamiento del campo socialista y la llegada del Periodo Especial para nuestro pais
arrecian las dificultades de suministro de repuestos para la Empresa; aunque por compromisos de
contratos existentes en ese momento entre la Empresa y las firmas productoras, en los primeros afios
del Periodo Especial continuaron llegando algunos repuestos entre los cuales la firma productora
suministrd una nueva version de rolos con variacion en el numero de rayos (de 8 a 6 rayos).

En todo este periodo la Empresa se vio obligada a emprender diferentes vias de recuperacion de los
rolos para poder garantizar el funcionamientos de los hornos, lo cual se lleva a cabo actualmente en la
Empresa; sin embargo, €stas alargan un poco la vida de los rolos pero el agrietamiento de los rayos
continua incluso hasta alcanzar la llanta del rolo.

Entre los intentos de solucionar el problema en el pais se encarg6 por parte de la Empresa la fundicion
de un rolo en el Combinado Sidero Mecénico “Fabric Aguilar Noriega” de Villa Clara; pero este
intento resulto infructuoso pues el rolo se destruy6 rapidamente.

Hay que destacar que entre las fallas de los rolos también aparecen, como se dijo anteriormente, fallas
superficiales, pero éstas no llegan a ser del todo destructivas.

Ante esta situacion se decidio por parte de la Empresa no deshacerse de ninguno de los rolos
agrietados en espera de esclarecer las causas de la falla y buscar la mejor variante para la recuperacion
o la fabricacion de los mismos.



Los rolos de apoyo constituyen una pieza fundida de acero de aproximadamente 9 toneladas, lo que
por si s6lo, caracteriza las dificultades de la fabricacion o recuperacion de los mismos y lo costoso que
para la Empresa de Cemento representa esta situacion sostenida durante 20 afios de existencia de la
misma.

La solucion de esta situacion constituye un problema complejo dadas las enormes cargas que los rolos

soportan y las dificultades técnicas, desde el punto de vista de los esquemas de analisis, que representa

la existencia de 6 rolos de apoyo por horno y la propia complejidad geométrica de estos.

Estos antecedentes motivaron el inicio de esta investigacion por parte del Colectivo de Mecénica

aplicada de la UCT, formulandose en la primera etapa los siguientes objetivos:

1. Esclarecer las diferencias geométricas existentes entre los diferentes tipos de rolos suministrados a
la Empresa por la firma productora.

2. Elaborar el esquema de andlisis del horno, contemplando todas las cargas existentes sobre el
mismo, para determinar las cargas radiales sobre cada rolo y las tensiones de contacto en la
superficie de la llanta en contacto con el bandaje.

3. Desarrollo de una metodologia, aplicando el método de composiciéon de esquemas de andlisis,
para determinar las fuerzas internas y tensiones provocadas por la interferencia del ajuste rolo —
arbol.

4. Desarrollar, partiendo del Segundo Teorema de Castigliano (Teorema del Trabajo Minimo), una
metodologia para el calculo de las fuerzas internas que surgen en la llanta y en los rayos para
diferentes posiciones de la carga y para los diferentes tipos de rolos.

5. Evaluar la resistencia a la fatiga de los diferentes tipos de rolos y elaborar para la Empresa las
conclusiones y recomendaciones correspondientes.

2. Desarrollo.
2.1 Caracteristicas generales de los hornos rotatorios de cemento.

En la actualidad en la produccion de cemento se utilizan los hornos rotatorios. Este tipo de horno se
habia inventado en Inglaterra a finales del siglo pasado, sin embargo no habian podido tener aplicacion
industrial por algunas deficiencias. El espafiol Jos¢ Navarro encontrdé una solucion satisfactoria del
problema y con los hornos reformados por ¢l fundd en 1896 la gran compaiia “Atlas, Portland
Cement” que alcanz6 en 1900 una produccioén de 600 000 toneladas diarias. Con los hornos giratorios
se consigue acortar mucho el tiempo de fabricacion y reducir mano de obra.

El funcionamiento de estos hornos es puramente mecanico, exige poca labor manual, no requiere gran
habilidad por parte de los operarios y con ¢l la produccion de cemento es independiente del viento, de
las lluvias etc. Estas ventajas compensan los inconvenientes que poseen como son: el mayor gasto de
combustible y el costo de inversion e instalacion.

Aun cuando pueden tener los hornos rotatorios diversas disposiciones y distinto tamafio, en general
los modernos, estan formados por un cilindro o tambor de acero de 45 a 50 m de longitud con una
inclinacion de 6% con respecto a la horizontal.

Estos hornos giran alrededor de un eje y estdn revestidos interiormente de material refractario. El
diametro suele ser de unos 2 metros. Los hornos modernos suelen ser algo mds grandes, con un
diametro de 2 - 4 m, con lo cual se aprovecha mas el calor de los gases calientes ya que asi se logra
disminuir la velocidad de la corriente gaseosa.

Por la parte mas elevada se introduce el material que se quiere calcinar. Por el otro extremo sale el
material calcinado a una alta temperatura ya que en esa misma parte se encuentra el quemador.



La fabrica de cemento “Karl Marx” cuenta con cuatro hornos de este tipo tres son utilizados en la
produccion de “clinker” y el otro es utilizado como secador de marga, una de las materias primas para
la produccion de cemento. Las caracteristicas fundamentales de los hornos de “clinker”, asi como sus
partes y dimensiones principales se aprecian en las Figs. 1 y 2.

Leyenda: T- Tubo; R — Rolo; B — Bandaje; C — Catalina; P — Pifidn; Re — Reductor; M — Motor.
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Fig. 2. Dimensiones de los hornos de “clinker” de la Empresa de Cemento “Karl Marx”.

Este horno esta inclinado un 3% con respecto a la horizontal y gira a 1.7 r.p.m. El flujo maximo de
material de disefio es de 120 t/h, pero en la Empresa se trabaja con un flujo de 110 t/h.

Debido a esta inclinacion y su rotacion el horno tiende a desplazarse por gravedad. Para que el horno
se mantenga en su posicion se giran los rolos de una de las bases, a este giro se le llama corte y al
angulo que se inclina el eje del rolo con respecto al eje del tubo del horno se le denomina angulo de
corte. En la Fig. 3 se esquematiza exageradamente el corte de los rolos de una de las bases.
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Fig. 3. Vista superior del horno (4ngulo de corte).

Este corte se realiza principalmente en la base 2 y en la base 3, el horno estd trabajando en esas
condiciones durante un determinado tiempo hasta que suba a la parte superior.

El movimiento de rotacién del horno se transmite mediante un sistema compuesto por un motor
eléctrico, un reductor cilindrico de tres pasos y un reductor final que lo componen un pifién y una
catalina. Las caracteristicas fundamentales del sistema de transmision se dan a continuacion

2.2 Caracteristicas fundamentales de los elementos del sistema de transmision.

Motor eléctrico.

Marca: Ercole Marelli 8C-5. P.A Reductor cilindrico.
Motor: CD N =240 kW.
n=250-750 r.p.m. Mt =22 800 kgf —m.
N=107-320 kW 1=72.27

V =150 - 440 Volt.

I =820 A

Reductor final.

Piion. Catalina.
7 =25 Z =146 de = 6 660 mm.
dp =500 mm. M =45 Bc =450 mm.
Bp =500 mm. dp=6570 mm.

Como es caracteristico en los hornos, este tiene en su interior un recubrimiento de ladrillos refractarios
en toda su longitud. Este enladrillado estd conformado por ladrillos de varios tipos; en epigrafes
posteriores se detalla sobre su distribucién y composicion.



2.3 Caracteristicas generales de los rolos de apoyo de los hornos de la Empresa “ Karl Marx”.
2.3.1 Diferentes disefios y dimensiones de los rolos empleados en los hornos de la Empresa.

Estos elementos son los encargados de soportar y facilitar la rotacion del horno y a su vez giran sobre
cojinetes de deslizamiento. Sus partes fundamentales se aprecian en la Fig. 4.
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Fig. 4. Vista general del rolo.
LL- Llanta; R — Rayo; C — Cubo.

Los diferentes disefios de los rolos y sus dimensiones respectivas se muestran en los esquemas de los
Anexos 1, 2 y 3. A los rolos los identificaremos en lo adelante como rolo de Tipo 1, 2 y 3 coincidiendo
esta numeracion con la de los anexos mencionados.

2.3.2 Caracteristicas del material de los rolos y del bandaje.

Los materiales de ambos elementos fueron tomados de los planos existentes en la Empresa y con el
empleo de [10] se determind el equivalente GOST con el que se realizaron los calculos.

Material de los rolos:

Acero: GS 28 Mn GN — TGL 14395/ 02.
Se corresponde con el acero DIN 20Mn 5 N° 1.1133 y con el acero GOST 20GL N° 832.
Pudiera utilizarse un acero 20G, cuya composicion quimica es:

C Si Mn P S Cr Cu
0.15-0.2510.20-0.47 | 1.2-1.28 0.04 0.04 <0.30 <0.30

Propiedades Mecanicas:

Normalizado a 880°C y enfriado al aire.



Material | Limite de | Limite | Limite | Alarga | Durez | Modulo de | Coeficiente Peso
resistencia de de - a Elasticidad | de Poisson | especifico
op(MPa) | fluencia | fatiga | miento | Brinell E (W v (gf lcm?)
of o, | relativ (kgf/mm?)
(MPa) | (MPa) 0
(%)
20G 450 275 [220-320| 53 211.6 | 2.19x10* 0.3 7.81
Material del bandaje:
Acero: GS—-M 50 -3 N -TGL 14315.
Se corresponde con un acero DIN 40Mn 4 N° 1.1152 y con el GOST —40G N° 4543,
C Si Mn P S Cr Cu
0.35-0.50 {0.20-0.60 |0.40-1.00 |0.04 0.04 <0.040 [<0.040
Propiedades Mecanicas:
Normalizado a 860'C y enfriado al aire.
Material | Limite |Limite |Limite |Alargami|Dure [Modulo |Coeficie |Peso
de de de ento za de nte de|especifi
resistenc | fluenci | fatiga  [relativo |Brine | Elasticida | Poisson |co
ia. a o1 (%) -\ (1) v o (df
) of (MPa) E fcm?)
(MPa) |(MPa) (kgf/mm?)
40 G 590 355 240-320 (42 206.5 {2.16x10* 0.3 7.81
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Fig. 5. Puntos donde

fueron

mediciones de dureza

en las

tomadas

las

diferentes

variantes de rolos.

Los valores de dureza para los diferentes tipos de rolos y el bandaje son valores experimentales
medidos con un durémetro Poldi en varios puntos de los rolos (Fig.5) y del bandaje. El valor de dureza
que aparece en las tablas anteriores es una media que se toma entre las mediciones realizadas
despreciando siempre los valores menores y los superiores.




A continuaciéon se expone la expresion empleada para determinar la dureza Brinell mediante las
mediciones hechas con el durometro Poldi [7] y la tabla de resultados de donde se toma el valor medio
de dureza para los calculos.

Dureza de los rolos.
Tipo de rolo. | Medicion pto. 1 | Medicion pto. 2 | Medicion pto. 3
Diametro de la huella del duréometro.
Pieza | Patron | Pieza | Patron | Pieza | Patrén
1 2.75 3 2.7 3 2.7 2.6
2 23 2.7 24 2.8 3 2.8
3 3 3.2 2.9 3.25 2.8 2.85
Dureza HB.
1 215.037 223.257 166.681
2 249.379 246.346 156.315
3 205.488 227.406 186.625
Dureza del bandaje.
Medicion 1 Medicion 2 Medicion 3
Pieza Patron pieza Patron pieza Patron
2.65 2.5 23 2.53 2.25 2.6
Dureza HB. 206.5 HB.
HB =kxHB, HB,= 180HB — Dureza de la barra patron.

k

_D—A/Dz—dg

- p-/D?-d?

D =10mm - Diametro de la bola del

durémetro.

D, — Didmetro de la huella en la barra.
D — Diametro de la huella en la pieza.

2.3.3. Caracteristicas de las fallas de los rolos.

Los rolos son elementos que estan sometidos a tensiones muy grandes, en ellos aparecen un conjunto

de fallas que relacionamos a continuacion.

1- Grietas en los rayos a todo lo largo y ancho del mismo.
2- Picadura superficial en la llanta.

3- Deformacion plastica de los bordes exteriores.

4- Desgaste no uniforme de la llanta.

5- Desgaste del eje en el mufion de apoyo.



Las fallas se muestran en la Fig. 6.

a) b) ¢)
Fig. 6. Representacion esquematica de las fallas en los rolos.

En la Fig. 6 se muestran las fallas mas caracteristicas. La Fig. 6 a) muestra las grietas que tienden a
surgir en los rayos (Detalle A) y la tendencia de estas grietas (Detalle B) cuando la falla se hace critica.
En la Fig. 6 b). se muestra la picadura superficial y en la Fig. 6 ¢) se muestran el desgaste de la llanta
(A en el detalle) y el aplastamiento de los extremos (B en el detalle).

Como parte del trabajo, se realizé una inspeccion a los rolos que estaban colocados en los hornos de
las 3 lineas para precisar la situacion de la Empresa y tomamos criterios del personal para comenzar a
analizar las posibles causas de las fallas.

Horno 1

Base 2

Rolo izquierdo (Tipo 1): - Una grieta.

Rolo derecho (Tipo 3): - Picadura superficial abundante en la llanta.

Horno 2
Base 1
Rolo izquierdo (Tipo 3): - Picadura superficial escasa en la llanta.
Base 2
Rolo izquierdo (Tipo 2): - Picadura superficial abundante en la llanta.
- 5 rayos partidos y uno pasante.
Rolo derecho (Tipo 2): - 1 rayo con una grieta pequefia.
Base 3
Rolo izquierdo (Tipo 2): - 5 rayos partidos mas uno recuperado por soldadura.

Horno 3



Este horno no se estd utilizando en la Empresa, algunos de los rolos del mismo han servido como
sustitutos a los de los hornos 1 y 2. Esto provoca que en €l se coloquen los rolos defectuosos solo con
el fin de sostener al horno.

Base 2
Rolo derecho (Tipo 1): -7 rayos partidos.
Rolo izquierdo (Tipo 1): - 4 rayos partidos.
- poca picadura superficial.
Base 3
Rolo derecho (recuperado).
La designacion de rolo izquierdo y rolo derecho se toma observando el horno por la entrada de
material.

También se observaron los rolos que se han desechado en la empresa y se vio que todos presentan este
problema en mas de dos rayos casi todos de tipo 1.

Se pudo apreciar que los rolos que presentan este problema con mas frecuencia son los de tipo 1, en
los de tipo 2 se presenta el problema con menos frecuencia, y en los tipo 3 todavia no han aparecido
grietas.

Ademas se observd que donde primero comienza a surgir este problema es en las Bases 2 y 3 de los
hornos.

La tercera falla aparece en casi todos los rolos

La quinta falla no es muy frecuente, son ralladuras que aparecen en el mufion de apoyo del arbol
debido principalmente a la contaminacion del lubricante.

2.3.4. Dimensiones y material de arbol.

Las dimensiones principales estan en el Anexo 4. El material de este elemento también se tom6 de los
planos y el equivalente es [10].

Acero: St 60-2 TGL 1960 Forjado.
Se corresponde con el acero GOST- 45G o pudiera utilizarse un acero 45

C Si Mn P S Ni Cr Cu
0.38-0.49 |0.17-0.37{0.50-0.80 |0.045 0.045 <0.30 [<0.30 <0.30

Propiedades Mecanicas:

Normalizado a 850°C y enfriado al aire.

Materi |Limite |Limite |Limite |Alargami |Dure |Modulo |Coeficie | Peso

al de de de fatiga | ento za de nte de|especifi
resisten | fluenci |G relativo | Brine | Elasticida | Poisson |co
cia. a (MPa) [ (%) 11 d (W Y (of
Op of E /cm3)
(MPa) | (MPa) (Kgf/mm?

-10-



45 610-750|360 190-250 | 40 - 2.04x10* [0.3 7.81

2.3.5 Caracteristicas de los cojinetes de apoyo.

Los cojinetes de apoyo son de deslizamiento sus dimensiones principales, ajustes y tolerancias estan en
el Anexo 5. El material de este elemento es Bronce G — CuSnl0 TGL 8110 B12, su dureza se
determin6 de forma experimental con el empleo del durémetro Poldi resultando la misma 51.2 HB.

2.4 Esquema de analisis y cargas sobre el horno.

El horno constituye un sistema hiperestatico, a causa de que el numero de apoyos es mayor que dos,
por lo tanto se analizara como una viga continua. Las cargas que actian sobre la misma son:

Cargas concentradas.

Las cargas concentradas que actian sobre el mismo son:

1. Peso del bandaje: Wg =44.2 t =433.602 kN. (Cada bandaje).

2. Peso de la catalina: W =19.068 t =187.057 kN.

3. Peso del sello de entrada: Wsg =13.066 t=128.177 kN.

4. Peso del sello de salida: Wss =19.07 t =187.076 kN.

5. Peso de los camones de entrada: W g =0.203x32=6.496 t =63.725 kN. (Cada camon tiene una
masa de 0.203 t).

6. Peso de los camones de salida: Wes =0.099 x 32=3.168 t =31.078 kN. (Cada camon tiene una
masa de 0.099 t).

La masa de todos los elementos mencionados se tomd de los planos existentes pertenecientes al horno.

7. Carga que introduce la transmision mecénica en el plano XY: Wt\./m =36.21 t=355.176 kN.
(componente vertical de la fuerza).

8. Carga que introduce la transmision mecéanica en el plano XZ: Wt.Hm: 30.38 t =298.028 kN
(componente horizontal de la fuerza).

Para determinar las cargas provocadas por la transmision mecédnica en el horno fue necesario
descomponer las fuerzas en sus componentes en los ejes X e Y; asi como realizar el analisis de la

transmision y todos sus elementos.

La transmision provoca en el horno una fuerza tangencial y una radial; estas fuerzas son las
componentes de la fuerza normal. La fuerza normal es necesario descomponerla en sus componentes X

. H \ .
y Y; estas componentes serian las cargas Wt_m y Wt.mrespectlvamente.

Las componentes se muestran en la Fig. 7 y se calculan como sigue:

-11 -



Wt.';'n = Py xc0s40° (componente horizontal).

Wtym = Py x sen40° (componente vertical).

Pr =)

40°

|

Fig. 7. Componentes que provoca la transmision.

Donde:
Fuerza normal se calcula como:
Py = 4356 463.65kN.
cosa  cos20°
2x M
P = T =435.69kN.  (Fuerza tangencial).
c
Donde:
D. =6.57m. (Diametro de la catalina).
9.55x N,
M; = Y 1431.26kN -m (Momento torsor en el horno).
H

Y ny =1.7r.p.m (Velocidad del horno).

Ny =N, X7, Xxn& x5, =254.79KW. (Potencia del horno).
Donde:

11 =0.99 (eficiencia de los cojinetes).

n+ =0.97 (eficiencia del reductor final).

= 77|[3)e X 77? =0.876 (Eficiencia del reductor).

Por ser este reductor de cuatro pasos tiene tres pares de ruedas engranadas y cuatro pares de cojinetes.
17,.=0.98 (Eficiencia de los pares engranados [5]

La eficiencia de los cojinetes (7. ) se determina como:
= f1cr * (7o )
Me = Mcr *\Tlcp

Ya que el reductor tiene un cojinete de rodamiento y tres de deslizamiento.
Ncr = 0.99 (Eficiencia de los cojinetes de rodamiento)[5]

Nep = 0.98 (Eficiencia de los cojinetes de deslizamiento)[5]

-12-



La potencia real del motor (N, ) se determiné empleando la relaciéon potencia — velocidad de giro
que se ofrece como datos de chapa del motor.

n(r.p.m.) 250 750
N (kW) 107 320
Para conocer la potencia real del motor es necesario determinar la velocidad de giro real del motor
(Mot )-
Mot =Ny X 1¢ x 1, =717r.p.m.
Donde:

I,.=72.27 (Relacion de transmision del reductor). Segan Datos de chapa.

I = :l (Relacion de transmision del reductor final).
2
Donde:
Z;=146  (Numero de dientes de la catalina).
2,=25 (Numero de dientes del pinion).
Interpolando para la velocidad obtenida entre los valores en la tabla anterior, se obtiene que la
potencia del motor es: N, =305.94 kW.

Cargas distribuidas.
Las cargas distribuidas que actian sobre el horno son:

1. Carga distribuida del tubo. (qr)
Peso propio del tubo: Wr =321t =3 149.01 kN.
La expresion que se emplea es:

W.
Gr =—-

I
Donde:

Ws=3211t=3149.01 kN; I+ =69 m.
Entonces:

~ 3149.01kN KN/ _ -3kN
r =" g = 45638k =45.638x10 KNS

2. Carga distribuida de la pegata. (Qp)

Peso de la pegata: Wp =473.2 t =4642.092 kN.

El peso de la pegata se determino experimentalmente. Primero se determin6 el volumen y el peso de
pequefias porciones de la pegata y con ambos datos se procedio a calcular valores de densidad. Para el
calculo se tomo el valor medio.

Considerando a la pegata dentro del horno como un cilindro hueco con un espesor de pared de 30 cm y
30 m de longitud aproximadamente determinamos su volumen total y conociendo la densidad se pudo
conocer el peso total.

Esta carga se obtiene conocido el peso y la longitud de la pegata. La expresion empleada para
determinar la carga distribuida es:

- 13-



W

Qp =——
In
Donde:
Wp =473.2t=4642.092 kN; |Ip =30 m
Entonces:
_ 4642.092kN KN/ KN
G = = 154736 N/ =154.736x107 KN/

3. Carga distribuida producto al recubrimiento de ladrillos refractarios.

Esta carga varia a lo largo de la longitud debido a que en el recubrimiento se emplean diferentes tipos
de ladrillos y el peso de los mismos depende de la composicion quimica. La distribucion de los
ladrillos, comenzando por el extremo donde se encuentra el quemador, es la siguiente:

Ladrillo 1 (75% de Alimina)
Son 2 m (10 hiladas).

Para el ladrillo de 75% de Alimina se ponen 138 unidades, hilada

La cantidad de unidades es: 138x10 =1 380 unidades.

El peso de un ladrillo de 75% de Alimina = 10.1 kg. (este peso corresponde a los ladrillos de 79.1% de
Alumina que se emplean como sustitutos).

El peso total = 1 380x10.1 kg. =13 938 kg =136.592 kN.

Ladrillo 2 (Cromo- Magnesita)
Son 19 m (95 hiladas).

Para el ladrillo de Cromo- Magnesita se ponen 192 unidade%

La cantidad de unidades es: 192x95 =18240 unidades.
El peso de un ladrillo de Cromo- Magnesita = 8.9 kg.
El peso total = 18 240x8.9 kg. =1 623 366 kg =1 590.89 kN.

ilada.

Ladrillo 3 (75% de Alimina)
Son 15 m (75 hiladas).

Para el ladrillo de 75% de Alumina se ponen 138 unidade%

La cantidad de unidades es: 138x75 =10 350 unidades.

El peso de un ladrillo de 75% de Alumina = 10.1 kg. (este peso corresponde a los ladrillos de 79.1% de
Alumina que se emplean como sustitutos).

El peso total = 10 350x10.1 kg. =104 793.75 kg =1 026.978 kN.

Ladrillo 4 (60% de Alimina)

Son 10 m (50 hiladas).

Para el ladrillo de 60% de Alumina se ponen 138 unidades,
La cantidad de unidades es: 138x50 =6 900 unidades.

ilada.

hilada.

El peso de un ladrillo de 60% de Alumina = 9.65 kg.
El peso total = 6 900x9.65 kg. =66 585 kg =652.533 kN.
Ladrillo 5 (45% de Alimina)
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Son 23 m (115 hiladas).

Para el ladrillo de 45% de Alamina se ponen 138 Unidades, ilada

La cantidad de unidades es: 138x115 =15 870 unidades.

El peso de un ladrillo de 45% de Alumina = 9.74 kg.

El peso total = 15 870x9.74 kg. =154 573.8 kg =1 514.823 KkN.

Conocido el peso de cada tipo de ladrillo y la longitud en que se distribuye. Empleando la expresion

q= W% determinamos la carga distribuida que representa cada tipo de refractario, los célculos son los
siguientes:

Ladrillo 1 (75% de Alimina).

Con:

W=W_1=136.592 kN; I :||_1 =2 m.
Entonces:

_136.592kN N/ _ kN
Qu == =68.296 N/ =68.296x10° KN/

Ladrillo 2 (Cromo - Magnecita).

Con:
W =W, =1 590.89 kN; I :||_2 =19 m.
Entonces:
~ 1590.89kN KN/ KN
Qo ==, — =83.731 N/ =83.731x10 KN/

Ladrillo 3 (75% de Alimina)

Con:
W =W_3=1023.978 kN; I =||_3 =15m.
Entonces:
_ 1023.978kN KN/ S KN
Oy =—————=68.465KN/ —68.465x10° KN/

15m

Ladrillo 4 (60% de Alimina)
Con:

W =W_4 =652.533 kN; I =||_4 =10 m.
Entonces:

_ 652.533kN KN/ _ S KN
Ly == = 65.253 N/ =65253x107 KN/

Ladrillo 5 (45% de Alimina)

Con:
W =W, 5 =65.862 kN; | =I.5 =23 m.
Entonces:
1514.823kN W/ KN
Gus == = 65862 N/ =65862x10° KN/
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4. Carga distribuida producto al material que se encuentra dentro del horno en un instante
determinado (carga instantanea) (Qmar)-

Se conoce por datos de operacion del horno que el area que ocupa el material dentro del horno (en la

seccion transversal) es el 12 % del area de esta seccion. Entiéndase como area de la seccion al area de

la circunferencia que resulta del corte transversal del horno con un radio (R) igual al radio del tubo del

horno menos el espesor de los ladrillos refractarios (200 mm).

Esta area se conoce como nivel y el mismo debe permanecer siempre por debajo del alcance de la

llama del quemador, o sea, por debajo del eje del cilindro.

Para determinar el valor de la altura del nivel que ocupa el material (h) y comprobar que fuese menor

que (R) fue necesario realizar el analisis geométrico de la seccion (Fig. 8) y a través de €l arribamos a

las expresiones que se muestran a continuacion:

— C —

Azlx(Rxl—Cx(R—h)) (1)

Ca R 2

a

‘ Donde:
|=Rxa )
U I;JL C=2x\/hx(2xR—h) 3)
1 sen(ajz ¢ — o =2 xarcsen ¢ “4)

2 2xR 2xR

Fig. 8 Analisis geométrico del
porciento de area.

Sustituyendo (3) en (4) y asuvez (2 ), (3) y (4) en (1) se obtiene:

A=R2><arcsen[—“h>< izsR_th—(R—h)thx(sz—hi (5)

Como R =R, —200mm=2100mm (siendo R; el radio del tubo del horno) y A=0.12xzxR* se sustituyen

estos valores en la ecuacion (5) y mediante el empleo del sistema especializado Derive en su Version 4
para Windows se obtiene el valor de h siendo el mismo h =745.65mm =0.7456m ; comprobandose asi
que h<R.

Debido a la existencia de la pegata en un tramo del tubo el valor del radio (R) disminuye, por lo tanto
se realizé el célculo de la altura (h) que tomaria el nivel para este nuevo radio (r) y considerando que la
seccion transversal del material debe continuar siendo el 12% del area del tubo se aplico la expresion
(5) con el nuevo valor de radio para comprobar que h < r . Como el espesor de la pegata promedia los
300 mm el valor de r seria r = R—300mm = 2100mm —300mm =1800mm . Empleando la expresion (5)
se obtuvo que h =639.135mm = 0.639m . Como se puede apreciar, aun en estas condiciones el material
no llega al alcance de la llama del quemador.

\ Ladrillo.

Material.

Pegata.




En la figura anterior se ilustra lo que se expone en los parrafos que la preceden. La inclinacién que
toma el material es debido al movimiento de rotacion del horno, aunque ésta no es apreciable ya que la
velocidad de rotacion es muy baja. Como se ve el nivel de material se debe mantener al 12% del area
de la seccion transversal disponible para la circulacion del mismo aun con la presencia de la pegata;
por lo que el area de la seccion transversal del material disminuye en la zona donde éste presente la
misma.

Calculo de la carga (qmat).

La carga se determina como:

qmatz%zVﬁ:M:Axp (6)

Donde:

G: Masa; V: Volumen: p: Densidad: I: Longitud: A: Area de la seccion.

Todo lo anterior se refiere a la pegata.

El 4rea que ocupa el material tiene dos valores a lo largo de la longitud debido a que en la zona donde
hay pegata (30-40 m desde el quemador) el radio de la seccion es menor y por consiguiente el 12% del
area de la seccion también va a ser menor. En la parte restante el area que ocupa el material tendra un
valor superior.

Como el area tiene dos valores:

Area del material en la seccidn con pegata.

Anpeg = 0-12x7x 1% =0.12% 7 x(1800)°

A peg =1.22m°
Area del material en la seccion sin pegata.

A, =0.12x7xR* =0.12x 7x(2100)’

A, =1.66m’

En la gréfica de la Fig. 10 se muestra la distribucion del area a lo largo de la longitud del horno. Se
puede apreciar la diferencia entre el area de la zona donde hay pegata y donde no la hay.
La densidad del material también varia a lo largo del horno. En la base 3 (salida) la densidad de carga

a granel del “clinker” es Ogjiner = 1.4t/ m? , en la base 1 (entrada) la densidad de la harina oscila

entre Pyaring = (0.8 - 1)'[ /M’ (Segiin datos brindados por la Empresa).
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Haciendo un gréfico de densidad contra longitud, suponiendo que la densidad responde a la ecuacion
de una recta (y = ax + b)se obtiene:

p:[PFI;PoJXHpO

Donde:
PFE = Pharina
pO = pclinker

Fig. 10. Grafico de distribucion de area del material.

m.peg.

h .

8100+

7100-p
9000

MND

511004

o
o
o
a1

B

"1 (mm)

En la Fig. 11 se muestra la distribucion lineal de la densidad con lineas de puntos. Para facilitar los
calculos se tomara una distribucion escalonada con el valor medio en cada zona con el cual se
procedera a calcular la carga. Los valores mas significativos se encuentran tabulados.

/o

(1 /e A

Los valores
con dos
(**) son los

Po PF ! Z P
0.9 Ldoe s 69 2,025 0,91467391
109 L4c 69 4,05 0,92934783%*
0.9 1,40 69 6,075 0,94402174
0.9 14" 69 8,1 0,95869565
g 090 T4 69_ = 15,35 ,0TT23188%]
0.9= 1,4 69 = 22,6 1,06376812%*
0.9 1,4 69" 29,85 1,11630435
— Fig. 11. Grafico de distribucién de la densidad. Zi—
0.9 1,4 69 49,1 1,2557971**
0.9 1,4 69 55,1 1,29927536
0.9 1,4 69 61,1 1,34275362
0.9 1,4 69 63,075 1,35706522
0.9 1,4 69 65,05 1,37137681%*
0.9 1,4 69 67,025 1,38568841
0.9 1,4 69 69 1,4

mm )

sefialados
asteriscos
que se
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consideraron para cada zona.
Como se indica en la expresion (2.6) la carga del material se calcula:

CImat = Ax P

Como el area y la densidad varian a lo largo de la longitud la carga distribuida que provoca el material
también tiene diferentes valores a lo largo del horno. Esto valores de cada zona se dan en la siguiente
tabla:

Zona. |0<L <8100|8100<L <37100| 37100 <L |39000< L <61100(61100< L <69000

Carga. 15.134 17.323 20.450 15.029 16.413

La zona se da como un intervalo en m. La carga se da en kN/m.

Todas las cargas ya determinadas se pueden representar en el esquema de analisis que se muestra en la
Fig. 12. En el esquema las cargas que actian en los extremos volados se reducen a una fuerza y un par
ubicado encima del apoyo para facilitar el analisis y los calculos.

Con la ayuda del sistema ACad Relese 12 se determind el valor de las cargas distribuidas totales de
cada tramo obteniéndose los valores que se indican en la Fig. 12.
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2.5 Diagrama de momentos flectores del horno y calculo de las reacciones en los apoyos.

Para llegar a determinar las reacciones es necesario hacer el andlisis del horno como sistema
hiperestatico con un grado de hiperestaticidad. Se asumi6 el esquema correspondiente a una viga
continua que se resolvioé aplicando el Método de Fuerzas y la Regla de Vereschaguin.

Como la transmisidon mecanica introduce una componente de fuerza en el plano horizontal se hace
necesario hacer el analisis para ambos planos. A continuacion se muestran los esquemas empleados asi
como los diagramas de momento correspondientes al efecto que provoca la fuerza unitaria (M) y la
carga externa (M,) en cada caso.

Analisis en el plano XZ (Horizontal).

En la Fig. 13 se muestra el esquema de analisis para este plano y los diagramas de momentos flectores
de la fuerza unitaria y de la carga externa.

Una vez realizadas todas las consideraciones se procede calculando las reacciones en los apoyos Ay y
Chp. Se tiene como dato que Wt?n =298.028 kN.

Realizamos una sumatoria de fuerzas en el eje Z y una sumatoria de momentos con respecto al Apoyo
1 y se obtiene que:

tt'n x|
C,, =—"  =25.304kN.
Hp |

Ay =W

t.m

—Cyyp = 272.724KN.

La ecuacidn canonica para la viga es:

Sy x X\ +65 =0
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N T

Mg ML Aﬂ

CHP; LAHP

H 2
MP

Fig. 13. Gréfico de momentos flectores en el plano
XZ.

XM =1, 1=45m, I;=29m, lg=53m, o - X" (c-1)
|6

Mp =Ap X2, ¢, - XIH(I_(I@—IJJ, M,=Axz, M,=C(-z),

lg

M, =Cyy (s —2)

El desplazamiento o;; se calcula mediante el método grafo - analitico desarrollado por
Vereshiaguin.
Hallando los coeficientes se tiene que:
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(Al X 29)2 x 29 (Al X 29)2 x 24 1
511 = +
3 3 E x IX

3046.641

6 =
TTExIy

El desplazamiento é'al se calculo aplicando el Método de las Integrales de Mohr. La integracion se

hace por intervalos:

| Iy le 1
B = | 1M M iz (M oM, iz + (M M ez |t
0 [ I3 X

Sustituyendo en la ecuacion candnica y despejando X, se obtiene:

5H
X' =——F=-735131 kN
11

Sustituyendo XlH en las expresiones de A; y A, obtenemos las reacciones en el grafico de la carga

unitaria:

1

!
A = X, (:6_|3):—33.289 kN

6
C, =X/ (1('6|'3)J - 40224 KN

6
Las reacciones en este plano seran:
Ay = Ay, + Ay, =272.724-33.289 = 239.435kN.

B, = X" =-73.5131kN.
Cy =Cyp +Cyy; =25.304-40.224 = —14.918kN.

Los valores By y Cq negativos indican que el sentido asumido en el esquema no es correcto.

Analisis en el plano XY (Vertical).

En la Fig. 14 se muestra el esquema de analisis en este plano y los diagramas de momentos de la fuerza
unitaria y de la carga externa. Como en el caso anterior lo primero que se planted fueron las ecuaciones
de equilibrio para el calculo de las reacciones en los apoyos. Todas las cargas actuantes son conocidas.
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Pr Pry

3 qT6 qT5 qT4 Prl
\ Arg Aoy Ay,
w T T T T T
b T4
14
Iz
L3
14
Is
lg
X1

M, M, Ay

Fig. 14. Grafico de momentos flectores en el plano XY.
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X, =1,1=45m,1,=149m,1, =24.9m,1, =29m I, =30.9m, |, =39.9m, I, =53m,
A, = X1(||6_|3), C, = XI(I_WJ, M, =Axz, M2:C1(|6_Z)
6 6

Por sumatoria de fuerzas en el eje Y, y sumatoria de momentos con respecto al Apoyo 1 se obtiene
que:

C, =9625.209kN.
A, =15380.486—C,, =5755.277kN.

La ecuacidn canodnica para la viga es:

S x X, +6,=0

El grafico del momento provocado por la fuerza unitaria para este caso es el mismo.
3046.641

1= Exly
El desplazamiento ¢, . también se calcula de manera similar; solo que ahora hay seis tramos, lo que

conlleva a un numero igual de ecuaciones de momento, las que se obtuvieron aplicando el método de

las secciones a lo largo de la viga (horno). Los tramos y las ecuaciones de momento correspondientes
para cada uno de ellos son:

0<z<l M =64.4132> —4104.0342 + 5708.65
l<zs<l M’\=64.4132° —4272.1532 + 6465.185
i<zsl, M’,=64.1072% — 4263.0642 + 6397.473
szl M',=65.7152> —4343.1172+7394.138
ls<zsly M’,=67.2772* —4000.1401z — 3866.25698
ly<z<ls M's=141.9352" —8613.9742 + 67417.47
ls<z<ls Mg =149.5672% —9223.0472 +79568.487

La expresion para el calculo de ¢, o €3 la siguiente:

I I I
Sp= j(M.Ml)dz+jl(M’1M1)dz+f(M’ZMl)dZJr
0 |

h

I3 Iy I ls 1
+ (M M Jdz+|(M',M,)dz+ |(M' M, )dz+ |(M' M, )dz | ——
R (R (R ey (e e
5 - —17598654.78

P Exdy
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Despejando X y sustituyendo los desplazamientos obtenemos:

5
X, =——L =5776.4115 kN
511

Sustituyendo X, en las expresiones de A;y A, obtenemos las reacciones en el grafico de la carga
unitaria:

A = M =2615.7335 kN

6

6

C = xl(l—wj =3160.678 kN

Las reacciones en este plano seran:

A, =A, — A =5755.277 - 2615.7335=3139.543 1kN.
B, = X, =5776.4115kN.

Cy, =C, —C,=9625.209 - 3160.678 = 6464.532kN.

