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RESUMEN

TiTULO:
DISENO Y CONSTRUCCION DE UN BANCO DE PRUEBAS PARA SELLOS DE CILINDROS
HIDRAULICOS PARA LA EMPRESA DIMAM S.A.S.*

AUTORES:
JUAN SEBASTIAN ORDONEZ ACUNA
CINDY LLORAINE SANCHEZ RINCON**

PALABRAS CALVES:
Banco de pruebas, ciclos, cilindro hidraulico, fatiga, hidraulica, presion, pruebas, sellos.

DESCRIPCION:

El objetivo de este proyecto es proveer a la empresa DIMAM S.A.S. un banco de pruebas para
determinar la vida util de los sellos de los cilindros hidraulicos, fabricados por la empresa, y de esta
forma comparar su calidad con respecto a los sellos importados de empresas fabricantes extranjeras,
sometiéndolos a ciclos de trabajo, de hasta 2Hz y presiones de hasta 3500 Psi, hasta que se presente
alguna falla.

El banco se disefiara y construira teniendo en cuenta los siguientes sistemas:

> Sistema mecanico: compuesto por la mesa de soporte y la estructura que sostiene dos cilindros
hidraulicos, uno de pruebas y otro de carga, garantizando la linealidad de la carga.

» Sistema hidraulico: formado por dos circuitos independientes, uno principal que genera la
potencia del sistema y otro secundario que genera la carga.

» Sistema eléctrico y de control: compuesto por la interfaz hombre-maquina que facilita el
accionamiento del banco de pruebas y el circuito eléctrico que lo abastece.

Ademas se realizara una comparacion entre la duracién de los sellos fabricados, obtenida a partir de
las pruebas realizadas y los resultados dados por el software ANSYS, de acuerdo a simulaciones
hechas, configurando el material de acuerdo a las propiedades dadas por el proveedor.

*Proyecto de grado.
**Facultad de Ingenierias Fisico-mecanicas, Escuela de Ingenieria Mecanica, Director Leonidas Vasquez
Chaparro.
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ABSTRACT

TITLE:
DESIGN AND CONSTRUCTION OF A TEST BENCH FOR HYDRAULIC CYLINDERS SEALS
FOR DIMAM S.A.S. COMPANY.*

AUTHORS: ) )
JUAN SEBASTIAN ORDONEZ ACURA
CINDY LLORAINE SANCHEZ RINCON**

KEY WORDS:
Seals, hydraulic, testing, cycles, fatigue, pressure, hydraulic cylinders, test bench.

DESCRIPTION:

The objective of this project is to provide the company Dimam SAS with a test bench to determine
the life of the seals of the hydraulic cylinders, manufactured by the company and thus, compare
their quality with the seals imported from foreign manufacturers. Putting the seals to duty cycles
of up to 2 Hz and pressures to 3500 psi, until a fault is present.

The bench will be designed and built considering the following systems:

» Mechanical system: composed of the support table and the structure that holds two hydraulic
cylinders, one of them is a test cylinder and the other is a load cylinder, keeping the linearity
of the load.

» Hydraulic system: made of two independent circuits, a main circuit generating the power and
a secondary circuit generating the load.

» Electrical and control system: composed by the human-machine interface facilitating the test
bench functioning and the electrical circuit which supplies it.

Also a comparison between the duration of the manufactured seals, obtained from the tests
performed and the results given by the software ANSYS, according to simulations made by setting
the material according to the properties given by the supplier.

*Graduation Project
**Faculty of Physics-Mechanic Engineering, School of Mechanic Engineering, Director Leonidas Vasquez
Chaparro.
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INTRODUCCION

El desarrollo de la industria de maquinaria pesada ha aumentado en los ultimos
afos en nuestro pais por la cantidad de proyectos de expansion territorial que se ha
planteado el gobierno. Dentro de esta industria se encuentra maquinaria que trabaja
con sistemas hidraulicos para generar la potencia que se requiere. Es por ello,
que el mantenimiento asociado a estas maquinas también ha incrementado

considerablemente.

La empresa DIMAM S.A.S interesada en el proyecto, es una sociedad de acciones
simplificadas orientada al mantenimiento, montaje y mecanizado de piezas
utilizadas en la industria hidraulica. Esta ubicada en la carrera 14 No. 23-61 en la
ciudad de Bucaramanga. Se especializa en el mantenimiento y reparacion de

cilindros hidraulicos y neumaticos de la industria en general.

Dentro del area del mantenimiento, es comun encontrar que se prolonga el tiempo
de vida de los sellos y solo se realiza mantenimiento de los cilindros hidraulicos
cuando ya son visibles algunas fallas, entre ellas, las mas comunes encontradas en
los cilindros son las ralladuras en la camisa o en el vastago, debido al ingreso de
particulas externas que reducen la vida util de los demas sellos y que permiten el
contacto metal-metal, ejes quebrados o doblados, tapas destruidas o pistones

averiados debido a los sobreesfuerzos a los que se somete el actuador.
Los sellos son los primeros elementos que se desgastan en los cilindros hidraulicos,

por lo tanto el mantenimiento basico de éstos consiste en reemplazar los sellos para

garantizar la estanqueidad del cilindro y su correcto funcionamiento.
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Debido al desgaste excesivo, se producen cambios en las dimensiones de las
camisas y pistones, y al colocar los nuevos sellos, la estanqueidad ya no se daria
por estos pequefios cambios dimensionales y al poco tiempo habrian fugas y
desgastes dando como resultado un nuevo mantenimiento y con el tiempo el

deterioro completo del cilindro.

Esta es la principal razén por la que la empresa DIMAM S.A.S fabrica sellos
hidraulicos, para poder aumentar la vida util de los cilindros sin que haya la
necesidad de remplazarlos, lo cual significa una inversion pequefia comparada con

el valor del remplazo total.
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1. FUNDAMENTOS TEORICOS

En el presente capitulo se describen los conceptos basicos requeridos para el

desarrollo del proyecto.

1.1 HIDRAULICA

La hidraulica puede definirse como el estudio de las propiedades mecanicas de los
fluidos y el uso de sus caracteristicas para transmitir energia. El término hidraulica
no solo se refiere al agua, sino a todo tipo de liquidos. Debido a las aplicaciones
industriales de la hidraulica, los liquidos comunmente usados son los aceites a base
de petréleo. El uso de aceites hidraulicos para la transmisién de energia se conoce

como Oleohidraulica’

Martinez V. (2009) expresa las siguientes ventajas y desventajas del uso de la

hidraulica.

Ventajas del uso de la hidraulica

e Permite transmitir grandes fuerzas a partir de elementos pequenos.

e Facilidad en el control de los actuadores.

¢ Uso de elementos mecanicos para la conversion de energia, lo que evita la
presencia de problemas eléctricos.

e Generacion de movimiento suave, sin presencia de vibraciones.

¢ Reversibilidad del movimiento en el actuador.

e Autolubricacién de los componentes del sistema.

1L MARTINEZ, Victoriano A. Potencia hidrdulica controlada por PLC. Mexico : Alfaomega, 2009.

24



Desventajas del uso de la hidraulica

e Los sistemas son pesados por el uso de elementos mecanicos rigidos para

la generacién de fuerzas.

e Problemas en el mantenimiento debido a la suciedad de los elementos; los

sistemas hidraulicos son muy sensibles a la suciedad.

e Se deben tener altas medidas de seguridad por la generacion de grandes

presiones.

e Alta probabilidad de pérdida del fluido por las uniones o racores y en los

elementos que componen el sistema.

e Alto costo de los elementos hidraulicos.

A modo de resumen se presenta la Tabla 1.

Tabla 1. Hidraulica

Hidraulica

Como parte de la técnica de fluidos, a pesar de que la hidraulica abarca mucho mas
que la Técnica de fluidos.

Fuente de energia

(Accionamiento)

Motor eléctrico
Motor de combustion

Acumulador hidraulico

Elementos de conduccion de energia

Tuberias y mangueras

Portadores de energia

Liquidos

Densidad de fuerza

(Densidad de potencia)

Grandes; altas presentaciones, grandes
fuerzas, volumen pequefo

Variacion continua de parametros

(Aceleraciones - Desaceleraciones)

Muy buena; por presién y caudal

Tipos de movimientos

=de los accionamientos

Movimiento lineal y rotatorio, ambos
facilmente realizables mediante cilindros o
motores hidraulicos respectivamente.

Fuente: Potencia hidraulica controlada por PLC. Alfaomega.
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1.2 LEYES Y PRINCIPIOS HIDRAULICOS

e Ley de Pascal

El fisico, matematico y filésofo francés Blaise Pascal (1623-1662) enuncio, en lo que
hoy se conoce como la Ley de Pascal, que “la presion aplicada a un fluido confinado
se transmite uniformemente en todas las direcciones y ejerce fuerzas iguales sobre
areas iguales, actuando de forma perpendicular a las paredes del recipiente.” A
partir de este principio, el mecanico britanico Joseph Bramah (1748-1814),
desarrollé la prensa hidraulica en 1795; en ella se demuestra que una fuerza
actuando sobre un area pequefa, genera una fuerza mayor proporcional a un area

mayor como puede verse en la Figura 1.