Para determinar como se distribuyen las reacciones verticales y horizontales calculadas entre los dos
rolos de cada apoyo se desarrolld un esquema donde todas las fuerzas actuantes se llevaron a un plano
de carga horizontal; ubicado el mismo en la linea que se forma entre los puntos donde se ponen en
contacto los rolos y el bandaje. La vista longitudinal es mirando en el mismo sentido de movimiento
del material.

Apoyo 1.

Se realiz6 una sumatoria de fuerzas en cada eje de donde obtenemos las ecuaciones siguientes:
R, sen30°+ A,

R =
A sen30°
., A, —R’,co0s30°
Riy=—mmm"——
cos30°

Resolviendo el sistema de ecuaciones tenemos que en este apoyo las reacciones sobre los rolos son:
R",=2052.0508kN.

R ,=1573.1812kN.

Apoyo 2.

Se realiz6 una sumatoria de fuerzas en cada eje de donde obtenemos las ecuaciones siguientes:
R""gsen30°+ By,

Rg=
sen30°
., By —=R’gcos30°
Rig=—m—m"—
cos30°

Resolviendo el sistema de ecuaciones tenemos que en este apoyo las reacciones sobre los rolos son:
R’g=3408.5258kN.

R"5=3261.4996kN.
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Apoyo 3.

Se realiz6 una sumatoria de fuerzas en cada eje de donde obtenemos las ecuaciones siguientes:
R”csen30°-Cy

R.=
¢ sen30°
., Cy —R’ccos30°
Rig=—m——"—
cos30°

Resolviendo el sistema de ecuaciones tenemos que en este apoyo las reacciones sobre los rolos son:
R'c=3717.379kN.

R”’c=3747.219kN.

De las reacciones obtenidas se puede apreciar que el rolo mas cargado se localiza en el tercer apoyo en
la parte izquierda si miramos en el sentido de desplazamiento del material como muestra la Fig. 15.

Fig. 15. Distribucioén de las reacciones.

2
R”A

Para realizar los calculos se utilizaron los sistemas Derive Version 4 y GM - Beam Version 2.2.
2.6 Calculo de las tensiones de contacto y resistencia a la fatiga superficial del rolo mas cargado.

El contacto que se produce entre el rolo y el bandaje es un contacto entre dos cilindros con ejes
paralelos cuando el rolo no esta cortado, al realizarse el corte en uno o mas rolos los ejes quedan
inclinados a un determinado dngulo pudiendo afectarse la longitud de contacto real.

Las tensiones de contacto para los dos casos se calcularon de forma diferente siguiendo la siguiente
metodologia:

Cuando el rolo no esta cortado la tension superficial maxima que existe en la llanta del rolo se
determina por la siguiente expresion [11]. (cilindros con ejes paralelos)
R, +R,

O upmax = 0.5642 % Ex% (7
I 1_ﬂ1+1_/12

E, E,
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Donde:

P- carga radial sobre el rolo mas cargado. (kg)

I- Longitud del bandaje.(mm)

R;- Radio del bandaje. (mm)

R»- Radio del rolo. (mm)

'y w: Coeficientes de Poisson de los materiales del rolo y bandaje respectivamente.
E:y E»: Modulo de elasticidad de 1er orden de estos materiales. ( kgf / mm?)
Sustituyendo en la expresion (7):

3000500
o _0seax |FTBI2  3000x800
' 900 03 1-03

2.19x10*  2.168x10*

O = 50.41k9y ) =5041k97 ,
mm cm

El valor méximo de las tension superficial de contacto debe ser menor que el valor admisible para que
no se produzca la picadura superficial.

O-sup max S[Gadm ]

[O-adm]: Ogup X Kt X Ks x Ka
Donde:
Oqup = Cg xHB  (Limite de fatiga por contacto).[ 5 ]

Oy = 5289.06kgf /mm?.

Para aceros de medio carbono o de medio carbono aleados de cualquier marca con recocido,
normalizacion o mejoramiento Cg=25 (Coeficiente que depende del tipo de material y su tratamiento
térmico)[3].

HB (Dureza de la pieza en Brinell) =211.56 HB.

N
Ki=¢ Wb (Coeficiente de correccion del régimen de carga).

Donde:
Np - Numero de ciclos base.
N - Numero de ciclos de trabajo.

Para este caso el nimero de ciclos de trabajo se puede considerar igual que el niimero de ciclos base,
por tratarse de una pieza que su vida es muy prolongada, de donde K;= 1.
Ks=0.95 (Coeficiente de correccion por la calidad de la superficie).

Valor que recomienda la literatura para una superficie con un acabado superficial de baja calidad y
expuesta a la corrosion por humedad.

Ka=1 (Coeficiente de correccion por la viscosidad del aceite).
Segun [3] toma ese valor para un rango amplio de viscosidad, en este caso no hay aceite pero entre las
dos superficies existe agua que actiia como agente enfriador y lubricador.
[0 | = 5289.06 x1x 0.95x1
Kgf
[04 | = 5024.61 g%mf
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El valor de la tension superficial de contacto méxima en los rolos es ligeramente mayor al valor
admisible por lo que se explica la presencia de picadura en algunos rolos.

También se puede concluir que por no haber lubricante el desgaste es intenso y elimina las grietas de
picadura por lo que esta tltima aparece con menor frecuencia.

Para el analisis de los rolos cuando estan cortados se procedio a determinar la influencia que tiene
dicho corte en la longitud de la linea de contacto y en la magnitud de las tensiones de contacto.
Durante la operacion de los hornos de cemento se produce el corte de los rolos que no es mas que la
inclinacion del eje del rolo con relacion al eje del bandaje del horno. En este proceso, dependiendo del
ancho de la banda de contacto entre ambos elementos se puede reducir la longitud de contacto y por
consiguiente elevarse la magnitud de las tensiones de contacto, tal como se muestra en la Fig. 16. La
longitud efectiva de contacto (ler) para el caso del rolo cortado se puede hallar sobre la base de
relaciones geométricas tal como se muestra en la propia Fig. 16.

Estableciendo relaciones de semejanza entre los triangulos rectangulos A oab y A ocd se tiene que:

S5-b b

ef ef

Despejando les de la ecuacion anterior se obtiene:

|<M
ef = S

De la ecuacion se puede apreciar claramente que si el ancho de la banda de contacto b es mayor que la
dimension del corte o, la longitud de contacto no se afecta, la linea de contacto se inclina pero no se
reduce su longitud y el corte no tendré influencia en las tensiones de contacto.

_ 2 _ 2
b=1.128 | R (1=  1-4
| R, +R,| E, E,

b=4.84mm>2mm

®)

El corte no influye en las tensiones de contacto.
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Eje del bandaje

Eje del rolo \T/> /

I Eje del rolo y del

bandaje
coincidentes.

Area de contacto.
(Sombreada)

Iefe

/

N

Fig. 16. Longitud y area de contacto entre el rolo y el bandaje para :

a) Rolo en posicion normal. b) Rolo cortado.
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2.7 Calculo de la capacidad de carga de los cojinetes de apoyo de los rolos y momento de
friccion.

Como se mencion6 anteriormente los cojinetes de apoyo de los rolos son de contacto plano y el calculo
se realiza de acuerdo con el régimen de trabajo.

Los cojinetes de apoyo de los rolos trabajan en condiciones de rozamiento mixto, dada pequefia
velocidad de giro, por lo que se calculan a la limitacion de las tensiones de contacto o a la ausencia de
agarramiento.

Calculo a las tensiones de contacto.
Este calculo se realiza para los cojinetes en los cuales la velocidad circunferencial del mufion en el

cojinete es del orden 0.1 m/seg y la cantidad de calor que se desprende es pequena.
La velocidad circunferencial del mufidén de los cojinetes se calculo por la siguiente expresion.

v =X9X0 1935 m/seq.
Donde:
d - Diametro nominal del mufion.
n, =ny j—i =0.6.375 r.p.m. (Velocidad de giro del rolo, sin deslizamiento)
Donde:

Ny - velocidad de giro del horno.

d;- didmetro del bandaje.

d,- diametro del rolo.

En este caso la velocidad circunferencial del mufidon es solo ligeramente superior a 0.1 m /seg por lo
que se procederd a comprobar la resistencia a las tensiones de contacto. La referencia para el calculo es
la ecuacion de Hertz [1].

Sustituyendo y haciendo algunas transformaciones se obtiene:

dx[o], .
A = K—Ep =0.34mm. (Holgura diametral) 9)
X
Donde:

E - Mo6dulo de elasticidad del material (kgf/cm?)
[c]sup- Tension admisible por contacto que se elige para el material del casquillo[1].
[G]Sup = (3 + 5)>< HB

kf
[o],, =4x51.2=204 QKmZ

K= % =62.605kg /cm? (Carga convencional especifica del cojinete)
X

Donde:

R - Carga radial en el cojinete.

| - Longitud del cojinete.

d - Diametro nominal.

La holgura diametral calculada debe cumplir que:

A << A

Amax ~ AminA

max maxA
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Siendo A ,n Y Apina las holguras diametrales maximas y minimas del ajuste.

i +1.0 um
Agujero
T +0.6 um
Amax
Amin
T Eje.
=
Pnom=520mm L0175 m

Fig. 17. Esquema del ajuste para el cojinete.
Calculo al agarramiento de las superficies.

Este célculo se realiza para los cojinetes que trabajan en condiciones de rozamiento mixto siendo la
velocidad > 0.1 m/ seg.

En este caso la comprobacion se realiza por los criterios convencionales:
vV <[V]

K <[K]

KxV <[KxV]

Donde:
[K], [V]y [KxV] - Valores admisibles para diferentes materiales, segun [4].

La comparacién con los valores de la literatura resulto ser satisfactoria.
De lo anterior se deduce que el cojinete no falla por agarramiento, sin embargo puede haber desgaste
excesivo del cojinete, lo cual sucede en realidad y se acentiia mucho mas por la presencia de polvo y

materiales abrasivos en el lugar.

Calculo del momento de friccion en el cojinete.
El momento de friccion se determina por:

d .
M fic :%x fooj x%=4926219.07kg -cm. (10)
Donde:
feoj= 0.1 segun [1] (Coeficiente de friccion.)
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2.8- Calculo de las fuerzas internas y tensiones provocadas en los rolos por la interferencia del
ajuste rolo - arbol.

2.8.1 Tolerancias nominales del ajuste segun el fabricante.
La unidn actual entre el rolo y el arbol es un ajuste por interferencia.
Segun el fabricante el ajuste es (H7 / u7) y segun [8].

+0,730 mm
T u7
+0,660 mm
8]’1’\2 ‘
l 8min
y
+ 0,070
H7
0
D nom = 580

Fig. 18. Esquema del ajuste para el cubo del rolo.

8,0 =0.730—0 =0.730mm = 730 m
8, =0.660—0.070 = 0.59mm = 590 4m

2.8.2 Calculo de la capacidad de carga del ajuste.

La capacidad de carga de ajuste se determina comparando la clarencia requerida con la minima del
ajuste.

0 < Omin
Para nuestro caso la clarencia requerida se determina por la expresion (11) [1].

Considerando que esta union debe ser capaz de trasmitir el torque y resistir la fuerza axial provocada
por el movimiento del horno en su longitud.

2

(2x;v|mrj R C, C

5= Ly 22 1x10° (11)
zxlxf E, E,

Se considera que el momento torsor es igual al momento de friccion de los cojinetes.

M =M =492619.07kg.cm

tor coj
Pa es la fuerza axial producto del desplazamiento que tiene el horno en su longitud.

P, =P, x f, =378937.752x0.28 =106102.57kg
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fq (Coeficiente de friccion dinamico entre el rolo y el bandaje).

Segtn [9] fy=0.28 para acero con acero.

f — Coeficiente de friccion entre el rolo y el eje en el encaje.

f=0.14 para ensambladuras, calentando la pieza externa o enfriando la pieza interior.
| — Longitud del encaje.

I=696mm (Longitud de las superficies en contacto).
E; y E; —Moddulos de elasticidad de 1er orden de las piezas.
C, y C; - Coeficientes cuyos valores se determinan de la solucion de Lame.[1] Fig. 19.

d
d®+d;
\{\ Clzdz_d:z—ﬂlzl—0~3=0~7
*dl%
—

c _@+d® 820 +580°

//\<< 2T g T g s8¢

Fig. 19. Diametros empleados para calcular los
coeficientes C; y C,.

+03=33

Donde:

d; - Diametro interior del eje en caso de que fuera hueco, para nuestro caso d; =0.
d - Diametro nominal del eje.

d, — Diametro exterior del cubo.

= 1n=03 (Coeficiente de Poisson del acero).

Sustituyendo los valores en (11):

580
7 x696x0.14

2
(2x4926190-7j +106102.57>
o=

( 0.7 3.3
+

x10° =65.3
2.19x10* 2.14><104J #m

La condicion planteada (0 < O ;) se cumple:

65.3m < 590m

Concluyendo que el ajuste dado por el fabricante trasmite el torque perfectamente y también resiste la
fuerza axial.
2.9 Calculo de los datos geométricos necesarios para determinar la influencia del encaje rolo — arbol.
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Para determinar el efecto del encaje se requiere conocer varios pardmetros cuyos célculos se realizaran en
este epigrafe. Dichos parametros son:

Area de la seccion del rayo.

Longitud del rayo a lo largo del rolo.

Longitud radial del rayo (altura).

Centroide de la llanta.

Area de la seccién de la llanta.

Radio del eje centroidal de la seccion de la llanta.

Momento de inercia de la seccion de la llanta con relacion el eje centroidal.
Area de la seccion del cubo.

Momento de inercia de la seccion del cubo con relacion al eje centroidal.

O 0 1N N B~ W —

Todos estos parametros dependen de las dimensiones de los rolos y de su geometria.

Para el analisis de la unién por interferencia rolo — arbol se debe tener en cuenta que toda la longitud del
cubo no se pone en contacto con el arbol, como se puede apreciar en los Anexos 1, 2 y 3; por lo tanto para
los calculos que se realizaran a continuacion no se considera el tramo intermedio de 256 mm de longitud
(se encuentra cuadriculado en los esquemas) ya que las tensiones que provoca el encaje no tienen gran
influencia en dicho tramo.

Para el rolo de Tipo 1.

En la Fig. 20 se muestra la geometria y dimensiones fundamentales del rolo de Tipo 1.
B 1000 -
130 145 420 145 130

ﬁ/ #% w6250 a)
R680 7

R410

150 150
345 345

b)

-

c4/ 47

Fig. 20 a) Dimensiones de la llanta, el rayo y el cubo.

Area de la seccion del rayo.
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Ag =2(97 x 60 +168 x 150) = 62040mm*

Longitud del rayo a lo largo del rolo.

| =2x247 =494mm

Longitud radial del rayo (altura).

[, =680—-410—-65=205mm (Los 65 mm se restan porque este tramo se considera llanta).

Centroide de la llanta.

Y

1 2

3 4 X

Fig. 21. Seccion de la llanta y forma en que se divide para el calculo.

Seccio | Ai(mm?) | xi (mm) | Aixi (mm®) | yi(mm) | Ay (mm®)

1 44640 186 8303040 125 5580000
2 44640 814 36336960 125 5580000
3 9425 202.5 1908562.5 32.5 306312.5
4 9425 797.5 7516437.5 32.5 306312.5

2A;=108130 2Ai Xi=54065000 YA Yi=11772625

Y:ZAiX‘ = 500mm \?:ZM‘ =108.875mm
DA 2 A

Area de la seccion de la llanta.
A, = A =108130 mm?
Radio al centroide de la llanta.
R=680-65+Y =723.875mm

Momento de inercia de la seccion de la llanta.



- - h.=16.125mm
hzﬂ 2 Xz
Fig. 22 Posicion del centroide de la llanta.
IX :2|Y1 +2|Y2
- bh’
Iz, =1i+ Ah} :E+ Ah?
Donde:
3 3
Iy, = 372(1200 +44640(16.125) Iy, = 145(65) +9425(76.375)
I, =65175097.5mm* I, =58295735.81mm*

De donde resulta que:
I = 246941666 .6mm*

Area y momento de inercia de la seccion del cubo.

El cubo tiene el mismo espesor que la llanta, pero menor longitud (30 mm menos). En la Fig. 23 ubicamos
las principales dimensiones que se emplean para el célculo.

Y 150 150
1 D !
3 4 65
1 2 7120
X
‘ 345 ‘ ‘ 345 ‘

Fig. 23. Forma geométrica y principales dimensiones del cubo.

Seccio | Ai(mm?) | xi (mm) | Aixi(mm®) | yi(mm) | Ayi(mm)
1 41400 | 1725 | 7141500 60 2484000
2 41400 | 7735 | 32022900 60 2484000
3 9425 | 187.5 | 17671875 1525 1437312.5
4 9425 | 7825 | 7375062.5 152.5 1437312.5
TA= 101650 TA X = 48306650 TA yi= 7842625

_ A X _ V.
X =Z !~ 473mm Y:ZM' =77.153mm

DA DA
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Area de la seccion del cubo.
As. = D A =101650 mm’

Radio al centroide del cubo.
R, =290 +Y =367.153mm

Momento de inercia de la seccion del cubo.

Como la ecuacion para determinar el momento de inercia es Iy, =21'y +21'; 'y de igual forma:
- bh?
I's =1i + Ah? =05t Aht

Donde en este caso:

h', =75347 mm
h',=17.153mm
Y:
= 345(1200 +41400(17.153) Iy = % +9425(76.375)
I'- =61860931.93 mm* I'> =56940143.60 mm*

X1 X2

De donde resulta que:

Iy =237602151.09 mm*

Para el rolo de Tipo 2.
En la Fig. 24 se muestran las dimensiones fundamentales del rolo de Tipo 2.
- 1000 -
/70
j 120
‘/ ] a)
| 256 _| } =/
R680 ‘
[ R410
2o/ o7/
345 345
101 b)
co/ co/

Fig. 24 a) Dimensiones principales de la llanta, el rayo y el cubo.
b) Seccion del rayo.



Area de la seccion del rayo.

As =2(101x257)= 51914 mm”>
Longitud del rayo a lo largo del rolo.
| =2x257=514mm

Longitud radial del rayo (altura).

I, =680—410—27=243mm (Los 27 mm se restan porque este tramo se considera llanta).

Y

| 3 4 | X

Fig. 25. Seccion de la llanta y forma en que se divide para el calculo.

A (mm?) | x (mm) | Aix (mm?) yi (mm) Aiyi (mm®)
1 44640 186 8303040 87 3883680
2 44640 814 36336960 87 3883680
3 6939 | 2435 | 1689646.5 13.5 93676.5
4 6939 | 756.5 | 52493535 13.5 93676.5
SAi=103158 YA xi=51579000 YA Yi=7954713
Y:ZA‘X‘ =500mm ?:ZAyi =77.11193mm

DA DA
Area de la seccion de la llanta.
A, = > A =103158 mm’
Radio al centroide de la llanta.

R=680—27+Y =730.112mm

Momento de inercia de la seccion de la llanta.

‘ _ _
h, X X4 h, = 9.888mm
h — — h, = 63.617mm
2 X2 X2
Fig. 26 Distancia del centroide de la seccién de la llanta al de cada una de las
figuras.
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IX :ZIYI +2IY2

- bh’
IYi = Ii + Aihi2 ZU‘F Aihiz
Donde:
3 3
_372120) _257027) +6939(63.617)

+44640(9.888 )’ -

Y] X2

=57932566.36mm* =28504528.59mm*

IY] I?Z

De donde resulta que:
I, =172874189 .9mm*

Area y momento de inercia de la seccion del cubo.

El espesor del cubo es el mismo que el de la llanta y la longitud es menor. En la Fig. 27 se ofrecen las
principales dimensiones que se emplean para el calculo.

Y
257 257 +
3 4 35
1 ) TIEO
‘ 345 ‘ ‘ 345 ‘ X

Fig. 27. Forma geométrica y principales dimensiones del cubo.

Seccio | Ai(mm?) | xi(mm) | Aixi(mm®) | yi(mm) | Ay (mm?)

1 41400 172.5 7141500 60 2484000
2 41400 773.5 32022900 60 2484000
3 8995 228.5 2055357.5 137.5 1233812.5
4 8995 741.5 6669792.5 137.5 1233812.5
2Ai= 100790 ZAxi= 47889550 YAjyi= 7435625

_ A X _ V.

X:Z L = 473mm Y:ZA'y':73.77mm
2A DA

Area de la seccion del cubo.

A, = D A; =100790 mm?

Radio al centroide del cubo.
R, =290+Y =363.77mm

Momento de inercia de la seccion del cubo.

Como la ecuacion para determinar el momento de inercia es Iy, =21y +21'; 'y de igual forma:
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- bh’

'z, =i+ Ah? “17 " Ah?
Donde en este caso:
h',= 63.73mm
h',=13.77 mm
3 3
'y :M+41400(13.77)2 I's, =m+8995(63.73)2
'y = 57529974.06 mm* I's, = 37451548.12mm*

De donde resulta que:

I = 189963044.35mm*.

Para el rolo de Tipo 3.

En la Fig. 28 se muestran las dimensiones fundamentales del rolo de Tipo 3.

Area de la seccion del rayo.
A =2(227 x 257)=116678 mm?

Longitud del rayo a lo largo del rolo.
| =2x257=514mm

B 1000 _
770
1120 a)
" ]
256 1/
R680 !
R410
. NI |
257 P57
345 345
b)
pe7
P57 P57

Fig. 28 a) Dimensiones principales de la llanta, el rayo y el cubo.
b) Seccion del rayo.

Longitud radial del rayo (altura).
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[, =680—-410-27=243mm
Los 27 mm son porque este tramo se considera como llanta.

Centroide de la llanta.

La seccion de la llanta en este tipo de rolo es semejante a la del rolo de tipo 2; es por eso que expondremos
solo el valor de los datos para no repetir los analisis geométricos y demas.

Area de la seccion de la llanta.
A, = A =103158 mm’

Radio al centroide de la llanta.

R=680—-27+Y =730.112mm

Momento de inercia de la seccidon de la llanta.
I, =172874189 .9mm*

Area y momento de inercia de la seccion del cubo.

El cubo de este tipo de rolo tiene las mismas caracteristicas que el cubo del rolo de tipo 2 por eso solo
pondremos los resultados.

Area de la seccion del cubo.

A, = D A =100790 mm?

Radio al centroide del cubo.

R, =290+Y =363.77mm

Momento de inercia de la seccion del cubo.
I = 189963044, 35 mm*

En cada Tipo de rolo hay de 3 a 4 rayos (depende del tipo de rolo) que presentan una extension o saliente
como se puede apreciar en el detalle I de los Anexos 1, 2 y 3. Este saliente provoca un aumento en el area
de la seccion del rayo y en cierta medida en la longitud; pero no influye de forma considerable en ninguno
de los otros parametros. Como el rayo con saliente no es el predominante y las variaciones que provoca no
son considerables, en los calculos de los proximos epigrafes se considerara solamente el rayo sin saliente.

2.10 Esquema de analisis y tensiones originadas en el cubo, en los rayos y en la llanta por la
presion del encaje rolo — arbol para las diferentes variantes constructivas.

Producto del ajuste prensado en el rolo se originan fuerzas internas en el cubo, en los rayos y en la

llanta. Para el analisis y calculo de dichas fuerzas se adoptara el esquema de analisis mostrado en la
Fig. 29.
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Fig. 29 Esquema de analisis para el calculo de las fuerzas internas en los rayos

La fuerza P que se origina en los tres elementos se determina mediante un sistema de ecuaciones que
se obtiene vinculando las expresiones de desplazamiento para cada elemento por separado.

Calculo del desplazamiento en el cubo.

El esquema de analisis del cubo corresponde con un cilindro de paredes gruesas que esta solicitado a
una presion interior P,, como se muestra en la Fig. 30 a), que se superpone con un anillo cargado en
su plano con fuerzas concentradas dirigidas hacia el centro ver Fig. 30 b).

2b

2a
e
a=r/n
a - Radio del eje.
a) b

Fig. 30 Esquema de Analisis del cubo y de la llanta.
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La expresion para el calculo del desplazamiento cuando el cubo estd sometido a presion interior es:
ulzl—yPaaj—Pgb2r+1+ya2b2 Pz—sz (12)
E b -a E r b -a
Donde:
1 - Coeficiente de Poisson.
E - Modulo de elasticidad.
Pa - Presion interior.
Py - Presion exterior.
r - Radio para el cual se analizan los desplazamientos.
Como los desplazamientos se analizan para la periferia del cubo r = b y la presion exterior P, = 0
debido a que este elemento esta sometido a cargas concentradas por la presencia de los rayos.

La presion interior P, se calcula por la expresion:

P 9% 10 (13)

a
d & + &
El E2
Donde:
o - Interferencia del ajuste en mm.
d - Didmetro nominal.
Como en realidad no se conoce la interferencia real bajo la cual se realizé el ajuste el calculo se realiza
para la interferencia maxima y minima.
Sustituyendo en la expresion (3.3).
Pamss = 0.73 x10° =6.76 kgy 2
0.7 33 mm
80 Tt a
2.19x10"  2.14x10
P = 059 <10 =5.4649/
0.7 3.3 mm
80 +t 2
2.19x10"  2.14x10

Para calcular el desplazamiento cuando el cubo estd sometido a fuerzas concentradas dirigidas hacia el
centro la expresion es la siguiente:

u, = PR’ (E_ 1 acosaj
4El  \a sena sena

Donde:

R - Radio del cubo.

Ixc - Momento de inercia de la seccion del cubo.

P- Fuerza que origina la interferencia.

Aplicando el principio de superposicion el desplazamiento en el cubo se calcula como:

u=u, —u, (15)

Sustituyendo en (15) las expresiones (12) y (14) se obtiene la ecuacion del desplazamiento total en el

cubo:

u:1—;1Paaz—Pbsz_1+,ua2b2Pa—Pb PR’ (2 1 acosa

E b’-a’ E r b*-a’> 4El, \a sena sena

(14)

j (16)
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Desplazamiento en los rayos.

Al rayo lo consideramos como un elemento a dos fuerzas que estd sometido a compresion el esquema
de andlisis se muestra en la Fig. 31.

1P

Fig. 31. Esquema de andlisis para el rayo.

- f

La ecuacion que se utiliza es la siguiente
_ PxI,
E x A

Al (17)

I — Longitud radial del rayo.
As — Area de la seccion del rayo.

Los valores de Iy y As son conocidos para los tres tipos de rolos, con el fin de llegar a una expresion
general, el desplazamiento queda en funcion de ellos.

Desplazamiento en la llanta

Para la llanta el esquema de analisis es el de un anillo cargado en su plano como el de la Fig. 32.

Fig. 32. Esquema de analisis de la llanta.

El desplazamiento radial del punto de aplicacion de la fuerza dirigida desde el centro es:
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5o P><R3[ 1 (g+sen2aj_l} (18)

" 2xExJ|sen’a\ 2 4 o

R — Radio de la llanta.

J — Momento de inercia de la seccion de la llanta.

El radio de la llanta y el momento de inercia también varian en dependencia del tipo de rolo por lo que
el desplazamiento queda en funcion de ellos.

Aplicando el principio de composicion de los desplazamientos se llega a que la expresion que vincula
los desplazamientos de la llanta, los rayos y el cubo:

Al=u-0 (19)

Sustituyendo los valores de u, Al y 8 en esta expresion se puede despejar el valor de P para cada tipo
de rolo. La solucién se obtuvo mediante el Software Mathematica 3.0.

Los resultados se muestran en la tabla siguiente:

Interferencia maxima. Interferencia minima.
Tipo Rolo. P (kgf) Tipo Rolo. P (kgf)
I 24 499.3 I 23 609.5

II 13 702 II 13204.3

I 22 788.9 I 21962.1

Calculo de las tensiones en el rayo.

El rayo es un elemento que estd sometido a compresion solamente, las tensiones normales se
determinan:

P

o, =— (20)
A

Donde:

P- Fuerza aplicada
A — Area de la seccion del rayo
O¢ < [O-ad ]

o2
[O-ad ] = Tf

21)

Donde:
ot - Limite de fluencia del material.
n - Factor de seguridad para cargas estaticas.

Los resultados de los calculos para las diferentes variantes de rolo se resumen en la siguiente tabla:
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Interferencia maxima. Interferencia minima.
Tipo Rolo. | & (kgf / mm?) n | Tipo | 5 (kgf / mm?) n
I 0.774 355 | 1 0.625 44
I 0.736 37.36 I 0.5947 46.24
11 0.536 51.3 11 0.433 63.5

Los factores de seguridad dan valores muy por encima de los recomendados por tanto los rayos
resisten perfectamente las tensiones producidas por la interferencia.

Calculo de las tensiones en la llanta.

Considerando el esquema de analisis propuesto para el calculo de las tensiones y esfuerzos en la llanta,
producto del ajuste por interferencia, la misma estd sometida al efecto de tensiones de traccion, de
flexion y tangenciales.

La tension normal resultante sera:

O-res = O-trac + O-ﬂex (22)
Orpy = MY [ 9T (23)
AT, n

=§Xg<[z-adm]:z-7f (24)

Los valores de N, M y Q se determinan por las expresiones siguientes segun [6].

N = X Cos (25)
2xsena
= sen 26
ZX%naX ¢ (26)
M = PXR(COS(p_lj 27)
2 seha «
Donde:

R- Radio del centroide de la llanta.

Es necesario conocer para que angulo ¢ el valor de las tensiones normales es maximo.

o = P N PxR (cosgp _lj (28)
2xtana 2 \sena «

Derivando respecto a ¢ e igualando a cero se obtienen los extremos de la funcion.
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00 14 =—PXR>< sene _, (29)
op 2 sena

Se obtiene que para ¢ = 0 la primera derivada es cero por tanto ¢ = 0 es un extremo de la funcion, para
determinar si es maximo o minimo se calcula la segunda derivada.

50 o5 __PxR , Cos9
3p 2 sena

(30)

La segunda derivada es negativa, por tanto es un maximo y las tensiones normales resultantes son
maximas para ¢ = 0.

Para el célculo de las tensiones tangenciales también es necesario conocer para que valor de ¢ son
maximas.

Aplicando el mismo procedimiento anterior.
La primera derivada es:

or P cosg _,

op 2 sena

€2))

Se obtiene que para ¢ =n /2 la primera derivada es 0 por tanto en ¢ =mn /2 la funcidén tiene un extremo;
calculando la segunda derivada.

5t P _sengp

Sl 2 sena

(32)

Se obtiene que es negativa por tanto ¢ =1 /2 es un maximo y las tensiones tangenciales seran maximas
en ¢p=m/2.
Como ¢ varia entre 0 < ¢ < ¢ las tensiones tangenciales seran maximas para ¢ = « .

Sustituyendo en las expresiones anteriores para las diferentes variantes constructivas se obtiene los
resultados que se muestran en la siguiente tabla.

T.Rolo | N(kg) | Q(kg) |M(kgmm) | ores(kg/mm?) | amax (kg/mm?) | n, | n,
(Kg/mm?)
I 58026.3 | 24035.28 | 1.159x10° 0.894 0.333 30.7 | 49.5
II 46143.5 | 19113.26 9.3x10° 0.823 0.275 334 60
III 54206.1 | 31295.9 2.05x10° 1.2972 0.455 21.19 [ 36.26

Para la llanta también se cumple que los factores de seguridad para cargas estaticas estdn por encima
de los recomendados; por lo tanto la llanta resiste a los esfuerzos producidos por el ajuste por

interferencia.
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2.11 Esquema de analisis y calculo de las fuerzas internas y tensiones originadas en la llanta y en
los rayos por la carga radial.

2.11.1 Calculo de los datos geométricos necesarios para determinar la influencia de la carga radial

sobre el rolo.

En este caso los parametros son:

l.

SNk wD

Area de la seccion del rallo.
Centroide de la llanta.
Area de la seccion de la llanta.

Radio centroidal de la seccion de la llanta.
Momento de inercia de la seccion de la llanta.

Para este analisis se considera toda la seccion del rolo.

Para el rolo de Tipo 1.

En la Fig. 32 se muestran las dimensiones fundamentales del rolo de Tipo 1.

B 1000 -
130 145 430 145 130
/ §W2O
65
i
Ra80 ‘
i "RAJO
150 150
150 150
> 7
163 108

/|

!

Fig. 32. a) Dimensiones de la llanta, el rallo y el cubo.

Area de la seccion del rallo.

A =2(168x150)+ (450 x 60) = 77400mm*

Centroide de la 1l v

2

3

a)

b)

X

Fig. 33. Seccién de la llanta y forma en que se divide para el célculo.
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_ A X _ V.

X = Z L =500mm Y :ZAy. =112.4424mm
DA DA

Area de la seccion de la llanta.

A, =Y A =138850 mm*

Radio al centroide de la llanta.

R =680—65+Y =727.4424mm

h X
“ — h,=12.558mm

h, X2 X2

Fig. 34. Distancia del centroide de la seccién de lallanta al de cada una de las

fieuras.

Seccio | Ai(mm?) | xi(mm) | Aixi(mm®) | yi(mm) | Aiyi(mm®)

1 120000 | 500 60000000 125 15000000

2 9425 | 202.5 | 1908562.5 325 306312.5

3 9425 | 797.5 | 75164375 325 306312.5
SAi=138850 SA; X =69425000 SAYi=15612625

Momento de inercia de la seccion de la llanta.

Ileyl“l‘zlyz

- bh*
I~ =1i+ Ah’ =—+ Ah?
o =T+ AR =204 A

Donde:

3 3
_1000020F  50000012.5576) 1., =40 | oups(sea1ay

X2

X1

I, =162923198.1mm* 5, =33109145.3mm*
De donde obtenemos que:

I, =229141488.7mm*
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Para el rolo de Tipo 2.

En la Fig. 35 se muestran las dimensiones fundamentales del rolo de Tipo 2.

1000

770

| 1 a)
R68Q L
/7 1| yR410
101 b)
Fig. 35. a) Dimensiones de la llanta, el rallo y el cubo.
Seccio | Ai(mm?) | xi(mm) | Aixi(mm®) | yi(mm) | Ay (mm?)
1 120000 500 60000000 125 15000000
2 20790 500 10395000 32.5 675675
>Ai=140790 2Aixi=70395000 YA Yi=15675675

Area de la seccion del rallo.
A =(770x101)=77770mm?

Centroide de la llanta.

Y

1

2

Fig. 36. Seccion de la llanta y forma en que se divide para el calculo.

— : Xi —
xzzA - =500mm Y=

DA

Area de la seccién de la llanta.
A, =D A =140790 mm*

ZAiyi

A

=111.341mm




Radio al centroide de la llanta.

R=680—65+Y =726.341mm

Momento de inercia de la seccion de la llanta.

S y
W X‘% h;=13.659mm
h, i X2
Fig. 37. Distancia del centroide de la seccién de la llanta al de cada una de las
figuras.
IX - IY] + IYQ
- bh?
2 2
12
Donde:
3 3

Iy = % +120000(13.659) Iy, = M +20790(78.841)’

I, =166388193.7mm* I5, =130491621.7mm*
Donde resulta que:

I, =296879815 .4mm*
Para el rolo de Tipo 3.
En la Fig. 38 se muestran las dimensiones fundamentales del rolo de Tipo 3.

- 1000 N
/70
/ j 120
/] e/
R680 74’ 77\ ? a)
dz410
- - [
b
el )

Fig. 38. a) Dimensiones de la llanta, el rallo y el cubo.
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Area de la seccion del rallo.
A, = (770 x 227 )= 174790 mm?

Centroide de la llanta.

La seccion de la llanta en este tipo de rolo es semejante a la del rolo de tipo 2; es por eso que expondremos
solo el resultado de los calculos para repetir los analisis geométricos y demas.

Area de la seccion de la llanta.
A, = > A =140790 mm’
Radio al centroide de la llanta.

R=680—65+Y =726.341mm

Momento de inercia de la seccion de la llanta.

I, = 296879815 .4mm*

2.11.2 Calculo de las fuerzas internas para el caso de que la carga radial esté colocada directamente
sobre un rayo.

Debido al movimiento de rotacion del rolo la posicion del rayo con relacion a la carga varia

constantemente de forma alternada actuando en determinado momento sobre uno de los rayos

directamente y en otros en la posicion entre dos rayos. En esta seccion determinaremos la fuerza que surge

en cada uno de los rayos debido al efecto que provoca la incidencia directa de la carga sobre uno de ellos.

Esquema y célculo de las fuerzas internas para el primer rayo.

El esquema de analisis que se empleo para los tres tipos de rolos se muestra en la Fig. 39.

Haciendo sumatoria de fuerzas en el eje Y podemos obtener una de las expresiones que permitiran
resolver el sistema. La expresion es:

> F, =N, —P+2N sena+2Q, cosa =0
N, =P -2N,sena -2Q, cosa (33)
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Fig. 39. Esquema de analisis empleado para el primer rayo.

En la Fig. 40 se aprecia el esquema del segmento de la llanta como cuerpo libre para obtener las demas
expresiones. Considerando la existencia de una fuerza normal y una cortante se plantean las
condiciones de equilibrio de donde se obtiene que: haciendo sumatoria de fuerzas en los ejes definidos
como z-z y t-t y sumatoria de momentos con respecto a o e igualando todas las expresiones a cero.

ze—z =N - N,cosp—-Q,senp=0

N =N, cosp + Q,seng (34)
D> My,=M-M,-N,d-Q;h=0

M =M, + N,R(l - cosp)+ Q,Rsen¢p (35)
ZFH =Q—-N,senp—-Q,cosp=0

Q=N,seng +Q, cosp (36)

Como la energia potencial unitaria del sistema (en lo adelante U ) es:
U=2U,+U,
Siendo U, la energia elastica de deformacion de cada uno de los extremos que componen la seccion de

la llanta mostrada en la figura 39 y Uy la energia correspondiente al rayo. Los valores de Uy y Up se
determinan por:

2 2 2
Uo=f N “dz +I M “dz +kj Q-dz
| 2xExA, 12xExIy 1 2x G x A,

(37)
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d = R(1-cos ) \
h=Rseng

Fig. 40. Segmento de la llanta como cuerpo libre.