Figura 1. Equilibrio hidraulico

Fuente: http://e-ducativa.catedu.es/

De esta forma:

F, F
P1:P2 _1:_2

o
I
| T

2 V/ICKERS. Manual de oleohidrdulica indurstrial. Barcelona : Blume.
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Donde:
P = Presion en Pa.
F = Fuerza en N.

A = Area en m2.

¢ Principio de Bernoulli

La energia en un sistema con caudal constante se transforma en energia cinética,
energia potencial y energia de presion, cada vez que se modifica el area de la
seccion transversal de la tuberia. La suma de estas tres energias, en diferentes
puntos del sistema, es constante si el fluido es considerado ideal® como se muestra

en la Figura 2.

vz.

2

P + P + pgz = Constante

Donde:

V = velocidad del fluido.

p = densidad del fluido.

P = presién en la linea de flujo.
g = aceleracion de la gravedad.

Z = altura en direccion a la gravedad.

3 M, CENGEL Yunus A y CIMBALA John. Mecanica de fluidos, fundamentos y aplicaciones. Mexico : McGraw
Hill, 2007.
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Figura 2. Principio de Bernoulli

Fuente: http://es.wikipedia.org/wiki/Principio_de_Bernoulli

1.3 ACTUADORES HIDRAULICOS

Los actuadores son los elementos que realizan el trabajo en los sistemas hidraulicos,
a partir de las condiciones de trabajo a realizar, se determina el tipo de actuador y
se empieza a disefiar el sistema. Vickers* clasifica los actuadores en lineales y

rotatorios.

1.3.1 Actuadores lineales Son los que generan trabajo en linea recta. En éste tipo
de actuadores se encuentran los cilindros hidraulicos como se muestra en la tabla
2.

4\V/ICKERS. Op. Cit., p 97.
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Tabla 2. Tipos de actuadores lineales

TIPO CARACTERISTICAS SiMBOLO
Es accionado hidraulicamente en un L
Simple Efecto | solo sentido, es decir que solo tiene un v
sentido de trabajo. ﬁ%%%%
v
Tiene accionamiento hidraulico en
Doble Efecto ambos sentidos. Realiza fuerza en los jfi
dos sentidos.
Se usan cuando se requiere poco 4
Telescopico espacio en su forma comprimida, = ‘
]
pueden tener hasta cinco etapas. |
Doble Generan fuerzas iguales en ambos \ \
Vastago sentidos de accionamiento. ! 4
Ejerce fuerza en una sola direccion, el !
Tipo Buzo retroceso se efectua por accion de la ‘ ‘
gravedad. v

1.3.2 Actuadores rotatorios Son los comunmente conocidos como motores
hidraulicos. Su construccion es parecida a la de las bombas, sin embargo al
contrario de las bombas, los motores no impulsan el fluido sino que son impulsados
por este, generando un par y un movimiento de rotacion continuo. Los motores

pueden ser unidireccionales o bidireccionales, de caudal variable o fijo, ver Tabla 3.

29



Tabla 3. Tipos de motores hidraulicos

TIPO

CARACTERISTICAS

ESQUEMA

presiéon aplicada en

De

Engranajes .
acoplado al eje
accionamiento.

ser bidireccionales

Generan un par debido a la
la
superficie de los dientes.
Uno de los engranajes esta
de

Pueden

http://www.sapiensman.com/neumatica/images/bomba-de-

engranajes.jpg

las superficies de
De Paletas
par. Estan

hidraulicamente.

La presiéon que actua sobre
las
paletas, es la que genera el

equilibradas

Cilindro

Rotor

http://4.bp.blogspot.com/_28q8G6MzHNY/S-
I_KtpaTnl/AAAAAAAAACM/nfL6 1nCIIRw/s1600/paletas.bmp

De

Pistones

mas eficientes,

trabajar tanto a

presiones.

Pueden ser de pistones
axiales o radiales, son los
pueden

altas

velocidades como a altas

Salida FPistén

" Eje

/ Mato inclinado
Admisidn

Barrilete

http://industrial-automatica.blogspot.com/
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1.4 BOMBAS HIDRAULICAS

Son los elementos mas importantes del sistema hidraulico ya que son las que
impulsan el fluido hidraulico al sistema. Las bombas se clasifican en hidrostaticas e

hidrodinamicas.

Las bombas hidrodinamicas son aquellas que se conocen como centrifugas o de
turbina, no son de desplazamiento positivo; su aplicacion principal es para impulsar

el fluido cuando no hay otra resistencia mas que el peso del mismo.

Las bombas hidrostaticas son las de desplazamiento positivo, es decir que
suministran una determinada cantidad de fluido por cada ciclo que realizan. Este
tipo de bombas es el que se utiliza para los sistemas hidraulicos. A modo de
resumen se presenta la Tabla 4, donde se describen los tipos de bombas

hidrostaticas.
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Tabla 4. Tipos de bombas hidraulicas

BOMBAS DE ENGRANAJES

PRESION

La camara de bombeo se

forma entre los dientes de los

ASPIRACION

engranajes. Tienen una pieza
INTERNOS
de separaciéon en forma de

medialuna en medio de los

engra najes i http:/sitioniche.nichese.com/esquemas-
hidra/engranajes-exterior.jpg

Un engranaje es solidario con
el eje de la bomba y hace
EXTERNOS | girar al otro. Son de
desplazamiento fijo y no estan

equilibrados hidraulicamente. http://blog.enrimusa.com/wp-
content/uploads/2013/04/Bomba-

engranajes-frontal.jpg

Centro del eje

Funciona de forma similar a la

de engranajes internos. El

GEROTOR rotor interno arrastra al

externo formando camaras de http://e-

bombeo entre ambos. ducativa.catedu.es/44700165/aula/archivos/r
epositorio/4750/4918/html/bombas-rotativas-
iv_8840_6_3.jpg
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Tabla 4. Continuacion

BOMBAS DE PALETAS
El anillo de estas bombas es
eliptico. La entrada y salida se
COMPENSADA o
encuentran a 180° lo que elimina las
fuerzas de presion sobre el rotor.
El eje se somete a cargas laterales
. e .
NO por la presiéon que se genera sobre nd"" il ~
COMPENSADA | el rotor. Pueden ser de caudal
variable.
http://www.sabelotodo.org/aparatos/imagenes/bo
mbapaleta.jpg
BOMBAS DE PISTONES
El bloque de cilindros gira sobre un
pivote dentro de un rotor que es
RADIALES excéntrico con relacién al primero,
lo que permite que los cilindros se
desplacen alternativamente. http://www.timken.com/es-
es/products/coatings/engineered/Publishinglmag
es/RadialPistonMotor.jpg
Los cilindros y el eje estacionario
tienen la misma linea central. Los
AXIALES pistones se mueven paralelos al eje
y de forma alternativa por el disco o
. . . http://www.serviciohidraulico.com.mx/bomba_de
anillo inclinado. ) ‘
_pistones.jpg
Los pistones giran formando un
EJE angulo con el eje de accionamiento.
El angulo de inclinacion puede
QUEBRADO . .
cambiarse lo que permite un o _ .
http://img.directindustry.es/images_di/photo-
desplazamiento Variable g/bomba-hidraulica-de-pistones-axiales-de-
’ cilindrada-fija-y-de-eje-inclinado-13611-
4038354.jpg
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1.5 VALVULAS DIRECCIONALES

Vickers explica que son las que permiten el control de la direccion del fluido. La
mayoria de estas valvulas son de posicion definida, es decir, que cierran y abren
pasajes para permitir el flujo en la direccién que se desea. Existen varios tipos de

valvulas direccionales.

1.5.1 Valvulas antirretorno Solo permiten el paso de fluido en una sola direccion,

bloqueandose si el flujo es en direccidn contraria como se muestra en la Figura 3.

Figura 3. Valvula antirretorno

Entrada
=P

Fuente: http://www.portaleso.com

1.5.2 Valvulas de 2 y 4 vias Tienen dos orificios de salida A y B, una entrada de
presion P y un puerto de salida a tanque T. Su funcién es permitir el paso de fluido

y dirigirlo a cualquiera de los dos puertos de salida.

Las valvulas de 2 vias tienen una de las salidas bloqueadas lo que hace que el
puerto a tanque actué como un puerto de drenaje para las fugas internas de la
valvula. Las valvulas de cuatro vias tienen una corredera deslizante que, al situarse

en las posiciones disponibles, alternan la comunicacién de los puertos.
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Este tipo de valvulas se fabrican de 2 o 3 posiciones, aunque existen valvulas
especiales con un numero mayor de posiciones. Las valvulas de 3 posiciones tienen
una posicion central, dependiendo de la aplicacion que se quiera dar a la valvula se

elige el tipo de centro, ver Figura 4.

Figura 4. Tipos de centros

A B A B
) L 1 )

CENTRO CENTRO
ABIERTO TANDEM

P T P T

A B A B

+ 4 CENTRO CENTRO
CERRADO PUNTO

T T T FLOTANTE

P T P T

El accionamiento de las valvulas direccionales puede ser manual, mecanico o
eléctrico. Los mandos de tipo eléctrico son los solenoides, el mando manual se hace
por medio de una palanca, el mando mecanico se hace por levas o cualquier otro
método mecanico. El mando de una valvula direccional también puede ser hidraulico,
para esto es necesaria otra valvula, generalmente mas pequefia, que active la

valvula principal.

1.6 ACEITE HIDRAULICO

Vickers explica que el aceite hidraulico cumple con cuatro objetivos esenciales

dentro del sistema hidraulico.
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e Es el medio de transmision de potencia. Para no generar pérdidas grandes de
potencia, el fluido hidraulico debe circular faciimente por las tuberias y los
componentes del sistema, ademas debe ser incompresible para que cuando un

elemento se accione, el movimiento sea inmediato.

e El aceite hidraulico proporciona lubricacién en los elementos del sistema, esto
alarga la vida de los componentes, para ello se le agregan aditivos antidesgaste, sin

embargo no todos los aceites hidraulicos contienen estos aditivos.

e La viscosidad del fluido hidraulico y el ajuste mecanico de los componentes

determinan el porcentaje de fugas.

e El aceite disipa parte del calor generado por el sistema cuando circula por las

lineas y en las paredes del tanque contenedor.

Ademas de cumplir con las funciones basicas, el fluido debe tener otras

caracteristicas que determinan su calidad, el aceite hidraulico debe?®:

e Impedir la oxidacion.

e Impedir que se forme lodo.

e Mantener la estabilidad y por lo tanto reducir la frecuencia de cambio del mismo.
¢ Reducir la formacion de espuma.

¢ Mantener su viscosidad estable en altos rangos de temperatura.

e Reducir la corrosion.

5 VICKERS. Op. Cit., p 47.
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1.6.1 Velocidad en tuberias Debido al rozamiento entre las lineas y el aceite
hidraulico por su circulacién, la velocidad del aceite es una consideracién importante
en el disefio de sistemas hidraulicos. Las velocidades recomendadas, segun el

Manual de Oleohidraulica Industrial de Vickers, son:

e De 0.6 a 1.2 m/s en las lineas de aspiracion de la bomba.

e De 2 a5 m/senlas lineas de trabajo.

1.7 SELLOS PARA CILINDROS HIDRAULICOS

Los sellos hidraulicos son los dispositivos o elementos encargados de mantener la
estanquidad del cilindro hidraulico. Existen dos paquetes o kits de sellos en cada
cilindro, uno esta ubicado en el pistdn y otro en la tapa del cilindro. Cada kit esta
compuesto por varios elementos que cumplen una funcion especifica. En la Figura

5 se muestra la configuracion del cilindro y la ubicacion de los sellos.

Figura 5. Sellos en un cilindro hidraulico

Kit vastago-camisa Kit piston-camisa

Fuente: Cilindros neumaticos e hidraulicos Vayremex
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A. Raspador o limpiador E. O-ring piston-embolo

B. Polypak vastago F. Polypak pistén
C. O-ring vastago G. Correa guia piston
D. Correa guia vastago H. O-ring piston

Cada subelemento tiene razén de ser en el cilindro, a continuacion se explica la

funcion que desempenan cada uno:

e Raspador o limpiador

Son los encargados de limpiar los vastagos de cilindros hidraulicos y neumaticos,
impidiendo la entrada de suciedad y particulas contaminantes, cuando los cilindros
trabajan en medios abrasivos. En la Figura 6, pueden verse los distintos disefios de
raspadores que existen, son fabricados en poliuretano o vitbn de acuerdo a las
temperaturas de trabajo, pueden fabricarse con un aro metalico exterior o interior

dependiendo de las condiciones de trabajo.

Figura 6. Perfiles de raspadores

s
vrrs

N
.
L
=
)

7
fdl

Fuente: Martin Fluid Power Catalog
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e Polypak

Tienen la funcioén de realizar el sellado en vastagos y tapas de cilindros hidraulicos.
En la Figura 7, se observa que pueden ser de seccion cuadrada, estrella o tipo Z;
son labiados y dependiendo de las condiciones de trabajo, utilizan o-ring de

expansion; pueden fabricarse en poliuretano, viton o nitrilo.

Figura 7. Perfiles de Polypak

Uy g—

m
L.

Fuente: Martin Fluid Power Catalog

e Correa Guia

Evitan el contacto metal-metal de las partes en movimiento, soportan posibles
desalineamientos transitorios, son recomendables cuando se manejan altas
presiones de los fluidos. Son de facil instalacion y alargan la vida util de los sellos.
Pueden ser fabricados, en diferentes plasticos de ingenieria como el teflon, ver

Figura 8.
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Figura 8. Correas guia

Fuente: Catalogo Chesterton Company
e O-ring

Es un sello con forma de toroide, que tiene como funcion asegurar la estanqueidad
del fluido circundante. Estos se colocan en ranuras disefiadas especialmente para
evitar su desgarre con las altas presiones a las que se exponen, son fabricados
comunmente en nitrilo y viton dependiendo de las condiciones de trabajo. En la
Figura 9, se observan variantes de este tipo de sello; como por ejemplo los o-ring
cuadrados, o los que poseen ciertas geometrias especiales que van de acuerdo al

diseno del actuador.

Figura 9. Perfiles de O-ring
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Fuente: Martin Fluid Power Catalog
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Los cilindros hidraulicos son elementos que requieren mantenimiento
frecuentemente ya que son susceptibles a la suciedad por los ambientes abrasivos
donde trabajan. El mantenimiento de los cilindros comprende basicamente cambiar

todos los sellos, siendo estos los primeros en deteriorarse.

No cambiar los sellos a tiempo implica arriesgarse a que ocurran algunos de los

siguientes problemas:

Pérdida de velocidad en el actuador.

Pérdida de fuerza en el actuador.

Fugas de aceite por la tapa del cilindro.
¢ Ralladuras en la camisa o en el vastago producto de cuerpos extrafios que
ingresan al cilindro.

¢ Generacidn de sobre esfuerzos por desalineamientos del vastago.

1.8 RECIPIENTES A PRESION

Un recipiente a presion es un elemento disefiado para contener fluidos a presiones
mucho mayores que la presion atmosférica. La diferencia de presion entre el interior
del recipiente y el exterior es peligrosa, ya que en la historia los recipientes a presion

han sido una causa frecuente de accidentes.®

Primero se debe inspeccionar si el cilindro es de pared delgada o de pared gruesa,

para esto se usa la relacion diametro interno (di) sobre espesor de la pared (e):

% > 40 : Cilindros de pared delgada.

6 HAMROCK Bernard J, JACOBSON Bo O y SCHMID Steven R. Elementos de mdquinas. Mexico : McGraw Hill,
2000.
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% < 40 : Cilindros de pared gruesa.

1.8.1 Cilindros de pared gruesa El recipiente a presion como el que se muestra
en la Figura 10, esta sujeto a esfuerzos normales en dos direcciones que se
encuentran en la pared del cilindro, el primero es el esfuerzo radial (o), el segundo

actua en direccidon perpendicular al anterior y es llamado esfuerzo circunferencial

( 00).

Figura 10. Esfuerzos en un cilindro hidraulico de pared gruesa

der2
/ NG
dor2 A\ ogsen /2
v O
} de;2 den

b)

@)

Fuente: Elementos de maquinas. Hamrock, Bernand J. 2000

En la Figura 11 se ve un elemento diferencial del cilindro de pared gruesa antes y

después de ser deformado, los desplazamientos radial y circunferencial estan dados

por Or y dg respectivamente.
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Figura 11. Elemento diferencial de un cilindro de pared gruesa

|-
| H

— Initial element
—— Deformed element

Fuente: Elementos de maquinas. Hamrock, Bernand J. 2000

Para realizar el andlisis de estos recipientes Hamrock (2000)” hace los siguientes

supuestos:

e Se asume que los esfuerzos de tension o compresion presentes en la pared del

cilindro estan uniformemente distribuidos.

e Se asume que las cargas, esfuerzos y deformaciones son simétricos con

respecto a los ejes del cilindro.

”HAMROCK Bernard J, JACOBSON Bo O y SCHMID Steven R. Op. cit., p. 389.
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1.8.2 Cilindros presurizados internamente Cuando se tiene una aplicacion en la
que la presion solo actua al interior del cilindro (Hamrock 2000)8 se aplican las

siguientes ecuaciones para los esfuerzos:

2
piTy (1—%)

2 (1)

To2=7]

Donde

p; : Es la presion interna.
r; . Es el radio interior.

1, . Es el radio exterior.

El esfuerzo circunferencial es de tension y el esfuerzo radial es de compresion,

ademas los esfuerzos maximos ocurren en r = r; y son:

Ormax = —Di
T2 +1f
09 max = —DPi 72 _ 2
o 1

1.9 ANALISIS POR COLUMNA

El pandeo es unafalla que se puede presentar en los cilindros hidraulicos si no son

bien disefados, el andlisis de pandeo se refiere a elementos esbeltos cargados

8 HAMROCK Bernard J, JACOBSON Bo O y SCHMID Steven R. Op. cit., p. 396.
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centralmente a compresion, llamados columnas, cuanto mas larga y mas esbelta es
la columna menor es el esfuerzo que puede soportar. La esbeltez de una columna

se mide por la relacion o grado de esbeltez K (MOTT 2006):

K=—=— (3)

Donde:

K es la relaciéon de esbeltez,

L es la longitud de la columna,

Rg es el radio de giro,

| es la inercia de la columna con respecto al eje de esta misma,

A es el area de la seccion transversal de la columna.