N,’dz
U, = J' B Bl
| 2x Ex A
Sustituyendo N, M, Q y Np en las expresiones (4.5) y (4.6) por las ecuaciones numeradas como (4.1),
(4.2), (4.3) y (4.4) y teniendo en cuenta que en la expresion de U, dz = Rd¢ y sustituyendo a su vez

(38)

en la expresion de U (Expresion 4.7) se obtiene:

1 a a

EXAOI').(NOCOS¢))2Rd¢)+ Exl, I';(MO + No(l—cosqo))szqo+
k
GxA,

Donde:
E

T2+ )

U=

RI

m’i(P - 2Nosen¢) - 2Q0 COS¢)2 dZ

C

+

I(Nosen¢+ Q, cosqo)2 Rdg +
0

=8.42x10° (Modulo de elasticidad de segundo orden)

. ’ 7[ . 7
o - Mitad del 4ngulo entre rayos (¢ = — siendo n el nimero de rayos).

k =1.2 (Coeficiente que depende de la forma de la seccion).
Este coeficiente es muy dificil de obtener mediante célculos. El valor de 1.2 se toma por pertenecer a
secciones geométricas que se asemejan a la forma geométrica de la seccion de la pieza.

Segun el Primer Teorema de Castigliano la derivada parcial de la energia potencial de un sistema

respecto a una de las fuerzas del sistema es igual al desplazamiento del punto de aplicacién de dicha
fuerza en su propia direccion; o sea:
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TN VIS V)
° 0N, ° oM, ° 0Q,
Para poder obtener las expresiones que nos permitan calcular los valores de las fuerzas internas Qo, No
y My aplicamos el Segundo Teorema de Castigliano (Teorema del Trabajo Minimo); donde se plantea
que los valores de las reacciones se distribuyen de manera que la energia potencial acumulada sea
minima, lo que matematicamente significa la busqueda del extremo de la funcidn; o sea:
Sy =_8U =0; Jy :_6U =0; §Q :_GU =0

° " oN ° oM >~ 0Q
El planteamiento de estas condiciones se fundamenta en el hecho de que los desplazamientos
reciprocos en las direcciones No, My y Qo no pueden existir.
Desarrollando la expresion (4.7), derivando y sustituyendo los datos de cada rolo en ellas obtenemos el
sistema de ecuaciones que responde a cada esquema.

Sy

0 [0} [}

Rolo de Tipo 1.

Para el rolo de Tipo 1 las ecuaciones son las siguientes:

N, =-0.7654 N, —1.8477Q, +3.7894 x10°

N, =-5.6875x107°M, —2.192Q, +1.2439x 10’

M, =-18.553 N, —141.006Q,

Q, =-3.903x10°M, —0.1979 N, +2.7115x10*
Dando solucion al sistema obtenemos:

N, =2.475x10°kgf

N, =8.009 x 10*kgf

M, =—6.836 x10°kgf .mm

Q, =3.794 x 10" kgf

Rolo de Tipo 2.

Para el rolo de Tipo 2 las ecuaciones son las siguientes:
N, =-0.7654 N, —1.8477 Q, +3.7894x 10’
N, =-4.6244x10"M, —2.014Q, +1.308x10°
M, =-18.525 N, —140.792Q,
Q, =—3.6266x107°M, —0.2078 N, +3.258 x10*
Dando solucion al sistema obtenemos:
N, =2.379 x 10’ kgf
N, = 7.665x 10" kgf
M, =-7.693x 10°kgf.mm

Q, = 4.456x10*kgf

-56 -



Rolo de Tipo 3.

Para el rolo de Tipo 3 las ecuaciones son las siguientes:
N, =— N, -1.732Q, +3.7894x 10’

N, =—6.5244x107M, —2.424Q, +4.5534x10*
M, =-32.736 N, —185.85Q,

Q, =-3.465x10>M_ —0.2267 N, +7377.30
Dando solucion al sistema obtenemos:

N, =3.202 x 10°kgf

N, =5.097 x 10*kgf

M, =-2.505x 10°kgf .mm

Q, =4500.2kgf

Esquema y calculo de las fuerzas internas para el primer par de rayos.

Figura 41. Esquema de analisis empleado para el primer par de rayos.

De aqui en adelante los esquemas que se utilizan para el célculo de las fuerzas en los rolos de Tipo 1 y 2 no

son los mismos que se emplean par el rolo de Tipo 3. En la figura 41 se muestra el empleado para los rolos
de Tipo 1y 2.

Como en el caso anterior hacemos una sumatoria de fuerzas en el eje Y para obtener una de las
expresiones que permitiran resolver el sistema. La expresion es:

D F, =Ny, + 2Ny, cos(2a) + 2N, cosa +2Q, senar — P =0
N — P - N, —2N, cosa - 2Q,sena
o 200s(2a)

(39)
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Para el calculo se aplicara la misma metodologia que se empleada en el primer rayo. La seccion del
extremo de la llanta es semejante a la de la figura 40 por lo tanto las expresiones a utilizar son las
expresiones (4.2), (4.3) y (4.4). Para este caso la expresion de la energia potencial unitaria del sistema es:
U=2U,+2U, +U,

En este caso U, ¥ Uy también se calcula a través de las expresiones (4.5) y (4.6) y se procede de la misma
forma; o sea, se integra y se deriva en funcion de No, My y Qo. De esta forma, desarrollando las expresiones
anteriores y sustituyendo los datos, obtenemos el sistema de ecuaciones que responde a cada esquema. La
energia designada como U, al no depender de ninguna de las fuerzas que queremos determinar, para los
efectos del calculo diferencial se hace cero, por lo que no se consider6 necesario determinar su valor.

Rolo de Tipo 1.

Para el rolo de Tipo 1 las ecuaciones son las siguientes:
N,, =—-1.3065N,, —0.5412Q,, +9.2925x 10"

Ng =-2.569x107° M, —0.9904 Q,, +4.7058 x10*
M, =—18.553 N, —141.06 Q,,
Qu =—4.383x107° M, —0.2222 N, +4374.14

Dando solucién al sistema obtenemos:
N,, = 2.5488 x10*kgf

N,, =5.5327 x10*kgf
M,, =2.3759 x10°kgf .mm
Q,, =—8964.7 kgf

Rolo de Tipo 2.

Para el rolo de Tipo 2 las ecuaciones son las siguientes:
N,, =-1.3065N,, —0.5412Q,, +9.9701x 10"

No =-2.0321x107 M, —0.8849Q,, +5.1635x10"
Mg =-18.525 N, —140.792Q,,
Qo =—2.296x10° M, —1.1299 N, +5.8346 x10*

Dando solucion al sistema obtenemos:
N,, =2.8182x10*kgf

N,, =5.689 x10*kgf
M,, =-3.2118x10°kgf.mm
Q, =—5204.7kgf
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Rolo de Tipo 3.

En el rolo de Tipo 3, al tener 6 rayos, se introducen ciertas variaciones por lo que se analiza un esquema a
parte, Fig. 42, con el fin de simplificar las expresiones.

Para este esquema la expresion que se obtiene haciendo sumatoria de fuerzas en el eje Y se reduce a:
D> F, =N, +2Nysena + 2N, —P =0
P—-2N, - Ny

N =
bt sena

(40)

M6

Fig. 42. Esquema de analisis empleado para el primer par de rayos.

La seccion del extremo de la llanta es semejante a la de la figura 40 por lo tanto las expresiones a utilizar
son las expresiones (4.2), (4.3) y (4.4). Para este esquema la expresion de la energia potencial unitaria del
sistema también es:

U=2U,+2U, +U,
Donde U, y Uy se calcula a través de las expresiones (4.5) y (4.6) y se procede aplicando los teoremas de

Castigliano; o sea, se integra y se deriva en funcion de No, M, y Qo Desarrollando las expresiones y
sustituyendo los datos, obtenemos el sistema de ecuaciones que responde a cada esquema y que resulta:

Ny, =1.1753x10° —4 N,
Ng =-1.3808x107° M, —0.4689Q,, +2.3911x10"
M, =-32.7364 N, —185.850Q,,

Q,, =-3.5856x10°M_, —0.2144 N
ol ol ol
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Dando solucion al sistema obtenemos:
Ny, =1.0424 x 10*kgf

N,, =2.6776 x 10" kgf
M,, =5.7201x10°kgf .mm
Qq =—7794.36 kgf

Esquema y calculo de las fuerzas internas para el segundo par de rayos.

En el esquema considerado para el célculo de las fuerzas internas en el segundo par de rayos para los rolos

de tipo 1 y 2 se toma como cuerpo libre una seccion semejante a la mostrada en la Fig. 39; pero girada 90°
y sin la presencia de la carga P como se muestra a continuacion en la Fig. 43.

Fig. 43. Diagrama de cuerpo libre para el andlisis del segundo par de rayos.

Del analisis de este esquema extraemos tres de las expresiones necesarias para el calculo.

Realizando sumatoria de fuerzas en ambos ejes y una sumatoria de momento se obtienen:
Z F, =Q,, cosax +Q,, cosax — N, sena — N, sena — N, =0
N, =Q,, cosa +Q,, cosa — N, sena — N, sena (41)
Z Fy, =Qq, sena +N,, cosa —Q,; sena — N, cosa =0
Q,, = Ny, cosa —Q,, sena — N, cosa

sena

2Mu =My =Mg +Ng y+Np h=Qy x=0

(42)
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h=Rsen«
Xx=2hcosa
y=2hsena

Figura 44. Andlisis geométrico de la llanta

M022M01+N01y+Nb2h_Q01X (43)

La expresion que falta para resolver el sistema se obtiene aplicando nuevamente los teoremas de
Castigliano. La seccion de la llanta es la misma de la Figura 40 y las ecuaciones que de ella se derivan
son las (42), (43) y (44).

La energia potencial unitaria del sistema es:

u=U, +U, +U,,
Determinandose Up, mediante la misma expresion (4.6) pero esta vez en funcion de Nyp; y Ug y Uy se
determinan mediante la expresion (4.5) pero en funcion de Noj, Mo1, Qo1 ¥ No2, Moz, Qo2 seglin
corresponda. Una vez integrada y derivada la expresion se despeja Ny, y se sustituyen los datos de
cada rolo en la ecuacion que se obtenga y en (4.16), (4.17) y (4.18) quedando:

Rolo de Tipo 1.

Para el rolo de Tipo 1 las ecuaciones del sistema son las siguientes:

N,, =-0.3826 N,, +0.9238Q,, — 2.9455x 10"

N,, =—6.5045x107° M, —1.4664Q,, —1.1057 x10*
M,, =278.380 N, —1.6626 x10’

Q,, =—2.4142N,, +1.246x10°

Dando solucion al sistema obtenemos:

Ny, =—7.85961x10*kgf

N,, =6.286 x10*kgf

M,, = —5.2427 x 10° kgf .mm

Q,, =—2.7152x10* kof
Rolo de Tipo 2.
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Para el rolo de Tipo 2 las ecuaciones son las siguientes:

N,, =—0.3826 N,, +0.9238Q,, — 2.61x10*

N,, =-5.3283x107°M_, —1.218Q,, —1.0572x10*
M,, =277.958 N, +1.4455x10’

Q,, =—2.4142N,, +1.3215x10°

Dando solucion al sistema obtenemos:

N,, =—7.9881x10*kgf
N,, = 6.7119x10*kgf

M,, =—7.748 x 10°kgf .mm
Q,, = —2.989x10* kgf

Rolo de Tipo 3.

En este Tipo de rolo cuando la carga se encuentra sobre el rayo que ocupa la posicién superior no queda
ningun otro rayo perpendicular al plano de aplicacion de la carga.
Analizando el esquema que se muestra en la Fig. 45 de la sumatoria de fuerzas en el eje Y resulta que:

D F, =N, +2Nysena + 2N, sena —2Q,, cosa — 2Ny,sena — P =0

N = N, +2 Ny, sena + 2N, sena —2Q,, cosax — P 44)
" 2 sena

Como la seccion del extremo de la llanta es semejante al de los casos anteriores las expresiones a utilizar
son (4.2), (4.3) y (4.4). En el esquema la expresion de la energia potencial unitaria del sistema es:

Uu=2U,+2U,, +U,
Donde Uy y Up; se calculan empleando las expresiones (4.5) y (4.6); pero esta vez en funcion de Ny, Noa,
Moz y Qo2 y se procede como se ha hecho hasta ahora.

Las expresiones después de integrar, derivar y sustituir son:

N,, =N,, —1.73205Q,, — 4.83409 x10*

N,, =—5.8245x107°M_, —1.6064Q,, —1.0371x10*
M,, =—32.7364 N, —185.850Q,,

Q,, =—3.3517x107° M, —1.1628 N, —1820.8248

Dando solucion al sistema obtenemos:
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Ny, =—1.81588 x 10*kgf
N,, =1.75398 x 10" kgf

M,, = 7.8233x10°kgf .mm
Q,, =—7299.01 kgf

Fig. 45. Esquema de andlisis empleado para el segundo par de rayos.

Como se puede apreciar Ny, da negativo; lo que indica que esta fuerza, en vez de ser de compresion como
se considera en el esquema, es de traccion.

Esquema y calculo de las fuerzas internas para el tercer par de rayos.

El esquema que se analizo para los rolos de tipo 1 y 2 se muestra en la Fig. 46.
De este diagrama extraemos tres de las expresiones para el calculo, las mismas son:

z Fy =Ng,sena —Q,, cosa — Nb3sen(2a)— Noscosa —Q,ysena =0
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N.. — N ,sena —Q,, cosa — N ; cosa —Q,;sena (45)
> sen(2a)

z F, =—Ng,cosa —Q,,sena — Ny, cos(Za)— Nossena —Qg; cosar =0
O =" Ng, cosa — Qg sena — Ny; cos(2ar) — N;sena
» cosa

2 Mg =My =My +Qux+ Ny y+Nysh=0

(46)

Como el analisis geométrico de este esquema es similar al representado en la Fig. 44.

M, =M,, + Q,,2Rsenacosa + N,,2R(senax )’ + N,,Rsena (47)
/\a _ RE
No2 Mo, (24 \
s
! _ R/
a
-
v Qo \ R

e
/
AN
/ Uo3
/ / -~ No3
d. M,
Qo3 }

Fig. 46. Diagrama de cuerpo libre para el analisis del tercer par de rayos.

La expresion restante (N, 3) se determind aplicando los teoremas de Castigliano nuevamente. Como el
esquema de la seccion de la llanta es el mismo las ecuaciones a emplear son las (4.2), (4.3) y (4.4).
La energia potencial unitaria del sistema es:

U=U,+U,, +U,
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Donde Up; se determina mediante (4.6) en funcién de Nps y Ugz ¥ Ups se determinan mediante (4.5) en
funcion de Ngz, Moz, Qo2 ¥ Nos, Mos, Qo3 respectivamente. Una vez integrada y derivada la expresion se
despeja No3 y se sustituyen los datos de los rolos en la ecuacion que se obtiene y en las expresiones (15),

(16) y (17).

Rolo de Tipo 1.

El sistema de ecuaciones que obtenemos para este Tipo de rolo es:

N,; =—1.30656 N; —0.54119Q,; + 6.9496 x10*

N,; =—2.5699x107° M, —0.99048 Q,; +3.51935x10*
M,; =278.380 N, —5.8161x10°

Q3 = —0.76526 N,; —0.41421 N, —5.16134x10*

Resolviendo el sistema:

Ny, =—1.33157x10° kgf

N,; =1.62077 x10° kgf

M,; =—4.28841x10" kgf - mm
Q,; =—1.68339x10* kgf

Rolo de Tipo 2.

Para este Tipo de rolo el sistema es:

Ny; =—1.30656 N, —0.54119Q,, +7.5378 x 10*

N,; =-2.0321x107° M, —0.88049 Q,; +3.90386 x 10*
M,; =277.958 N, ; —8.82066 x 10°

Q,; =—0.76537 N,; — 0.41421 N, —5.47384 x 10"

Al resolver el sistema tenemos:

Ny =—9.6542 x 10" kgf

N,; =1.4926 x10° kgf

M,; =—3.5655x10 kgf - mm
Q,; =—4.2673x10* kgf
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Rolo de Tipo 3.
En este Tipo de rolo no existe este par de rayos.
Esquema y calculo de las fuerzas internas para el altimo rayo.

El andlisis para este rayo resulto mas sencillo; pues solo se hace una sumatoria de fuerzas en el eje Y. Los
esquemas asumidos se muestran en la Fig. 47.

| P
]

47. Esquemas asumidos para calcular la fuerza sobre el ultimo rayo.

Rolos de Tipo 1y 2.

Para los rolos 1 y 2 rolos la expresion de calculo es semejante:
D F, =N, +2 Ny, cos(2)- 2 Ny cos(2a)— Ny, =P =0
Ny, =N, +2 Ny, cos(2a)— 2 Ny, cos(2a)— P
Sustituyendo:
Rolo de tipo 1: N, =-9.29423 x10* kgf

Rolo de tipo 2: N, =-3.53875x10* kgf
Rolo de Tipo 3.
La expresion de calculo para este rolo es:

ZFy =Np; + N +2 Ny, sen(a)—2 Np, sen(a)— P=0

Np; =P +2 Ny, sen(a)— N, =2 Ny, sen(a)
Sustituyendo:

N3 =3.0182x10* kgf
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No se aplica el método de las secciones en este ultimo caso ya que el cortante Qo es cero por estar esta
seccion en el plano de simetria y Q, es una fuerza antisimétrica. La fuerza N, no actiia en el eje Y porque
es perpendicular al mismo. Estas dos fuerzas son las unicas que podrian influir en el valor de la fuerza en la
ultima seccion.

Resumen.
Los valores de la fuerza en los rayos (Np;) calculados en este epigrafe se resumen en la tabla que se muestra

a continuacion (Todos los valores estan expresados en kgf ). La figura es un complemento de la tabla
donde se muestra la posicion de cada fuerza y el sentido de la misma.

Rolo.
Rayos. Tipo 1. Tipo 2. Tipo 3.
1 24.7522x10" 23.7938x10* 3.202x10*
2 2.54882x10* 2.8182x10* 1.0424x10*
3 7.85961x10° 7.9881x10* 1.8158x10*
4 13.3157x10" 9.6542x10* 3.0182x10*
5 9.2942x10" 3.53875x10"

Continuacion de la tabla.

Rolos Tipo 1y 2. Rolo Tipo 3.

2.11.3 Cilculo de las fuerzas internas para el caso de que la carga radial esté colocada en el centro
del espacio entre rayos.

En este epigrafe, como en el anterior, determinaremos el valor de la fuerza que surge en los rayos debido la
incidencia de la carga sobre el rolo; pero esta vez se considera que la carga esta ubicada en el centro del
espacio entre rayos. La metodologia empleada es la misma del epigrafe anterior.

Esquema y calculo de las fuerzas internas para el primer rayo.
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El esquema de analisis que se empleo para los tres tipos de rolos se muestra en la figura 48.
Haciendo sumatoria de fuerzas en el eje Y obtenemos la expresion:

Z F, =2 N sen(2a)+2 N, cosa +2Q, cos(2a)— P =0
P-2N',sen(2a)-2Q', cos(2a)
2cosa

N', = (48)

Fig. 48. Esquema de analisis empleado para el primer par rayos.

El esquema de andlisis para la seccion del extremo de la llanta se muestra en la Fig 40 del epigrafe anterior.

Las expresiones para realizar los calculos son las numeradas en el epigrafe 4.2 como (4.2), (4.3) y (4.4); 0
sea:

N =N, cosp +Q,seng
M =M, + N,R(l - cosp)+ Q,Rseng
Q=N,senp+Q,cose

La energia potencial unitaria del sistema en este caso es:

U=2U,+2U, +U,
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Siendo U, la energia elastica de deformacion de cada uno de los extremos que componen la seccion de
la llanta mostrada en la figura 48 y Uy la energia correspondiente al rayo. Los valores de Uy y Up se
determinan de la misma forma que en el epigrafe anterior empleando las expresiones (4.5) y (4.6).

Desarrollando las expresiones de la misma como en el epigrafe 4.2, integrando, derivando y
sustituyendo los datos de cada rolo en ellas obtenemos el sistema de ecuaciones que responde a cada
esquema. Los sistemas de ecuaciones a que arribamos son:

Rolo de Tipo 1.

Para el rolo de Tipo 1 las ecuaciones son las siguientes:

N',=-0.7654 N, —0.76536 Q, +2.05079 x 10
N, =—4.54547x107° M, —1.66871Q, +1.07602 x 10’

M, =—18.553 N, —141.006Q,

0 ="

Q, =—4.27417x107M, —0.20645 N, +1.33128 10

Y =—
Dando solucion al sistema obtenemos:

N', =1.14539 x 10°kgf
N, =1.24697 x 10’ kgf
M, =-1.41088 x 10°kgf .mm

Q, =—6401.3kgf

Rolo de Tipo 2.

Para el rolo de Tipo 2 las ecuaciones son las siguientes:

N', =—0.7654 N, —0.765366 Q, +2.05079 x 10°
N, =—3.65798 x10° M, —1.50646 Q, +1.11996x 10°
M, =—18.525 N, —140.792 Q,

o —

Q, =—4.04921x107°M, —0.21941 N, +1.63121x10*
Dando soluciodn al sistema obtenemos:

N', =1.12948 x 10° kgf
N, =1.24124 x10*kgf
M, =-1.77156 x 10°kgf .mm

Q, =-3749.01kgf

o =~

Rolo de Tipo 3.
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Para el rolo de tipo 3 las ecuaciones son las siguientes:

N',=-N, —0.57735Q, +2.18779x 10
N, =-5.8245x107°M_, —2.10188Q, + 4.6938 x 10"

M, =-32.736 N, —185.85Q,

0 ="

Q, = 3.5581><10"3M0 -0.22616 N, +2916

S =—
Dando solucion al sistema obtenemos:

N', =1.49063 x 10° kgf

N, =7.96336 x 10*kgf

M, =5.85699 x 10°kgf .mm
Q, =-1.71784 x10*kgf

Esquema y calculo de las fuerzas internas para el segundo par de rayos.

La diferencia de 2 rayos que hay entre los rolos de tipo 1, 2 y el de tipo 3 introduce, como en los analisis
del anterior epigrafe, un cambio en el esquema de andlisis para el calculo de este rayo en particular.
Para los rolos de tipo 1 y de tipo 2 se emplea el esquema de la figura 49. De la misma, siguiendo la los
mismos patrones de calculo, se extrae la primera expresion.

D F,=2N, +2N',senaz+2N'ycosa —P =0
P-2N, -2N'
N, = ol pCosa (49)

2sena

La ecuacion de la energia del sistema es:

U=2U,+2U,, +U,

Finalmente obtenemos:
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Nol

Fig. 49. Esquema de analisis empleado para el segundo par de rayos.

Rolo de Tipo 1.

El sistema de ecuaciones a la cual se llega es:
N', =—2.61312 N, +2.18583x 10°

No; =-8.60953x107* M, —0.24001Q,, + 7.4167 x 10"
M, =—18.553 Ny, —141.006 Q,,
Qy =—4.49764x107 M, —0.16497 N,

Solucionando el sistema obtenemos:

N',, =1.6192 x 10*kgf

N,, =7.74516 x 10" kgf
M,, =9.96981x10°kgf .mm
Q, =—1.72612 x10*kgf

Rolo de Tipo 2.

El sistema de ecuaciones a la cual se llega es:
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N', =—2.61312 N,, +2.22424 x10°

N, =—6.706x107*M,, —0.19956 Q,, + 7.60354 x 10*
M, =-18.525 N, —140.792Q,,

Q, =—4.3117x10° M, —0.16882 N,
Solucionando el sistema obtenemos:

N'y, =1.62668 x 10* kgf
N,, =7.8893 x10*kgf

M,, =1.0526x 10°kgf .mm
Q,, =—1.7857 x 10*kgf

Rolo de tipo 3.

El esquema de analisis de este rayo para este rolo coincide con el utilizado en el epigrafe anterior para el
segundo par de rayos (Figh. 43) de los rolos de tipo 1 y 2. Esto se debe a que los rayos ocupan una
posicion perpendicular con el plano de accion de la carga.

De aqui se extraen tres expresiones:

ZFX =Q, cosa +Q,, cosa — N, sena — N, senaz — N';; =0 (50)
N'p; =Q, cosa +Q, cosar — N, sena — N, sena

ZFy =Q,, sena +N, cosa —Q, senax — N cosa =0

Q, = N, cosa +Q, senax — N, cosa (51)
° sena

D Mu=M; =M + Ny y+N', h=Q, x=0

Mg =M, + Ny y+N'y, h—Q, x (52)

Donde y, X y h se toma de la figura 44 donde se hace el analisis geométrico de esta seccion.

La energia potencial unitaria del sistema es:

U=U,+U, +U

Aplicando el mismo analisis se llega a las ecuaciones para este rolo, las mismas son:
N',, =—0.5N,, —0.866025Q,, —5.46937 x10*

N, =—6.9415x107 M, —2.24661Q,, + 6992.27
M,, =363.170 N',,+4.03119x 10’
Q,, =—1.73205N,, +1.2075x10°
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Aplicando el mismo andlisis se llega a las ecuaciones para este rolo, las mismas son:

Fig. 50. Diagrama de cuerpo libre para el andlisis del segundo par de rayos.
N',;=—0.5N,, —0.866025Q,, —5.46937 x 10"

N, =-6.9415x107° M, —2.24661Q,, +6992.27
M,, =363.170 N',,+4.03119x 10’
Q, =-1.73205N,, +1.2075x10°

Solucionando el sistema obtenemos:

N', =-1.22521x10°kgf

N,, =8.62004 x 10*kgf

M, =—4.18427 x10°kgf .mm
Qq =—2.8553x 10" kgf

Esquema y calculo de las fuerzas internas para el tercer par de rayos.

Para este par de rayos el esquema de analisis es el que se muestra en la figura 51.
La expresion que se obtiene de la figura es:

> F,=0
y
2N, cos(2a)+2 Ny,sena + 2 N, sena + 2 N, cosa —2Q,,sen(2a)— P =0

P—2N,,cos(2a)—2 N, ;sena —2 N, cosa + 2 Q,,sen(2a)
Nz = 2sena 3)




QoZ

Fig. 51. Esquema de analisis empleado para el tercer par de rayos.

La expresion que se obtiene de la figura es:
Z F, =0
2N, cos(2a)+2 Ny, sena + 2 Ny, sena + 2 N, cosar — 2 Q,,sen(2a)— P =0

N.. — P-2N,, cos(2a)—2 N, sena —2 Nbcosa+2Qozsen(2a) (54)
b2 2 sena
La energia potencial del sistema se expresa:

U=2U,+2U,, +U,

Siguiendo la misma metodologia obtuvimos:

Rolo de Tipo 1.
Para este tipo de rolo el sistema de ecuaciones es:

N',,=—1.84775 N, +1.84775Q,, +2.02391x10°

N,, =—1.54659x107° M, +0.365240Q,, +8.7231x 10"
M,, =—18.553 N, —141.006Q,,

Q,, =—3.44719x107°M_, +0.107113 N, —2.55819x 10"
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Solucionando el sistema obtenemos:

N',, =1.81067 x 10*kgf

N,, = 7.48829 x 10*kgf

M,, =2.11489 x 10°kgf .mm
Q,, =—2.48514 x 10" kgf

Rolo de tipo 2.

Para este tipo de rolo el sistema de ecuaciones es:

N'y,=—1.84775 N, +1.84775Q,, +2.06157 x10°

N,, =—1.21197x107° M, +0.44651Q,, +9.00561x10*
M,, =—18.525N,, —140.792Q,,

Q,, =—3.12935x107°M_, +0.151695 N, —3.0595x 10"

Solucionando el sistema obtenemos:

N',, =1.79407 x 10" kgf
N,, = 7.54492 x 10*kgf
M,, =2.3211x10°kgf .mm
Q,, = —2.64131x10*kgf

Rolo de tipo 3.
Este tipo de rolo se puede decir que no posee este par de rayos.

Esquema y calculo de las fuerzas internas para el ultimo par de rayos.

El andlisis para este rayo resulta mas sencillo; pues solo requiere establecer una sumatoria de fuerzas en el
eje Y. Los esquemas asumidos se muestran en la Fig. :

Rolos de Tipo 1y 2.

Para estos rolos la expresion de calculo es semejante:

ZFy =2N'j;cosa+2N', sena+2N',; sena+2N', sena —P =0

,  P-2N',senad -2 Ny, sena —2 N', senc
2N b3:

2cosa
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Fig. 52. Esquemas asumidos para calcular la fuerza sobre el tGltimo rayo.

Sustituyendo:
Rolo de tipo 1: N',;=7.63334 x10* kgf

Rolo de tipo 2: N',;=7.79624 x10* kgf

Rolo de tipo 3.

La expresion de calculo para este rolo es:

ZFy =2N'ycosa+2N'y, cosa—P=0
P—-2N', cosa

N'., =
b2
2 cosa

Sustituyendo:
N’,,=6.97167 x10* kgf

Resumen.

Los valores de la fuerza en los rayos (N’y;) calculados en este epigrafe se resumen en la tabla que se
muestra a continuacion (Todos los valores estan expresados en kgf ). La figura es un complemento de la
tabla donde se muestra la posicion de cada fuerza y el sentido de la misma.

Rolo.
Rayos. Tipo 1. Tipo 2. Tipo 3.
1 11.454x10" 11.29x10* 14.91x10*
2 1.619x10" 1.627x10" 12.25%10*
3 1.811x10* 1.794x10" 6.972x10*
4 7.633%x10" 7.796x10"
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Continuacion de la tabla.

Rolos Tipo 1y 2. Rolo Tipo 3.

2.11.4 Calculo de las tensiones en la llanta y en los rayos para los diferentes tipos de rolos.
Calculo de las tensiones en la llanta.

El calculo de dichas tensiones se hara partiendo de que la llanta es una viga curva, para los célculos las
vigas curvas se consideran de curvatura pequefia donde %<1/ 5 y vigas de curvatura grande que

tienen %>1/5.

Para nuestro caso % =12%27 4 4=O.l6<1/ 5 por tanto pertenece a una viga de curvatura pequefia

donde las tensiones normales se pueden calcular con suficiente grado de precision a partir de la
ecuacion de Navier. [1]

MF X ¥a
|

Producto de la presencia de las fuerzas (N) y (Q) la llanta también esta sometida a tensiones normales y
tensiones tangenciales.
Las tensiones producto de las fuerzas normales se determina por:

N
Ony :?S

Onm =
X

Y por ende la tension normal resultante sera:

On =0n 0

Mfxy . N (55)

Gnr =—F *t=

I, As

Las tensiones tangenciales se pueden despreciar por que su valor es muy pequefio comparado con los
valores de momento flector y tensiones normales en una seccion de ese tipo.
Sustituyendo en la expresion (4.22) las ecuaciones (4.2), (4.3) y en ellas los valores de Nog, Moy Qo que
se obtuvieron en los epigrafes 4.2 y 4.3 se arribo a los siguientes resultados.

Se puede destacar que los valores maximos de tensiones normales se obtienen para ¢ = 0, pero en
realidad en @ = 0 estd presente el rayo y en esta seccion la llanta se confunde con la seccion del rayo
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formando un todo muy resistente a la flexion. La llanta fisicamente solo existe en un rango @min < @ <

a determinado; por lo que los célculos se hacen para @ = @in .
Pmin = 14 ° Para el rolo de tipo 1.
Pmin = 17 ° Para el rolo de tipo 2.
@min = 18 Para el rolo de tipo 3.

Tablas de resultados (resumen) de los calculos de las tensiones en la seccion de la llanta

correspondiente al analisis que se indique (seccion del esquema de analisis).

Posicion 0 Para Rolo de tipo 1.
de la carga. Valores de tensiones normales ( kg / mm?)
< o Seccion primer | Seccidon segundo | Seccidn tercer Seccion cuarto par de
So % S ‘5| parde rayos. par de rayos. par de rayos. rayos.
s 3 s &
O35 © 2
(@]
0.905 0.691 0.7935 0
g Seccion primer | Seccion primer par | Seccion segundo|  Seccion Seccion
< ?2 s rayo. de rayos. par de rayos. | tercer par de | ultimo
23 g rayos. rayo.
O35 @
© 9o
o
2 1.123 0.442 4.642 21.85 0
Posicion 1 Para Rolo de tipo 2.
de la carga. Valores de tensiones normales ( kg / mm?)
< o Seccion primer | Seccidon segundo | Seccion tercer | Seccion cuarto par de
) § S ‘5| parde rayos. par de rayos. par de rayos. rayos.
858
S (]
1.1743 0.586 0.792 0
g Seccidn primer | Seccidon primer par | Seccion segundo Seccion Seccion
< —,‘: s rayo. de rayos. par de rayos. | tercer par de | ultimo
%0 9 5 rayos. rayo.
O @
© 9
]
@ 1.649 0.468 4.744 15.88 0

Posicion de la

2 Para Rolo de tipo 3.
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carga

Valores de tensiones normales ( kg / mm?)

Seccion de la llanta
que corresponde al
primer par de rayos.

Seccion de la llanta
que corresponde al
segundo par de rayos.

Seccion de la llanta que
corresponde al tercer
par de rayos.

Carga
colocada en el
espacio entre

rayos

0.66 3.34 0

o Seccion de la Seccion de la Seccion de la Seccion de la
S o
=i llanta que llanta que llanta que llanta que
) S corresponde al | corresponde al corresponde al | corresponde al
S &6 B primer rayo. primer par de segundo par de ultimo rayo.
& % 5 rayos. rayos.
59
O £

~ 0.4337 3.8532 0.1892 0

Calculo de las tensiones en los rayos.

En los rolos hay rayos sometidos a tensiones de traccion y otros sometidos a compresion; estas
tensiones son provocadas por la fuerza Nj,.

Las méximas tensiones de traccidon son producidas por la maxima fuerza de traccion y esta se produce
cuando la carga estd aplicada directamente sobre un rayo. La expresion para el calculo de la misma es:

N

O_g:l;é( _ b ;;axT
Donde:
Np max T — Valor maximo de la fuerza de traccion.
As —Area de la seccion del rayo.
Las tensiones de compresion son producidas por las maximas fuerzas de compresion y estas también se
producen cuando la carga esta aplicada directamente sobre uno de los rayos (Ver tablas resumen de los
epigrafes 4.2 y 4.3). Para este caso la ecuacion para calcular las tensiones es:

N

_ b max C
O comp = As
Donde:

Nb max ¢ — Valor maximo de la fuerza de compresion.
As — Area de la seccion del rayo.

(56)

max

(57)

Para las diferentes variantes constructivas de rolos, sustituyendo en las expresiones (4.23) y (4.24) los
valores que se fuerza y area que obtuvimos en epigrafes anteriores se obtienen los resultados que se
muestran en forma de tabla.

Rolo de tipo 1.

max ]
o 3.19

Rolo de tipo 2.
3.05

Rolo de tipo 3.
1.83
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O-tf;laaé( 1.72 1.24 0.17

2.12 Calculo de resistencia a la fatiga volumétrica de la llanta y de los rayos para las diferentes
variantes constructivas.

En este epigrafe se realizard el calculo del factor de seguridad a la fatiga de los rayos y la llanta para
comprobar si resisten a los esfuerzos que estan sometidos.

2.12.1 Calculo de los factores de seguridad a la fatiga para el rolo de tipo 1.
Calculo del factor de seguridad a la fatiga en los rayos para el rolo de Tipo 1.

Los rayos son elementos que estdn sometidos, unos a tensiones normales de traccién y otros a
tensiones de compresion, por lo que se establece en ellos un ciclo de fatiga cuyos valores de tensiones
maxima y minimas son calculados considerando la mdxima tension de compresion, la méxima tension
de traccion y la tension de compresion provocada por el ajuste por interferencia.

Se consideran como positivas las tensiones de traccion y como negativas las tensiones de compresion.
Como en realidad no se conoce la interferencia bajo la cual se realiz6 el ajuste el factor de seguridad
se calculara para interferencia maxima e interferencia minima.

Para interferencia maxima:

amax = O-maxtrac + Genca

O = 1.72+(=0.774) = 0.946

O min = Omaxcom + Tenca

O = —3.17+(=0.774) = -3.964

La razon de asimetria para este ciclo se calcula.
. _ Omax _ 0.946 — 023
o —3.964
El valor de r esta en el intervalo de —1 <1 <0 por que pertenece a un ciclo alterno en traccion y
segun el Diagrama del Limite de Fatiga de Serensen modificado en coordenadas Haigh [2] estd en la

zona numero I.

min

La expresion que se brinda para determinar el factor de seguridad a la fatiga en esta zona es la
siguiente:

0
n, = (58)
Kot -0 N 20 ,-0,

ga'ﬂk O

Onm

Donde:
o, =0360, Segun [2].
o, =16.2kg/mm?
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0,=0.50,<0; Segln [2].
o, =22.5<17.5kgf /mm?
Los parametros del ciclo de tensiones variables 0, y 0, se determinan:

(o} e

o, = W (Tension amplitud). (59)
- 0.946 - (~3.964) _ 2.45kgf /mm’

Op = %“fw‘ (Tension media). (60)

o - 0.946 +§— 3.964) _ _1.509kgt /mm?

Los coeficientes f, , €,y Kk o7 S€ determinan a partir de graficos y tablas.

P =0.6 [6] (Factor de superficie).

El factor de estado de la superficie se toma el de una superficie con presencia de corrosion por
humedad teniendo en cuenta que la rugosidad superficial es muy elevada y la pieza esta expuesta a la
presencia de agua.

£,=0.4 [2] (Factor de tamafio).
La seccion del area analizada es la que se muestra en la Fig. 52 cuya maxima magnitud es 150 mm y
segun [2] para d =150 se toma el valor arriba indicado.

Ko 150

Fig. 52. Seccion con los q 40 T

principales concentradores ) / \A\
de tension.

e
KO'I \

K Kom

k o1 (Coeficiente de concentracion de tensiones).