Para el caso en que la columna tiene una seccion transversal circular®, el radio de

giro R, , es igual a %, reemplazando esto en la ecuacion 3 se tiene:

1.10 RESORTES

Un resorte es (HAMROCK 2000) un elemento flexible de maquina que se utiliza
para ejercer una fuerza y al mismo tiempo para almacenar energia. La energia se
almacena en la deformacion del material del resorte y se recupera por el regreso

elastico del material distorsionado. Los resortes deben tener la capacidad de

9 MOTT, Robert L. Disefio de elementos de mdquinas. Mexico: Pearson, 2006.
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soportar grandes deflexiones elasticas. Con frecuencia los resortes operan con altos

esfuerzos de trabajo y con cargas que varian continuamente.

1.10.1 Resortes helicoidales de compresién Es una de las formas mas comunes
de resortes en la cual un alambre redondo se arrolla en una forma cilindrica con

paso constante entre las espiras adyacentes como se observa en la Figura 12.

Figura 12. Resorte helicoidal de compresion

Fuente: http://www.mecapedia.uji.es/images

Cuando un resorte helicoidal (HAMROCK 2000) se somete a fuerzas de compresion
cada una de las espiras sufre distintos tipos de esfuerzos: esfuerzos cortantes de

torsion, cortantes transversales y combinados.

El indice del resorte es una medida de la curvatura de la espiga, para la mayoria de
resortes este valor se encuentra entre 3y 12.

c=?2
d
Donde:
- C es el indice del resorte,

- D es el diametro medio de la espira,

- d es el diametro del alambre.
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1.10.2 Analisis por carga ciclica de resortes Debido a que con frecuencia la
carga de los resortes fluctua constantemente, se debe considerar un factor en el

disefio por fatiga y concentracién de esfuerzos.

Para carga ciclica se usa el factor de correccion por curvatura de Whal (HAMROCK
2000):
4C-1 0.615
Kv=tmt— @
Para poder realizar el analisis por fatiga es necesario hallar las fuerzas alternantes

y medias y los esfuerzos alternantes y medios a los que se somete el resorte:

Pmax - Pmin

P, =

Donde:

P, : es la fuerza alternante.
B, :eslafuerza media.
Pmax : es la carga maxima.
Pmin : es la carga minima.

7, . es el esfuerzo alternante.
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T,, . €s el esfuerzo medio.

K, : es el factor de Whal.

Para el calculo del factor de seguridad contra la fluencia por torsion se tiene
(HAMROCK 2000):
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2. DISENO SISTEMA MECANICO

En este capitulo se desarrolla el disefio de los componentes del sistema mecanico.

2.1 DISENO DEL SISTEMA DE GENERACION DE CARGA

Para que los sellos estén sometidos a las cargas normales de trabajo, se necesita
de un medio que permita generar ese tipo de cargas sobre el cilindro de pruebas; el
uso de un resorte helicoidal para generar las cargas sobre el cilindro de pruebas se

determind en el plan de proyecto.

2.1.1 Diseino del resorte helicoidal El resorte estara sometido a ciclos de carga,
se analizara siguiendo el método de carga ciclica que sugiere Hamrock'® en su libro,

la fuerza minima y maxima, f1 y f2 respectivamente, estaran dadas asi:

£1 =0 [lbf]
£2 = 12000 [Ibf]

La fuerza minima se toma como cero para analizar la peor condicion cuando no
existe precarga en el resorte y la fuerza maxima es la dada por el cilindro de pruebas.

Las fuerzas media y alternativa estaran determinadas asi:

_f2+f1
2

_f2-f1
2

fm fa

1 HAMROCK. Op. Cit., p. 261.
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El indice del resorte esta dado por la relacion entre el diametro medio y el diametro

del alambre.

Dm

“~Dw

El factor del esfuerzo cortante transversal correspondera a la siguiente relacion:

kd = c+

El factor de correccion por curvatura o factor de Wahl para carga ciclica, se expresa

de la siguiente manera:

_4xc—1 +0,615
C4xc—4 c

kw

El esfuerzo alterno y el esfuerzo medio se calculan a partir de las siguientes

expresiones:

8xc+xkwx fa
Ta = f

pi * Dw?

8*xcxkwx*fm
Tm =

T * Dw?

La resistencia a la fluencia por torsion (Sys) esta en funcién de la resistencia a la
rotura (Sut), donde esta ultima esta expresada en relacién a los coeficientes Apy m
que dependen del material del alambre del resorte, estos coeficientes se determinan
a partir de la Tabla 15.

Sys = 0,4 * Sut
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A
Sut = ——
w

Tabla 5. Coeficientes usados para hallar la resistencia a la rotura para cinco

materiales de resortes

. Rango del tamaio Exponente Constante, A,
Material pulg nmm m ksi MPa
Alumbre de piang’ ﬂ.ﬂm—ﬂ,Ezﬁﬂ 3. 10-6.5 0.146 196 2170
Revenido en aceite” (L020-0.500 1.50-12 01186 149 t 880
Alambre estirado duro®  0.028-0.500 0.70-12 0,102 i34 1750
Cromo vanadio® 0.032-0.437 0.80-12 3167 169 20060
Cromo silicona® ' 0.063-0.375 L.6~-10 3112 202 2000

“ Superficie lisa fibre de defectos y con un acabado brilleso, lustrese.

* Superficie con cascarills ligera de tratomieni de caler que se debe remover antes ds
enchapar,

< Superficie lisa ¥ brillanta sin mareas visibles,

¥ Alambrs lcmp|cs<:!o de ealidad de neronr_l'lv-:ﬂl‘. también se cbliene recocide.

v Tcmpfacﬁc a Rockwell C49; también sz obliens sin +EI'I'IP|EIF.

Fuente: Elementos de maquinas. HAMROCK 2000

Para un alambre revenido en aceite, los coeficientes seran:

Ap = 149000 [psi]
m = 0,186

El factor de seguridad contra la fluencia esta dado por la ecuacion 5.
Para los valores del indice del resorte (FAIRES s.f.), se recomienda un rango de 3
a 12, sin embargo para C menores que 5, se debe tener cuidado en el bobinado de

las espiras ya que se pueden presentar grietas en algunos hilos. A partir de este

criterio se calculan el diametro medio del resorte y el diametro del alambre para
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valores de C entre 3 y 5, con factores de seguridad de 2 y 3. Los resultados se

tabulan y se presentan en las Tabla 6 y Tabla 7.

Tabla 6. Valores de Dm y Dw con diferentes valores de C para para N=2

]

7,172 2,391
4 10,5 2,625

Tabla 7. Valores de Dm y Dw con diferentes valores de C para N=3

3 8,969 2,99
4 13,13 3,282
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Siguiendo las recomendaciones para los valores de C (FAIRES s.f.), sélo se tienen
en cuenta los resultados para C con valores de 5 a 12. Los resultados obtenidos
muestran que para un factor de seguridad igual a 2, el diametro minimo del alambre
es 2.858 [in] con un diametro medio del resorte de 14.29 [in] y para un factor de
seguridad igual a 3, los valores de diametro de alambre y didmetro medio son de

3.574 [in] y 17.87 [in], respectivamente.

Comparando los resultados con los valores recomendados para el diametro del
alambre en la Tabla 5, donde Dw esta entre 0.020 y 0.500 pulgadas para un alambre
revenido en aceite, los valores obtenidos son considerablemente mayores a los
recomendados. Debido a esto, se rechaza la solucion y se recurre al disefio de un

resorte tipo ballesta para generar la carga requerida en el sistema.

2.1.2 Diseno de ballesta De la misma forma como se plante6 para el disefio del
resorte helicoidal, se disefa un resorte tipo ballesta bajo el criterio de carga ciclica

y vida infinita'" siguiendo el procedimiento recomendado por Hamrock.

La carga maxima es P = 12000 [Ibf] generada por el cilindro de pruebas. El

esfuerzo de disefio maximo se determina por la expresion:

_6*P*l
am——B*tZ

Donde P es la carga maxima, | es la longitud maxima de la ballesta, B es el ancho

de la lamina y t es el espesor de la lamina asi como se muestra en la Figura 13.

El esfuerzo de disefio maximo también esta dado en funcion del esfuerzo permisible

del material y del factor de seguridad.

1HAMROCK, Op. Cit., p. 765-766

53



om = —

Para una lamina de material SAE 1095 el valor del esfuerzo permisible es op =

83000 [psi]i2. El espesor unitario de cada lamina se calcula a partir de la relacion

b = B/m, donde m es el numero de laminas.

Figura 13. Resorte de hojas. a) Resorte en voladizo de placa triangular; b) Resorte

de hojas multiples equivalente.

(R

=
=
o

&)

i

Fuente: Elementos de maquinas. Hamrock 2000

Para realizar el calculo se toma un factor de seguridad n = 3 y una longitud maxima
de 50 pulgadas ya que ese es el espacio maximo que se dispone para el banco. El
numero maximo de laminas es 10, de esta forma variamos el espesor de la lamina
para determinar la geometria de la ballesta, los resultados se registran en la Tabla
8.

= DEUTSCHMAN, Aaron D., MICHELS, Walter J. y WILSON, Charles E. Disefio de maquinas, teoria y practica. Mexico:
Compaiiia editorial continental S.A., 1987. p. 454
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Tabla 8. Dimensiones de la ballesta en relacién al espesor de la lamina

t [in] B[in] | b[in] | H=t'm
[in]

05| 5205| 52,05 5
0,625| 333,1 33,31 6,25
0,75| 231,3| 23,13 7.5
0,875 170 17 8,75
1 130,1 13,01 10
1125 102,8| 10,28| 11,25
125| 8328| 8,328 12,5
1,375| 6882| 6,882| 13,75
15| 57,83 5,783 15
1,625| 4928| 4928| 16,25
1,75| 42,49| 4,249 17,5
1,875 37,01 3,701 18,75
2| 3253| 3,253 20
2125 28,82 2,882 21,25
2,25 25,7 2,57 225
2375| 23,07| 2,307| 23,75
25 20,82] 2,082 25
2,625| 18,88 1,888 26,25
2,75 17,21 1,721 27,5
2,875 15,74| 1574| 2875
3| 1446| 1,446 30

Los resultados muestran que el tamafio de la ballesta se sale de los requerimientos
de tamano del banco, pues el valor del ancho de cada lamina es elevado, cuanto

mas pequefio es el espesor, y la altura total se eleva cuanto mas se aumenta el
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espesor de las laminas, por este motivo la ballesta queda descartada como opcion

de generacion de carga.

2.1.3 Cilindro hidraulico para generacion de carga Debido a que la
implementacién de un resorte o una ballesta para el sistema de generacion de la
carga presenta problemas en cuanto al disefio y de construccion, se hace necesario
buscar otra alternativa de soluciéon que permita generar la carga requerida sobre el
cilindro de pruebas. La opcion a la que se llego después de analizar el problema y
del proceso de investigacion para encontrar una solucion mas viable, es la de utilizar
un cilindro hidraulico que actué como generador de carga, de modo que se pueda

acoplar mecanicamente con el cilindro de pruebas como se muestra en la Figura 14.
Figura 14. Esquema general del acople de cilindros

<Ac> Cilindro de carga
Cilindro de prueba

' 0

La empresa DIMAM que se especializa en reparacion y fabricacion de cilindros,
tiene a su disposicion un gran numero de estos elementos que pueden ser usados
como cilindro de carga. Se hace una seleccion para que el cilindro se adapte a las

condiciones deseadas, las cuales son:

e Diametro de la camisa mayor a 50 mm para que la presion que maneje el circuito,

independiente del cilindro de carga, sea menor a la del cilindro de prueba.
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e Carrera minima de 7 cm y maxima de 20 cm, esto para no exceder el tamafo de

la estructura.

Se encontrd un cilindro, ver Figura 15, con las siguientes especificaciones:

Figura 15. Cilindro de carga

e Camisa hidraulica de 90 x 100 mm

e Vastago de diametro de 38 mm

¢ Distancia minima entre apoyos de 416 mm

e Carrera maxima de 100 mm

e Diametro de los agujeros de los apoyos de 25 mm

e Racores de entrada y salida de 9 mm

El uso de un cilindro hidraulico como sistema de carga, da la posibilidad de generar
fuerza tanto en la extension como en la retraccion del cilindro de pruebas, algo que
no puede lograrse facilmente si se utiliza un resorte o una ballesta, ésta es otra de

las razones por las cuales se decide usar este elemento.

57



2.2 DISENO DEL CILINDRO HIDRAULICO DE PRUEBAS

Para el disefio del cilindro de pruebas se siguieron las tres fases basicas del proceso
de disefio (GIESECKE 2006).

2.2.1 Definicion de los requerimientos En el proceso de disefio es necesario
definir y entender todos y cada uno de las etapas que en él intervienen, en esta
primera etapa se determinaran todos los requerimientos para el disefio de un cilindro
hidraulico.

Enla Figura 16 se observa el esquema general de las partes de un cilindro hidraulico.

Figura 16. Esquema general cilindro

1 Camisa hidraulica 4. Pistén
2. tapa soldada 5. Entrada y salida de aceite
3. tapa roscada 6. Vastago
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Para empezar el disefo se debe mencionar que la empresa interesada en el
proyecto, dispone de algunos elementos, a partir de los cuales se realiza el disefio.

Los elementos son:

e Bomba hidraulica de pifiones de 5 GPM a 3000 PSI de presion.
e Tanque de 1 x 0,5 x 0,5 m para el almacenamiento del aceite.
e Motor de 9 HP.

Es importante aclarar que el espacio que se dispone para la construccion del banco

no debe sobrepasar por mucho las dimensiones del tanque.

e Dimensiones del cilindro de pruebas

Las dimensiones establecidas previamente en el plan de proyecto son: 40 mm de
diametro interno de la camisa hidraulica y 25 mm de diametro para el vastago.

Calculando las areas se obtiene:

o2
= 1256.63 mm? = 1.2566x1073 m?

a, =T *

p

T
@ =7+ (d? — d?) = 765.76 mm? = 7.657x10™* m?

Debido a que se dispone de una bomba de 5 GPM y se establecié una frecuencia

de 2 Hz, se realiza el siguiente calculo:

Vol = ay, * carrera (6)

tiempo = vol (7)

caudal

Como se requieren dos ciclos por segundo, para el avance se requiere f veces

mas tiempo que para el retroceso, de esta forma:
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a
B =-L=1,641

v

Un ciclo se define como el tiempo que tarda en el avance mas el tiempo de retroceso

del vastago, t, + t,, y este se debe realizar en 0,5 segundos.

t,+t =05 (8)
ta=t*B  (9)

Solucionando 8 y 9 se obtiene:

t, = 0,3106 segundos
t, = 0,1893 segundos

Solucionando las ecuaciones 6 y 7 se halla la carrera del cilindro.

carrera = 0,07798 m = 7.798 cm
e Fuerzas
La fuerza de avance y de retroceso se halla con la siguiente ecuacion:

F=PxS

Donde S equivale al area de piston (a,) en el avance y el area vastago (a,) para el
retroceso y P equivale a la presion maxima del sistema hidraulico que en este caso
es 3500 psi 0 24,13 Mpa. La fuerza mayor se genera en avance:

F, =Pxa, =30321N
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La fuerza de retroceso sera entonces:

F.=P=xa,=18476 N

e Condiciones de apoyo

Haciendo una revision bibliografica, se determind que la mejor condicion es la de

apoyos simples en ambos extremos, debido a que es la que mas se acerca a las

condiciones reales de trabajo y es a la que se le han realizado mas estudios.

2.2.2 Documentacion y generacion de ideas En esta segunda etapa se realizo
una busqueda sobre el disefio de cilindros hidraulicos, se encontraron dos
documentos que fueron importantes a la hora de realizar el disefo del cilindro, estos

documentos se encuentran en los anexos F y G respectivamente.

e Capacidad de carga de cilindros olehidraulicos. Edgar Salazar. Anexo F.

e Miller fluid power, H series Hydraulic cylinder. Anexo G.

2.2.3 Evaluacion y analisis preliminar de soluciones En esta etapa del disefio
se realizaron los calculos de los factores de seguridad de cada uno de los

componentes de cilindro hidraulico de pruebas.
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e Calculo del factor de seguridad de la camisa

i

' . d .o -
Dado que la relacion —= 20, se clasifica como un cilindro de pared gruesa.

¢ Aplicando las ecuaciones 1y 2 ( ver p. 43), hallamos g, y g, respectivamente:

o, = 26,3 Mpa
o9 = 119,6 Mpa

El material de la camisa es acero SAE 1045 que tiene las propiedades mostradas

en la Tabla 9.

Tabla 9. Propiedades del acero 1045

Resistencia a la traccion
655 655 620
MPa
Punto de fluencia MPa 413 413 379
% de elongacion 23 23 26
% de reduccion de area 44 45 53
Dureza brinell (3000 kg.) 190 190 180

Fuente: Compania General de Aceros (CIA)
Calculado el factor de seguridad para la camisa se obtiene que Nc = 3,45. Esto

indica que el esfuerzo maximo al que esta sometida la camisa del cilindro hidraulico

esta por debajo del esfuerzo de fluencia admisible por el material.

e Calculo del factor de seguridad del eje

Asumiendo que el eje esta expuesto solamente a carga axial y sabiendo que esta

fabricado de acero SAE 1045 se tiene:
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F
o= P = 59,86 Mpa

Calculado el factor de seguridad para la camisa se obtiene que Nv = 6,899. Con
este valor del factor de seguridad del vastago, se asegura que no fallara bajo esas

condiciones de carga.

En la tesis doctoral (SALAZAR 2006), se encontré la norma ISO/TS 13725, que
especifica la formulacién matematica para determinar la carga de pandeo con la
cual se calculara la carga maxima a la que se podra someter el cilindro hidraulico,
en este caso se programo, con base en la norma mencionada, en MATLAB el cual

arrojo los siguientes resultados:

Para los datos suministrados, estableciendo una carrera de 7.798 cm, diametro
interno del cilindro de 40 mm y didmetro del vastago de 25 mm, los calculos por
norma determinan que fallara primero el material del que esta hecho el cilindro antes

de que falle por pandeo.

En el manual de Miller Fluid Power (MILLER 2003) (ver anexo G), se presenta la
Tabla 10, en la cual se busca la carga a la que se sometera el cilindro en libras
fuerza, que en este caso es de 10900 Ibf, se busca por 12000 Ibf que es la siguiente
carga mas aproximada, luego se desplaza hacia la derecha hasta encontrar el valor
de longitud del cilindro que mas se acerque, en este caso el espacio maximo
disponible es de 20 pulgadas, entonces para los valores anteriores de carga y
longitud, el manual recomienda utilizar un eje de 1 pulgada o 25,4 milimetros, eso
quiere decir que se estaria fuera de los limites de las dimensiones recomendadas

por el fabricante.
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Tabla 10. Seleccion del tamano del vastago

Theust PISTON ROD DIAMETER
in Ibs.