Este coeficiente toma en cuenta los diferentes concentradores de tensiones que tiene la pieza en la
seccion analizada tal y como lo muestra la Fig. 52. Consideramos que los concentradores de tension
mas influyentes en los rayos son el agujero de izaje, los radios de redondeo y los defectos internos de
la pieza.

El coeficiente de concentracion de tensiones K -1 toma en cuenta el agujero para el izaje del rolo como

concentrador de tension, y se determina:

k, =1+0,(a, —1) (61)
Donde:

g, - Coeficiente de sensibilidad.
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a . - Coeficiente teorico de concentracion de tensiones.
Segun [6] para d/B =0.38: q, =0.38 y , =3.66

Sustituyendo en (5.3).
k,, =1+0.38(3.66 —1)=1.65

El coeficiente de concentracion de tensiones kJH toma en cuenta el radio de redondeo como

concentrador de tensiones K -1 Se calcula:
Kk, -04

Ky = (62)
Donde:

k, =1+0,(c, —1) (63)

g,=0, =0.38

a, =23 (Coeficiente teérico) [3].

Sustituyendo en (5.5):
k, =1+0.382.3-1)=1.32
Y a su vez sustituyendo en (5.4):
132-0.4

oll =1.53
0.6

El coeficiente de concentracion de tensiones K_ j;; toma en cuenta los defectos internos de la pieza, ya

que la misma es fundida y una pieza fundida de tal magnitud por lo general posee gran numero de
defectos.

El valor de K oscila en un rango de 1<k, <1.3; para este caso tomaremos la condicion mas

critica.
Ko =13

El coeficiente total de concentracion de tensiones se puede determinar superponiendo los tres
coeficientes de concentracion de tensiones:

Kot =Ko1 Koy “Kom

K., =1.65-1.53-1.3

K, =328

Sustituyendo en la expresion (5.1).

"o =328 2.45 3;642 225 =049
N S e SR
0.6-0.4 225

Este valor de coeficiente de seguridad indica que el rolo de Tipo 1 evidentemente falla por fatiga.
Considerando que en el calculo se tomaron las condiciones mas criticas en cuanto a los coeficientes de

concentracion de tensiones se determind ademas el factor de seguridad sin tener en cuenta los defectos
internos y el radio de redondeo.
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Calculo sin considerar los defectos internos.

Para este caso:
Kot =Ko1 Koy
K, =1.65-153
K5 =2.52
Sustituyendo nuevamente en (5.1) se tiene que:

n, =0.64

Calculo sin considerar los defectos internos ni el radio de redondeo como concentradores.

Para este caso:

K=k =165.
Sustituyendo en (5.1) se tiene que:
n, =1

Los valores del factor de seguridad obtenidos para mejores condiciones también son menores que 1;
por tanto: los rayos del rolo de Tipo 1, para el caso de existir interferencia maxima en el encaje, fallan
por fatiga.

Para interferencia minima.

Los valores de tension maxima y minima se calculan de igual manera:
Cmix = Otrac + Tene = 1.72 + (= 0.625)=1.095
Conin = Ocom + Tenc = —3.19 + (= 0.625)=-3.815
Calculando r=max — % =-0.28; el valor indica que ciclo se encuentra en la zona I y el factor
(o —J.

de seguridad se determina por la expresion.(5.1).

min

Los valores de 0, y 0, se determinan de la misma forma (expresiones (5.2) y (5.3)) resultando.
o, =2.455
o, =-1.36

Los coeficientes S, ,€,y K, toman los mismos valores.

Sustituyendo en (5.1)
16.2

n, = =0.48
328295 | () 44)-136)
0.4-0.6
Si no consideramos la presencia de defectos internos k. =2.52
n, =0.63
Sin considerar defectos internos ni radios de redondeo k_, =1.65
N =0.99
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Para interferencia minima los factores de seguridad también estan por debajo de la unidad.
Calculo del factor de seguridad en la llanta para el rolo de Tipo 1.

Al igual que los rayos la llanta esta sometida a un ciclo de fatiga, en el cual las tensiones maximas se
producen en una seccion determinada de la llanta y las minimas se producen en la secciéon que
corresponde al ultimo par de rayos cuando la carga esta colocada en el espacio entre dos de ellos o al
ultimo rayo cuando la carga esta colocada directamente sobre uno de ellos.
Para este tipo de rolo la maxima tension se produce cuando la carga esta colocada directamente sobre
un rayo y en la seccion que corresponde con el tercer par de rayos.

O min 0

Calculando r=—-mn —__—__—
o 21.85

Como r = 0 el ciclo es intermitente y para este ciclo el factor de seguridad a la fatiga se determina
también con la expresion (5.1).[2]

max

Para el ciclo intermitente los valores de la tension amplitud y la tensién media se calculan por:

O,

aazam=%=10.9

Py (Factor de superficie).

Debido a las condiciones de la superficie se toma el factor de una con corrosion por humedad.
ﬂk = 0.6

&, (Factor de tamafio).
Se toma de acuerdo a la mayor dimension que tiene la seccion de la llanta. Segtin [6] para d =120 se

toma ¢, =0.45.
K, (Factor de concentracién de tensiones).
Se tomara K_ =1.3 considerando defectos internos de fundicion.
Los valores de 0_; y 0Ose determinan [2] por las siguientes relaciones; dadas para cuando la

solicitacion a que estd sometido el elemento es flexion.
0,=043-0,

o, =19.35kgf /mm?

0,=0.6-0,<0;

o, =27 kgf /mm? <27.5 kgf /mm?
Sustituyendo en la expresion (5.1).

o 19.35
13-09 (2:1935-27)
0.45-0.6 27

n, =0.33

Los resultados demuestran que para esta variante constructiva de rolo, los factores de seguridad
calculados, tanto para los rayos como para la llanta, son inferiores a la unidad. Inclusive, para el caso
de los rayos, considerando condiciones menos criticas.

2.12.2 Calculo de los factores de seguridad a la fatiga para el rolo de Tipo 2.
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Calculo del factor de seguridad a la fatiga en los rayos para el rolo de Tipo 2.
Para este Tipo de rolo se proponen las mismas condiciones que para el rolo de Tipo 1, por lo tanto se
aplicard la misma metodologia de célculo considerando solamente la variacion en las tensiones

maximas y minimas.

Para interferencia maxima

Omax = Omaxtrac T Oenca

Oy =1.24 + (= 0.736)=0.504

O min = Omaxcom T Oenca

Opin =—3.05+(=0.736)= —3.786

En estas condiciones la razon de asimetria para este ciclo es igual a r =—0.13 esto implica que el ciclo
se ubique en la zona nimero I. La expresion para determinar el factor de seguridad a la fatiga en esta
zona es la (5.1). Sustituyendo en dicha expresion los valores de los coeficientes obtenidos para este
tipo de rolo y sabiendo que la tension amplitud (oa) y la tension media (on) se determinan con las
expresiones (5.2) y (5.3) y son iguales a:

o 0.504—(—3.786):2'145kgf/mm2

a

2
o - 0.504 +§—3.786) _ 1641kt /mm?

Considerando la presencia de los concentradores de tension mencionados en el epigrafe anterior e
indicados en la Fig. 52, obtenemos para este tipo de rolo los siguientes valores de los factores de
seguridad:
Incluyendo los tres concentradores de tension.

n, =0.566
Sin considerar la presencia de defectos internos k_, =2.52 y:

n, =0.74
Considerando solamente concentrador que representa el agujero de izaje k, . =1.65 y:

n,=1.15

Para interferencia minima.

Los valores de tension maxima y minima se calculan de igual manera:

Oax = 1.24 + (= 0.5947)=0.645

Onin = —3.05+ (= 0.5947) = —3.64
La razon de asimetria es r=-0.16, (0a) Yy (om) se determinan empleando las expresiones (5.2) y (5.3)
y se obtiene:

_ 0.645—(-3.64)

a

=2.14kgf /mm?
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0.645 + (—3.64)
Op=—"=
2
Como el ciclo se encuentra ubicado en la zona I se sustituyen todos estos valores en la expresion (5.1)
resultando:
Con los tres concentradores de tensiones.

=—1.49kgf /mm?

n, =0.56
Sin considerar la presencia de defectos internos con k. =2.52:
n, =0.74

Considerando solamente concentrador que representa el agujero de izaje con k_ =1.65:
n, =1.15

Calculo del factor de seguridad en la llanta para el rolo de Tipo 2.

Se determina de la misma manera que en el rolo de tipo 1variando solamente los valores de las
tensiones media y de amplitud.

Para este tipo de rolo el valor maximo de tension se alcanza cuando la carga esta colocada sobre un
rayo y en la seccion del tercer par de rayos.

Como r=2mn — % =0el ciclo es intermitente y la tension amplitud y la tension media son iguales:

O max
Oz
O,=0p = ;ax =7.5
Sustituyendo los valores obtenemos un factor de seguridad a la fatiga igual a:
n, =0.49

Los resultados muestran que en esta variante de rolo, los factores de seguridad calculados, tanto para
los rayos como para la llanta, son inferiores a los valores permisibles recomendados y en la llanta
menor que la unidad. En este caso las grietas se deben iniciar en la llanta.

2.12.3 Calculo de los factores de seguridad a la fatiga para el rolo de Tipo 3.

Calculo del factor de seguridad a la fatiga en los rayos para el rolo de Tipo 3.

En este rolo las tensiones maximas y minimas son:

Para interferencia maxima

O max = Omaxtrac T Tenca

O = 0.17 + (= 0.536)=—0.366
O min = O maxcom + Oenca

Opin =—1.83 + (= 0.536)=-2.366

La razén de asimetria es: r=0.15. Como es positiva es necesario comparar con el valor de rs (razén de
asimetria limite entre las zonas II y III) para determinar la zona en que se encuentra ubicado el ciclo.
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ooloy o) | 225(45-275)

oilo,-o,)  27.5(45-225) 036

r=1-

Comparando tenemos que I' < I lo que indica que la zona que le corresponde al ciclo es la zona II

donde la expresion que se emplea es la siguiente:
O

n, = “ (64)
{ZO'U —O'OJKU s,
O, ga'ﬂk "

Los coeficientes f,, &, y K, se consideran los mismos de las variantes anteriores.

Para este caso (0a) y (om) son:

&, = Imax ;‘Tmm _20.366 ‘2(_ 2.366) =1kgf /mm?
o _ O+ Omin _ —0366+ (-2.366) _ ~1.36kgf /mm?
m 2 2

Sustituyendo en la expresion (5.6) obtenemos que:
Incluyendo los tres concentradores de tension.

n,=1.15
Sin considerar la presencia de defectos internos con k, =2.52:
n, =1.49

Considerando solamente concentrador que representa el agujero de izaje k, , =1.65 y:
n, =2.33

Para interferencia minima.

Omax = Omaxtrac T Oenca

Oy = 0.17 + (= 0.433)=-0.263
O min = Omaxcom T Oenca

Opin =—1.83+(~0.433)=-2.263

La razon de asimetria es: r =0.11<r,por lo tanto se encuentra en la zona II.
La expresion a utilizar para determinar el factor de seguridad es la (5.6).
Los coeficientes f,, &,y K_; se consideran los mismos de las variantes anteriores.

Para este caso (0a) y (om) son:
Omin  —0.263—(~2.263)

o, = O max ; — 5 = 1kgf /mm2
2 2

Sustituyendo en la expresion (5.6) obtenemos que:
Incluyendo los tres concentradores de tension.

n,=1.13
Sin considerar la presencia de defectos internos con k_ =2.52:
n, =1.48

Considerando solamente concentrador que representa el agujero de izaje k, . =1.65 y:
n, =2.324
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En este tipo de rolo los factores de seguridad obtenidos son favorables, con excepcion del primer caso
donde se consideran condiciones criticas.

Calculo del factor de seguridad en la llanta para el rolo de Tipo 3.

Se determina de la misma manera que en los rolos de Tipo 1 y 2. La mayor tension se produce cuando
la carga se encuentra sobre un rayo en la seccion correspondiente al primer par de rayos. El ciclo, para
este caso, es intermitente también y la tension amplitud y la tension media son iguales:

o, =0, =M _1 92

Sustituyendo en la expresion (5.1) obtenemos:

N 19.35
1.92-1.3 N 38.7-27 192
0.45-0.6 27

n, =1.92

En este tipo de rolo los célculos arrojan factores de seguridad a la fatiga por encima del valor minimo
permisible con excepcion del calculo que se hace considerando a todos los concentradores de tension.

Resumen.

En la siguiente tabla se brinda un resumen de los resultados obtenidos en el calculo de los factores de
seguridad para los rayos de las diferentes variantes constructivas.

ROLO I ROLO II ROLO III
Valores de | Interferenci | Interferenci | Interferenci | Interferenci | Interferenci | Interferenci
Ko amaxima. | a minima. | a maxima. | a minima. | a maxima. | a minima.
3.28 0.49 0.48 0.566 0.56 1.15 1.13
2.52 0.64 0.63 0.74 0.74 1.49 1.48
1.65 1 0.99 1.15 1.15 2.33 2.32

3. Conclusiones.

De los resultados del trabajo se obtuvieron las siguientes conclusiones.

1. De la investigacion realizada acerca de las particularidades geométricas de los rolos existentes en
el patio de la Empresa y de los instalados en los hornos se pudo concluir que existen tres tipos
diferentes de rolos que han sido identificados en el presente trabajo como rolos tipo 1, 2 y 3. Los
dos primeros tipos son de 8 rayos con algunas diferencias en la forma y geometria de estos y el
ultimo tipo es de 6 rayos mucho mas robustos.

2. De la propia investigacion anterior se pudo concluir que la tendencia fundamental en el
agrietamiento de los rayos es que las grietas se produzcan en la seccion mas débil del mismo y en
el caso de los rayos que tienen practicado orificio para izaje, las grietas atraviesan estos orificios.
Existen rolos agrietados en los rayos donde esta regla no se cumple y las grietas aparecen en una
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10.

11.

seccion que no es precisamente la mas débil, lo que da a entender la presencia de defectos internos
de fundicion o superficiales que constituyeron concentradores iniciales del proceso de incubacion
de las grietas.

Se elabor6 el esquema de andlisis del horno considerando este como una viga continua sobre tres
apoyos articulados, dos moéviles y uno fijo, lo cual se corresponde con la realidad del horno. Se
contemplan todas las cargas existentes: pesos propios de las diferentes partes componentes del
horno, material, ladrillos refractarios y pegata. Se determinaron las cargas sobre cada uno de los
rolos concluyéndose que la mayor carga radial se produce sobre el rolo izquierdo del ultimo apoyo
del horno en el sentido del desplazamiento del material, siendo esta carga R =378937.752 kgf, casi
380 t.

Las tensiones de Hertz calculadas para la superficie de contacto entre el rolo y el bandaje, para el
rolo mas cargado tiene una magnitud Gg,p=5041 kgf/cm® y la tension admisible a la fatiga
superficial es [c ] 4,p=5024.6 kgf/em?, lo que explica la presencia limitada de la picadura superficial
sin que se haga completamente destructiva.

En los calculos realizados se pudo comprobar que el corte de los rolos no influye en la magnitud de
las tensiones de contacto.

Se desarrollo una metodologia para el calculo de las fuerzas internas en los rayos provocados por la
interferencia del ajuste rolo — arbol, aplicando los métodos de la superposicion y de la composicion
de los esquemas de analisis del cubo, los rayos y la llanta.

La aplicacion de la metodologia mencionada con anterioridad a los diferentes tipos de rolos de la
Empresa arrojo que para el rolo tipo 1 las fuerza normal de compresion para el rayo varia,
dependiendo de la magnitud de la interferencia entre los limites minimo y maximo, entre 48074.9 y
49886.8 kgt y para los rolos tipo 2 y tipo 3 de 33655.3 a 34923.7 kgf'y de 55222.3 a 57303.6 kgf
respectivamente.

Se desarrollo una metodologia para el célculo de las fuerzas internas en los rayos y en la llanta de
los rolos, partiendo del segundo teorema de Castigliano, para posiciones de la carga sobre el rolo
directamente colocada encima de uno de los rayos y para la posicion en el centro del espacio entre
rayos.

De la aplicacion de la metodologia anterior, para ambas posiciones de la carga y para cada tipo de
rolo se puede concluir que la posicion mas critica para los rayos es cuando la carga externa se
encuentra colocada directamente sobre uno de los rayos. En estas condiciones se obtuvo que la
carga maxima de compresion sobre los rayos de los diferentes tipos de rolos 1, 2 y 3 es 247500 kgf,
237900 kgf'y 320170 kgf respectivamente y la fuerza maxima de traccion es de 133200 kgf, 96500
kgf'y 30200 kgf respectivamente. Como se aprecia el rolo de tipo 3 al ser mas rigido asimila mayor
carga de compresion en la posicion superior, lo que implica que la fuerza de traccion en la posicion
inferior se reduzca, lo que favorece la resistencia a la fatiga.

La evaluacion de la resistencia a la fatiga para los diferentes tipos de rolos arrojo que la falla por
fatiga es posible en los rolos de tipo 1 y 2; sin embargo, la probabilidad de falla por fatiga del rolo
de tipo 3 es nula lo que se corresponde con la realidad observada por los autores en la investigacion
realizada para las grietas existentes en los rolos de la Empresa.

En los rolos de Tipo 1 y 2 los menores factores de seguridad a la fatiga se producen con la
interferencia minima del ajuste, considerando los concentradores de tension provocados por el
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orificio de izaje, el radio de transicidn muy proximo a este orificio y la presencia de concentradores
internos son:

n, =0.48;n_ =0.56

Sin considerar los concentradores interiores.

ng =0.63;n, =0.74

Y sin considerar el concentrador debido al radio de redondeo.

n, =099;n, =1.15

Para la interferencia maxima del ajuste los factores de seguridad dan similares.
n, =0.49;n_, =0.566

ng =0.64;n_, =0.74

Ng =Lng =115

Como se ve en estos rolos no esta garantizada la resistencia a la fatiga.

4. Recomendaciones.
De los resultados del trabajo se pueden formular las siguientes recomendaciones:

1. Sobre la base de la conclusion de que el rolo de Tipo 3 no falla producto de la fatiga se
recomienda a la Empresa que cualquier gestion de adquisicion de rolos de repuesto con empresas
nacionales o extranjeras se haga sobre la base de que la geometria de los rolos sea similar a la de
éstos.

2. Analizar técnico — econdmicamente la posibilidad de construir rolos soldados de 6 rayos
aprovechando la llanta de los rolos de 8 rayos agrietados.

3. Valorar técnico — econdmicamente la variante de construir rolos macizos con chapas de gran
espesor soldadas en forma de discos. Esta alternativa da la posibilidad de utilizar un acero soldable
de mayor resistencia volumétrica y superficial.
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Caso No. 18 Analisis de las Causas y Efectos de la Averia de la
Camara de Agua de Enfriamiento de un Compresor de Amoniaco
en una Planta Frigorifica
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5 — Licenciado en Fisica. Especialista del CENEX del MICONS.

6 - Profesor Auxiliar, Dr. en Ciencias Técnicas. Facultad de Mecénica. Universidad de Cienfuegos

1. Introduccion
En una Planta de Refrigeracion, ocurrié una averia en un compresor de simple etapa, reciprocante, de amoniaco, la
cual consisti6 en el desprendimiento de un pedazo de la pared de la cdmara de agua de enfriamiento del mismo, que
provocd pudiera mezclarse el amoniaco gaseoso de la admision con el agua de enfriamiento del compresor. El
desprendimiento de este pedazo se produjo mientras se realizaba vacio en la linea de admision del sistema, con otro
compresor, para extraer amoniaco liquido existente en el cuerpo del mencionado compresor, producto de la falta de
estanqueidad de las valvulas del sistema. Este hecho desencadeno un conjunto de fenomenos como fueron: inundacion
con agua de la linea de admision de la instalaciéon compresora, elevacion de la presion en la linea, oscilaciones
longitudinales del cabezal de la misma con una frecuencia y amplitud elevada. Este conjunto de fendémenos condujeron
a que después de un breve intervalo de tiempo, se produjeran otros efectos como: estallido de la valvula inferior de la
tuberia de admision de dicho compresor, desprendimiento de un pedazo de la véalvula; el cual golped la tuberia de agua
de enfriamiento del compresor y provocé la fractura de la boquilla de conexion de esta tuberia con el cuerpo del
compresor y finalmente el escape de un cierto volumen de amoniaco gaseoso a la atmosfera.
Motivado por estos hechos el Director de la Planta solicitd los servicios del Colectivo de Mecanica Aplicada de la
Facultad de Mecanica de la Universidad de Cienfuegos y del Centro Experimental de la Construccion y el Montaje de
la CEN, Juragud, Cienfuegos que desarrollaron la investigacion cuyos objetivos fueron:

e Esclarecer las causas que provocaron la averia de la cAmara de agua de enfriamiento del compresor.

e Realizar un andlisis de los efectos que provocoé la averia, con vistas a esclarecer el fenomeno que tuvo lugar

como resultado de la misma y sus posibles consecuencias en la instalacion compresora.

Para poder esclarecer el fendémeno que tuvo lugar como consecuencia de la falla de la pared de
agua de enfriamiento del compresor, tal como se plantea en los objetivos generales del trabajo, se
hizo necesario hacer una evaluacion de los efectos que se produjeron en la instalaciéon compresora

tales como:

1. Fractura por impacto de la boquilla de agua de enfriamiento. El analisis de esta fractura permitid
determinar la velocidad a la que se produjo el impacto del pedazo de valvula que se desprendid al estallar la misma y
conocida esta velocidad, se pudo calcular el valor que alcanzd la presion en la linea de admision.

2. Oscilaciones longitudinales del cabezal de la linea de admisiéon de amoniaco del compresor. Segun el
testimonio de los presentes, en el momento de los hechos se produjo una oscilacion longitudinal de dicho cabezal con

una semiamplitud de 10 a 20 cm y una frecuencia entre 120 y 240 ciclos/min.
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3. Estudio de los efectos fisico — quimicos que tuvieron lugar. La evaluacion de estos efectos permitid
formular una hipotesis acerca del fenomeno oscilatorio observado en el cabezal de la linea de admision.
Finalmente se analiza en el trabajo como la superposicion de los efectos originados por el incremento de la presion y
las tensiones provocadas por las oscilaciones del cabezal permitieron esclarecer en que condiciones se produjo la
fractura de la valvula. Permitié por un lado descartar la posibilidad de la falla instantanea de la misma y concluir que la
fractura estuvo originada por un proceso de crecimiento subcritico por fatiga a partir de algin microdefecto o
microgrieta superficial; proceso éste que pudo ocurrir, segun los céalculos realizados, en cuestion de minutos.

En el presente trabajo se abordara el cumplimiento de todos estos aspectos.

2. Desarrollo
2.1 Célculo de tensiones en la pared de la cAmara de agua de enfriamiento del compresor.
En la Fig. 1 se muestra una vista general del compresor de amoniaco reciprocante de simple etapa modelo AYY - 400,
similar al que es objeto de estudio. El compresor es de tipo vertical, monobloque, de ocho cilindros con enfriamiento
por agua [18].
En la instalacién compresora hay en total 9 compresores similares, pero de diferentes capacidades, enlazados entre si
por las mismas lineas de admision y de descarga.
En la Fig. 2 se muestra una vista de la zona averiada de la pared de la camara de agua de enfriamiento del compresor.
La observacion de esta zona permiti6é concluir que se trata de tres grietas que se interceptaron mutuamente entre si. La
observacion detallada de las grietas permitid apreciar que las mismas presentaban corrosiéon quimica, manifestada por
la presencia de oxido férrico en toda su extension, producto de la penetracion del agua a través de las fisuras y la
presencia de unas pequefias zonas dispersas en los bordes con particulas brillantes que indicaban la existencia de
enlaces entre los cristales que se mantuvieron hasta el momento del desprendimiento. La presencia generalizada del
oxido férrico permiti6 suponer que el desarrollo de dichas grietas fue progresivo, durante un periodo de tiempo
prolongado, llegando a convertirse las mismas en pasantes lo que facilitd la penetracion de agua y el proceso de
corrosion, el cual a su vez debe haber tenido su efecto en la velocidad de crecimiento de las grietas.
La observacion metalografica y la investigacion experimental de las propiedades mecanicas del material del cuerpo del
compresor permitié confirmar que el mismo es hierro fundido gris con matriz ferritico - perlitica y grafito laminar, que
se corresponde con la fundicion gris SCH 12-28 de la Norma Rusa GOST 1412-54.
La pared de la camara de agua de enfriamiento del compresor donde se produjo la falla, es una superficie plana de
contorno irregular, la cual, desde el punto de vista del calculo de las tensiones, tiene que ser considerada como una
placa plana empotrada en su contorno, sometida a la acciéon de una carga uniformemente distribuida. En la literatura
técnica que aborda el célculo de este tipo de elemento [7, 8, 20] aparecen soluciones para tres tipos de contorno:
circular, eliptico y rectangular. Para cualquiera de los tres contornos, las tensiones originadas por la presion (carga
uniformemente distribuida), se calculan por la expresion:

o =K-p-(R]2 MPa 1]

t

Donde:
G, — tension normal en el borde empotrado de la placa [MPa].

p — presion sobre la superficie [MPa].

R — dimension caracteristica de la superficie [mm].
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t — espesor de la pared [mm)].

K — coeficiente que depende de las relaciones dimensionales.

Dada la configuracion real del contorno agrietado se consider6 el contorno de la placa como eliptico, para el cual se
obtiene que:

o,=3838-p MPa [2]

En la pared analizada pueden aparecer también tensiones térmicas originadas por la diferencia de temperatura entre las

superficies interior y exterior, la primera en contacto con el agua de enfriamiento y la segunda en contacto con el

amoniaco de la camara de admision del compresor. Seglin [20] para el caso de una placa de cualquier contorno

empotrado estas tensiones térmicas se calculan por la expresion:

o = E-a-At
At 72‘(1_#)

Donde:

MPa (3]

o — tension térmica en cualquier punto del contorno [MPa].

E — modulo de elasticidad de primer orden del material de la placa [MPa].

p — coeficiente de Poisson del material de la placa.

a — coeficiente de dilatacién térmica del material de la placa [°C™'].

At— diferencia de temperatura entre la superficie interior y exterior de la pared de la camara de agua de enfriamiento en
contacto con el amoniaco de la admision [°C].

Para la fundicion gris del cuerpo del compresor:

o, =0.88-At MPa [4]
Durante la explotacion del compresor, ademas de las tensiones provocadas en la pared agrietada de
la camara de agua de enfriamiento por la presion y por la temperatura, apareceran tensiones
provocadas por la transmision de parte de la carga originada por la compresion del gas a través de
las paredes interiores del compresor. En la Fig. 3 se muestra un esquema de la forma y dimensiones
de las paredes exteriores e interiores de las camaras de compresion, admision y de agua de
enfriamiento del cabezal del compresor donde se produjo la falla. Por la posicion especifica de la
pared de la cdmara de agua de enfriamiento agrietada, la transmision de parte de la carga a través
de las paredes interiores provoca fundamentalmente tensiones tangenciales de caracter ciclico, que
toman su valor maximo cuando alguno de los dos pistones de este cabezal se encuentra en la
carrera de compresion y toman valor cero en el resto del tiempo. Se estimo esta carga partiendo del
principio general de la Resistencia de Materiales de que la carga por cada rama es proporcional a la

rigidez correspondiente. Asi:

La fuerza de compresion del gas cuando alguno de los pistones estd operando sera:

Donde:
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P — Fuerza total a transmitir [N].

Py — Fuerza transmitida por las paredes interiores [N].

P, — Fuerza transmitida por las paredes exteriores [N].
Pyovus) = 1.344 MPa — presion de descarga del amoniaco.
A, =17 672 mm’ — Area del piston.

La relacion entre las cargas P, y P, se hallo por la relacion:

P, _ perimetro exterior x espesor exterior 184 (6]
P, perimetrointerior x espesor interior

Finalmente se obtuvo:

23750
'™ 284

=8363 N

La tension tangencial t se calculd para la zona de transmision de esta carga, a través de la pared agrietada, al tabique de
carga. O sea:
P

r= — =42 MPa [7]
Area de unién pared —tabique

Para el estado tensional existente en el contorno agrietado se calcularon los valores maximo y

minimo de la tensién principal maxima y la diferencia de tensiones, obteniéndose:
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Fig. 3 Esquema y dimensiones de las paredes exteriores e interiores de las cAmaras de
compresiﬂgn, admision y de agua de enfriamiento del compresor.

O1mix =124 MPa Oy =10.97 MPa

Y el valor de Ao sera:
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AC =0 max —C1min =143 MPa

2.2 Construccion de la curva de resistencia residual de la superficie agrietada

(8]

Las expresiones para el calculo de los factores de intensidad de tensiones K; y Ky, para el caso de un defecto

superficial semieliptico bajo el estado tensional correspondiente a la superficie agrietada mostrado en la Fig. 4, aparece

en la literatura técnica [10], asi:

K, =[1+0.12(1—3ﬂ-0' V78 -\/“ -tan[”'a]
b b, r-a 2-t

T-\¢/7Z-a \/ 2.t -tan(ﬂ—'aj

Ku =0 Km =

-a 2-t

/2 a2 %
Donde: @, = I {1—[1—b—zj.sen2(0)} do

0

[10]

[11]

La situacion mas critica es cuando el microdefecto o la microgrieta inicial es muy poco profunda y mas bien ancha, o

a .. a . .
sea, — —> 0. Se tomo para el analisis b =0.05. La integral (11) fue resuelta para esta relacion con el software

“DERIVE” obteniéndose: ¢,=1.016.

La condicion de fractura para hallar la grafica de resistencia residual se obtuvo partiendo de la condicion de

equivalencia entre el criterio energético de Griffith y el criterio de fuerza de Irwin [1]. O sea, para el modo mas general

de carga, la condicion de fractura sera entonces:

G= (I_EﬂZ)'(Kl2 + K||2)Jr (IEﬂ)' sz =G

c

Donde: G, :(I_Tﬂz)~ K.

Sustituyendo las expresiones (9),(10) y (13) en (12) y despejando & se obtiene que:

Y R N
¢ a z-a,
[1+0.12~(1—bﬂ 2~t-(1—y)-tan( o1 j

Donde: 4, =1.016, %:0.1, 4=025 t=14mm, 7=MPa

(o3

[12]

[13]

[14]

El grafico de resistencia residual se construyo partiendo de un defecto inicial age= 0.0001 mm hasta una profundidad

maxima de la grieta a. 5=t = 14 mm. A partir de este valor la grieta se convierte en pasante, con una longitud b=140

mm. Como tenacidad a la fractura del material se tomaron, como valores limites para fundiciones grises, el valor

minimo de K¢ i, =3.16 MPa- Jm, reportado por Parton [15] y el mayor valor encontrado en la literatura consultada

Kicmax =22 MPa- Jm reportado en el trabajo [5].
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Fig. 4 Defecto superficial semieliptico bajo un
estado tensional compuesto

Las curvas de resistencia residual obtenidas se muestran en la Fig. 5. Del andlisis de esta figura se puede concluir que
para el caso de la fundicién gris de menor tenacidad, con los niveles de tension ¢ = 12.4 MPa que posee la superficie
agrietada, un pequefio defecto tendria que crecer por crecimiento subcritico por fatiga o fatiga-corrosion hasta una
profundidad a, = 10 mm y longitud b = 100 mm, antes de hacerse critico. En el caso de la fundicion gris de mayor
tenacidad, se observa del grafico, que ese pequefio defecto o microgrieta tendria que crecer hasta que se convirtiera en
una grieta pasante a.= 14 mm, y longitud b = 140 mm y todavia no se convierte en critico.

De esto se puede afirmar categoricamente que las grietas que dieron origen al desprendimiento del pedazo de pared de
la camara de agua de enfriamiento no se pudieron desarrollar instantdneamente, sino que se vienen desarrollando desde
hace mucho tiempo por crecimiento subcritico, bajo fatiga o fatiga-corrosion, a partir de algunos de los multiples
defectos superficiales, inclusiones no metalicas, laminas de grafito libre, etc. que poseen, como regla, las fundiciones
grises, convirtiéndose en grietas pasantes; desarrollandose en la superficie agrietada un proceso de corrosion al filtrarse
el agua a partir del momento en que las fisuras se convirtieron en pasantes.

Esto se confirma por supuesto si se evaliia la resistencia instantanea de la pared para las condiciones mas severas de
explotacion (con T = Tpy)-

Las tensiones principales en la superficie agrietada son:

o, =3+%-m=12.4 MPa [15]

2
o5 :%—%~w/02+4-r2 =-1.41 MPa [16]
Como el material es fragil la condicion de fractura instantanea se debe evaluar por la Hipotesis de Mohr.
Ooqméx = C1méx — Gur “O3min =12.8 MPa<<o, =120 MPa [17]

uc

Como se aprecia la G¢q max €n condiciones normales de explotaciones es mucho mas pequefia que la resistencia a

traccion del material del cuerpo. La falla instantanea resulta imposible en condiciones normales de explotacion.
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Fig. 5 Curvas de resistencia residual del cuerpo del compresor en
condiciones normales de explotacion

2.3 Evaluacion de la posibilidad de que en condiciones de vacio en la cAmara de admision, las microgrietas o

grietas existentes, puedan convertirse en criticas

Es una préactica comun en las instalaciones compresoras de refrigeracion utilizar el vacio, originado
en la linea de admision de los compresores por otro compresor, para extraer el liquido (amoniaco
liquido) que pueda haber penetrado en la camara de admision de algin compresor por falta de
hermeticidad en las valvulas y cheques de las tuberias de descarga (de alta presion) del mismo.
Esta operacion se realiza por supuesto estando el compresor, al cual se le quiere extraer liquido,
parado, lo cual implica que en estas condiciones, el estado tensional de la pared de la camara de
agua de enfriamiento se modifica y en el contorno empotrado no existen tensiones tangenciales,
sino solamente tensiones normales originadas por la presion y la temperatura. La grafica de
resistencia residual de la Fig. 5 no es valida en este caso, pues la misma fue construida con la
presencia de las tensiones tangenciales que surgen en explotacion.

La expresion para el célculo del factor de intensidad de tensiones Kj, para un defecto o grieta
superficial semieliptico, para el caso del estado uniaxial de traccion (Fig. 6), aparece en la

referencia [4].
En este caso para € = % (punto mas critico del defecto), % =0.05, se obtiene que:
B=1.12-M, [18]

Donde el coeficiente M, = f (Zab’?j se halla de la gréfica correspondiente dada en [4].
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Fig. 6 Defecto superficial semieliptico bajo un estado
tensional uniaxial

La condicién de fractura en este caso es:

Ki=po.yr-a =K, [19]
El grafico de resistencia residual obtenido se muestra en la Fig. 7

Resulta 1til conocer, que valor de la diferencia de temperatura At (°C) entre la superficies interior y
exterior de la cadmara de agua de enfriamiento, hace que una grieta existente en la cdmara de agua
se convierta en critica y estalle producto del choque térmico provocado por el descenso de
temperatura del amoniaco al hacer vacio en la cdmara de admision del compresor. Es importante
seflalar aqui, que en la literatura técnica especializada se reportan numerosos casos de fallas
provocadas por choques térmicos [4, 15]. Para hacer este analisis se tom6 en cuenta que en este

caso:

o, =8.38- p+0.88-At, [20]

Sustituyendo (18) y (20) en (19) y despejando At. se obtiene que:

1 Kic
At, = . -8.38-p [21]
0.88-./7r-a, (1.12-M,

La grafica de At, = f (aC ), se muestra en la Fig. 8, obtenida para una presion:

P = P(H20) ~ Pa(nusz) =0.143  MPa [22]

Se realizé un analisis sobre que diferencia de temperatura podria alcanzarse entre los bordes interior y exterior de la

pared agrietada, concluyéndose que la misma puede llegar a tomar valores de:
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Atyeq =38°C
Analizando la grafica de la Fig. 8 se puede concluir que, para esta diferencia de temperatura una microgrieta que halla

crecido en la etapa subcritica hasta una profundidad a;= 11.5 mm y una extension 2b=115 mm se convertira en critica y

se extendera rapidamente en esas condiciones.

200
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Fig. 7 Grafico de resistencia residual del cuerpo del compresor
en condiciones de vacio de la camara de admision
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Fig. 8 Gréfica de diferencia de temperatura vs tamafio critico de la
grieta

2.4 Crecimiento subcritico de las grietas de la pared de la cAmara de agua de enfriamiento del compresor

Como se vio anteriormente las grietas de la pared de la cdmara de agua de enfriamiento del
compresor, no se pudieron producir instantineamente, sino que se desarrollaron mediante un
proceso de crecimiento subcritico a partir de un pequefio defecto o microgrieta. Para el andlisis del
crecimiento subcritico de las grietas se utilizd la ecuacion clasica de la razén de crecimiento de

Paris [14]. O sea:
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da
22 _c. n cm
™y =C (AK) ciclo [23]

En general el exponente n varia entre 2 y 3 [2, 3] aunque puede tomar valores mayores. Se tomara en el analisis n=2.5
r= Omin

(valor medio). La constante C depende en general del valor de n y de la razén de asimetria del ciclo Omax , pero

seglin [2] cuando el exponente n estd entre 2 y 3 la dependencia de C y n=f(r) es despreciable. La correlacion entre C

y n aparece obtenida en diferentes fuentes de la literatura [9,11,17,19], sin embargo la que mas se ajusta al caso

analizado, por tratarse de fractura fragil, es la sefialada en [11].

C=54810°. [24]
577.8"
Paran = 2.5 se tiene que C = 6.8287-107"*
El valor de AK se obtuvo de la expresion (9) en funcion de Ac. O sea:
Iy b
a)| Ao-~r-a | 2-t -a 3
AK:{1+0.12-[1——H- 9 N7 ( -tan(ﬂ D [kgf —cm A}
b P, 7-a 2-t [25]

En la Fig. 9 se muestra la curva de crecimiento subcritico de las grietas del compresor, donde se puede apreciar que
para que un pequefio defecto o microgrieta superficial se convierta en una grieta pasante de profundidad a=t=1.4 cm
y longitud 2b = 14 cm, tiene que transcurrir cerca de 35 000 horas de trabajo efectivo del compresor. Este proceso de
crecimiento subcritico traducido en afos reales de explotacion, depende del por ciento de utilizacion del compresor. En
la Fig. 10 se muestra el crecimiento para una utilizacion del 20 %, 30 % y 40 % respectivamente.