Sv " |||z |2 | 5 || & |dr]| 5 || T | & e | 100
250 43 a4 146
400 37 83 | 134 | 186
700 30 68 | 118 | 168 | 202 | 275
1,000 27 60 | 105 | 155 | 190 | 257 | 330
1,400 24 53 € 142 174 244 | 308 85
1,600 23 48 | 82 | 127 | 160 | 230 | 206 | 366 | 440
2,400 19 a5 75 14 145 213 | 281 37 | 415 | 488
3,200 16 41 67 | 108 | 130 | 194 | 261 | 320 | 400 | 461
4,000 13 /| 8| H 119 | 175 | 240 | 310 | 378 | 446
5,000 9 kX 60 | & 110 | 163 | 225 | 289 | 360 | 426 | 494
6,000 5 30 | 6 | 82 | 102 | 152 | 208 | 274 | 342 | 410 | 476
8,000 5 2 | 50 | 76 93 | 137 | 188 | 245 | 310 | 375 | 447

4 21 45 | 70 89 | 125 | 172 | 222 | 279 | 349 | 412 | 482
12.000 3 17 41 65 8 18 | 155 | 210 | 269 | 326 | 388 | 454
i 9 H |57 75 | 110 | 142 | 188 | 235 | 292 | 350 | 420
20,000 8 28 | 52 68 | 103 | 136 | 172 | 218 | 270 | 326 | 385
30,000 6 12 | 39 55 87 | 120 | 156 | 189 | 230 | 285 | 330
40,000 1 2 a3 " 108 142 | 177 | 210 | 248 | 24
50,000 9 15 30 66 | 95 | 130 | 165 | 200 | 234 | 269 | 408
60,000 14 18 57 88 119 | 154 | 190 | 225 | 256 | 384
80,000 12 16 36 " 104 | 137 | 170 | 204 | 240 | 336
100,000 1 2 57 90 | 120 | 154 189 | 222 | 324 | 400
120,000 12 21 45 7 108 | 140 175 | 207 | 313 | a7
140,000 19 | 27 64 | 98 | 128 | 160 | 194 | 301 | 365
160,000 17 2% 47 ] 118 148 | 182 | 279 | 350 | 421
200,000 14 2 31 | 67 93 | 131 | 161 | 260 | 330 | 402
250,000 19 28 k) 72 109 | 141 | 236 | 301 | 375
300,000 25 | M | 4 8 | 120 | 212 | 281 | 351 | 420

Fuente: Miller Fluid Power

Teniendo en cuenta las recomendaciones del fabricante y que el cilindro soporta
cargas ciclicas altas se tomé la decision de aumentar el diametro del eje a la
siguiente medida estandar que es de 1 4 pulgadas o0 32 mm y ya que con la camisa
de 40 mm solo quedan 8 mm de espacio entre el eje y la misma, fue necesario
aumentar el diametro interno de la camisa a la siguiente medida estandar que es de

50 mm.
Debido a que se redimensiono el cilindro hidraulico es necesario volver a la fase de
definicion de los requerimientos. Una vez establecidas las nuevas dimensiones se

realizaron nuevamente los calculos:

a, = 1963 mm? = 0,001963 m?
a, = 1159 mm? = 0,001159 m?
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Vol = a, * carrera

tiempo = vol/caudal

a
B=-L=1676

v

ta+t- =05

taztr*ﬁ

t, = 0,313 segundos
t, = 0,187 segundos

carrera = 0,05051m = 5.051 cm
Los nuevos valores de las fuerzas fueron:

F, = P xa, = 47400 N (10)
F. =P xa, = 28000N (11)

Los nuevos factores de seguridad de la camisa y del vastago fueron:

o, = 21 Mpa
og = 116,5 Mpa
Nc = 3,54

_F_ 51,3 M
a—a— ,3 Mpa

Nv

I
=e]
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Ambos valores validan la decision de aumentar las medidas del cilindro ya que los
factores de seguridad son mayores a los hallados con las medidas iniciales. Luego
de tener las dimensiones generales del cilindro de prueba se procedio a disefar el

resto de partes del cilindro.

e Diseio del piston

El pistdn es el encargado de generar la fuerza del actuador, en este caso tiene que
disefiarse para albergar 2 polypak y una correa guia externas, los cuales se
ajustaron a medidas estandares. En la zona donde ajusta con el vastago debe tener
un descargue para que encaje perfectamente. Basados en la experiencia del
ingeniero gerente de DIMAM S.A.S se procedi6 a disefiar el pistobn como se muestra

en la Figura 17.

Figura 17. Disefio CAD del piston

e Diseio de la tapa

La tapa debe albergar un Polypak, un raspador, una correa guia y una

amortiguadora en el interior, y para encajar con la camisa tiene una rosca de 12
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hilos por pulgada y una longitud de 3 cm, estos valores fueron dados por
recomendaciones del ingeniero gerente de la empresa DIMAM S.A.S. La tapa
también realiza sello en el exterior con la camisa que posee un o-ring con su debido

respaldo, ver Figura 18.

Figura 18. Disefio CAD de la tapa

¢ Analisis de la resistencia de la rosca de la tapa

Para corroborar las recomendaciones del ingeniero gerente de la empresa DIMAM

S.A.S. se procede a analizar la resistencia de la rosca de la tapa.
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Figura 19. Parametros del perfil de una rosca
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Fuente: Bernard J. Hamrock Elementos de maquinas

Para hallar los valores de los parametros mostrados en la Figur.
siguientes ecuaciones (HAMROCK 2000):

p=1/n

Donde n es el numero de hilos por pulgada, en este caso n=12.

p=1/12

_ 0,5*p
™ tan 30°

= 0.0722 pul = 1.833 mm

B = 60°

Dp = Dc — 0,75h; = 52.33 mm

_ p
= tan™! = 0.7377°
a = tan [ D ]

Dy
cosa * tan
0, = tan~?! [Tﬁ] = 4(0.89°

w
=
cosOycosa—usena

= 14128 [Ibf] = 62850 [N]
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Donde:

W: Es la carga externa,

P,: Es la carga sobre el diente,

u: Es la constante de rozamiento (Tabla 11) y

a: Es el angulo de hélice.

Tabla 11. Coeficientes de rozamiento de algunas sustancias

Materiales en contacto He | Hd

Articulaciones humanas 0,02 |0.003
Acero {/ Hielo 0,025 0,09
Acero {f Teflan 0,04 10,04
Teflan { Teflan 0,04 10,04
Hielo {f Hielo 01 |0,03
Esqui (encerado) // Mieve (0 °C)|0,1  |0,05
Acero {f Acero 0,15 0,09
Vidrio // Madera 0,25 |0.2
Caucho /f Cemento (humedo) (0,3 0,25
Madera /f Cuerag 05 04
Caucho /f Madera 0.7 |06
Acero {/ Latdn 05 04
Madera // Madera 0.7 04
Madera // Fiedra 0.7 03
Vidrio /f Vidrio 09 |04
Caucho /f Cemento (seco) 1 0.8
Cobre // Hierro {fundido) 1 0.3

Fuente: http://es.wikipedia.org/wiki/Fricci%C3%B3n#Rozamiento_est.C3.A1tico
Luego teniendo la carga sobre el diente, como se observa en la Figura 20, se calcula

el esfuerzo sobre el mismo suponiéndolo como una columna empotrada, ver Figura

21, con una carga aplicada en Dp.
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Figura 20. Fuerzas que actuan sobre el filete de la rosca

Eje del tomillo

Fuente: Elementos de maquinas. (HAMROCK 2000)

Figura 21. Viga empotrada con carga simple aplicada

‘ :
g l
|
\

‘ 1,8

o

El momento flector'® en cualquier seccion a x distancia es:

PL
M=—7+Px

13 NASH, William A. Theory and problems of strength of materials. Florida: Schaum publishing co.,
1957.
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La ecuacion diferencia de la viga se expresa como:

d?y
El——=M
dx?

Desarrollando la ecuacion diferencial y aplicando las condiciones iniciales se tiene:

gy = —pr 5 X
Y= 476

Para calcular el momento maximo es necesario derivar la ecuacion 2 veces:

Eldzy— PL+P —PnL—384N
dxz - g TPr= - =384[N-m]

Para simplificar los calculos, se asume el diente de la rosca como una viga de
seccion constante igual a la distancia media que hay en el Dp de la rosca, como se

observa en la Figura 22.

Figura 22. Simplificacion del perfil del filete en Dp

—
T

—_— o =

[

LARRRANAN

L3

Dp

El esfuerzo por flexién se calcula con la siguiente ecuacion:
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Mc
S =—=130.9[MPa]

Donde:

M: es el momento flector maximo.

. . . ht
c: es la distancia a la fibra neutral central 23 =

¢ hy

I: es el momento de inercia de la viga.

La tapa esta fabricada de acero SAE 1045 cuya resistencia a la fluencia es 413MPa

(Tabla 9), entonces calculando el factor de seguridad se tiene:

N =13.36

2.2.4 Analisis CAE Para comparar los resultados obtenidos de las formulaciones
matematicas se realizé un analisis CAE de todas las partes asociadas al cilindro
hidraulico. Para ello se utilizé el software ANSYS 14.5 que permite generar estudios
especificos de las posibles soluciones implementando el método de elementos
finitos que facilita el desarrollo de las pruebas sin necesidad de construir el prototipo

lo que reduce costos y reduce el tiempo de diseno.
e Analisis CAE de la camisa del cilindro hidraulico

Al realizar un analisis de los esfuerzos a los que se expone la camisa primero es
necesario aplicar restricciones que se aproximen a las condiciones reales para que
el sistema pueda ser solucionado, en este caso, se aplica una presion de 24 Mpa
en la cara interior y se toman como soportes fijos las caras laterales como se

observa en la Figura 23.
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Figura 23. Ubicacion de las restricciones en la camisa

0,00 50,00 100,00 (mm) X
]

I
25,00 73,00

Fuente: ANSYS 14.5

En los software CAE es necesario realizar un mallado para, sobre éste, aplicar el
método de elementos finitos, esto quiere decir que entre mas fina sea la malla o
mas pequenos sean los elementos, los calculos seran mas aproximados a los reales
sobre el material. En la Figura 24 se observa el mallado que se realiz6 en ANSYS

con una configuracion fina que tiene 45375 nodos y 8379 elementos.

Figura 24. Mallado de la camisa

50,00 100,00 {rrm)
I ]
2500 75,00

Fuente: ANSYS 14.5
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Como se aprecia en la Figura 25, el esfuerzo presente en casi toda la camisa es de
117 Mpa aproximadamente, exceptuando unos puntos en los bordes, donde el

esfuerzo es mas grande debido a las condiciones de apoyo aplicadas.

Figura 25. Distribucion de esfuerzos de la camisa

78,751
- 67,075

| 544
2,724
26,049 Min

100,00 {rm) ﬁ W
S .|

Ahora comparando este resultado con el obtenido por las formulas, se observa que

Fuente: ANSYS 14.5

son aproximadamente iguales, lo que confirmo el factor de seguridad antes hallado

igual a 3,5.

¢ Analisis CAE del vastago

Aplicando las restricciones necesarias, se somete el vastago a compresién pura,

dada por la fuerza de avance hallada en la ecuacién 10 (p. 63), el eje se soporta en

donde esta el piston y la tapa, esto representa por la zona azul en la Figura 26.
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Figura 26. Ubicacion de las restricciones en el eje

0,00 50,00 100,00 (rrirn)
I 00O I 0000
25,00 75,00 o

Fuente: ANSYS 14.5

En la Figura 27 se observa el mallado que se realizé con una configuracion fina, la

cual tiene 17913 nodos y 10198 elementos.

Figura 27. Mallado del eje

0,00 50,00 100,00 ()
I 00O 00000
25,00 75.00 &

Fuente: ANSYS 14.5
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En la Figura 28 se observa que la distribucion de esfuerzos en la mayoria del eje es
de 63 Mpa; igual que en el andlisis de la camisa, solo unos puntos en el borde

presentan esfuerzos mas grandes debido a las condiciones de apoyo.

Figura 28. Distribucion de esfuerzos en el vastago

0,40183 Min

Qa0 50,00 100,00 (rrirm)
T 1
25,00 75,00

Fuente: ANSYS 14.5

Calculando de nuevo el factor de seguridad ( N = 6,5), la diferencia esta en que en
los calculos no se habia considerado el cambio de seccidn, sino se habia tomado

como una barra de seccion constante.

¢ Analisis CAE del pistéon

El piston esta soportado en el eje, por esta razdn se pone un apoyo de
desplazamiento (C) en esa superficie que solo permite movimiento en el eje Y, en
donde encaja con el eje, se coloca un apoyo fijo (A), pues no permite que se
desplace hacia ningun lado. La presion (B) se ubica en el lugar donde contacta el

piston en la carrera de avance, como se detalla en la Figura 29.
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Figura 29. Ubicacion de las restricciones en el piston

0.00 30,00 60,00 {mrm) i
| Eaaa—— ES—
15,00 45,00

En la Figura 30 se observa el mallado que se realiz6 en ANSYS con una

Fuente: ANSYS 14.5

configuracion fina que tiene 78898 nodos y 45864 elementos.

Figura 30. Mallado del pistén

0,00 2500 50,00 {rarm)
I T ]

1280 37 .80

Fuente: ANSYS 14.5
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Al comparar el esfuerzo maximo que da el analisis CAE como se observa en la
Figura 31, con el limite de fluencia del material en que se fabricé el piston (acero
SAE 1045), resulta un factor de seguridad N = 4,1 el cual es un valor aceptable para

las condiciones de carga a las cuales se encuentra sometido.

Figura 31. Distribucion de esfuerzos en el piston

0,38437 Min

Q.00 25,00 50,00 (rmrm)
T 1
12,50 37,50

Fuente: ANSYS 14.5

2.3 DISENO DE PASADORES

El sistema se encuentra sometido a ciclos de carga, luego los pasadores se
analizaran bajo el concepto de esfuerzos cortantes fluctuantes o método de
Goodman'4,

T KT,

m
!
SSU. S sn

(12)

1
N
Donde:

Squ =0,75% 5, (13)

14 MOTT, Robert L. Disefio de elementos de mdquinas. Mexico: Pearson, 2006. P. 190
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S’y =05775", (14)

S’ = resistencia de fatiga del material bajo las condiciones reales.

S’y = resistencia de fatiga en cortante bajo las condiciones reales.

Las fuerzas a las que estaran sometidos los pasadores sera la carga maxima vy
minima que genere el cilindro de prueba, donde la fuerza maxima se da en el avance

del cilindro de pruebas y la fuerza minima en el retroceso del mismo:

Fmax = 47400 [N]
Fmin = 28287 [N]

Los valores de la fuerza media y la fuerza alternativa que actuan sobre el pasador

estan dados por:

Fmax + Fmin 47400 + 28287
Fm = > = 5 = 37843.5 [N]

Fmax — Fmin 47400 — 28287
Fa = 5 = 5 = 9556.5 [N]

Para los esfuerzos cortantes se tienen en cuenta las siguientes ecuaciones:

Fm ; N
Tm = ﬁ = 2.353 x 10 [W]

Fa P N
Ta_ﬂ:5'941><10 [W]

La resistencia a la fluencia y el esfuerzo ultimo se determinan a partir del material
de los pasadores, en este caso se fabricaron con acero SAE 4140 cuyos valores

respectivos son:
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S, = 589.000.000 [Pa]
Su = 690.000.000 [Pa]

El valor de la resistencia de fatiga del material bajo las condiciones reales S’,,, se

determina a partir de la ecuacion 11:

Sn=8Sy*%Cp*Cs xCp*Cs (15)
Donde:
S, : es la Resistencia a la fatiga modificada.
C,, : es el factor correccion de material.
C,; : es el factor de correccién por tipo de esfuerzo.
Cr : es el factor de confiabilidad.

C, : es el factor de correccidn por tamafio.

El valor de S,, se determina a partir de la Figura 32, con el valor del esfuerzo ultimo

del material S,, en Ksi (100,08 Ksi) y tomando el material como estirado en frio.

Figura 32. Resistencia a la fatiga Sn en funcion de la resistencia a la tension

Resistencia a la tensién, s, (MPa)
600 800 1000 1200 1400
im 1 L 1
!
=1 600
5 -

E 80 ulido ~_ ] 4F' i E
5 2
3 e =
o0 “
= 60 " EEsn'Eenladt:u 400 =
p= = e : &
s > - = Maquinado o estirado en frio 1 8
- =

3 40 sZdEP = [ 300 =
2 Laminado en caljent g
g — - 200 5
= T Z
20 == Tal como se forjé E

100
0 0
60 80 100 120 140 160 180 200 220
Resistencia a la tensidn, s, (ksi)

Fuente: Robert L. Mott, Disefio de elementos de maquinas, 4 Ed.
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El valor de S,, es aproximadamente igual a 38 [Ksi], es decir 262°000.845,3 [Pa].

Los factores de confiabilidad, tipo de esfuerzo, material y tamafo se determinan a

partir de los siguientes criterios'®:

e Factor de correccion por material C,,

En la Tabla 12 se observan los valores del factor de correccion para cada tipo de

material.

Tabla 12. Criterios para el factor de correccion por tipo de material

Acero forjado: Cm = 1.00 | Hierro colado maleable: Cm = 0.80
Acero colado: Cm = 0.80 | Hierro colado gris: Cm=0.70
Acero pulverizado: Cm = 0.76 | Hierro colado ductil: Cm =0.66

Fuente: Disefio de elementos de maquinas, (MOTT 2006)

Se asume el material como acero forjado, entonces C,, = 1,00.

e Factor de correccion por tipo de esfuerzo C;

Para esfuerzo flexionante C;; = 1.00

Para tensién axial C;; = 0.80

Bajo el criterio de tipo de esfuerzo se toma C;; = 1.00.

15|BID., p. 173-177
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¢ Factor de confiabilidad Cg

Dependiendo de la confiabilidad que se desea para el disefio se toman los valores

del factor de confiabilidad como se muestran en la Tabla 13.