De este analisis se concluyo, tal como se habia expresado anteriormente, que el proceso de crecimiento de las grictas
hasta los valores que provocaron el desprendimiento del pedazo de pared de la camara de agua de enfriamiento requirié
de varios afios. Este proceso, por supuesto, pudo haberse acelerado por el efecto de la corrosion [4,14,21] y por la

interaccion de las propias grietas entre si [22,23].

2.5 Fractura por 1mpacto de la boquilla de la tuberia de agua de

enfriamiento.

2 20 _
g e S — 20% Uil
g 14 = 15 ——30% Util.

1:2 :
14 10 / —— 20% Util.
0,8 {
0,6 5 /
0,2 { 0 - T .

0 T T T T T T T T 0 0,5 1 1,5
0 4000 8000 12000 16000 20000 24000 28000 32000 36000
H (h) a(cm)
Fig. 9 Crecimiento subcritico de las grietas del compresor Fig. 10 Crecimiento subcritico en afios reales

en horas efectivas
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En la Fig. 1 se mostro la posicion relativa de la valvula averiada

y_la tuberia de agua de enfriamiento v en la Fig. 11 se muestra la

posicion relativa de la misma con relacion al cabezal de admision. En

la Fig. 12 se muestra el estado en que quedd la valvula después del

estallido v en la Fig. 13 la boquilla de agua fracturada. L.a condicion

de fractura por impacto transversal horizontal de la boquilla de la

tuberia de agua de enfriamiento se puede formular como sigue:

Ot din = Kdin " Ttest max = Out [26]

Donde:

Gt 4in — tension dinamica de flexion en la boquilla [MPa]

kqin — coeficiente de carga dinamica.

Otest max — t€Nsion estatica maxima de flexion en la boquilla  [MPa]

o, r= 120 MPa - resistencia maxima a traccion del material del cuerpo del compresor.

La tension estatica maxima de flexion, tomando en cuenta la concentracion de tensiones en la zona de empalme de la

boquilla con el cuerpo del compresor (Fig. 14) se puede calcular como :

M Q-l
=k — =k - 27
Otest max o W o Ong(l—CSi [ ]

Donde:

Q — peso del cuerpo que golpea [N].

1 - distancia entre el punto de impacto y la zona de fractura de la boquilla [mm)].
Dy, — didmetro exterior de la boquilla. D,=30.5 mm.

d,, — diametro interior de la boquilla. d,=14.2 mm.

d
¢ =—2 Relacion de didmetros, ¢=0.466.
b

ks - coeficiente efectivo de concentracion de tensiones segun Pisarenko [16], para cambio en didmetro a flexion para la

fundicién gris con D=12 mm, k,= 1.15 y con D= 50 mm, k,= 1.25. Interpolando para D= 30.5 mm se obtiene

k.=1.20.
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Fig. 14 Esquema de la boquilla de la tuberia de agua

El coeficiente de carga dindmica para el caso de impacto transversal horizontal, tomando en consideracion las masas de

los cuerpos que golpea (m) y golpeado (my) segln la literatura técnica [12] se puede calcular como:

= LV 28]
9 - Oest 1+km'% 9 - Oest 1_,_%
m Q
Donde:
V — velocidad del impacto [m/s].
g —aceleraciéon de la gravedad [m/s’]
Oest — desplazamiento estatico del punto de impacto [m].
Qo — peso del compresor [N].
Q — peso del cuerpo que golpea [N].
m, — masa del cuerpo golpeado [kg].
m — masa del cuerpo que golpea [kg].
ky, — coeficiente de reduccion de la masa del cuerpo golpeado en el punto de impacto.

En [12] se aclara que cuando el peso propio del cuerpo golpeado es pequefio pero esta fijo a un cuerpo de peso

. . L. m o
considerable Q, (en este caso el peso propio del compresor), el término [1+km ~°j puede ser sustituido por
m

[1+QO]. El pedazo de valvula que golpea la tuberia se pes6é obteniéndose Q= 16.76 N. El peso del compresor,

obtenido de la chapa del mismo, es Q=27 000 N.

El desplazamiento estatico del punto de impacto se calculd para el pedazo de tubo golpeado

considerando que el mismo estd empotrado en su base (Fig. 15).
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a) b)

Fig. 15 Esquema de deformacion y seccidn transversal del tubo golpeado
Segun [16] la flecha en el extremo libre de una viga empotrada con carga Q en el extremo es:

QI° Q-I° 64-Q-1°

st = 3E-I, :3‘E'67;'Dt4 .(1_03): 3-7[-E-Dt4.(1—0t4) [m]

[29]
Donde:
E — modulo de elasticidad del tubo de agua de acero [MPa].
D, — diametro exterior del tubo [mm]. D, =20.2 mm

d; - diametro interior del tubo [mm]. d; =14.2 mm

c= d—t Relacion de didmetros, ¢=0.703.
t

Sustituyendo (27), (28) y (29) en (26) y despejando V se obtiene que:

o, D3 .q-l
V:102.|t< -[Dtg~(1—cé)- % [m/s] [30]

Sustituyendo los datos correspondientes se obtuvo que el impacto se tiene que haber

producido a una velocidad de 125,2 m/s para que la boquilla del compresor se fracturara

como lo hizo.

2.6 Calculo de la presion en la linea de admision

Para calcular la presion que alcanzo la linea de admision, se consideré que una vez que se produjo la fractura del
pedazo de valvula, toda la energia de presion por unidad de peso del liquido dentro de la tuberia de admision del
compresor (agua), se transformd en energia cinética del pedazo de valvula por unidad de peso del mismo y que esta

energia cinética no sufrio pérdidas en el tramo que recorrio6 el pedazo antes del impacto. O sea:

1/ .m-v2
p_Jymv? 31]
e m-g
Despejando p:
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p=-—"  MPa [32]

Donde:

V — velocidad del impacto [m/s].

y=0.01 MN/m’ - peso especifico del agua.

g=9.8 m/s? — aceleracion de la gravedad.

Para la velocidad obtenida en el epigrafe 2.5 se tiene que la presion en la linea de admision tiene que haber alcanzado
el valor:

p=8 MPa.

Puede apreciarse que como consecuencia de la mezcla de agua con el amoniaco, tiene que haberse producido una
reaccion quimica que provocara que la presion del agua en la linea de admision se elevara desde p=0.093 MPa hasta el

valor obtenido.

En la literatura técnica consultada no se reflejan datos acerca de en que condiciones de presion y
temperatura se puede producir este tipo de reaccion quimica tan peligrosa al mezclarse el agua con
el amoniaco. La consulta con especialistas en refrigeracion permitié conocer que este tipo de
mezcla puede conducir, bajo determinadas condiciones, a una reaccion quimica exotérmica con
grandes gradientes de temperatura y sefialan haber conocido por referencias, la ocurrencia de fallas

catastroficas en sistemas de refrigeracion por esta causa.

2.7 Hipotesis acerca de la elevacion de la presion y el fendmeno oscilatorio en el cabezal principal del sistema de
admision
Es evidente que para provocar la rotura de la valvula con la intensidad que ocurrid, tuvo que incrementarse
notablemente la presion en el interior del sistema, como se vio hasta p = 8 MPa, sin embargo, en este caso se descarta
como posible causa la existencia de un golpe de ariete por el hecho de abrir o cerrar la valvula que permite el
suministro de amoniaco (compresible), ya que este fenomeno es caracteristico de fluidos poco compresibles [6,13].
Para que hubiera ocurrido un golpe de ariete el agua contenida en el tubo debid ser acelerada hasta adquirir
determinada velocidad y posteriormente ser frenada en la valvula o en zonas aguas abajo de la misma. Tomando como
incremento de presion el valor calculado seglin resultados obtenidos de la aplicacion de la teoria de la Resistencia de
Materiales se puede calcular la velocidad del supuesto flujo de agua de la siguiente forma:
El incremento de presion (Ap) en el caso del golpe de ariete se calcula como:

Ap=10"%.p-a-V, =8 MPa [33]
Donde:
p - densidad del liquido [kg/m’].
a — velocidad del sonido a través del liquido [m/s].
V, — velocidad del liquido [m/s].
De donde:
Ap

V. o=_=F
p-a

0

[34]

Para el caso del agua, la velocidad del sonido puede ser calculada como:
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4o 9 900 35]

483+K l
o

Donde:

d; — diametro interior del cabezal (d;z25.4 mm).

0 - espesor de la pared del cabezal (;=10 mm).

K =0.5 (para tubos de acero).

Sustituyendo valores:

Vo=6.17 m/s

El agua tiene que haber adquirido la velocidad anterior para que hubiera ocurrido un incremento de presion por golpe

de ariete, pero esta suposicion no es valida ya que la Gnica fuerza impulsora que podria haber creado tal condicion seria

el flujo de vapor de amoniaco y esto no es posible debido a:

1. Sino hubiera reaccion entre el amoniaco (gas) y el agua, el gas por su efecto de compresibilidad al chocar con
el agua inicia un proceso de amortiguamiento de su movimiento.

2. En realidad el agua reacciona con el amoniaco por lo que inmediatamente que se pusieron en contacto
comenzo6 un proceso quimico, no pudiendo haber proceso de transferencia de cantidad de movimiento y de
esta forma el agua no podia alcanzar la velocidad requerida.

En realidad ocurri6 una reaccion quimica con gran desprendimiento de calor (exotérmica), esto hizo que se generara un
elevado gradiente de temperatura y a su vez elevados gradientes de presion que son precisamente los causantes del

incremento brusco de la presion. Esto puede ser visto a través de expresion:

dp dT
o Hh.R—
dx » dx
[36]
Donde:

R =8.31451 J/mol -°K — constante universal de los gases.

O sea, la variacion de temperatura a lo largo del tubo crea un gradiente de presion (dpj Si el fenomeno que ocurrid
X

fuera del tipo oscilatorio, cualquier punto del cabezal que inicia su movimiento debe cumplir con la ley:

d2x

W-FQJZ'X:O [37]

Donde:
X — posicion de un elemento del sistema rigido respecto a la posicion de equilibrio [m].
o - frecuencia de las oscilaciones del sistema. [s™].

Verifiquemos que en realidad es un proceso oscilatorio. La ecuacion de Euler puede ser escrita como:
LAV

dt
[38]

Donde se han despreciado las fuerzas masicas y viscosas.

_Vp

La expresion (38) también puede ser escrita como:
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— 2=V
P i0 p
[39]
Para el movimiento oscilatorio desarrollado se cumple que:
Vp= op =A-X
OX
[40]
Donde:

A — constante que depende de las condiciones iniciales.
Sustituyendo (40) en (39):
2
d—)z( + A, Xx=0
dt= p
[41]
Comparando (41) con (37) se puede ver que son expresiones semejantes, lo que confirma que se trata de un proceso

oscilatorio.

De la comparacion se deduce que:

®,” =— [42]

A partir de (40) y considerando variacion solamente de la presion en la direccion x:
dp=A-xdx

Teniendo en cuenta (42) e integrando:
p:%-p~a)2+C [43]

Seria necesario conocer informacion inicial que es desconocida para determinar la presion en cualquier punto de la
trayectoria, pero a través de este razonamiento se demuestra que una reaccion quimica exotérmica como la que se
produjo en este caso puede generar gradientes de temperatura y de presion, que pueden dar lugar al fendmeno

observado.

2.5 Cargas provocadas sobre la valvula producto de las oscilaciones longitudinales del

cabezal de la linea de admision de amoniaco del compresor.
Segln el testimonio de los presentes en la instalacion en el momento de los hechos, la semiamplitud de las oscilaciones
que se produjeron en el cabezal de admision, pueden haber alcanzado valores del orden de 10 a 20 cm y la frecuencia
pudo haber estado entre los 120 a 240 ciclos/min. Los calculos que se muestran a continuacion se realizaron para
valores medios de la semiamplitud y frecuencia de f=15 cm y ® =180 ciclos/min respectivamente.
La fuerza P longitudinal requerida en la conexion de la tuberia de admision del compresor con el cabezal superior, para
provocar una oscilacion del extremo libre de la misma en una magnitud f, se obtuvo de la expresion de la flecha en el

extremo libre de una viga empotrada en su base con una carga concentrada en el extremo (Fig. 16), dada en [16]. O sea:

P.I°
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Despejando P :

P:3-1‘I-3E-IX [N]
[45]
Donde:
P — fuerza longitudinal originada en el cabezal [N].
f=150 mm semiamplitud de las oscilaciones.
E =2. 10" MPa. Médulo de elasticidad de la tuberia de admision de acero.
1 =4 400 mm. Longitud del tramo vertical de la tuberia de admision.

IX:%~d§~(l—c§) donde dg =152mm, d; =132mmy c=0.868

Sustituyendo los valores en (45) se obtiene que: P=11 300 N.
Como se aprecia esta carga no es excesivamente grande dada la escasa rigidez de la instalacion en el sentido de las
oscilaciones. Conocida la fuerza P se puede calcular la fuerza de cortante Q y el momento flector M; que se produce

sobre la valvula. O sea:
Q=P=11300N, M; =P-1=5.25-10" N-mm

2.9 Carga sobre la brida de la valvula provocada por las oscilaciones del cabezal

En la Fig. 17 se muestran las cargas reactivas que se provocaron por la oscilacion, sobre la brida de la valvula y que
equilibran la fuerza transversal Q y el momento M.

La fuerza transversal Q provoca fuerzas de cortante Q. en cada uno de los tornillos que se transmiten a la brida. La

magnitud de esta fuerza sera:

Q.= 21402 [46]

8
Cuando la oscilacion se produce en el sentido sefialado en la Fig. 17 la tuberia de la linea
de admision tiende a apoyarse en el punto O de la brida y se generan fuerzas de traccion
sobre los tornillos: Ny, N2, N3 y Ny; dependiendo de la posicion relativa de éstos, con relacion
al punto O. En el punto O surgira una reaccion vertical O,.

Las ecuaciones de equilibrio para el sistema de fuerzas planteado son:

>F,=0,-2-N -2-N,-2-N;-2-N, =0 [47]
>M, =2-N,-24.35+2-N,-21.8+2-N,-52+2-N,-2.65-M, =0

[48]
El sistema es hiperestatico, hay 5 incognitas y solo dos ecuaciones de equilibrio. Se pueden plantear tres ecuaciones de
compatibilidad de las deformaciones. Al apoyarse la brida en O, se cumple que:

Al, Al
2435 2.65

N -1 . . .
Como Al = EA y I, E'y A son iguales para todos los tornillos. Se tiene que:

[49]
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N4 — Nl

2435 2.65
[50]
Por analogia se puede plantear también que:
N, _ N,
21.8 2.65
[51]
N, _ N,
52 2.65
[52]

Simultaneando (47), (48), (50), (51) y (52) se obtiene que:
N;=6315N, N, =12391N, N3=51856N,

—_—

/
/

T M

Fig. 16 Esquema de analisis para las oscilaciones

del cabezal

ALs
AL3

201

201|

Bl

RIDA DE LA
VALVULA

Ny =58019Ny Oy =257 390N

Fig. 17 — Cargas sobre la brida de la valvula
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Fig. 17 — Cargas sobre la brida de la valvula

Cuando el sentido de las oscilaciones se invierte, la tuberia de la linea de admision se apoya en el punto O’ y se

produce el mismo efecto pero ahora referido al punto O’. O sea, los tornillos 4 se convierten en 1 y los 3 en 2.

Simultaneando (47), (48), (50), (51) y (52) se obtiene que:
N;=6315N, Nj=1239IN, N3=51856N, N4z=58019Ny Oy =257 390N

Cuando el sentido de las oscilaciones se invierte, la tuberia de la linea de admision se apoya en el punto O’ y se

produce el mismo efecto pero ahora referido al punto O’. O sea, los tornillos 4 se convierten en 1 y los 3 en 2.

2.10 Tensiones provocadas en la brida y en el cuerpo de la

valvula producto de las cargas originadas por las oscilaciones

Para el calculo de las tensiones se considerard que estas cargas originan tensiones tangenciales en
una superficie de la valvula como la mostrada en la Fig. 18. La posicion del centroide de esa

superficie se calculd obteniéndose:

X, =6.00cm Y, =12.12¢cm

El 4rea total de la superficie es A = 66.15 cm”>= 6 615 mm”.
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SENTIDO DE
LAS OSCILACIONES

!

Fig. 18 Esquema de analisis para el célculo de las tensiones tangenciales
en la valvula para el sentido sefialado de las oscilaciones

Las fuerzas resultantes que actian en el centroide son:
. 0O,
R, =~ =N, =122 380N [53]
R,=Q, =1492N [54]
x_0—1.75)=7 625 900 N - mm [55]

. Oy — _
Mg :T'XO +Q; Yo =Ny (
Las tensiones tangenciales provocadas por las fuerzas resultantes Ry y R, son:

1

. R
TRy =~ -=0226 MPa

[56]

1

. R
TRy =—~=18.5 MPa

[57]
La direccion y sentido de estas tensiones son 74, horizontal y hacia la derecha y z"Ry vertical y hacia abajo.
Las tensiones provocadas por el momento torsor My se calcularon por la teoria de la torsion en perfiles de paredes de

paredes delgadas abiertos no desarrollables, para los cuales se cumple que: el momento My se asimila, una parte por el
cuerpo de la valvula y la otra parte por la brida. O sea:
Mg =M + Mg =7 625 900 N -mm [58]

Donde:

M . — parte de Mg asimilado por el cuerpo de la valvula.

My, — parte de Mg asimilado por la brida de la valvula.
La relacion entre estos momentos es:
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M£c 5(:3 ’ Sc

Mtlb - 5§’Sb

[59]
Donde:
S, =15 mm, espesor de la pared del cuerpo.
S=321 mm, longitud del tramo del cuerpo.
3, =30 mm, espesor de la pestaiia de la brida.

Sy=60 mm, longitud de la pestafia de la brida.

Sustituyendo estos valores en (59) se obtiene que:

M, =1.50-M,, [60]
Simultaneando (58) y (60) se obtiene:
My =4 569 800N -mm y M, =3 056 100 N - mm

Las tensiones tangenciales respectivas se calculan por las expresiones:

. 3-M

T =—5—2-=253.9 MPa [61]
52 -5

L3 My

T =—5—-=126.9 MPa [62]
PERE

Estas tensiones son en cada punto tangentes al contorno y orientadas en el sentido del momento correspondiente.

La tension tangencial resultante sera:

! ! R 2
Th =\/(—TMtb +TRy) + TRy =235.4 MPa [63]

' ! v 2
T¢ =\/(— TMtc +TRy)Z + TRx =145.4 MPa [64]

Si el sentido de las oscilaciones se invierte, el esquema de analisis de la Fig. 18 se modifica como se muestra en la Fig.
19.

Las fuerzas resultantes seran entonces:
Ry =N4 =57 930N
[65]
Ry =Q, =1 492 N
[66]
Mg =Q, - Xo + Ny .(x_0—1.75)=2 639 100 N - mm
[67]
Las tensiones se calculan de la misma forma, obteniéndose los siguientes valores:

R . R " "
TRy :TXZO'B MPa, 7py :%:8.8 MPa,  ryp =87.9MPay Tvic =43.9 MPa
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y las tensiones tangenciales resultantes:

75 =79.1MPa y 7, =52.7 MPa

N4 1 0y/2

O

™ 175cm

SENTIDO INVERSO DE
LAS OSCILACIONES

Fig. 19 Esquema de andlisis para el sentido invertido de las
oscilaciones
2.11 Tensiones provocadas en el cuerpo de la vilvula producto de la presion en la misma y las tensiones

principales del estado tensional
Como se aprecia en la Fig. 20 en la zona agrietada del cuerpo de la valvula, ademds de las tensiones tangenciales
calculadas en el epigrafe anterior, existen tensiones normales, circunferenciales o, y meridionales o, provocadas por
la presion. En el calculo de la tension meridional hay que tomar en cuenta el efecto de borde (efecto de flexion) que le
introducen las bridas proximas a dicho punto. Segtin [7] la tension 6., se calcula, tomando en cuenta el efecto de borde,
por la expresion:

_p-R ) 3

MPa [68]
o 3_1_#2

Om

Donde:

p — presion que se alcanz6 en el sistema de admision [MPa].

R —radio del cuerpo de la valvula [mm].

d - espesor de la pared del cuerpo de la valvula [mm].

u - coeficiente de Poisson.

Para los datos: p =8 MPa, R =102.5 mm, 6 = 15 mm y p = 0.25 se obtiene:
om =99.5 MPa

La tension circunferencial o, se calcula por la ecuacion:
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oo =2 R _s47MPa
5

[69]
Las tensiones principales para el cuerpo de la valvula se calculan por las conocidas expresiones:
. + 1 y
o, :%4-5-\/(0}” —o. ) +4-7.2 =224.2 MPa [70]

a;c =%T+O-C—%~\/(O'm —O'C)2 +4-z'(';2 =-70.1 MPa

[71]

‘ GRIETAS

Fig. 20 Estado tensional en la pared del cuerpo de la valvula

Para el sentido inverso de las oscilaciones:

" + "
oy, =%+%.J(am —o. ) +4-7.2 =1343 MPa
[72]
W Om tO 1 2 "o
o m2 C_E.\/(O-m_o-c) +4-7.7 =19.83 MPa [73]

2.12 Evaluacién de la posibilidad de la falla instantanea de la valvula por la zona del cuerpo

La posible destruccion instantanea de la valvula se evalud por la Hipotesis de Mohr. O sea; para

que ocurriera la falla instantanea debia cumplirse que:

O, =01, —K 03, [74]
Donde:
k=Tu [75]
o

uc

G, — resistencia maxima a traccion [MPa].

G, ¢ — resistencia maxima a compresion [MPa].
Para el hierro fundido de la valvula SCH 35 — 56:

oyt =350MPa y o, =1 200MPa, de donde:

oleq, =01, —k-0'3, =244.7 MPa <350 MPa
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oeq =0 1, —k-o 3, =128.6 MPa <350 MPa

Como se aprecia la falla instantdnea de la valvula, a pesar de los niveles que alcanzo la presion en

la linea de admision y de la tension maxima originada en el cuerpo por las oscilaciones, no era

posible. Las grietas en la misma se desarrollaron mediante un proceso de crecimiento subcritico

por fatiga a partir de un pequefio defecto o microgrieta.

2.13 Tensiones provocadas en la brida de la valvula producto de la presion en la misma y

tensiones principales del estado tensional

La brida de la valvula se comporta coma un cilindro de pared gruesa ( Fig.21). En el borde interior de la pestafia las

tensiones radial o, y circunferencial G, se calculan por las expresiones:

or =—p=-8.0 MPa

2 2
oo =Py ~(1+F:2J MPa

RZ _ r2
Donde:

r= % =75 mm, radio interior de la brida.

R= % =135 mm, radio exterior de la brida.

Sustituyendo los valores: 6.=15.1 MPa

Las tensiones principales del estado tensional en la zona de la brida de la valvula, seran en este caso:

1 O~ t+t0O 1 2 '2

Glb:%JfE'\/(Gc_Gr) +4-7,” =239.2 MPa

1 O~ t+tO 1 2 '2

G}b:%—a-\/(ac—ar) +4-7," =-232.1MPa
[78]

Para el sentido inverso de las oscilaciones:

W OsrtO 1 2 )

01b=%+5-\/(ac—ar) +4-7,7 =83.5MPa

" o¢ +oy l\/ 2 )

WSy (0 —o¢)* +4-7,” =-76.4MPa
[80]
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Fig. 21 Estado tensional en la brida de la valvula

2.14 Evaluacion de la posibilidad de la falla instantinea de la valvula por la zona de la brida

Para el sentido de las oscilaciones de la Fig. 18:
oeq, =01, —k-0'3, =307 MPa<350 MPa [81]

Para el sentido inverso de las oscilaciones:

" "

oeq, =0 1, k-0 3, =105.8 MPa <350 MPa 82

Como se aprecia la falla instantdnea de la valvula tampoco podia ocurrir por la zona de la brida, ya
que aunque las tensiones equivalentes en este caso son mayores que en el cuerpo, estan por debajo
de la resistencia maxima a traccion de la fundicion gris de la que esta fabricada la valvula. Se
confirma entonces que la falla de la valvula tuvo que haber ocurrido por un fenémeno de
crecimiento subcritico por fatiga, con mayor probabilidad de ocurrencia de este fenomeno por la

zona de la brida.

2.15 Construccion de la curva de resistencia residual de la valvula

Las graficas de resistencia residual para la valvula se construyeron por la misma expresion que

para el cuerpo del compresor. O sea:

o = 2 ) (l_ﬂ)'Klzc_Klzu [83]

N {Ho.lz(l‘zﬂ 2.t.(1_y)'tan[”2.'atlcj

Donde:

do =1.016, %:0.1, 1£=025y t=1.4cm

2 .
K2 =2 2-t-tan| 22 [84]
?, 21
o)
Para ser el hierro fundido de la valvula: Ky =K Zutval _ 9.22 MPa-y/m
val com Gu t Com
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Para el caso del cuerpo de la valvula se tom6 t = §.=15 mm y 1. = 1 45.4 MPa. Para la zona de la brida t = 8,= 30 mm
y T = 235.4 MPa.

Los graficos de resistencia residual obtenidos para el cuerpo y la brida se muestran en las Figs. 22 y 23. En ambos
graficos se muestra la recta correspondiente a la aproximacion para muy pequefias grietas.

Como se puede apreciar de la  Fig. 22 para la tension principal maxima del cuerpo de la vélvula 6 | .= 224.2 MPa un
pequetio defecto o microgrieta inicial tiene que desarrollarse por crecimiento subcritico hasta un valor de a. ;= 3.5 mm
antes de que se convierta en inestable y se produzca la fractura total. En el caso de la brida, Fig. 23, para la tension
principal maxima de la misma o v= 239.2 MPa el tamafio critico de la grieta es a o= 0.195 mm. Se verd a

continuacion, que tiempo se requiere para que se produzca este desarrollo.
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Fig. 22 Gréfico de resistencia residual para el cuerpo de la valvula
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El analisis de crecin Fig. 23 Gréfico de resistencia residual para la brida de la valvula

25y C=6.8287 10

e razon de Paris [14] con n =

itico correspondientes para el

cuerpo y la brida de la valvula respectivamente. De estos resultados se aprecia claramente que en el caso del cuerpo de la

valvula para que un pequefio defecto crezca hasta el valor a. ;= 0.035 cm tendrian que haber transcurridos, en las

condiciones de tensiones ciclicas que se originaron en la valvula, un total de 102 minutos. Sin embargo, en el caso de la

brida, el tiempo requerido para que un pequefio defecto crezca hasta el valor de a, .= 0.019 cm es de solo 11 minutos. Este

andlisis confirma la hipétesis de los niveles de presion que se alcanzaron en la tuberia de admision del compresor y los

valores de amplitud y frecuencia de las oscilaciones admitidas, ya que segun el testimonio de los presentes en el momento

de la averia todo ese proceso ocurri6 entre 10 y 20 minutos.

2.17 Cilculo de la presion que provocaria el estallido de la valvula en ausencia de vibraciones

En ausencia de vibraciones longitudinales del cabezal de admision la posibilidad de estallido de la

valvula solo podria provocarse por el efecto de elevacion de la presion. En este caso en la zona del

cuerpo tendria que cumplirse que: segun la Hipotesis de Mohr.

e} .
_ Tt 0, =0 :pR 3

Juc. ) .\/3,(1_/12)

= Oyt

[85]
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Despejando pparaR = 102.5 mm,d = 15 mm,p = 0.25 y o,,= 350 MPa, se obtiene que: p = 28.6 MPa

En la zona de la brida tendria que cumplirse que:

o, r2 R2
O¢g =01~ I"3'3:F)'R2_I_2'[1+2]—(—p):0’ut [86]

uc

Despejando p parar =15 mm, R = 135 mm y o, = 350 MPa, se obtiene que: p = 172.8 MPa.

Estas presiones son excesivamente grandes.

3. Conclusiones

La investigacion realizada permiti6 arribar a las siguientes conclusiones:

1.

El examen metalografico y las mediciones de dureza y resistencia al impacto y a traccion permitieron establecer
que el material del cuerpo del compresor presenta una matriz ferritico - perlitica con grafito en forma de laminas,
cuyas propiedades se corresponden con el hierro fundido gris de grafito laminar SCH 12-28 segun la norma GOST
1412-54.

El examen visual de la zona desprendida de la pared interior de la camara de agua de enfriamiento permitid
presuponer que se trataba de tres grietas que se desarrollaron mediante crecimiento subcritico por fatiga o fatiga-
corrosion durante un periodo de tiempo relativamente prolongado, dada la presencia de ¢xido férrico extendido en
toda la superficie agrietada.

Los calculos de la resistencia instantanea de la pared, para las carga maxima que soporta, realizados mediante la
Hipotesis de Mohr permitieron confirmar que la tension equivalente es mucho mas pequeia que la tension limite
del material del cuerpo, por lo que se descartd definitivamente la posible ocurrencia de la falla instantanea de la

pared de agua de enfriamiento del compresor.
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4. La construccion de la curva de resistencia residual de la pared de la cdmara de agua de enfriamiento construida

para el caso de un pequefio defecto o microgrieta superficial semieliptica bajo un estado tensional plano, con

1.0

a 0.9
(Mm)g g
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0.6
0.5
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Fig.24 Crecimiento subcritico de las grietas para el cuerpo de
la valvula
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Fig. 25 Crecimiento subcritico de las grietas para la brida de la
vélvula

presencia de tensiones normales y tangenciales actuando simultdneamente (modo I y modo III de cargas) permitio
establecer que un pequefio defecto o microgrieta superficial tendria que desarrollarse por crecimiento subcritico
por fatiga o fatiga-corrosion hasta una profundidad a = 10 mm y longitud 2b = 100 mm para convertirse en
inestable y extenderse a lo largo de toda la longitud fisicamente posible de la cdmara de agua de enfriamiento del

compresor.
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10.

11.

12.

13.

El andlisis del crecimiento subcritico de estas grietas utilizando la ecuacion de razon de Paris con exponente n =
2,5 y C =6.8287-10", caracteristicos de rotura fragil, permitio confirmar que la extension de las grietas hasta los
valores que provocaron el desprendimiento del pedazo de pared de la cdmara de agua de enfriamiento requiere
afios, siendo este periodo mas o menos prolongado en dependencia del por ciento de utilizacion del compresor.

La construccion del grafico de resistencia residual de la pared desprendida del compresor en condiciones de vacio,
en el proceso de extraccion de amoniaco liquido del cuerpo, para un pequefio defecto o microgrieta superficial
semieliptico bajo un estado tensional uniaxial de traccién con superposicion de tensiones provocadas por la
presion y la temperatura, permitié establecer que para una diferencia de temperatura entre los bordes interior y
exterior de la pared At..,= 38 °C, se producen tensiones térmicas elevadas que determinan que para que una grieta
se convierta en critica debe haber crecido previamente hasta a== 11.5 mm y 2b= 115 mm, lo que descarta la
ocurrencia de la falla instantanea por choque térmico.

La consulta con especialistas en refrigeracion permitid conocer que bajo ciertas condiciones de presion y
temperatura la mezcla amoniaco — agua puede dar lugar a una reaccion quimica exotérmica incontrolable con gran
producciéon de gases y la consiguiente elevacion de la presion.

El analisis y los calculos realizados acerca de la fractura por impacto de la boquilla de agua de enfriamiento
permitio determinar que el impacto del pedazo de valvula desprendido tiene que haberse producido a una
velocidad V= 125.2 m/s para poder provocar la fractura de la boquilla.

El analisis energético del proceso de desprendimiento del pedazo de valvula, suponiendo una transformacion total
de la energia de presion en energia cinética permitio determinar que para que el pedazo de valvula alcanzara dicha
velocidad, la presion en la linea de admision tuvo que haberse elevado desde 0.093 MPa que es la presion
nominal del agua de enfriamiento, hasta un valor de 8 MPa.

El analisis de los fenomenos fisico — quimicos ocurridos permitié formular una hipotesis que se corresponde con el
fendémeno oscilatorio observado en el cabezal de la linea de admision, demostrandose con ésta, la posibilidad de
ocurrencia del mismo.

El analisis de las oscilaciones longitudinales que se produjeron en el cabezal de la linea de admision de la
instalacion compresora permitié determinar la magnitud de las tensiones tangenciales de caracter ciclico que se
generaron tanto en la brida como en el cuerpo de la valvula. En la zona de la brida las tensiones tangenciales
variaron ciclicamente entre los valores ty.p = 235.4 MPay tyinp, = 79.1 MPa y en la zona del cuerpo de la valvula
tmaxe = 1454 MPay tyin .= 52.7 MPa.

La presién que se produjo en la linea de admision provoco, tanto en la zona del cuerpo como en la brida de la
valvula, un estado tensional plano de traccion biaxial. Tomando en cuenta el efecto de borde existente en la zona
del cuerpo en el plano meridional, esta tensién alcanz6é un valor ¢,= 99.5 MPa y la tension circunferencial
6= 54.7 MPa, y en la brida 6= 8§ MPay o= 15.1 MPa.

La superposicion de los estados tensionales provocados por las cargas originadas sobre la valvula producto de las
oscilaciones y por la presion, permitié concluir que no era posible la destruccion instantdnea de la valvula, ni por
la zona del cuerpo, ni por la zona de la brida, ya que las tensiones equivalentes calculadas por la Hipdtesis de

Mohr en ambos casos eran menores que la resistencia maxima a traccion el material de la valvula.
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14. La construccion de los graficos de resistencia residual de la valvula para las zonas del cuerpo y de la brida para un
defecto o grieta superficial semieliptico bajo un estado tensional plano con presencia de tensiones normales y
tangenciales actuando simultaneamente (modos I y III de cargas) permitid establecer que para la tension principal
maxima en la zona del cuerpo o; = 224.2 MPa un pequefio defecto o microgrieta inicial tendria que desarrollarse
por crecimiento subcritico por fatiga, hasta un valor de a.= 0.35 mm antes de convertirse en inestable. En la zona
de la brida, para la tension principal maxima o, ,=239.2 MPa el tamafio critico de la grieta es a.= 0.195 mm.

15. El andlisis del crecimiento subcritico de estas grietas utilizando la ecuacion de razén de Paris, permitié determinar
que el proceso de crecimiento subcritico de las microgrietas o microdefectos en la zona del cuerpo debia requerir
un tiempo de 102 minutos, sin embargo en la zona de la brida solo se requieren 11 minutos. Lo que coincide con
gran exactitud con la apreciacion de los presentes en el momento en que ocurrio la averia.

16. El analisis de los efectos que se ocasionaron al producirse la averia del compresor ha permitido confirmar que la
presion en la linea de admision tiene que haberse elevado a niveles del orden de 8 MPa y las oscilaciones en el
cabezal de la linea de admision tendrian que haber alcanzado niveles de frecuencia del orden de ®=180 ciclos/min
y semiamplitud del orden de f= 150 mm para que pudieran ocurrir los hechos tal como ocurrieron.

17. Es importante destacar que las oscilaciones del cabezal en la direccion longitudinal se produjeron debido a la
escasa rigidez a flexion que posee el sistema en esa direccion. Si el sistema estuviera rigidizado en esa direccion la
presion en la linea de admision tendria que haberse elevado hasta un valor p=28.6 MPa para que se produjera el
estallido de la valvula por la zona del cuerpo.
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Nk w

1. Introduccion.

En la Refineria de Petroleo “Nico Lopez” se adquirieron tres grandes recipientes para almacenamiento
de hidrogeno. Al realizar la inspeccion técnica para su puesta en servicio se detectd un volumen
considerable de minilaminaciones paralelas la linea media de la pared del cuerpo y distribuidas en una
faja de 30 mm de espesor simétricamente colocada con relacion a la linea media. Ante la incertidumbre
de que influencia podrian tener dichas mililaminaciones, la Direccion de la Refineria solicitd los
servicios del Colectivo de Mecanica Aplicada de la Facultad de Mecanica de la Universidad de
Cienfuegos y del Centro Experimental de la Construccion y el Montaje de la CEN, Juragua,
Cienfuegos para desarrollar una investigacion cuyo objetivo fue:

Evaluar la integridad estructural desde el punto de vista mecanico de los 3 recipientes para el

almacenamiento de hidrogeno. El dictamen tenia previsto los siguientes objetivos especificos:

1. Caracterizacion (longitud, profundidad, tamafio, area, y orientacién) por medio de Ensayos no
Destructivos (END) de los defectos que pudieran ser detectados, tanto en el metal base como en
las uniones soldadas.

2. Evaluacion experimental de la composicion quimica del material, estructura metalografica,
determinacion de propiedades mecanicas (6, y ax) y la estimacion de las propiedades

fractomecanicas, en particular la tenacidad a la fractura, Kc.
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3. Evaluar la peligrosidad de los defectos encontrados y elaborar las recomendaciones acerca de la

utilizacioén o no de los referidos recipientes.

2. Desarrollo.

2.1 Dimensiones, parametros de trabajo y especificaciones técnicas de los recipientes.

Recipiente cilindrico de fondo abombado
Diametro exterior del recipiente (D): 3 000 mm
Radio exterior (R¢): 1500 mm

Radio medio (R): 1470 mm

Espesor (h): 60 mm

Altura (H): 28. 00 m

Temperatura de explotacion, t= 238 °C

Presion maxima de explotacion p = 55 atm.

2.2 Inspeccion visual y revision de la documentacion técnica.

La inspeccion visual fue realizada desde el interior y exterior de los recipientes. Se pudo comprobar
que existe linealidad entre los cordones soldados (no hay desplazamiento de bordes), y que el estado
del material se encuentra en buenas condiciones. Debemos sefialar que la documentacién técnica que

existe, la cual fue facilitada por los técnicos de la Refineria es escasa, y no aporta elementos sobre las

caracteristicas constructivas de las uniones soldadas.

2.3 Caracterizacion de los defectos.
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Los defectos existentes son laminaciones o exfoliaciones, propias de recipientes que se conforman por
laminacion, las cuales por su ubicacion interior y orientacion paralela a la superficie lateral de la pared
del cuerpo del recipiente, segun [11] , no influyen en las propiedades mecanicas longitudinales del
material. Los mismos estan concentrados en una franja de 30 mm de espesor, 15 mm a cada lado de la
linea media de la pared, las dimensiones de las mismas no exceden los 10 mm y la separacion entre
ellas varia entre 5 y 80 mm. . Esta situacion no se observa en el material de los fondos, lo cual

conduce a pensar que estas puedan haber tenido su origen en el proceso de rolado del cuerpo.

2.4 Composicion quimica.
Se determiné la composicion quimica del material, el mismo se corresponde con el acero 16 I'C, segin

la norma GOST 5520-72 [15].

2.5 Propiedades mecanicas.
Se realizaron ensayos de traccidon e impacto para varias probetas extraidas de la pared del Recipiente

No. 2. Los valores medios obtenidos fueron:
Or = 60o=29.6 kgf/mm’, o=47.4 kgf/mm®, a, = 12,5 kgf — m/cm’, CVN=98 J
2.6 Tenacidad de fractura (Parametro K;c¢).

La Tenacidad a la Fractura del Material Kjc puede ser obtenida por ensayos segun Norma ASTM E-
399 [2], sin embargo es muy bien conocida la correlacion existente entre la energia de absorcion de los
ensayos por impacto Charpy, con probetas con entalla en V (CVN) y el Kjc (Correlacion de Rolfe -

Barson) [6, 13, 18]. La tenacidad a la fractura del material (K;c) obtenida por esta via fue:

K,. =166 MPay/m

Sin embargo para el espesor de la pared del gasémetro t = 6 cm = 0.06 m, el mayor valor de K. que

satisface la condicion de deformacion plana en este caso es:

K, <oy, b _45MPa-/m =459 kgf cm="2
225
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En los célculos se utilizara por tanto el valor de Ki= 45 MPa m'"? = 4 592 kgf/cm’ 2, que garantiza la
mayor seguridad en los calculos y por lo tanto una mayor reserva de resistencia, lo que es aconsejable

dado que se trata de recipientes que contendran hidrégeno.

2.7 Evaluacion de la peligrosidad de los defectos detectados desde el punto

de vista de la Mecanica de la Fractura Lineal Elastica v de la Mecanica de

la Fractura Subcritica.

La presencia de defectos interiores longitudinales en toda una franja proxima a la linea media de la
pared de los recipientes puede resultar particularmente peligrosa en aquellos tramos del mismo donde
aparecen momentos flectores y fuerzas de cortante originadas por el conocido efecto de borde, o sea,
en la transicion del cuerpo cilindrico con los fondos abombados. Este fendémeno aparece
detalladamente descrito en la literatura [5,9,10,17] y conduce a la aparicion de tensiones tangenciales
longitudinales, que toman su valor maximo en el plano de la linea media de la pared y que en presencia
de cargas ciclicas (proceso de llenado - vaciado) puede conducir al crecimiento subcritico de los

defectos hasta que éstos alcancen su tamafio critico.

Wmax
_W=f(z) AR
0
)z
z
~

Fig. 1 Deformacion en un recipiente cilindrico con fondo abombado producto de la
flexidn provocada por el efecto de borde
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En la Fig. 1 se muestran los incrementos de los radios en las zonas cilindricas y esférica
respectivamente que se originan por la accidon de la presion en un recipiente cilindrico de radio R y
fondo compuesto por un casquete esférico de radio R’ = 2R y una transicion torica [1]. Como se puede
apreciar, al ser el fondo en el plano circunferencial mas rigido, el incremento del radio en la zona del
cuerpo cilindrico es mayor que en la zona del fondo esférico. Esta diferencia origina flexion en toda
una zona de longitud Zgex que no solo incrementa las tensiones normales en el plano meridional del
recipiente, sino que provoca la aparicion de tensiones tangenciales en los planos longitudinales. La

diferencia de radios después de la deformacion serd igual a la flecha maxima de la pared.

p-R’
W =u- 1
e AlZ-E-h @)

Donde:

Wmax — flecha maxima por flexion de la pared.

R —radio medio de la pared del gasometro.

p — presion interior.

h — espesor de la pared.

E — modulo de elasticidad del material del recipiente.

u - coeficiente de Poisson del material del recipiente.

Se puede demostrar que la ecuacion de la flecha W = f(z) queda descrita por la ecuacion:
p-R*

2-E-h

W= PR fime (sen(k-2)+ coslk 2))]

2)
Donde:

31—’
R

©))

Derivando la ecuacion de la flecha se obtiene la ecuacion de las pendientes:

.n2?
wedWw_, PR

. . 7kz . .
7 s e sen(k-2)

“4)
En [10] se demuestra que el momento flector, en la zona de efecto de borde, se puede hallar por la

expresion:
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d*w
dz?

M, =D-
)
Donde:

E.-h’

Dzj—)lz-l—yz (6)

Hallando la segunda derivada de W y sustituyendo en (5) se obtiene que:

M, = A PRN i ogk-2)—sen(k - 2)) @

4 3-(1- )

El momento flector maximo se halla de la condicién

dM

f . .
=0, de la cual se obtiene que éste se

produce para Z = 0 y tiene un valor:
M ax = ®)
g 31— 1)

La fuerza de cortante en la zona de efecto de borde se halla por la ecuacion:
d’w
dz’

De donde, derivando de nuevo W y sustituyendo se obtiene que:

u-p R*-h*
Q, =- ) '§3‘0_;ﬁ)-ekz-codk~2)

(10)

Q=D

®

y

La fuerza de cortante maxima se halla de la condicion = 0. El méaximo se produce también para

Z=0y vale:

. 2. K2
QYmax - Hzp 1 3R( _HZ)

08y

En las Figs. 2, 3, 4 y 5, se muestra el comportamiento de la flecha, la pendiente, el momento flector y
la fuerza de cortante calculados para los datos de los gasometros. O sea p = 55 atm. = 56.815 kgf/cm?,

R =147 ¢cm, h = 6 cm, material acero 16MnSi para el cual, segan [15], E = 2.1-10° kgf/em® y p = 0.3.
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La zona en la cual se extiende el efecto de borde acotado como Zgex, se puede precisar hallando el
valor de Z donde la flecha es un valor tan pequefio como el 1% de la maxima O sea, de la ecuacion (2).
e ™% -(sen(k-z)+cos(k-2))<0.01
12)
El término entre paréntesis no puede ser mayor que x/i , de donde tiene que cumplirse que:

e So% y k-Z=4.95

Despejando Z, se obtiene que:
4.95
3-1- uz
R?-h?

Zﬂex <

13)
Evaluando para los datos del gasdmetro se obtiene que:
Zaex <114.5cm
La tension tangencial maxima que surge en la linea media de la pared del gasémetro, originada por la
presencia de la fuerza de cortante Qy max, s€ halla por la ecuacion de Zhuravski. Asi, 1a Tmay por unidad

de perimetro sera:

_ Qy max 'Sx max

Tmax = (14)
I
Para una franja de espesor unitario en la pared:
h? h’
S =— e I, =—
X max 8 X 12
Se obtiene que:
3 Qymax
max 2 h ( )

Evaluando para los datos de los recipientes se obtiene:

=49.23 kgf /cm? =4.82 N/mm?

T max
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Para evaluar la integridad estructural de los recipientes se requiere en primer lugar valorar, que
posibilidad existe de que los defectos observados se extiendan inestablemente en toda su longitud

provocando que la pared del mismo se divida en dos capas de espesor h = 3 cm cada una.

Segun [12] para el caso de agrupaciones de defectos (Fig. 6) bajo el estado tensional de cortante puro,

se tiene que:

T

2k . 2b ‘
| |
2a 2o 2o

T

Fig. 6 Agrupaciones de defectos interiores bajo cortante puro.

2-b

(16)
La condicion de crecimiento inestable es:

KII :KIC

17
La gréfica de resistencia residual se puede construir entonces de la ecuacion:

ch

2-b-tan(”'acj
2-b

En la Fig. 7 se muestran los graficos de resistencia residual obtenidos para valores de b=0.5, 1,

(18)

Te =

2, 4 y 8 cm de separacion entre las grietas (Fig. 6). Como se aprecia de los mismos la tension
Tma= 49.23 kgf/em?, es del orden de la tension umbral en cada caso y provocaria el crecimiento

inestable, solamente en el caso de que a=b.

El analisis de crecimiento subcritico se realizd por la clasica Ecuacion de Paris.
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da =C-AK" m 19)
dN ciclo

En general el exponente n varia entre 2 y 3 [3,4]. Especificamente para un acero similar al analizado el

15G2AF en la referencia [20] se plantea que n = 2.5 a 2.6. En el analisis presente se tomo n = 2.5

La constante C se obtuvo de acuerdo a la correlacion dada en (19); como:

C=5.18-10"

Tomando ciclo intermitente (proceso de llenado - vaciado)

A7 =49,23kgf /cm? =4,82 N /mm?

Y el valor de AK para cada tamafio de grieta se halla por la ecuacion:

AK; =At7- 2-b-tan(”'aij
2-b

(20)

En la Fig. 8 se muestra la grafica de crecimiento subcritico obtenida, donde se puede apreciar que para
el menor valor de b considerado: b = 0,5 cm, para que a alcance el valor de a = 2,7 mm = 0,27 cm,
hacen falta 40 millones de ciclos de llenado — vaciado. O sea que las minilamionaciones no presentan

ninguna peligrosidad desde el punto de vista de la integridad estructural de la pared de los recipientes.

Se propone evaluar a continuacién que influencia tiene el efecto de borde en la integridad estructural
del gasometro en presencia de un microdefecto superficial interior de forma semieliptica en los

cordones de soldadura en la zona de efecto de borde.

Fig. 7 Gréficos de resistencia residual para diferentes
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Fig. 8 Gréfico de crecimiento subcritico
para b=0.5cm
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En la Fig. 9 se muestra un defecto de este tipo en los cordones. En el control realizado por ultrasonido
no se detecté defecto alguno en la soldadura, no obstante se supondra la existencia de un hipotético
defecto de este tipo, de profundidad a = 0.1 mm, no detectable por la técnica ultrasonica empleada.

El efecto de borde en un recipiente con estas caracteristicas conduce al incremento de la tension
meridional en la superficie interior del recipiente, por lo que la posibilidad de que un defecto
superficial en los cordones de soldadura crezca y se convierta en inestable, aumenta. La tension
meridional provocada por la presion interior es:

p-R

Omp =
" 2-.h

21

Fig. 9 Microdefecto superficial interior de forma semieliptica en

La tension meridional provocada por el momento flector maximo en la zona de efecto de borde es:
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max M f max 6 M

3
m flex — W h2 5 h 3'1_lu2

f max

max 3-u p-R
= . 22
o (22)

Omflex = W

Para acero p=0.3
‘R
o —0.545. P10 (23)
2-h
La tension meridional resultante sera:
‘R ‘R R
o= tomn =P N 0545 PR oy 545, P00
2-h 2-h 2.
24
La tension meridional crece en casi en casi un 55 % por el efecto de borde. La tension circunferencial

sigue siendo:

‘R
crc::—ElAAf
h
(25)
Para los datos de los recipientes:

o, =10753kgf /em? o, =1392 kgf /cm?

En estas condiciones se satisface la condicion de la Mecanica de la Fractura Lineal Elastica. O sea, el
radio de la zona plastica es:

2
r =a-(“] ~0.068-a

P2 02
(26)
El radio de la zona pléstica es un 6.8 % del tamafio de la grieta y se puede admitir hasta un 20 % [6].
Se puede considerar el estado plano de traccion biaxial uniforme. La condicion de fractura para el caso

de un defecto superficial semieliptico de un cordon de soldadura bajo este estado tensional es:

KI :ﬂsold 'ﬂgrieta'gc' ﬂ-’a:ch 27)
Donde:
/Bsold = 13
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1+0.12-(1—aj
{ b \/2-h (n-a)
Pyieta = : - tan (28)

(29)

) ) ) a
La situacion mas critica es cuando — — 0

. . a a . o
Se tomo, como sugiere Broek [6], tomar 5 =0.05,0 sea: b =0.1. La integral eliptica (29) fue

resuelta para esta relacion con el software DERIVE, obteniéndose ¢, =1.016. De donde:

2-h T-a
Byiiea =1.10- -tan (30)
T-a 2-h
La resistencia residual se obtiene entonces como:
KI c
o, = (31

143. [2-h-tan| = %
2-h

La curva de resistencia residual obtenida para Ki. = 4 592 kgf/em™* y h = 6 cm se muestra en la
Fig.10.

Como se puede apreciar para que una tension de magnitud o = 1 392 kgf/cm® produzca el crecimiento
inestable de una grieta, el supuesto microdefecto tendria que desarrollarse por crecimiento subcritico

por fatiga hasta una profundidad a =2 cm.

El analisis del crecimiento subcritico por fatiga del hipotético defecto se realizé por la misma ecuacion
(19). En la Fig. 11 se muestra el grafico de crecimiento subcritico obtenido. Para que un microdefecto
en la soldadura crezca hasta una profundidad a =2 cm = 20 mm, se requieren mas de 200 000 ciclos, lo

que representa una vida prolongada.

Es necesario destacar aqui que esta evaluacion de la integridad de los gasometros no es conclusiva. Se

requerira evaluar la influencia de la superposicion de los efectos de las cargas de explotacion con las
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tensiones suplementarias que pueden surgir en las minilaminaciones, a causa del incremento de la
presion interior, producto de la posible difusion de hidrogeno atdmico hacia estos defectos
(vesificacion) , lo cual puede provocar que la presion se eleve considerablemente y conduzca al
crecimiento subcritico de las minilaminaciones, pudiendo el recipiente quedar dividido en dos capas
en alguna region de la zona de efecto de borde. Este hecho conduciria a un incremento suplementario
de las tensiones meridionales originadas por el efecto de borde a mas del 100 %, las cuales sumadas a
las tensiones originadas por el incremento de la presion pudieran conducir a la pérdida de la integridad

de los recipientes. En una segunda parte de este trabajo se analizara este efecto.
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3. Conclusiones.

i N

El estudio estuvo restringido exclusivamente al cuerpo del recipiente, o sea, a la parte tubular
y no a los fondos.

Los aspectos de disefio cumplen con lo establecido en [14].

Todas las planchas o rolos de la parte tubular presentan pequefias laminaciones
(minilaminaciones), ubicadas en una franja de 30 mm de espesor y a mas de 15 mm de las
superficies interior y exterior. Esta situacion no se observa en el material de los fondos, lo
cual conduce a pensar que las mismas puedan haber tenido su origen en el proceso de rolado
del cuerpo.

De los ensayos de ultrasonido, segin las mediciones realizadas en el Recipiente No 2
(Central) no se encontraron defectos en las uniones soldadas.

Las minilaminaciones no son susceptibles de crecimiento por el campo de tensiones
tangenciales longitudinales que surgen en condiciones reales de explotacion en la zona de
efecto de borde.

Por lo expresado en los puntos anteriores se concluye que los recipientes podran soportar las
55 atm. de trabajo a una temperatura de 38 °C teniendo en consideracion los resultados del
presente trabajo.

La conclusion anterior no incluye la degradacion del material ni los efectos originados por la
posible difusion en el metal, del hidrogeno atémico contenido en los gasometros

(vesificacion).
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1. Introduccion.

A mediados del afio 2002 la Empresa EPICIEN del Puerto Pesquero Industrial de Cienfuegos adquirié e instald dos
Generadores de Escamas de Hielo, “Geneglace” fabricados por la firma francesa Frigofrance S.A.. Desde los primeros
momentos de la explotacion, a pesar de que los dos Generadores son idénticos, el Generador N° 1 Comenzé a presentar
ciertas dificultades: excesivo ruido en su explotacién, disparos por sobrecargas, ya que la fresa se trababa, la que
evidentemente implicaba cierto desajuste del equipo. El Generador N° 2 por el contrario, operado en las mismas
condiciones no presentd ninguna de estas dificultades y se ha mantenido operando hasta la fecha sin averias. Desde su
puesta en marcha el Generador N° 1 estuvo parado por diferentes causas en varios periodos, hasta que finalmente el 16 de
Febrero 2003 se presentd un a nueva averia en el Generador N° 1, en esta ocasidn mucho mds grave, que lo sacd de
servicio, con las correspondientes afectaciones econdmicas al disponer la Empresa solamente el 50 % del hielo previsto a
producir con esta inversion. La pared interior del cuerpo del Generador se habia deformado impidiendo su operacion.

Se planted la posibilidad de que todas estas situaciones hayan sido provocadas por una operacion incorrecta, debido a una
dosificacion insuficiente de sal, lo cual conduciria a que el hielo se torne mas dificil de despegar y por lo tanto
requiriéndose un mayor esfuerzo para trocearlo. En el caso de esta Gltima averia, la situacion era diferente y se planted la
posibilidad de que la deformacion observada pudiera haber sido provocada por una posible sobrepresion en el sistema.

El Colectivo de Mecanica Aplicada de la Facultad de Ingenieria Mecénica de la Universidad de Cienfuegos “Carlos Rafael
Rodriguez” realiz6 la investigacion cuyo objetivo fue:
e Esclarecer las causas que pudieron dar origen a una averia como la observada, con el objetivo de poder establecer
la reclamacion correspondiente a la Firma Suministradora, ya que los equipos estaban en garantia.

2. Desarrollo.
Caracteristicas de los Generadores de Escamas de Hielo. Datos técnicos.

Los datos técnicos fundamentales son*” : Tipo: 2F60, Capacidad de produccién: 24 000 kg/24 horas, 500 kg/ hora cada
Generador, Potencia del motor: 0,30 kW, Velocidad de giro del motor: 1 620 rpm, Velocidad de giro del rotor: 1,2 rpm,
Tipo de refrigerante: Amoniaco, Presion del refrigerante: 3 a 5 kgf/cm?, Temperatura del refrigerante: - 20 a - 25 °C,
Adicion de sal: de 100 a 300 g/m’

Esquema y partes fundamentales.

En la Fig. 1 se muestra un vista general del Generador de Hielo y en la Fig. 2 un esquema seccionado donde se senalan las

principales partes componentes’:

e Un cilindro A vertical, fijo de doble pared aislado exteriormente.

e Una parte giratoria constituida por un arbol central B sustentados por dos soportes C, una cubeta de distribucion de
agua D, una cubeta de recuperacion E, una fresa F con dos soportes sustentados por dos brazos solidarios del arbol
central y dos raquetas que enmarcan la fresa

e Unabase G de nivel de agua constante, controlado por el grifo de flotador.
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e Un accionamiento de la parte giratoria por motoreductor H con brazo de reaccion I que actiia en un limitador de
esfuerzo J.

e Una bomba de agua K realiza la circulacién por un tubo L entre la base G y la cubeta de distribucién D. La produccion
de frio la realiza un conjunto frigorifico, con érgano de descompresion situado a la alimentacion que refrigera la doble
pared del cilindro

Fig. 1 Vista general del Generador Fig. 2 Esquema y partes componentes

Dimensiones y material de la pared deformada.

La pared deformada es la superficie interior del cilindro vertical A, cuyas dimensiones son: Radio exterior: Re = 39,05
cm, Radio interior: Ri = 37,95 cm, Radio medio: R = 38,5 cmy Espesor de la pared h = 1,1 cm Del material se conoce
que se trata de un acero inoxidable. Por lo frecuente del empleo del acero inoxidable al cromo - niquel 1XI18HOT en
equipos de transferencia de calor se consider6 que se trataba de uno similar a este acero. Las propiedades fisicas y
mecénicas del mismo fueron obtenidas segun 910 y son: Resistencia maxima: o , =5 800 kgf/cmz, Limite de fluencia: O ¢
=2 400 kgf/cmz’ Moédulo de Elasticidad: E = 2 x 10 ¢ kgf/cmz, Coeficiente de Poisson: ¢ = 0.3, Coeficiente de

dilatacién térmica: & =18,6 x 10 °C"y la Conductividad térmica: A = 16 W/m™°C

Caracterizacion de la averia

La pared deformada del Generador de Escamas de Hielo constituye un cilindro de paredes delgadas sometido a presion
exterior tal como se muestra en la Fig. 3a). Las causas fundamentales de falla de este tipo de elemento es la pérdida de la
estabilidad del equilibrio. Este tipo de averia origina la deformacién plastica de la pared, tal como se muestra en la Fig. 3b)
y 4, a causa de la presencia de tensiones de compresion en la misma que exceden cierto valor O . conocido como tension
critica.

- 147 -



de un cilindro con presion exterior. estabilidad del equilibrio en un cilindro
__ Configuracién inicial del cilindro. de paredes delgadas con presion
--- Configuracion deformada del cilindro.  exterior.
La deformacion en la pared interior del Generador de Escamas se muestra en la Fig. 5.

En el andlisis que se realizard a continuacion se demostrard que: si la pared interior del Generador no presenta
imperfecciones geométricas la posibilidad de la pérdida de la estabilidad del equilibrio es limitada, aun en las condiciones
mas criticas, lo que se confirma por el hecho de que en el Generador N° 2, no ha ocurrido esta averia. Sin embargo, se vera
como la presencia de una ovalidad inicial, aun de valores tan pequefios como 1, = 1 mm, o sea, en el rango de posibles
valores de ajuste de la fresa, que puede llegar a ser hasta de 2 mm, provoca tensiones suplementarias de flexion que
conducen a su vez a una reduccion de la tension critica, fendmenos estos que aumentan notablemente la posibilidad de
pérdida de la estabilidad del equilibrio.

Presion critica en ausencia de imperfecciones geométricas.

El calculo de la presion exterior que provoca la pérdida de la estabilidad del equilibrio de la pared de una bédveda cilindrica,
sin imperfecciones geométricas es ampliamente abordado en la literatura"**'>!* y esta presién critica puede ser calculada
para la relacion R/h existente en la boveda en andlisis por la expresion:

pcrit = E-(hf (1)
4-1-4%) (R

Donde: pei(- Presion exterior que provoca la pérdida de la estabilidad - kgf/cm?
E — Médulo de Elasticidad del material - kgf/cm®
M — Coeficiente de Poisson del material
h — Espesor de la pared - cm
R — Radio medio de la pared — cm

Para los datos del Generador de Escamas: Radio medio: R = 38,5 cm, Espesor de la pared h = 1,1 cm , Mddulo de
Elasticidad: E = 2 x 10 ® kgf/em® y Coeficiente de Poisson: M =0,3.Se obtiene que: pgris = 12,8 kgf/em?

Esta p.;; provocara la pérdida de la estabilidad del equilibrio y por ende la deformacion pléstica de la pared para una tension
critica de compresion en la misma, que puede ser calculada por la Ecuacion de Laplace:

O =t m 2 2R gy KO e maa00 KO/ @
h L1 cm cm

Como se observa, la pérdida de la estabilidad del equilibrio ocurre para tensiones de compresion que estan muy por debajo
de la tension de fluencia del material.

La presion de trabajo pmax = 5 kgf/cm?® esta muy por debajo de la pe y provoca una tension media de compresion en la
pared, calculada por la Ecuacion de Laplace:

Orit = pR = 438’5 = 140 kgy 2 (3)
h L1 cm
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La cual estd también muy por debajo de la tension de compresion critica, por lo que evidentemente
estan presente otros factores que contribuyeron a la pérdida de la estabilidad del equilibrio.

Como resultado de la revision bibliografica relacionada con los problemas de estabilidad del equilibrio
en bovedas y con la aparicion de tensiones térmicas en las paredes de los equipos de transferencia de
calor, se pudo deducir que estaban presentes dos factores que podian elevar la magnitud de las

tensiones de compresion y por lo tanto elevar el riesgo de pérdida de la estabilidad del equilibrio son:
1. Tensiones de compresion circunferenciales suplementarias originadas por la diferencia de temperatura entre la
superficie interior y exterior de la pared deformada.
2. Tensiones de compresion circunferenciales suplementarias originadas por una posible imperfeccion geométrica
inicial existente en la pared.
Se calculara a continuacién la magnitud de estas tensiones.

Tensiones suplementarias circunferenciales originadas por la diferencia de temperatura entre la
superficie exterior e interior de la pared deformada.

La diferencia de contracciones térmicas, por el hecho de que la superficie exterior de la pared esta mas

fria que la interior, origina tensiones en la misma, de traccion en el borde exterior y de compresion en
. . . o L 10,11,12,1

el borde interior. Este fenomeno es abordado en la literatura técnica por los siguientes autores'™'"!%!3

y las tensiones pueden ser calculadas por las expresiones:
En el borde exterior:

E-o- At m
Oy = 1= @)
2-(1-p) 6+3-m
En el borde interior
E-a-At ( m j
Oy =~ |1+ Q)
2-(1-p) 6+3-m

El signo menos indica que esta tension es de compresion.
Donde: o 5 — Tensién originada por la diferencia de temperatura kgf/cm’

At =t; —t, - Diferencia de temperaturas entre los bordes interior y exterior de la pared °C

o, — Coeficiente lineal de dilatacion térmica medio del material °C™!

m= &? —1 Donde: Rey Ri-—radios exterior ¢ interior de la pared, cm

Ri
Para los datos del Generador de Escamas de Hielo:
Re =39,15cm.; Ri=37,95 cm; a,, =17,6°C"; E=2x10° kgf/cm2 ; =03

Se obtiene:

Tension de traccion en el borde exterior
O n=+264At kgflem® (6)

Tension de compresion en el borde interior
o a=-26,7 AU kgfiem? (7)

Calculo de la diferencia de temperatura At y de la temperatura del borde exterior de la pared t,

La capacidad de los Generadores de Escamas de hielo tipo 2 F600 es de 24 000 kg cada 24 horas, o sea m = 500 kg/h por
cada generador. La cantidad de calor que hay que extraerle al agua a una temperatura: ta °C, para convertirla en hielo a una
temperatura: ty °C es:

Q=m-C,-(t,—0)+AH_ +m-C, -(0-t,) @®
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Donde: Ca — Calor especifico medio del agua en el rango de temperaturas del agua en el Generador —
kJ/kg-°C
Cy— Calor especifico medio del hielo en el rango de temperaturas del hielo en el Generador — kJ/kg-°C
AHs — Entalpia de solidificacion del agua — kJ/kg

Estos datos fueron obtenidos en las referencias >°.
Ca =4,20 kJ/ kg-°C, valor medio del rango de 0 a 10 °C
CH = 2,11 kJ/ kg-°C, valor medio en el rango de 0 a -20 °C
AHs =333 kJ/ kg

La temperatura del agua en la bandeja superior, la temperatura del hielo y la temperatura de la pared interior fueron medidas
en el Generador No 2 con un Termémetro Digital “Digitrén 2000” fabricado en Inglaterra con rango de medicion desde —
199,9 °C a 199,9 °C, con una resoluciéon de 0,1°C en dicho rango y con un sensor plano para medicion de temperaturas en
superficies, tipo K, obteniéndose: ta =12°C, ti = -7 °C

Calculando la cantidad de calor Q en W:

Q= [500-4,2-(12)+333+500-2,11-(8)]-% = 9144 W

Este calor tiene que ser conducido a través de la pared y tiene que cumplirse que:

ng.m.A ©)

Donde: A - conductividad del material - W/m-°C
3 - espesor de la pared - m
A -area de conduccion de calor
Despejando At y calculando para los datos del Generador de Escamas

Af = 9144-0,011 _22 °C
16-2,86

Con este resultado se procedio a calcular las tensiones originadas en la pared por la diferencia de temperatura At

3
4 Tensiones de traccion en el borde exterior y de compresion en el borde interior:

Borde exterior: o,, = 58,1 kgy , » Borde interior: ,; = — 58,8 kgy )
e cm cm
Estas tensiones se suman a las tensiones provocadas por la presion.

Tensiones suplementarias originadas por las imperfecciones geométricas.

El colapso de las bovedas cilindricas sometidas a una presion externa depende mucho de las imperfecciones geométricas de
la misma. La mas importante de las posibles es una ovalidad inicial de magnitud ¢ o, como la mostrada en la Fig. 6
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Fig. 6 Ovalidad inicial de magnitud 4,

Segtin '>"* esta ovalidad provoca en la pared un momento flector cuya magnitud depende de la desviacion radial maxima
M o'y se puede calcular por la expresion:
.u -R
M, = Pty R (10)
_r
pcrit

Si se aisla de la béveda un anillo limitado por dos planos meridionales, separados entre si la unidad de longitud. El médulo
de la seccion de este anillo sera:

h
W= — 11
p (11)

La tension de compresion en el borde interior de la pared originada por el momento flector sera:

Mfmax _ 6p:uOR

= (12)
pcrit

Donde: p — Presion de trabajo - kgf/cm?
M o— Ovalidad inicial — cm

One =

R - Radio medio de la boveda — cm
h — Espesor de la pared — cm
Perie. — presion critica de la boveda sin imperfecciones - kgf/cm?

Calculando para los datos del Generador de Escamas con una ovalidad maxima de £, =0,1 cm
6-5-0,1-38,35
oy = — 1566 "97 )
cm

(L1) - (1 - 1253j

En la flexiéon de la pared se producen tensiones de compresion a un lado de la linea media de la pared y tensiones de
traccion al otro lado.

Tension critica en presencia de imperfecciones geométricas.

Timoshenko'? propone la siguiente expresion para calcular la tension de compresion critica que provoca la pérdida de la
estabilidad del equilibrio en una béveda cilindrica con una presion exterior y una ovalidad de magnitud £

o2y —|oy +(1+6-m-n)-m- perit]- o

crit

wit O - perit-m=0 (13)
Donde: o it - Tensién critica con una ovalidad ¢ - kgf/em®

ot — Tension de fluencia del material - kgf/cm’

Perit — Presion critica en presencia de imperfecciones - kgf/cm’

m=R/h y n=p,/ R, go—ovalidad, R — Radio medio y h espesor, todos en cm

Resolviendo para O i la ecuacion cuadrética (13) y calculando para el Generador de Escamas: o ¢= 2 400 kgf/cm2 ,
Perit = 12,8 kgf/lem2 , R=38,5cmy h=1,1 cmy para valores de ovalidad inicial ££,= (0,01 a 0,1) cm, o sea, dentro del

rango de valores posibles de ajuste de la fresa. Los resultados se muestran en la Fig. 7.

En la Fig. 7, junto con la dependencia entre la tension critica y las imperfecciones geométricas se ha ploteado la
dependencia entre la tension de trabajo resultante y la magnitud de la imperfeccion. De esta se puede apreciar como ya, a
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partir de un valor de £ (> 0,095 cm, la tensién resultante de trabajo es mayor que la tension critica y se produce la pérdida
de la estabilidad del equilibrio.

Esta claro que la dispersion propia de las propiedades mecéanicas del material puede influir en los resultados obtenidos, sin
embargo en el trabajo’ se analizé la influencia de la dispersion de éstas para los aceros y se concluyé que las posibles
variaciones del Modulo de Elasticidad y del Limite de Fluencia pudieran influir como maximo en un 17,5 %. Por otro lado
en el trabajo® se confirman las apreciaciones finales de este analisis al concluir que la presencia de imperfecciones
geométricas influye sensiblemente en la posibilidad de la pérdida de la estabilidad del equilibrio.

3. Conclusiones.

Del analisis realizado se puede concluir lo siguiente:

1. Se excluye la posibilidad de que la averia haya podido ocurrir por alteraciones en la dosificacion de sal o por
violaciones de los parametros de operacion, por diversas razones, tales como:

e Los dos Generadores se han operado desde un principio con la misma dosificacion de sal y el Generador N°2 no ha
presentado en ningin momento problemas en a operacion, mientras que en el Generador N° 1, estos han sido reiterados
desde el comienzo de la explotacion.

e En el momento de la averia y en los dias precedentes a la misma, tal como se pudo comprobar en los registros de la
Empresa ambos Generadores estaban operando simultaneamente, por lo que cualquier otra violacion hubiera
provocado la averia de ambos equipos.

e En la investigacion realizada quedd excluida la posibilidad de una sobrepresion dadas las caracteristicas del esquema
térmico y por el hecho de que una sobrepresion no provocaria la pérdida de la estabilidad en un solo l6bulo, como la
observada en el Generador N° 1, sino en dos o cuatro 16bulos como se muestra en las Figuras 3 b) y 4 lo que confirma
la presencia de una imperfeccion geométrica en el recipiente. Por otro lado, al ser los dos Generadores iguales y estar
operando simultdneamente, la averia se hubiera producido en ambos y no en uno solo como realmente se produjo.

470,00

450,00

430,00 -
410,00 -
390,00 ~
370,00 ~
350,00 +

330,00 ~

Tension (kgf/cm2)

310,00 ~

290,00 - —fll— Tension critica

270,00 1 —aA— Tension de trabajo resultante

250,00 f T T T T T T T T T
0,00 0,01 0,02 0,03 0,04 0,05 0,06 0,07 0,08 0,09 0,10

po - ovalidad inicial (cm)

Fig. 7 Dependencia entre O it ¥ O res V.S Lo
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La Metodologia General de Calculo de la tension de compresion en la pared tomando en cuenta no solo la presion
exterior, sino incorporando también la tension de flexion originada por la presencia de una ovalidad inicial y las
tensiones originadas por la diferencia de temperatura entre los bordes interior y exterior propios de cualquier maquina
térmica y su comparacion con la funcion tension critica para precisar la posible pérdida de la estabilidad del equilibrio
en dependencia de la ovalidad de la pared, constituye desde el punto de vista metodolégico un Aporte Cientifico del
Trabajo.

La tension calculada sobre la base de esta metodologia supera el valor de la tension critica de la boveda con
imperfecciones geométricas para una ovalidad g, = 0,095 cm, o sea, la tension alcanza el valor

o, =3954 kgy 2 > Oy » lo que explica la deformacion observada.
cm

El analisis realizado conduce al dictamen final de que la averia presentada en el Generador de Escamas de Hielo N° 1
de la Empresa EPICIEN del Puerto Pesquero Industrial de Cienfuegos es una falla por pérdida de la estabilidad del
equilibrio de la pared a consecuencia de elevadas tensiones de compresion existentes en la misma y agravada por una
ovalidad inicial muy pequefia, dentro el rango de posibles valores de ajuste de la fresa.
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5
1. Introduccion

Las cuchillas picadores tienen por objeto picar la cafia para asi facilitar el trabajo de la desmenuzadora.
Constan de un eje horizontal montado sobre el conductor de cafia sobre dos cojinetes, el cual es
movido generalmente por un motor eléctrico acoplado directamente o por cadena silenciosa o por
correa, seglin los casos aunque las mas frecuente es el motor acoplado directamente el eje. Las
cuchillas van montadas en dicho eje en un soporte de hierro fundido al cual se fija el cuerpo de las
cuchillas y la parte que entra en contacto con la cafia, que en ocasiones tiene fijo y en otras no, en
ocasiones se rellena con soldadura especial a fin de hacerlas mas resistentes al desgaste. En la Fig. 1 se
muestra un esquema de la disposicion de las cuchillas en la estera y su sentido de rotacion.

-
.
e
. 1
— |
e . n S 1 i

i IS

Fig. 1 Disposicion de las cuchillas con relacion a la estera de cafia

[

Las cuchillas no son un equipo indispensable en la fabrica de azicar. Algunas no las tienen y desarrollan un
trabajo bastante bueno sin ellas. Las cuchillas, sin embargo, son una parte muy util del equipo y se pagan a si
mismas muy rapidamente. Con la cafia entera, no es posible alimentar regularmente a la desmenuzadora. Con la
instalacion de un nivelador, sobre el conductor, puede obtenerse un colchén que llegue a la desmenuzadora en
paquetes sucesivos, y su baja densidad hara dificil el trabajo de la desmenuzadora, que consiste en absorber la
mayor cantidad de cafia posible en un tiempo dado. Por otro lado, la superficie metalica de los cilindros de la
desmenuzadora, resbala frecuentemente en la corteza tersa, cerosa y pulida de la cafa, lo que ocasiona
atascamientos e interrupciones en la alimentacion. El trabajo de las cuchillas convierte a las cafias enteras en
pequefios trozos los cuales forman una masa compacta que cae facilmente en la tolva de alimentacion y que la
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desmenuzadora tomara sin dificultad absorbiéndola de una manera continua. La Potencia consumida en los
juegos de cuchillas realmente no se consume totalmente pues una parte se recupera en parte en los molinos, en
los cuales en presencia de las cuchillas se demandara menos potencia que sin ellas. Habiéndose rota la corteza y
los nudos, la compresion de la cafa es mas facil y se eleva la extraccion. Por otro lado, las cuchillas son un
aparato poco costoso y facil de instalar. Si se cuenta con molinos, mas fuertes que lo necesario, o capaces de
absorber mas cafias que las que pueda manejar la evaporacion, no es necesario instalarlas. Pero la fabrica esta
bien equilibrada y si se desea aprovechar el maximo los molinos, las cuchillas son convenientes: mejoraran del
10 al 15% la capacidad de ellos y haran posible un ligero aumento en la extraccion.
Puede considerarse que la diferencia entre las cafias enteras y las cafias pasadas por las cuchillas es la misma que
existe entre un pufiado de palillos y un pufiado de aserrin. La diferencia entre los dos estados del mismo material
se puede ver facilmente y se muestra en sus respectivas densidades:

Cana entera mas o menos mezclada: 125 a 150 kg/m?

Cafia pasada por las cuchillas: 250 a 300 kg/m?
Las cuchillas picadoras, entonces, ejecutan dos funciones y tienen dos ventajas:

a) Favorecen la capacidad de los molinos transformando la cafia en una masa compacta y homogénea.

b) Mejoran la extraccion de los molinos rompiendo la corteza de la cafia y facilitando asi su desintegracion
y la extraccion del jugo.

Sin embargo, el valor de las cuchillas en el desarrollo de las dos funciones descritas, no es equivalente:

a) En cuanto al aumento de capacidad que favorecen, son irreemplazables. Si no hay cuchillas la
desmenuzadora tomara solo las cafias que pueda absorber del paquete de cafias enteras que se le
presenta.

b) En cuanto a la extraccion, por el contrario, la desmenuzadora y los molinos nos tienen precisamente el
objeto de romper la cafia y desmenuzar la corteza y los nudos. Puede entonces un molino llevar a efecto
las funciones de las cuchillas mediante un buen trabajo de la desmenuzadora y de los molinos. En
particular, puede considerarse que el aumento obtenido en la extraccion con el aumento de un juego de
cuchillas es apreciablemente inferior al que se obtendria con la adicion de un molino mas.

Es entonces, principalmente para aumentar la capacidad de los molinos, por lo que se instalan las cuchillas.

Para que las cuchillas picadoras puedan cumplir satisfactoriamente sus funciones deben estar hechas de un acero
resistente al desgaste y con buena resistencia mecénica. Segin Hugot [7], las hojas deben construirse de acero
especial al cromo — tungsteno - vanadio con una resistencia maxima a la traccion o, =210 kgf/mm? y una dureza
Rockwell en el filo de 57-58 HRC, en la actualidad, tratando de reducir los costos de reparacion se utiliza en las
mismas acero de bajo carbono con resistencia maxima a la traccion del orden de 6, = 380 MPa, y se busca la
dureza del filo rellenando el mismo con electrodos de alta resistencia y dureza, resolviendo el problema de su
resistencia superficial, pero descuidando la resistencia volumétrica, la hipotesis planteada es que las cuchillas
actuales las estan fabricando de un acero de baja resistencia volumétrica lo que provoca que la vida util de las
mismas es muy pequefia provocando un considerable tiempo perdido durante la zafra y enormes gastos de
reparacion.

El objetivo del presente trabajo es evaluar la resistencia a la fatiga de las cuchillas instaladas en el CAI “Ciudad
Caracas” y aplicar la novedosa tecnologia de la Mecanica de la Fractura para pronosticar su vida remanente con
el acero empleado en la actualidad y con posibles aceros con mayor tenacidad a la fractura con vistas a demostrar
la necesidad de reanalizar en empleo de un nuevo material para su fabricacion reduciendo de esta manera el
tiempo perdido en zafra por roturas imprevistas y los gastos en reposicion de estas cuchillas.

2. Desarrollo.

Forma y sujecion de las cuchillas picadoras de caia del CAI “Ciudad
Caracas” asi como ubicacion, forma y dimensiones de las grietas de
fatiga.

En la Fig. 2 se muestra el arbol de las cuchillas picadoras con los soportes de sujecion montados.
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Fig. 2 Arbol de las cuchillas del CAI “Ciudad Caracas” con los soportes de sujecion.

En la Fig. 3 se muestra una de las cuchillas picadoras, con los cordones de soldadura que se utilizan como
refuerzos del filo para prevenir el desgaste frontal y lateral. Como referencia para evaluar el tamafo se coloco en
la foto un Pie de Rey de 150 mm. En la Fig. 4 se muestra una vista ampliada del relleno del filo.

Fig. 4 Vista ampliada del relleno del filo.
En la Fig. 5 se muestra un esquema de la forma de las cuchillas picadoras de cafia del CAI “Ciudad Caracas” y
de su forma de sujecion con relacion al nucleo central soporte.
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Fig. 5 Forma de las Cuchillas del CAI “Ciudad Caracas” y de su fijacion al soporte central

En la Fig. 6 se muestran las cargas que actiian sobre una cuchilla que son la fuerza de inercia P; y la fuerza de
corte Pr, y se sefiala la seccion de falla, ubicada en la posicion del primer tornillo de sujecion de la misma, asi
como la fuerza normal, la de cortante y el momento flector en dicha seccion.

IR
N

=
=134.6

he

be=192.76

Fig. 6 Cargas sobre la cuchilla y fuerzas internas en la seccion de falla por fatiga en la cuchilla.

En la Fig. 7 se muestra la forma de la grieta de fatiga y su ubicacion alrededor del primer orificio para
los tornillos de sujecion. La grieta es del tipo semieliptica superficial y se extiende casi a través de todo
el espesor antes de convertirse en critica y producir la fractura de la cuchilla.
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Fig. 7 Forma y proporciones de la grieta por fatiga en el momento de la fractura.

Evaluacion del Primer Juego de Cuchillas.
Torque en el eje.

El primer juego de cuchillas consume una potencia de 400 kW y giran a una velocidad de 590 r.p.m. el torque en
el eje sera:
N (kW)
n(rpm)
Donde: Mt- Torque a transmitir (kN-cm)
N- Potencia demandada = 400 (kW)
n- Velocidad de giro de las cuchillas = 590 (rpm)

Mt =955 =

400(kw)
590(rpm)

Mt = 647.5| kN-cm

Fuerza provocado para el torque en condiciones de carga estatica
Mt

Pt =

R=*=Z
Donde: P- Fuerza de corte

R- Distancia del centro del rotor al punto de aplicacion de la fuerza

=71.66 cm
Z=9 (nimero de cuchillas que cortan simultaneamente)

Mt =955 =

Entonces: P, = _6475
71.66*9
P, =1.0|kN
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La fuerza sobre la cuchilla se multiplicara por un coeficiente de carga dinamica teniendo en cuenta el impacto de
ésta sobre la cafia.

Fuerza provocado sobre la cuchilla en condiciones de carga dinamica.

Para poder determinar la carga de trabajo real sobre las cuchillas es preciso poder estimar o calcular las cargas
dinamicas que se generan en el caso de una cuchilla picadora que trabaje en las condiciones de las cuchillas del
CAI “Cuidad Caracas”. Segun Reshetov [11] para el caso de acoplamientos con grandes masas rotatorias y
cargas de choque como son: molinos, laminadores, etc.

6 Kgin =2.5 2 3 y mas

Segtin datos de AFBMA (Anti-friction Bearing Manufacturers Association), [12] para el calculo de los cojinetes
de rotores en maquinas con choques moderados.

kdin: 1.5a3

Segun Pisarenko [9], el coeficiente de carga dindmica durante el impacto torsional se puede obtener
por la expresion:

Donde: U 1+k, - —>

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

kn — 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 de las cuchillas picadoras de cafia analizadas, segtin [8],

se puede utilizar la ecuacion:
T
Kain = \/1 +—
U

En el trabajo [6] se utiliza esta tltima expresion de forma aproximada para calcular el coeficiente de carga
dinamica de un molino triturador de plastico, obteniéndose un valor medio: kg, = 5.5. Basados en todas estas
referencias asumiremos un valor del coeficiente de carga dinamica: kg, = 5.
De donde:

Pdin = Pest X kdin = 1,0 x5= 5kN

Fuerza de inercia.
La fuerza de inercia sobre la seccion analizada se determind por la expresion:

Pi=m=a, (kN)
Donde: P

a = w? e R; —aceleracién normal en ( %2 )

— fuerza de inercia en (kN)

M — masa del tramo de cuchilla analizado en (kg )
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. mew’eR,
i=———+
1000
Donde: m= y eV - masa de la cuchilla (kg)

y — densidad k%3

V - volumen de la cuchilla en m*

¥ — 7800 k%3

El volumen se obtuvo mediante el software AutoCad, siendo:
Volumen =3063#10° m’

m=23.89 kg
o= 2x*n 2% %590
60 60
_ rad
w=61.78 A
Ri =0.743 m
2 rad
23.89kg ¢ 61.78 A-o.mm

Entonces P, =
1000

P =67.75 kN

Calculo de las fuerzas internas en la seccion de falla.
En la Fig. 8 se muestran las dimensiones de la seccion transversal donde se produce la fractura por fatiga y se
ubica la posicion del centroide de la misma.

26

354
2ol

122

17

Fig. 8 Dimensiones y posicion del centroide de la seccion transversal donde se produce la averia.

Para calcular las fuerzas internas se aplico el Método de las Secciones y se aplicaron las ecuaciones de
equilibrio a la parte separada (Ver Fig. 6)
Suma de las Fuerza en la direccion del eje N

D> Fy=N-P, -P,=0
N =P, +P, =P%*sena+Pi*sens
N =5.0*sen38" +67.75 * sen69°
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N =66.3 kN
Suma de Las Fuerza en la direccion del eje Q
Y F=Q+P —-P =0

Q=P —P =Px*cosa—Pix*cosj

Q =5.0*cos38" —67.75 * cos 69°
Q=-20.3 kN

Q =20.3| kN(con el sentido contrario)

D M¢ =Mf +P xbc+P,xhc—PR_ *hi—P_*bi=0
Despejando Mf :

Mf =—Pr *bc—P,*hc+PB_+*bi+BR *hi

Mf =-3.9%19.28 -3.08 *13.46 +24.28 *31.58 + 63.25*3

P =533 e

Calculo de las tensiones en el borde del orificio donde se inicio la fisura en condiciones de carga
dindmica.
N
oN = K * kd
Donde: A=42.5 cm’

_ 66.3kN
42.5cm?

oy =138 k'\%mz

Segun Feodosiev [3]

5

Oy

3.Q
=_—x%— xkd
Tmax 2 A
3 203
T =—%k—— %5
2425
=3.58| kN
Tmax %mZ
oy = Mf =Y, ckd

IX
Donde: Y, =3.54 cm
3
L =P 135 om
12

X

843kN —cm *3.54cm
Omi = *

2213.5cm*
oy =6.74 k'%mz

5
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9 ax ZGMf +0N

m

O = 6.74+7.8=14.54] k'%mz

Calculo del factor de seguridad a la fatiga.

El ciclo es intermitente, pues las cuchillas cortan una vez por revolucion. El factor de seguridad a las tensiones
normales se calcula por la siguiente expresion [4]

n, = ° (1)
7 k,*o, 20,-0,
+ YROo,
exf Oy
Donde:
Para el acero CT - 3, o, =38 kN /cm? [10]

Ca=0p =—G;ax =727 k’%mz

Los limites de fatiga 6.; y o, se puede estimar, para el caso de fatiga por traccidon — compresion, por las
relaciones [4]:

o, =0.360, =0.36%38

=13.68 kN
o, =13.68 %mz
o, =050, =0.5%38

o, =19 k’%mz

Segun Feodosiev [3], para d = 200 mm y curva 2 (para aceros al carbono con concentracion de tensiones).

e=04

Segtin Gilda Fernandez [4], con o, =38 k'\%mz y curva # 6 (Rugosidad de laminacion):
P =0.76

Seguin Pisarenko [9], para placa con orificioy o, =38 k'%mz se puede tomar:

k, =k, =14

Sustituyendo los valores en la expresion (1) se obtiene que:

De forma similar el factor de seguridad a las tensiones tangenciales se halla por la expresion[4]:

& @

1':

kK *7 2t -1

T a+ -1 0 *Tm
exf 7,

Donde: 7, =7, zrmf =1.79 k'%mz

n

Los limites de fatiga 1.; y T ¢ se estimaron por las conocidas relaciones[4]:

r,=0220, =0.22%38
_ kN
7, =836 % .
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7, =030,

_ kN
r, =114 %mz

Sustituyendo en la ecuacion (2), se obtiene:
n,=0.92

El factor de seguridad resultante:
n — nO' * nT

r [ 2 2
na +nT

0.37%0.92

V0.37% +0.922

Evaluacion del Segundo Juego de Cuchillas.

De igual forma se evalud la resistencia a la fatiga del segundo juego de cuchillas. La diferencia radica
en que el segundo juego demanda mayor potencia N = 630 kW y por lo tanto el torque es mayor, o sea,
M;=1019,7 kN — cm. Los factores de seguridad calculados dan:

Aplicacion de la Mecanica de la Fractura.
Curva de Resistencia Residual y Tamaiio Critico de la Grieta.

La seccion de falla por fatiga estd sometida a un estado tensional plano con presencia de tensiones normales y
tangenciales simultineamente, desde el punto de vista de la Mecanica de la Fractura esto se corresponde con los
Modos de Carga I y III simultaneamente, o sea, es necesario hallar K. por la expresion correspondiente y la
condicion de fractura serd aquella cuando el Factor de Intensidad de Tensiones Equivalente se iguale a la
Tenacidad a la Fractura del material empleado, o sea:

K. =\/<K.)2 oK)

La Tenacidad a la Fractura del material empleado en la fabricacion de las cuchillas se hallé por la correlacion
Rolfe — Barsom [1]:

K, 3)

CUN

O

K |

c =0y - 0.6478-( —0.0098J

Para Acero CT3;
s ::21k97 ,-9.81 =206 MPa [10]
mm

CVN =a, -9.81-A

Kgf —m
9—2 [6]
cm

CVN =7-9.81-0.8=55J

Donde: a, =7
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K,. =206,/0.6478 - i—0.0098)
206

K, =84 MPayvm

El Factor de Intensidad de Tensiones se obtuvo aplicando el Método de la Composicion ya que en la
zona de la grieta semieliptica superficial hay un orificio, ademas se trata de una placa plana de
dimensiones finitas y se hace necesario combinar estas influencias. La influencia del orificio se
incorporara como el Caso 11 de la referencia Goytisolo [5] correspondiente a un orificio en placa plana
infinita con dos grietas en los bordes, tal como se muestra en la Fig. 9, la influencia de la forma de la
grieta y de las dimensiones finitas de la placa se incorporaran segun lo planteado en el Caso 11 de la
referencia Goytisolo [5] correspondiente a una placa plana de dimensiones finitas, con una grieta
semieliptica superficial bajo un estado tensional plano de traccion y cortante, tal como se muestra en la
Fig. 10

G

Fig. 9 Orificio en placa plana infinita con dos grietas en los bordes bajo estado tensional uniaxial de
traccion

%q

T \

Fig. 10 Grieta semieliptica superficial en placa plana finita bajo estado tensional plano de traccion y
cortante.
Para este ultimo caso, de acuerdo a las proporciones observadas en varias cuchillas fracturadas se tiene
que:
a a b*-a’ _

—=0.1 ; —=0.2 — =1
2b b Y b’

Para 0 = ”2 y estas proporciones: ¢0 =1 , entonces:
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KI={1+0.12-(1-EJ .U'm.\/[z't ta ”‘a) 1

n .
7-a 2-t) 1000

KI:[1+o.1z.(1_0,2)].a.m,\/@15,ta ﬁ-aj I

n .
2  2-15) 1000
K, =1.096-0-5.47 (tan”'aj. !
2-15

K, =019 (tanﬂj
30

Ki=0

NTT-a 2't T-a 1
Ky=1- : -tan .

é, V7-a 2.t ) 1000

— 2-15 T-a 1
Ky=z-~z-a- -tan :

N \/(Vﬂ-a 2-15j 1000
Ky = 0.177- (tanﬂ—aj
30

1-0.3
Ky, = (tan ”'Oa V00366 +0.0417
Keq =0.19 tanﬂ;oa . VUZ +1.14Z’2 < ch
Donde: Q =18.1 kN; N =68.11 kN =3.76 Q. Para expresar K., en funcion de ¢ solamente:
1
=—— N
Q 3.76
Q=0.27N
o=0y, tOoy
N 10.4N -y
o= +
1.7-25-1.7-2.6 Iy
o= N N 10.4N -3.54 — 0.042N
38.1 2213.5
T _Q:5¢
b1,

Sx =<12~5—3.54>-1.7-(12.&%}

Sy =122.16 cm’
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_ 0.27N-122.16

1.7-2213.5
7=0.009N
7 0.009N _ 0014
o 0.042N
7=02140

Ky = 0.19‘/tanﬂ3—'0a ol +1.14-(0214) 07 <K,
Ky =0.195- 0 [tan =2 <K,
30

Para incorporar ahora la influencia del orificio es necesario hallar el Boyificio para lo cual fue necesario
hallar una ecuacion de correlacion para el caso de dos grietas en estado uniaxial. La correlacion
obtenida fue:

0.943-a
Positicio = (mJ

La expresion final de K4 sera:

T-a
Keq = Byrieta * Poriicio \/m o=K;,

K, =0.195- tan(”'aj-(()g“'aj- 78 5-K

30 a—1.569 ) \'1000 le

Despejando la tension normal o y hallando de esta tltima expresion el valor de la tension critica que
provoca la fractura para cada tamafio critico de grieta: a, se construye la Grafica de Resistencia
Residual mostrado en la Fig. 11.

Grafica de Resistencia Residual

80000
70000
60000
50000 -
40000 -
30000 -
20000
10000 \
0 Hrrr——————————————————"

i B R e R e B s

O d N M < W0 ©W N W o O N oM
- R S

Sigma(MPa)

—
i

a(mm)

a) Grafica de Resistencia Residual para el Modelo de Grieta empleado.
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Grafica de Resistencia Residual
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b)Grafica de Resistencia Residual ampliado para la zona final del mismo.
Fig. 11 Grafica de Resistencia Residual

De este ultimo grafico se puede obtener que para la tensidn normal maxima de trabajo que existe en las
cuchillas picadoras del CAI “Ciudad Caracas”: |0, =6.74 +7.8=14.54| kN/cm® = 145.4 MPa, el

tamano critico de la grieta da ligeramente superior a: a. = 14.94 cm, lo cual da cerradamente
coincidente con la realidad. O sea que, un pequeiio microdefecto de la estructura cristalina del metal
tendra que crecer, por crecimiento subcritico por fatiga, hasta alcanzar el tamafio de la grieta critica
calculada, unas décimas de milimetro antes de que se haga pasante para que la cuchilla se fracture.
Esto precisamente es lo que se observa en las cuchillas fracturadas, tal como se aprecia en la Fig. 7.

Evaluacion del crecimiento subcritico de la grieta.

La grieta crece desde un microdefecto cualquiera que este presente en la estructura cristalina del metal en la zona
de la superficie de los orificios, o a partir de una huella del proceso de maquinado de los mismos o simplemente a
partir de una huella del desgaste de estos mediante un proceso de incubacion y de fisuracion progresiva posterior
hasta que alcanza el tamafio critico ya determinado, momento en el cual se produce la fractura fragil. Para la
evaluacion del crecimiento subcritico se utilizé la razén de crecimiento de Paris [5]:

da _AKD eiclo
dN

Donde, para el caso de ciclo intermitente: AK=K - K K. =0

max min > min

De donde se tiene que:

AK =0.195-o [tan[ 22| .[0293-2 ) 7@
30 ) (a—1.569) 1000

Y AG = Ouux = 145.4 MPa

Las constantes C y n de la razén de crecimiento de Paris, para aceros ferritico — perliticos son, seglin Shigley —
Mischkie [12]:
C=69x10" y n=3

En la Fig. 12 se muestra el Grafico de Crecimiento Subcritico obtenido:
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Fig. 12 Grafico de Crecimiento Subcritico.

Del grafico se observa que para que un pequefio microdefecto crezca hasta su tamafio critico tienen
que transcurrir 7972 horas, o sea, 332 dias, vida equivalente a 2,77 zafras de 120 dias, lo que se
corresponde en muy buena medida con lo que estd ocurriendo en la actualidad.

En la Tabla 1 se muestran diferentes aceros de bajo carbono soldables, que pueden ser empleados en
lugar del CT — 3 para fabricar las cuchillas picadoras de cafia.

Tabla 1 Propiedades mecanicas y fractomecanicas de diferentes aceros para cuchillas
Acero Limite de fluencia o Resiliencia ay Tenamda(i( a la fractura
Ic
MPa J/em? MPa- \/E
30G 320 78,5 111,2
20X 400 68,7 115,0
30 XM 540 58,9 120,8

Si se realiza el mismo analisis con aceros de mayor resistencia, como son los aceros dados en la Tabla 1: 20X,
30G o 30XM [6], que como se aprecia tienen ligeramente mayor Tenacidad a la Fractura que el acero CT — 3,
dada anteriormente, se demuestra que al construir el grafico de resistencia residual con el mismo modelo de
grieta anterior, para que la grieta se haga critica después de haber crecido hasta una magnitud de 14,94 mm,
profundidad para la cual la grieta se hace critica con el acero CT — 3, seria necesaria una tensién muy superior tal
como se aprecia en la Tabla 2 y en la Fig. 13. Empleando el acero al manganeso 30G, la tension critica seria: .
=196,8 MPa, con el acero de bajo carbono al cromo 20 X, la tension critica seria: 6. = 203,5 MPay con el acero
al cromo molibdeno 30 XM la tension critica creceria hasta un valor de o, = 214,0 MPa. Esto significa que la
grieta tendria que convertirse en pasante y continuar creciendo aun mas para que se produzca la fractura.

Tabla 2 Tensiones criticas para aceros de mayor resistencia que el acero CT — 3

Acero CT3 | Acero30G | Acero 20X | Acero 30XM

Tension Tension Tension
a(mm) MPa MPa MPa Tension MPa
14 623,526678 825,07976 853,112291 | 897,1958202
14,1 589,749833 | 780,384654 | 806,898644 | 848,5941397
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14,2 554375822 | 733,576102 | 758,499747 | 797,6942888
14,3 517,061428 | 684,199946 | 707,446008 | 744,0024113
14,4 477335393 | 631,632592 | 653,092651 | 686,8404107
14,5 434519134 | 574,976109 | 594,511233 | 625,2318703
14,6 387,570522 | 512,851503 | 53027591 | 557,6772653
14,7 334,733447 | 442935004 | 457,983961 | 481,6497187
14,8 272,5788 360,68906 | 372,943665 | 392,2150707
14,9 192,236783 | 254,376733 | 263,01932 | 276,6105199
14,91 182,324416 | 241260223 | 249457169 | 262,347562
14,92 171,852503 | 227,403297 | 235,129447 | 2472794717
14,93 160,711661 | 212,661211 | 219,886491 | 231,2488551
14,94 148,75162 | 196,835123 | 203,522703 | 214,0394886

Valores de tension para diferentes
aceros
1000 -

g 500 CT3

2 600 300G

c

2 400 — 20X

S ——30XM

~ 200 A

O T T T T 1
14 142 144 146 148 15
a (mm)

Fig. 13 Grafica de Resistencia Residual para diferentes aceros.

En estas condiciones, aunque no se pude evaluar este crecimiento con el modelo empleado, se puede
inferir que la vida al menos se duplicara.

3. Conclusiones.

1.

En la literatura se recomienda el empleo de acero al cromo — tungsteno — vanadio de resistencia a la
traccion del orden de o, =2 100 MPa, tratado térmicamente, con dureza en el filo de 57 a 58 HRC
para poder lograr la adecuada combinacion de resistencia volumétrica y superficial de las cuchillas
picadoras de cafia, sin embargo, este acero es muy costoso.

La causa de las reiteradas averias radica en que en la actualidad, tratando de reducir los costos se
utiliza en las mismas acero de bajo carbono con resistencia méxima a la traccion del orden de ¢, =
380 MPa, y se busca la dureza del filo rellenando el mismo con electrodos de alta resistencia y
dureza, resolviendo el problema de su resistencia superficial, pero descuidando la resistencia
volumétrica, lo que provoca las averias.

Con el acero CT — 3 en ambos juegos de cuchillas para las cargas de trabajo existentes,
consistentes en la fuerza dinamica de corte y la fuerza de inercia, los factores de seguridad a la
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fatiga en la seccion de falla, para ambos juegos de cuchillas, da inferior a la unidad, lo que
confirma que la averia es inevitable.

4. La aplicacion de la Tecnologia de la Mecanica de la Fractura confirma que el tamafio critico de la
grieta con este acero es del orden de a, = 14.7 mm para ambos juegos de cuchillas, lo que coincide
cerradamente con los resultados reales y la Vida Residual calculada es del orden de 2,7 zafras, que
es mas o menos lo que esta ocurriendo en la actualidad.

5. Empleando aceros de bajo carbono aleados, soldables, no tan costosos como el acero al cromo —
tungsteno — vanadio recomendado en la literatura, se puede lograr un incremento de la tenacidad tal
que la vida de las cuchillas al menos se duplique y se puede mantener la practica actual de rellenar
el filo con soldadura para lograr una buena resistencia al desgaste que no poseen estos aceros.

4. Bibliografia

1.

W

10.
11.

12.

Barsom, J. M. Rolfe, S. T. Correlations between K;. and Charpy V-Notch test results in the transition-
temperature range, Impact Testing of Metals, ASTM STP 466, American Society for Testing and
Materials, 1987, p. 281 — 302

Dobrovolski V. Elementos de Maquinas. Moscu: Editorial MIR, 1970.--692 p.

Feodosiev V.I. Resistencia de Materiales. Moscu: Editorial MIR, 3* Ed.1985.—583 p.
Fernandez Levy, Gilda S. Resistencia de Materiales. La Habana: Editorial Pueblo y Educacion,
1983.—511p.

Goytisolo R. Mecanica de la Fractura. Curso impartido en la Maestria en Mecanica Aplicada,
Universidad de Cienfuegos. 2001.--98p.

Goytisolo R, Castellanos L, Carrera V, Noa J.G, Quifiones A, Fernandez A. Analisis y solucion
de la averia en molino de la Planta de Plastico Mixto. Ingenieria Mecanica. Volumen 8, No. 3,
pag. 51 a 58.

Hugot, E. Manual para Ingenieros Azucareros. México: Editorial Continental, 1974.-- 784 p.
Miroliubov I. Y otros. Problemas de Resistencia de Materiales. Moscu: Editorial MIR 1985.—
500p.

Pisarenko G.S., Yakovlev A.P., Matveev V.K. Manual de Resistencia de Materiales. Moscu:
Editorial MIR, 1989,-- 693 p.

Promsyrioimport. Rusia. Metallurgist's Handbook. Part I, 1970. (Catalogo industrial)

Reshetov, D. Elementos de Maquinas. La Habana: Editorial Pueblo y Educacion, 1985.—830p.

Shigley, J.E y Mischkie, C., Disefio en Ingenieria Mecéanica. México: Editorial McGraw Hill Interamericana.
2001.—943 p.

- 170 -



Caso No. 22 Analisis y Soluciones de la Averia de la Criba
de la Planta de Trituracion y Secado de la Empresa “Cementos
Cienfuegos S.A.”

Autores:

Dr. Rafael Goytisolo Espinosal, M.Sc. Juan Gabriel Noa Aguilaz, Dr. Hernan Hernandez Herrera’, M.Sc. Osdiel
Hernandez Pérez, Ing. Mario Cabello Ulloa*, Ing. Giory Aleman Gonzalez®, Ing. Marcos Consuegra Urquiza®, Ing.
Raiil Alfonso Rodriguez’, Ing. Pavel Sagastume Gutiérrez®, Ing. Armando Morffi Caneiro’

1 — Profesor Titular, Dr. en Ciencias Técnicas. Facultad de Mecanica. Universidad de Cienfuegos.

2 — Master en Mecanica Aplicada. Facultad de Mecanica. Universidad de Cienfuegos

3 — Profesor Asistente, Dr. en Ciencias Técnicas. Facultad de Mecanica. Universidad de Cienfuegos.
4,5, 6,7 —Estudiantes del 3er Afio de la Facultad de Mecanica. Universidad de Cienfuegos

8 — Ingeniero Recién Egresado de la Facultad de Mecanica. Universidad de Cienfuegos

6 — Ingeniero Especialista de Mantenimiento Empresa “Cementos Cienfuegos S.A.”

1. Introduccion.

La Empresa Mixta “Cementos Cienfuegos S.A. *“ surgiéo a partir de las negociaciones que se
iniciaron en el afio 2000 con la parte extranjera y a mediados del afio 2001 se inicio la inversion
consistente en una rehabilitacion general de la Empresa y el montaje de equipamiento
practicamente nuevo en la linea No. 3. Estas inversiones abarcaron también la vieja Planta de
Caliza que trituraba inicialmente solo caliza y que se remodelé para triturar y secar no sélo
caliza, sino también arcilla, marga y feldespato y se denominé Planta de Trituracion y Secado.
Esta remodelacion incluyé la instalacion de un nuevo Transportador Alimentador denominado
TP 1y una Criba para reducir la cantidad de material que se hacia llegar al Molino de Martillos
para su trituracion, elevandose de esta forma la capacidad de produccion de la Planta.

La puesta en marcha de la nueva instalacion se produjo en Noviembre del 2004. Al disefiar la
Ingenieria de la Planta de Trituracion y Secado la Firma Extranjera que la disefi0 cometio el
error de colocar el Transportador Alimentador TP 1 muy alto con relacion a la Criba, mas de
2,5 m de diferencia de altura, sin valorar que en las condiciones cubanas podian llegar a la
Planta piedras de gran tamaiio, de hasta 2 m de diametro con pesos que pueden alcanzar hasta 7
toneladas. Una piedra de estas dimensiones dejada caer desde una altura de 2,5 m provoca
cargas de impacto excesivamente grandes que segun la hipotesis elaborada en este trabajo ponen
en riesgo la integridad estructural de la Criba provocando los reiterados impactos de las cargas
la falla por fatiga de los laterales. Producto de los frecuentes y reiterados impactos de las cargas
de operacion, a principios del aiio 2006 , apenas transcurrido un afio de explotacion aparecieron
las primeras grietas de fatiga en ambos laterales de la Criba, que provocaron reiteradas
reparaciones en “situ”, con un total de 570 horas de paradas hasta que fueron sustituidos por los
laterales nuevos.

En las Fig. 1a) y 1b) se muestra una vista de la cantera y de las
grietas de fatiga detectadas.
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Fig. 1 Vista de las piedras en la cantera y de una grieta en los
laterales de la criba
Durante todo este tiempo desde la aparicion de las primeras grietas
el Colectivo de Mecanica Aplicada de la Universidad de Cienfuegos
en coordinacion con técnicos de la Empresa realizo la investigacion
objeto del presente trabajo realizando sucesivas recomendaciones
que fueron aplicadas en la Empresa y que permitieron ir produciendo
con los laterales existentes averiados hasta que se recibieron los
laterales nuevos, los cuales fueron suministrados reforzados por la
Firma Haver and Boecker, fabricantes de la Criba, con una doble
pared que se prolongaba mas alla de la zona donde aparecieron las
grietas, tal como se habia recomendado durante la investigacion a la
Empresa. En el trabajo se evalua el comportamiento de los laterales
originales y de los reforzados y se hacen los prondsticos de vida
correspondientes. Se dan ademas los elementos esenciales para la
fabricacion de una resbaladera que podra ser colocada en el lugar de
la criba en el caso de reparaciones prolongadas para no tener que
detener la produccion. El Trabajo tuvo un gran impacto econdmico
para la Empresa, ya que se pudo operar durante meses con los
laterales averiados evitando enormes pérdidas economicas.

2. Desarrollo.
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flector estatico es igual a la reaccion Rg correspondiente al peso de la piedra por Zimp. El
coeficiente de carga dinamica se calculé para el caso de un impacto vertical transversal con una
velocidad Vi, igual a la componente de la velocidad con la que chocan las piedras en la criba
perpendicular a los laterales, de acuerdo con las ecuaciones para este tipo de impacto dadas en la
referencia [1].

Fig. 2 Foto de la Criba y el Transportador TP1 y Esquema de Analisis de los Laterales de la
Criba en condiciones de carga de impacto de las piedras

El momento de inercia para el calculo de las tensiones normales en los laterales segin la
Ecuacion de Navier y el momento estatico de la seccion separada por encima de la posicion del
orificio, por donde comenzaron las grietas de fatiga, para el calculo de las tensiones tangenciales
segun la Ecuacion de Zhuravski, se obtuvieron con el Software Mechanical Desktop, tanto para
los laterales simples como para los reforzados. En la obtencion del desplazamiento estatico
necesario para calcular kg, de los laterales en el punto de impacto se tom6 en cuenta el
desplazamiento originado en los cuatro tacos de goma sobre los cuales esta apoyado cada uno de
los laterales de la criba en cada uno de los apoyos y la flecha del propio lateral a flexion.

Dado que el régimen de explotacion de la criba con relacion al tamafio de las piedras que procesa
es completamente inestable y aleatorio se realiz0 un estudio durante dos semanas de la
frecuencia de aparicion de piedras de gran tamafio y se obtuvo el siguiente cuadro de
frecuencias: 0,4 % de piedras entre 1 y 1,5 m de diametro: ;= 0,04; 1,6 % de piedras entre
0,5y 1 m de diametro: , = 0,16; , 48 % del tiempo de piedras entre 0,2 y 0,5 m de diametro: B;
= 0,48; y el 50 % restante de piedras con diametros menores de 0,2 m: ps = 0,50. Segun la
Hipotesis Acumulativa se hallé la Tension Equivalente para el calculo del factor de seguridad a
la fatiga y se aplico entonces el Método Clasico para el régimen estable equivalente con ciclo de
trabajo intermitente, segun la ecuacion:

Oeq = m/%ﬂia{" )

El factor de seguridad resultante a la fatiga se obtuvo por la cldsica ecuacion:

no oM )

\n2 +n?
Entre las recomendaciones para elevar la resistencia a la fatiga de la criba se encuentran:

1. La colocacion de una cadena compuesta por eslabones de esteras de tractores en una
posicion proxima al extremo del Transportador TP 1 para limitar el vuelo de la piedra y
garantizar que estas caigan en el punto de menor diferencia de altura y mas cerca del
apoyo delantero B, reduciéndose de esta forma el momento flector dinamico y por lo tanto
las tensiones dinamicas, tal como se muestra en la Fig.3.

2. Reforzar los laterales con una chapa que abarque la mayor altura posible de los laterales
para practicamente duplicar su momento de inercia y reducir de esta forma las tensiones
dinamicas.

3. Cortar un tramo del Transportador TP 1 o elevar el nivel al cual se encuentra la criba
para reducir Hg;, y por lo tanto reducir las tensiones dinamicas en los laterales.




Fig. 3 Foto de la ubicacion de las cadenas limitadoras del vuelo de las piedras y Esquema de
Analisis de los Laterales de la Criba en condiciones de carga de impacto de las piedras con las
cadenas limitadoras

En la Tabla 1 se muestran los resultados del calculo del factor de seguridad resultante a la fatiga
para cada una de estas recomendaciones. Como se puede apreciar en las condiciones originales
de explotacion de la criba el factor de seguridad a la fatiga es muy inferior a la unidad, lo que
explica la rapida aparicion de grietas de fatiga, para las diferentes recomendaciones realizadas se
eleva la reserva de resistencia a la fatiga de los laterales. Sin embargo se aprecia como con la
criba reforzada el factor de seguridad, con la incorporacion de la cadena sigue siendo muy bajo
casi igual a la unidad. La unica solucion definitiva del problema es la de reducir de alguna
manera Hjpy.

Tabla 1 Valores de la tension equivalente durante el impacto y factor de seguridad a la fatiga
para los diferentes casos analizados.

. : 1
Casos H Imp (m z Imp (m V'mp ( S Tetan (M Pa N
Criba sin cadena y 33 0.93 7.56 205.64 0
sin refuerzo ] i . . 53
Criba con cadena y 31 0.29 7.25 137.67 0
sin refuerzo i i . : 80
Criba con cadena y 31 0.29 7.25 100.22 !
con refuerzo ) i . : 09
Criba con cadena, 2
con refuerzo y con 0.7 0.29 2.61 47.19 32
Himp =0.1m :

Aplicacion de la Mecénica de la Fractura.Lineal Elastica

La seccion de falla por fatiga estd sometida a un estado tensional plano con presencia de tensiones normales y tangenciales
simultaneamente, desde el punto de vista de la Mecéanica de la Fractura esto se corresponde con los Modos de Carga I
y I [2,3,4] actuando simultdneamente, o sea, es necesario hallar K., por la expresion correspondiente y la condicion de
fractura serd aquella cuando el Factor de Intensidad de Tensiones Equivalente se iguale a la Tenacidad a la Fractura del

Material empleado, o sea:
K. )2
Keq =Ky + % e, ()
1—p

La Tenacidad a la Fractura del material se halld por la correlacion Rolfe — Barsom [5]:

K. =0y ~\/0.6478-[CVN —0.0098] 4)
Ot
Para Acero Grado 30;
o =309/ 981-294MPay CVUN =8-9.81.0.8=62,8 J (5)
f mm2
62,8
Ky =294,/0.6478:| ~>2~0.0098 | = 106,8 MPa~/m (6)

El Factor de Intensidad de Tensiones se obtuvo aplicando el Método de la Composicion [2,4] ya que la
grieta es del tipo semieliptica superficial y ésta surge donde hay un orificio y se trata de una placa
plana de dimensiones finitas haciéndose necesario combinar todas estas influencias. La influencia
del orificio se incorpor6 como el Caso 11 de la referencia Goytisolo [4] correspondiente a un orificio
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en placa plana infinita con dos grietas en los bordes, tal como se muestra en la Fig.4 a para el caso
de estado uniaxial de tensiones. La influencia de la forma de la grieta y de las dimensiones finitas de
la placa se incorporaron segln lo planteado en el Caso 21 de la referencia Goytisolo [4]
correspondiente a una placa plana de dimensiones finitas, con una grieta semieliptica superficial bajo
un estado tensional plano de traccion, también uniaxial y bajo cortante, tal como se muestra en la
Fig.4 b

Fig. 4 Modelos de grietas utilizados en la criba: a) Dos grietas laterales en los bordes de un orificio de
radio r en una placa infinita bajo traccion uniaxial o biaxial uniforme. B) Grieta semieliptica
superficial en placa plana finita bajo estado tensional plano de traccion uniaxial o biaxial uniforme y
cortante.

De acuerdo a la literatura técnica [2,4] se plantea buque la grieta mas critica es aquella donde b >>
a, de acuerdo a las proporciones observadas en las grietas de la criba, digamos: b = 50 a, para estas

proporciones y 0=7/; § =1

K, =|1+012.[1-2]] @72 (ﬁ.tanﬂ_-a L ™

b s z-a  2-t) 1000

De donde, parat = 10 mm:
-a
K;=0.19-0,|| tan—— 8
! ( 20] ®
w-a

Kiy=0.141-7- || tan—— 9
il T ( 20 J ©)

El Factor de Intensidad de Tensiones equivalente sera:
Keq grieta= O.ISSM . m (10

Para incorporar ahora la influencia del orificio es necesario hallar el Boyificio para lo cual fue necesario
hallar una ecuacion de correlacion para el caso de dos grietas en estado uniaxial [4]. La ecuacion

. . .7 2
obtenida, con un coeficiente de correlacion R“ = 0,9977, fue:

Boriticio = 0,8953-In (a/10) +3,393 (11)

La expresion final de Kq sera:
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Keq = ﬂgrieta  Porificio " T = K|C (12)

T-a T-a
K. =0.156-0 |tan| 2. (0.8953 - In(a/10) + 3393)- | =& .6 =K 13
* ’ (20} ( (@/10) )\ 1000 7 = e (13)

Despejando la tensiéon normal ¢ y hallando de esta tltima expresion el valor de la tension que provoca la fractura para cada
tamafio critico de grieta: a, se construye el grafico de Resistencia Residual mostrado en la Fig. 5, para el caso de los
laterales sin cadena y sin refuerzo:

K. -202,7

\/tan(z:‘) [ -a-(0,8953-In(a/10) + 3,393)

(14)

Oc =

Resistencia Residual

'S 50000
£ 40000
S 30000 -
@ 20000

8 10008 \¥

012345678910
a (mm)

Fig. 5 Grafica de Resistencia Residual para el modelo de grieta empleado, para los laterales de la
Criba sin cadena y sin refuerzo.
De este grafico se pudo obtener que para la tension normal de trabajo de: ¢, =205,64 MPa, la

profundidad critica de la grieta da: a, = 9,8 mm, y la longitud de la grieta del orden de 490 mm, o sea
que, un pequeio micro defecto de la estructura cristalina del metal tendra que crecer por crecimiento
subcritico por fatiga hasta alcanzar el tamafio de la grieta critica calculada para que se convierta en
critica y los laterales se fracturan.

Evaluacion del crecimiento subcritico de las grietas.
Las grietas crecen desde algin micro defecto cualquiera que este presente en la estructura cristalina del metal, o a partir de
una huella del proceso de maquinado de los mismos, en la zona de la superficie del orificio mas alejado de la linea neutra,
mediante un proceso de incubacién y de fisuracion progresiva posterior hasta que alcanza el tamafio critico ya
determinado, momento en el cual se produce la fractura fragil total. Para la evaluacion del crecimiento subcritico se
utilizo6 la razon de crecimiento de Paris [2,3,4]:
E:C~AK“ m/ciclo (15)
dN
Donde, para el caso de ciclo intermitente: AK =K .. — K. . ; K. =0

-a -a
AKgq =0.156 -0 [tan| ——— | -(0,8953-In(a/10) +3,393) - |-=——- 16
g o [20] ( (a/10) )*17000 © (16)

Yy AG = Omax = 205,64 MPa Las constantes C y n de la razén de crecimiento de Paris para aceros ferritico — perliticos son
segun Shigley — Mischkie [6]: C= 6.9x107? y n=3

En la Fig. 6 se muestra el Grafico de Crecimiento Subcritico obtenido para el caso de los laterales de la Criba sin cadena y
sin refuerzo.

De donde se tiene que:
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Fig. 6 Grafico de Crecimiento Subcritico para el modelo de grieta empleado, para los laterales de la
Criba sin cadena y sin refuerzo.

Del grafico se observa que para que un pequefio microdefecto crezca hasta su tamafo critico, en el
caso de los laterales de la criba sin cadena y sin refuerzo, tienen que transcurrir 8 962,9 horas, o sea,
373,5 dias, vida equivalente a 1,04 afios, lo que se corresponde en muy buena medida con lo que
ocurriod en la realidad, ya que las primeras grietas comenzaron a aparecer cuando la Criba tenia poco
mas de un afio de explotacion, pero a partir de ese momento se comenzaron a aplicar las medidas que
fueron recomendadas como fueron: colocar cadenas para limitar el vuelo parabolico de la piedra,
corregir las grietas detectadas con soldadura, reforzar los laterales con unas placas de refuerzo,
medidas éstas que elevaron la vida de la Criba desde 1 afio que era el pronoéstico tedrico hasta mas de 2
aflos antes de ser sustituidas por los laterales nuevos reforzados. En la Tabla 2 se muestran los
resultados del calculo para los restantes casos analizados.

Tabla 2 Tamaiio critico de la grieta y vida pronosticada para los diferentes casos analizados.

7 Caso Analizado Tension a ot H (horas) Hdias |H (afios)
Sin cadena y sin refuerzo 205,640 9,80 8962,9 373,5 1,04
Con cadena y sin refuerzo 137,000 991 30311,7 1263,0 35
Con cadena y con refuerzo 100,220 9,95 77 429,9 3226,3 9,0
Con cadena, con refuerzo y hiy,= 0,1 m 47,189 9,99 709 639,0 29 568,3 82,1

Como parte del Servicio Cientifico Técnico realizado se elabord el Proyecto de una Resbaladera que
no es mas que un enrejado de vigas I con un angular de canto colocado en su parte superior de manera
que la materia prima no se acumule sobre las superficies superiores de las vigas y con una separacion
entre vigas de 100 mm igual al didmetro de los orificios de la criba. Este enrejado puede ser colocado
en la posicion de la criba cuando esta sea retirada de su posicion durante alguna reparacion
prolongada, en forma de puente, para que no sea necesario detener la produccion. La resbaladera esta
pivotada en el extremo trasero A y montada sobre muelles en el delantero B en paquetes de tres vigas
cada una. En el Proyecto se demostro que se necesitan 4 muelles de locomotora para poder soportar las
cargas sobre el apoyo delantero B por cada uno de los paquetes de vigas. En la Fig. 7 se muestra un
esquema de esta resbaladera.

3. Conclusiones.
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1. En las condiciones de disefio del sistema el factor de seguridad resultante a la fatiga de los
laterales de la criba es inferior a la unidad y la vida pronosticada es poco mas de un afio lo que
se corresponde en muy buena medida con lo que ocurrié en la realidad, ya que las primeras
grietas comenzaron a aparecer cuando la criba tenia poco mas de un afio de explotacion, pero a
partir de ese momento se comenzaron a aplicar las medidas que fueron recomendadas como
fueron: colocar cadenas para limitar el vuelo parabdlico de la piedra, corregir las grietas con
soldadura, reforzar los laterales con unas placas de refuerzo, medidas éstas que elevaron la
vida de la Criba desde 1 afio que era el prondstico tedrico hasta mas de 2 afios antes de ser
sustituidas por los laterales nuevos reforzados.

Sy

Resbaladera

4 Muelles de Locomotora x cada 3 Vigas
Enrejada de vigas

Angular de alas iguales

: AA
1 vigas

o

Fig. 7 Esquema de la Resbaladera

2. Las medidas recomendadas como se demuestra en el Trabajo elevan el factor de
seguridad y prolongan la vida de la Criba, incluso con los laterales reforzados suministrados en
la reparacion por la Firma Haver and Boecker, manteniendo la colocacion de la cadena el
factor de seguridad es ligeramente superior a la unidad y la vida estimada, con la frecuencia de
piedras grandes, utilizada en el presente trabajo se eleva a 9 afios pero cualquier alteracion del
régimen de explotacion puede reducir sensiblemente este plazo. La solucion definitiva es
recortar el TP 1 o elevar la Criba.
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1. Introduccion.

En la industria del pienso se labora sobre la base de materias primas de importacion destacandose dos procesos
fundamentales que determinan la calidad del producto final: molienda y mezcla. De estos dos procesos
analizaremos con mayor profundidad el de molienda, el que por sus caracteristicas operacionales resulta ser
mucho mas complejo y donde se presentan grandes dificultades a nivel nacional.

La molienda es la primera transformacion de la materia prima y consiste en la reduccion del tamafio
medio de los alimentos solidos producto de la aplicacion de fuerzas de impacto en el interior del molino;
ésta se realiza sobre la materia prima individual (premolienda) o sobre la formula dosificada (premezcla).
Su costo energético puede suponer entre el 30-35% en la produccion de pienso en granulo y mas del 50%
para el pienso en harina.

A nivel mundial para la fabricacion del pienso, los molinos de martillo son los mas utilizados. Su principio
de funcionamiento se basa en el mecanismo de impacto de los martillos sobre la materia prima,
concentrando la fuerza de fragmentacién en un solo punto produciendo particulas que se fracturan
rapidamente hasta el limite, entre mas rapida sea la fuerza de aplicaciéon mas rapido ocurre la fractura
por el aumento de la energia cinética.

En el caso analizado la molienda se realiza mediante molinos de martillos horizontales DMSE-10, Fig. 1,
del mismo se analizara con mayor énfasis al conjunto del rotor, Fig. 2, Anexo 1, el cual desarrolla un
papel protagénico en este equipo. Este conjunto esta compuesto por un arbol, 18 platillos, 19 separadores,
8 ejes portamartillos, 72 entredos, 76 martillos, 2 tuercas y una chaveta.

e — :

Fig. 1 Cuerpo del Molino
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Fig. 2: Conjunto rotor del molino

Luego de un corto periodo de tiempo posterior al balanceo del conjunto rotor los platillos soporte de los
ejes portamartillos se deforman plasticamente provocando la aparicion de masas en desbalance, las cuales
traen consigo vibraciones, ruidos y agrietamientos en el equipo e incluso flexion del eje que en ocasiones
conducen a la destruccion del equipo como se muestra en la Fig. 3, cuando se presenta esta situacion es
necesario desarmar el equipo para volver a balancear el rotor lo que resulta una operacion bastante dificil
desde el punto de vista mecanico y costosa desde el punto de vista econémico para la Empresa . Esta
operacion se realiza practicamente semanalmente. Para que el molino de martillos DMSE-10 trabaje
establemente el conjunto del rotor debe estar correctamente balanceado, los platillos deben estar
perfectamente planos y mantener este estado durante su funcionamiento, esto ocurre debido a la
distribucién no homogénea de las elevadas cargas que se generan en el interior del molino y a la poca
rigidez de los platillos, originada por la gran diferencia de diametro entre estos y los separadores que
originan que se deformen plasticamente durante la explotacién, desbalanceando el rotor. Se formulo
entonces la siguiente Hipotesis:
Si se redisefia el conjunto formado por los platillos, los separadores, modificando el diAmetro de estos
ultimos sin afectar sensiblemente el peso de los mismos, no se modificara la velocidad critica de forma
significativa, pero si aumentara la rigidez de los platillos elevandose sensiblemente la capacidad de
soportar cargas sin que aparezcan deformaciones lo que limitara la posibilidad de deformacion plastica en
los platillos.

El Objetivo General del Trabajo es precisamente realizar un estudio que permita establecer recomendaciones

concretas para mantener la estabilidad del balanceo del rotor.

Para darle cumplimiento a la Hipotesis y al Objetivo General propuesto se trazaron los Objetivos
Especificos enumerados a continuacion:

1. Realizar una busqueda bibliografica, profundizando en la influencia de las vibraciones y la
importancia de mantener la velocidad critica en las maquinas rotatorias dentro de los parametros
requeridos.

2. Realizar una modelacion de las cargas en el conjunto rotor del molino de martillos DMSE-10.

3. Diseiiar un rotor que cumpla con los requerimientos mecanicos necesarios para dar solucion al
problema cientifico planteado.

4. Aplicar los calculos por el Método de los Elementos Finitos y programas de disefio mecanico en la
obtencion de los resultados.
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Fig. 3 Eje flexado desde diferentes éu-lgulos, para poder desarmar el conjunto fue necesario
cortar por el segundo escalon, puede compararse con la Fig. 4.

2. Desarrollo

Calculo de la velocidad critica del rotor del molino.

Con el objetivo de ubicar la velocidad de operacion del conjunto rotor respecto a la velocidad critica se
realizan los calculos segiin el método planteado por Birger'® en su texto, con este objetivo se divide el
conjunto en diferentes secciones segiin se muestra en la Fig. 5 y se utilizan las expresiones planteadas en el
Capitulo I, obteniéndose los resultados a través del Microsoft Exel, Anexo 2, en la que se puede apreciar
que la velocidad obtenida se encuentra dentro de los rangos establecidos por los textos consultados,

encontrandose fuera del rango peligroso de operacion 0,7 Neritiea < 7 < 1 .37 Litica
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Fig. 5 Seccion que muestra la division del conjunto rotor para los
calculos de velocidad critica.

Célculo de las reacciones en el conjunto rotor.

Para realizar los cilculos en el conjunto rotor se tendra en cuenta el esquema de analisis mostrado en la
Fig. 6 y se asumira como el punto mas critico el mas alejado del centro de rotaciéon por ser donde mayor
desgaste se observa en los martillos y en el se realizaran los calculos iniciales, posteriormente se evaluara
en Microsoft Exel las resultantes de todas las cargas a lo largo de toda la superficie con el objetivo de
verificar lo supuesto.
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Fig. 5 Esquema de analisis de las reacciones, teniendo
en cuenta las cargas actuantes.

Ubicacion del centro de percusion respecto al punto O.

b1=b2+kg2/b2 kg- Radio de giro respecto al eje z en el centro de
by =33+(45.27) 2/ 33 masa (calculado por el Mechanical Desktop 6)
b;=94.81 mm =45,27Kg/mm’

Calculo de la potencia real que consume el molino.

Debe tenerse en cuenta que el molino tiene un motor de 110Kw, 3570rpm, eficiencia de 0.88, 440v y una
corriente nominal de 170 A, el que opera a regimenes controlados de trabajo mediante alimentadores que
regulan la carga con variadores de frecuencia. La corriente de trabajo de estos equipos esta fijada en 140

A.

N=1,78*U*I* n N-Potencia de trabajo del motor
N=1,78*%440v*1507*0.88 n-Velocidad de giro del motor
N=100,48kw U-Voltaje de linea

I-Corriente de linea
n-Eficiencia

Calculo del momento en el arbol en condiciones de carga estatica.
Mest=9550*N/n Mest-Momento estatico

Mest=9550%100,48kw/3570rpm
Mest=268,79Nm
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Calculo de la fuerza en condiciones de carga estatica.

Fest=Mest/bo
Fest=268,79Nm/(0,104+0,195)m
Fest=898,96 N

La fuerza estitica debe ser dividida entre todos los elementos (martillos) que intervienen en el impacto en
un mismo instante, cada eje contiene 19 martillos, los que mayor desgaste sufren son la 4 hileras centrales,
por lo que el calculo de la fuerza de impacto debe realizarse para éstas.

Fest/4=224,7 N

Calculo de la fuerza de impacto.
Segiin Reshetov?*! para el caso de acoplamientos con grandes masas rotatorias y cargas de choque como
son: molinos, laminadores, etc.

8 kgn=2.52a3y mas

Teniendo en cuenta la irregularidad de las cargas y la presencia de cuerpos extrafios durante la
explotaciéon de los molinos y el valor de Kdin calculado para un molino de plistico segiin Goytisolo!'®'"),
con grandes similitudes con el del objeto de estudio, donde se obtuvo como valor 5,5 en condiciones
favorables de carga, asumiendo un valor de 5 para trabajar los calculos sobre la zona segura.

Fimp=Fest * Kdin Fest-Fuerza estatica
Fimp=224,7*5 Kdin-Coeficiente de carga dinamica
Fimp=1123,5N

Calculo de la aceleracion normal.

an=V*/R V-Velocidad lineal, m/seg

an= (W*R)?/R R-Distancia desde el centro de rotacion del
an=(3.14*n/30)*(0,104+0,195) arbol hasta el punto exterior del martillo
an=41746,9m/seg” donde se ubica la fuerza de impacto (m)

w=Velocidad angular, rad/seg

Calculo de la fuerza de inercia originada por la aceleracion normal.

Fi=m*an Fi-Fuerza de inercia, N
Fi=0,31* an m-Masa del martillo, Kg
Fi=12941,5N an-Aceleracién normal, m/seg’

Calculo del momento originado por la fuerza de impacto en el apoyo.
Mt=Fimp*bo

Mt=1123,5N*%0,104m

Mt=116,8Nm

Calculo de la aceleracion angular.

Alfa=Mt/Io Io-Momento de inercia respecto al eje z
Alfa=116,8Nm/978,18Kg/mm’ en el punto O(calculado por el Mechanical
Alfa=11,95*10"rad/seg Desktop)=978,18Kg/mm’
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Calculo de la aceleracion tangencial.

at=Alfa*b;

at=11,95%10"+0,071

at=8482,5 m/seg’

Calculo de la fuerza de inercia Pi originada por la aceleracion tangencial.
Pi=m*at

Pi=0,31Kg*8482,5 m/seg’

Pi=2629,6 N

Calculo del momento de inercia respecto al centro de masa provocado por la aceleracion angular.

9 Mi=lcm*Alfa Iecm-Momento respecto al eje z

10 Mi=637,81*10%*Kg/mm?>*11,95*%10*rad/seg® en el centro de masa(calculado

11 Mi=76*10""Nm por el Mechanical Desktop) =
637,81Kg/mm’

Calculo de la fuerza peso del martillo.

W=m*g g-Aceleracion de la gravedad, m/seg’
W=0,31m*10 m/seg’
W=3,1N

Calculo de las reacciones resultantes en el apoyo.

Fy=Fi-W+O0y=0
Oy=12941,5N-3,1N=12938 4N

XFx=Fimp-Pi+Ox=0

Ox=1123,5N-2629,6N=1506,IN

—>

OR=Raiz(0x*+0y?)

OR=Raiz(1506,1’+12938,4%)
\OR=13025,76N

Calculo del momento de friccion en el pasador.

Mfricc=OR*p*d/2 p-Coeficiente de friccion=0,2

Mfricc=13025,76N*0,2*%0,0095m d-Diametro del pasador

Mfricc=24,74 Nm

Calculo de las reacciones resultantes.

Los valores de las reacciones resultantes a lo largo de toda la superficie del martillo se obtienen en la

Tabla 2.1, de ellos se toma el mas critico para el calculo de las tensiones y los desplazamientos. En este
caso los valores sefializados en la tabla coinciden con la suposicion inicial.
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Tabla 1. Valores de las fuerzas resultantes en el pasador

|'

u
Esfuerzos y constantes

b2 33 mim  [Distancia desde el centro del pasador al centro de masa

ki 45 27 kafmim2|Radio degira

b3 71 mm  |Distancia desde el cma la superficie exterior estrecha del martillo

Lalz] 94 81 rmim  [Distancia desde el centro del pasador al centro de percusion 1
Fi 4501 41 |M Fuerza de inercia producida por la aceleracion normal

I 978,18 |kgimm2|Momento de inercia respecto al eje portamartilos |

Fi 0 I Se gzume cero por s despreciable en los calculos

Mtrice 12,08 M Momerto de friccion en &l pasador

i 304,23 |Mm Momerto de inercia respecto al certro de masa |

Firng I Fimpac{variable a emplear en abtener en los calculos depende de ba)
ER M OR &n pasadorivariable a emplear en 05 calculos, depends de bo) =
O I Rz del pasador(variable a emplear en los calculos, depende de bo)
Oy 445831 |M Ry del pazador(variable a emplear en log calculos depende, de ba)
Hdin 5 Coeficiente de carga dinamica asumido

Mest 26873 |MNm  |Momento calculado con la fuerza estatica

i 10048  |KWY  |Potencia estatica

Festatic i Yariable que depende de bo

mm [0,31 ky  |masa del martilo

an rad/s2|Aceleracion normal

Mt M |Momerto (varisble) originsdo por ks fuerza de impacto en el pasadaor
Alta Aceleracion angular (variable)

at Aceleracion tangencial(variable)

ki 31 M Fuerza pezo 5 s
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bo | bo | Fimp |Festatic Fi dn Mt Pi Ox Oy Or Mfricc

0228|0033 147363 | 294735 | 986847 [ 4607 52| 4563 | 1094 42 | 37921 9865 37 9572kE5 | 1876
0231|0036 1454 49| 29080 | 9993 32 (502636 | 5236 | 117841 | -276,09 9995 22 999903 | 19,00
0234|0039 (143584 | 257 17 1OM2817 | 544525 S6,00 [ 126024 | 17560 1012507 12659 1924
0237|0042 |17 B7 | 263563 (1025801556412 5954 | 134000 | 77 67 10254 91 102656 21| 1945
024000045 (139995 | 27899 10357 86| 628296 [ 63,00 [1N7 77| 17 52 10384 76 10384 78] 1973
0243|0048 138266 | 27653 |10517 /1 B7O0185 | BE3Y | 149362 11095 10514 61 10515200 1998
0246|0051 136580 273,16 (10647 56[ 712071 | B9 66 | 1567 61 | 201 81 10644 46 10646 37| 2023
024910054 11349 35| 26887 1077741753958 | 7286 | 163983 | 290 .45 10774 .31 1077822 2048
0252|0057 1133328 | 26666 |10907 25795544 | 76,00 | 171032 | 377 .04 10804 15 10067 2073
0255|0060 1317 60| 26352 (110537108377 31| 7906 | 177916 | 461 56 11034 ,00 1043 65| 20598
0255|0063 130226 26046 |11166 95 6§7965,17 | 52,04 | 154640 | 544 12 11163 85 1117710 21,24
0267|0066 [ 1287 31 | 257 A6 1129680 921504 [ 8496 (191209 | 62478 11293,70 1131087 21,49
0264|0069 127265 | 254 84 (11426659533 50| 87,81 | 1976268 | /O3 60 11423 55 11445200 M 75
0267|0072 1256 38| 251668 |11556 50(10052 77| 90,60 | 2039,04 | 780 66 11553 40 157874 2200
0270000751244 40| 248,88 11686 3410471 B3] 9333 | 210040 | 856,00 11683 24 A4 56 2226
0273|0075 123072 246,14 [11816,18(10890 50| 965,00 | 2160,41 | 929 B9 11513,09 115848 62| 2251
0276|0081 1217 35| 243,47 |115946 0411309 37| 9861 | 2211912 [ 1001 77 11942 54 1198488 2277
027910084 1204 26| 240,85 12075 83(11728 23] 101,16 | 227656 | 1072 31 1207279 1212032 23,03
0282|0087 | 1191 45| 23829 [12205 7412147 10) 10366 | 233278 [ 1141 34 12202 64 1225680 2329
0285|0030 117850 235,78 |12335 59(12565 56| 106,10 | 25357 52 | 1208 52 12932 ,49 12391 60| 2354
0285|0093 | 116662 | 233 32 12455 43(12954 83| 105,50 | 2441 .71 [ 127509 12462 33 12627 39| 2380
0290|0095 [ 1159 38| 231,68 12543 34|13236,15] 10951 | 247351 [ 131414 1254024 12605821 23,96
0291|0096 | 1154 60| 230,82 |12535 28(13403 69| 110,84 | 2494 48 | 1339 20 12692 18 12663 27| 2406
0294100991142 81| 228566 127251313822 56| 113,14 | 2546 20 | 1403 35 1272203 12798 20| 24 32
0297 | 01021131 27 | 22625 12854 958(14241 42 115,39 | 2559686 | 1465 55 12851 58 1293517 2458
029910104 | 112370 224 74 [125941 54{14520 67| 116,57 | 2630,06 | 1506 36 12836 44 1302584 2475

Fuerza de impacto en el eje z

Debido a la presencia de holguras radiales y axiales en los martillos con respecto a los ejes portamartillos y
los platillos respectivamente se puede producir una fuerza de impacto en el eje z sobre toda la superficie
lateral del martillo que puede variar desde una resultante de las componentes de las reacciones en el apoyo
O hasta una magnitud muy superior a la fuerza de impacto calculada por la carga estatica por ser el area
de contacto 12 veces superior. En este trabajo para los calculos se tomé un valor igual a la fuerza de
impacto para trabajar con un elevado factor de seguridad.

Programas utilizados en el calculo de las tensiones y desplazamientos por el método de los elementos finitos.

Para el Empleo del Método de los Elementos Finitos se realizara una combinaciéon de dos programas
que resultan compatibles entre si, pudiéndose exportar de uno a otro, el Mechanical Desktop 6.0 y el
Cosmos Design Star 4.0, el primero, para la modelacion por ser mas preciso y el segundo para los calculos,
por la misma causa.

Modelacion en Mechanical Desktop 6.0

La modelacion se realizara con las dimensiones exactas de la pieza y con las restricciones y holguras
reales de los ensambles, tomando como patrén los elementos que reciben las reacciones de la cargas, segiin
se muestra en la Fig. 6.
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Fig. 6: Elementos sobre los cuales actian las cargas

Célculos en el Cosmos Design Star 4.0

Una vez dibujados los elementos que conforman la unién se exporta con la extension adecuada (step) al
Cosmos Design Star 4.0. Para el analisis se toma el material (AISI 1020) con las siguientes propiedades.

Property | Description Walue Urits w» Temp CLa
EX Elasticity modulus [1st di 230012513 psi

MLESY Poizzon's ratioin =<7 dir 023 M,

Gy Shear modulus n=Y dr 11169817 psl

DENS basz Density 028540566  bfin™3
SIG=T Tenzile strength (< dir] B0933.8324 psi

SIGHC Compressive strenath [+ psi

SIGYLD  Yield stress H0999.791 psi

ALPE Coeff. of thermal expans 8.3333333e-0 /Fahrenheit
[ +4 Thermal conductivity (- 00006286132 BTU/in.s.F)
C Specific heat 010033445  Btudb.F)

El material coincide con las caracteristicas de un acero de bajo contenido de carbono sin tratamiento
térmico. No obstante, debido a que en el calculo de las tensiones maximas solo se necesitan los valores del
modulo de elasticidad y el coeficiente de Poisson estos datos son comunes para la mayoria de los aceros.

En la elaboracion del mallado se selecciona el elemento tetraédrico parabélico el que brinda los mejores
resultados al tener mayores posibilidades de generar la configuracion del contorno debido a que presenta
mayor cantidad de nodos y por ello se obtienen mejores resultados matematicos Fig. 7.
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Fig. 7: Tipo de elemento a utilizar en la modelacion.

Otro aspecto a tener en cuenta en la definicion del mallado es que no debe ser demasiado grueso,
puesto que los resultados no serian lo suficientemente precisos, en el caso especifico de la presente
investigacion se realizaron los calculos para diferentes rangos para garantizar que los resultados no
dependan del tamaifio de la malla utilizada. Como se puede apreciar en la Fig. 8 se utiliza un mayado fino
para el calculo final.

Fig. 8: Mallado utilizado para realizar los calculos.

Colocacion de las restricciones y reacciones

Para la representacion de las reacciones y restricciones al movimiento se tienen en cuenta las
condiciones de trabajo reales del molino, Fig. 9.
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Fig. 9: Reacciones y restricciones en los platillos.

Calculo de las tensiones locales y volumétricas

Obsérvese en la Fig. 10 que las tensiones volumétricas son elevadas pues la tension de fluencia para este

material es de 240 MPa y alcanza valores hasta de 200.2 MPa.

won Mises
2.002e+002
1.836e+002
1.669e+002
. 1.502e+002
. 1.335e+002
| 1.168e+002

irc 1.107e-003

w2 002e+002 1.001 e+002
8.343e+001

6 E7Se+001
| 5006e+001
3.33Te+001
1.669e+001
1.107e-003

Fig. 10: Tensiones, MPa, que actian sobre los elementos del conjunto rotor para
las cargas de trabajo, escala de las deformaciones 20:1.

Desplazamientos obtenidos

Los desplazamientos que se obtienen segun los calculos Fig. 11 se corroboran con lo real observado en el
rotor del molino, las figura 12, 13, 14, 15, 16 y 17 resultando necesario redisefiar los separadores con el
objetivo de buscar rigidez en el platillo para disminuir las tensiones y desplazamientos.



LIRES
1.75de+000
1 635e+000
_1.486e+000
. 1.338e+000
. 1.189e+000

_1.040e+000

l 3.915e-001
7.432e-001

_3.945e-001

S4e+000

000e-030
_4.458e-001

24973e-001
1.456e-001
1.000e-030

Fig. 11: Desplazamiento bajo las cargas de trabajo, escala 30:1.

'

b

Fig. 12: Rotor en explotacion 1
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Fig. 13: Rotor en explotacion 3.

-

Fig. 14: Rotor en explotacion 3
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Fig. 15: Rotor en explotacion 4
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Fig. 16: Rotor en explotacion 5
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Redisefio de los separadores

Para redisefiar los separadores es necesario garantizar un didAmetro éptimo de forma tal que permita al
martillo girar sus vértices libremente durante su explotacién para lograr la eficiencia requerida y
mantener la masa del mismo lo mas cercana posible a la de disefio para no variar los valores de velocidad
critica.

Calculo del diametro y geometria éptima de los separadores

Dmix=Depm-2*raiz(og’ + gr’)  Dopt-diametro 6ptimo sin tener

Dméx=390-2*raiz(382+302) en cuenta la masa
Dmax=290.3 mm Dmax-didmetro entre centro de
los ejes portamartillos
=0
=
L ED]
= 2
539 )
b/
E G
30
al

Fig. 18: geometria del martillo de molino

Para obtener la geometria optima de los separadores teniendo en cuenta la masa se modela en el
Mechanical Desktop 6.0 mediante variables, diferentes prototipos, ver Fig. 19 y 20.
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Design Variables

Active Part | Global |

(X

TIDIUIM |¥al:a IEq.laﬁnn [Cuemert ~
dep 290 Ciametro exterior propussto M,
dill dep-20 Diametro exterior de la lanta
di a5 diametro interior Dele
decp di+ 10 Diametra exterior del cubo pr. 481
da ({dll-deep)j2)-10 Diametra de los agujeros
es 32 Espesor del separador Purge l
h 8 Espesor de la garaganta
exl {es-h)f2 VYaciadol de la garganta
el exl vaciado? de la garganta
daca gecpH(08-gecp)f¥  Entre centro o2 10s aQUIeros e I
Bxa h Extrusion del agujero
Masa 7850*3.141519/4%, .. Masa del separador Purge |
n 3.19%dcajda-0.2 Nurmera de agujeros
msa 1.81 Masa del separador actual
I (Masa-msaf*19 Incremento de masa total
W
< >
Table Driven (T) Move to Global
Aghve Verzion: | ;I Setup... Refetenced Al
[[(Acepis | Conceler | Apuda |
Design Yariables rzl
Active Patt | Global|
7|0 U Mame | vaue | Equation | Comment A
o e B L T 270 Diametro exterior propuesto Hew..,
dill dep-20 Diametro exberior de la Eanta
di %5 diametro interior Delete
decp di+10 Diametro exteror del cubo pr. j
da ({dill-decp)iz)-10  Diametro de los agujeros
= 32 Espesor del separador Purge
h B Espesor de |a garagants
exl {es-h)f2 Waciadol de la garganta
B2 exl vaciadaZ de la garganta Delsts
deca decp+{dil-decp)fz  Entre centro de los agujeros I
BxA h Extrusion del agujero
Masa TE50*3, 141519/4*... Masa del separador Furge I
n 3.14*dcalda-0.2 Numero de agujeros
msa 1.81 Masa del separador actual
I (Masa-msa)*19 Incremento de masa total
< >
Table Driven [T) Move to Global
Active Version: | B Selup... Selected Refetenced Al
Aceplar | Cancela Apuda
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Acero, dep=290mm, I=34 06Kg Acero, dep=270mm, =28 42 Kg

Fig. 19: Variantes obtenidas de acero.

Estas variantes no fueron viables pues traen consigo incrementos de masa significativos con respecto a los
del rotor original y por consiguiente, un aumento de la velocidad critica considerable.
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Design Variables X

Active Pait | Global |
1] 0] U Name | vahue | Equation | Comment -
e BB 220 Diametro exterior propuesto New... |
dil dep-20 Diametro exterior de la Banta
di 95 deamekro nterior
decp di+25 Diamebro eoterior del cubo pr. Deiats |
da ] Diametro de los agujeros
e 3z Espesor del separador Purge |
h 10 Espesor de la garaganta
exl (es-h)j2 Vaciadol de la garganta
ex2 exl vaciadoZ de la garganta
dea decp+{dil-decp)f2  Entre centro de los agujeros Laeme
exa h Extrusion del agujero
Masa 2710"3.141519/4*... Masa del separador Purge
n Mumero de agujeros
Masa del separador ackual
Incremento de masa tokal
i Table Drven (T) i Move to Global
Active Version: | =l Setup... et Referenced Al

Design Variables ;r_fl
Active Part I Global |

7|0 | Ul name [ value | Equation | Comment A
dep 270 Diametro exterior propuesto Mew,. |
dill dep-20 Diametro exterior de la llanta
di 9% diametro interior Delet
decp di+25 Diametro exterior del cuba pr. 3
da ] Diametro de los agujeros
s 32 Espesor del separador I Furge |
h 10 Espesor de I3 garaganta
exl (es-h)j2 Yaciadol de la garganta
exz exl vaciadoZ de la garganta
dca decp+{dil-decp)fz  Entre centro de los agujeros i
A b Extrusion dal agujero
Masa 27103, 141519/4®,., Masa del separador Purge |
n 1] Nurnera de aguieros
msa 1.81 Masa del separador actual

7 i Incremanto de masa total

< >

T able Driven (T) i~ Move to Global

Active Versior | =] Sewp. : Referenced | a |

Aceptar Cancelar Apuda
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"y by

Aluminio, dep=290mm, I=10,72 K¢ Aluminio, dep=270mm, I=547Kg
Fig. 20: Variante obtenidas de aluminio.

Calculo de las tensiones para la primera variante seleccionada

En la Fig. 21 se observa que las tensiones volumétricas son pequeiias comparadas con las calculadas en el
rotor que se encuentra en explotacion ya que las tensiones se reducen a la mitad 98,3 MPa, alejandose en
gran medida del limite de fluencia.

won Mizes
9.833e+001
9.014e+001
5.194e+001
. F.3T5e+001
. 5.556e+001
5.7 36e+001

in: 4.270e-003 4.917e+00
F33e+00 4.097e+001
3.278e+001

2 459e+001

1 539e+001

5.195e+000

4.270e-003

Fig. 21: Tensiones bajo las mismas condiciones de carga que el rotor en
explotacion, escala 5:1.
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Calculo de los desplazamientos para la primera variante seleccionada

Apreciandose la Fig. 22, se observa que los desplazamientos se reducen con respecto a los calculados en el

rotor que se encuentra en explotacion hasta en 7,7 veces.
LRES

2.316e-001
2125e-001
. 1.832e-001
. 1.7 39e-001
. 1.546e-001
. 1.352e-001
1.159&-001
9 G60e-002
Q00e-030
2. 318e-001 | 7.7.28e-002
L 5.796:.002

3 B64e-002
1.832e-002
1.000&-030

Fig. 22: Desplazamientos bajo las mismas condiciones de carga que el
rotor en explotacion, escala 60:1.

Calculo de las tensiones locales y volumétricas para la segunda variante seleccionada.

La Fig. 23 determina que las tensiones volumétricas son considerablemente menores a las calculadas en el
rotor que se encuentra en explotacion pues se reducen aproximadamente en 1,6; pero con respecto a la
primera variante aumentan las tensiones en 1,27 veces.

wvon Mizes
1.233e+002
l 1.130e+002
| 1.028e+002
. 9.250e+001
| 8.222e+001

. 7.194e+001

233e+002 61558+ 001
. 5.13%+001

L 4.111e+001

. 3.083e+001

2.055e+001

1.028e+001
5.196e-004

inc 5.196e-004

Fig. 23: Tensiones bajo las mismas condiciones de cargas del rotor en explotacion.
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Calculo de los desplazamientos para la segunda variante seleccionada.

Asi, en la Fig. 24 los desplazamientos se reducen con respecto a los calculados en el rotor que se encuentra
en explotacion hasta en 7,5 veces; con respecto a la primera variante resulta despreciable el incremento.

URES
2.443e-001
l 2.240e-00
L 2)036e-001
. 1.832e-001
. 1628=-001
. 1.425e-001

44 3e-001

__ 1.222e-001
000e-030 1.0 8e-001
L 8144e.002
_ G ADGe-002
40722002
2 036e-002
1.000=-030

1
Fig. 24: Calculo de los desplazamientos bajo las mismas condiciones de carga

que el rotor en explotacion.

Se realizan los calculos de velocidad critica para la variante de aluminio seleccionada y se pudo apreciar
que el incremento no es significativo pues se mantiene alejado del rango peligroso de operacion del equipo.

3. Conclusiones

1.

El tipo de vibracion que mayor influencia presenta en la aparicion del estado inestable del molino es
el desbalance, el que genera otras vibraciones como el aflojamiento mecanico haciendo mas notable
los defectos de los rodamientos, lubricantes y sistemas de lubricacion inadecuados.

Los calculos de las reacciones en los apoyos, de las deformaciones y los desplazamientos demuestran
que el diametro de los separadores es pequeiio en comparacion con el del platillo para soportar las
cargas actuantes.

Los resultados de los calculos de velocidad critica pueden diferir de la velocidad critica real
producto del deterioro gradual del balanceo del conjunto rotor debido a las deformaciones y los
desplazamientos que se originan en los platillos.

De las variantes analizadas se propone el separador de aluminio con didmetro exterior 290 mm
teniendo en cuenta que desde el punto de vista econémico no es significativo el gasto de materiales
ya que los separadores no sufren desgaste alguno, por lo que se fabrican s6lo una vez y desde el
punto de vista mecanico, reduce las deformaciones en 25 MPa.

La existencia de grandes holguras radiales y axiales en los elementos moviles del conjunto influyen
de forma directa en la aparicién de masas en desbalances.

La colocacion de separadores en los ejes libres con una minima holgura radial y axial contribuiria
en gran medida a mantener las propiedades mecanicas en el conjunto.

El sistema de lubricacion no es el adecuado para las condiciones de trabajo del equipo.
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Anexo 1: Conjunto rotor del molino
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