Tabla 13. Factores de confiabilidad aproximados

Confiabilidad deseada | Cy
0.50 1.0
0.90 0.90
0.99 0.81
0.999 0.75

Fuente: Disefio de elementos de maquinas, (MOTT 2006)

Para una confiabilidad de 99.9%, entonces Cy = 0.75.

e Factor de correccion por tamafio C;

Para determinar el valor de C se tiene en cuenta los criterios establecidos en la

Tabla 14.

Tabla 14. Factores de correccion por tamano

Unidades del Sistema Estadounidense Tradicional

Rango de tamaiio Para D en pulgadas

D =0.30 Cs=1.0

030<D=20 Cs = (DI0.3)" %!

20<D<10.0 Cs = 0.859-0.02125D
Unidades SI

Rango de tamafio Para D en mm

D =762 Cs=1.0

7.62 < D = 50 Cs = (D/1.62)""1

50 <D <250 Cyg = 0.859-0.000837D

Fuente: Disefio de elementos de maquinas, (MOTT 2006)
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El diametro del pasador es de D = 32 [mm], por lo tanto:

-0.11

Cs - (7_62> == 08540

A partir de la ecuacion 11 se obtiene:

S’ = 2620008453 % 1 * 1 * 0.75  0.8540
S', = 167.808 [MPa]

De las ecuaciones 9 y 10 tenemos:

S’ = 0,577 * 167.808 = 96.8 [MPa]
Seu = 0,75 % 690 = 517.5 [MPa]

Reemplazando los valores de S, S'sn, Tm Y T4 €N la ecuacion 8, tenemos el valor
del factor de seguridad para los pasadores bajo una condicion de carga fluctuante.
N =9.3612

El concepto de carga dinamica establece que para materiales ductiles bajo este tipo
de cargas, se recomienda un factor de seguridad igual o superior a 4, cuando se

quiera dar seguridad a componentes criticos'®.

16 MOTT, Op. Cit., p. 185.
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2.4 DISENO Y ANALISIS DE LA ESTRUCTURA

La estructura en general esta subdividida en dos partes, la primera, es la que
soporta los cilindros hidraulicos y esta compuesta por diferentes elementos que
permiten el acople de ambos cilindros; la segunda, es la estructura como tal o mesa,

que soporta todos los elementos del banco.

Para realizar el analisis de la estructura se utilizo el software ANSYS 14.5. Los
modelos y la simulacién de los mismos se desarrollaron en SolidWorks 2012, se
dibuj6 cada pieza por separado y se analiz6 el ensamble de las mismas.

241 Diseio de la estructura Realizando un andlisis de los documentos
recopilados se encontré uno en el que el disefio de la estructura se acopla a las
necesidades del proyecto.

o Estudio de la capacidad de carga de cilindros oleohidraulicos (CODINA 2007).

En el documento se aprecia la Figura 33 del banco que realizaron para la prueba de

carga de los cilindros.
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Figura 33. Banco experimental pruebas de pandeo
Cilindro

Ubicacién
cilindro

Estructura, da
estabilidad y
linealidad de la

carga aplicada

Fuente: Estudio de la capacidad de carga de cilindros oleohidraulicos
Basandose en la Figura 34, se realiz6 el diseno de la estructura del banco que
sostiene al cilindro de pruebas y al cilindro de carga, con apoyos articulados en sus

extremos.

Figura 34. Disefo de la estructura del banco de pruebas
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A la hora de realizar el disefio fue necesario tener en cuenta los materiales y los
perfiles que se encuentran disponibles en el mercado local para ahorrar costos y

tiempos en la construccion.

e Para la base se seleccionaron perfiles HEA 100 especificado en la Tabla 15.

Tabla 15. Perfiles en H

PERFIL H EUROPEO DE ALA ANCHA - HE
PERFILES HE

DIMENSIONES Y PROPIEDADES PARA EL DISENO

DIMENSIONES PROPIEDADES ELASTICAS MODULO CONS
DESIGNACION ALTURA ALA DISTANCIAS AREA  PESO EJE X-X EJEY-Y PLASTICO TORS
s b t r [ d Ix Sx ] ly Sx y Zx Zy Jt

mm - mm mm mm mm mm mm cm2  kgimt cmd cm3 cm cmé cm3 cm cm3 m
HEAA00 010 42 1000 55 120 800 560 156 122 2370 520 389 9210 1840 243 5840 ;a_:n ;?:

90 50 1000 80 120 800 560 212 167 MO0 728 406 13400 2680 251 8300 4110 524 |
DL 100 100.0 50 1000 100 120 800 56.0 252 198 4450 B3 420 167.00 3340 257 103.00 51-10 8.40
HEB 100 1000 = 60 1000 100 120 800 560 26.0 204 450.0 89.9 416 167.00 3350 253 104.00 51:40 9.25
HEM 100 =~ 1200 120 1060 200 120 800 §60 532 418 11430 1900 463 39900 7530 274 23600 11600 6820
HEAA120 1090 42 1200 55 120 980 740 186 146 4130 758 - 472 - 15000 2650 293 8410 4060 278 |
HEA 120 1140 50 1200 80 120 980 740 - 253 199 6060 1080 489 - 23100 3850 302 11900 5890 . 509

Fuente: STECKERL. Hierros y aceros

e Las guias fueron hechas de barras cromadas. DIMAM S.A.S. es la empresa

distribuidora y vendedora.

o El resto de piezas de la estructura se cortaron con plasma, de las cuales se
realizaron planos en formato AutoCAD para facilitar su corte en los diferentes

grosores de lamina.
e La tornilleria fue seleccionada con medidas estandares de acuerdo a los

requerimientos de disefo.

2.4.2 Disennio de la mesa Para la mesa se utiliz6 angulo estructural tipo L de
3x3x1/4 pulgadas como se muestra en la Tabla 16, ya que es comercial y

econodmico, ademas de que le da robustez a la estructura.
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Tabla 16. Angulos de lados iguales

. ANGULO TIPO AMERICANO DE LADOS IGUALES

Dimensiones y propiedades para el diseno

FERMEES ENL DIMENSIONES R PROPIEDADES ELASTICAS
ALTURA=ALA  RADIOS AREA  PESO EJEX-X=Y.¥ EJEW-W EJEZZ
DESIGNACION h H r x=y w z Ix Sx n In m Iz Sz 14
mm mm mm cm cm cm cm2 kg/mt cmd tm3 cm cmd cm cmd cm3 cm
L 18" X 34" 1905 317 320 058 1M 082 1M 088 037 028 05 05 073 016 019 038
LB X1 2540 317 320 076 178 107 152 119 082 051 079 124 083 041 038 048
LB X114 3175 317 470 083 2 125 193 150 183 080 087 281 119 083 066 060
L1 X112 3810 - 317 470 107 268 151 - 234 183 325 118 147 541 147 124 - 082 073
L1 X2 5080 317 630 140 358 197 310 246 791 | 213 160 1249 197 3% 168 099
LM X1 254 635 320 086 179 121 280 222 154 092 074 249 0®1 083 069 = 048
LM X114 375 635 470 102 224 144 372 286 32 149 094 489 116 124 0B6 060
L1 X117 3810 B35 - 470 - 119 269 168 . 440 348 - 583 220 104 874 142 249 148 073
LI XZ 5080 635 630 150 358 210 0 606 475 1457 410 155 2247 183 582 277 099
L1M X212 6350 635 630 183 449 254 768 610 2944 . 639 196 4536 243 1165 458 124
7620 635 790 213 538 297 929 729 5160 950 236 7866 294 2039 686 149
L1 X4 10160 635 950 277 7MB 381 1252 982 12480 1720 318 19139 396 4810 1230 200

Fuente: STECKERL. Hierros y aceros

La mesa solo soporta el peso de la estructura y del sistema hidraulico como tal, por
esto el diseno es simple y no tiene mayores esfuerzos, solo se necesita que sea
robusto y que tenga las dimensiones adecuadas para que el motor eléctrico y el
tanque encajen de forma facil y, por lo tanto, permita realizar el mantenimiento a

estos componentes.

La forma como se encuentran acoplados el motor y la bomba es la siguiente: el
motor queda ubicado sobre el tanque y la bomba esta sumergida; la altura total del
montaje es uno de los factores que se tuvo en cuenta para dimensionar la mesa,

ésta es de 65 cm.

Otro de los factores a tener en cuenta para el disefio de la mesa son las dimensiones
de la estructura, es decir, el largo y ancho de la misma, en este caso se tiene una
longitud de 120 cm y una anchura de 50 cm. Con estas medidas, se tienen los
requerimientos basicos para dimensionar la mesa. En la Figura 35 se presenta el

modelo final de la mesa.

87



Figura 35. Modelo de la mesa soporte

2.4.3 Andlisis CAE A continuacion se presenta el analisis CAE hecho para

estructura y la mesa.

e Analisis CAE de la mesa

Estableciendo las restricciones para el analisis CAE de la mesa y observando el
calculo realizado en SolidWorks de masa, hecho para la estructura, se encontraron

los siguientes resultados:

Masa de la estructura: 131,5 Kg, como esta soportado en los laterales largos de la
mesa, se colocan las fuerzas (D) y (E) de 1000 N cada una. Para simular el peso
del tanque inferior se aplican las fuerzas (B), (C) y (F) y para la simulacion del peso
del tanque superior se ubican las fuerzas (G) y (H), como se observa en la Figura
36.
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Figura 36. Ubicacion de las restricciones en la mesa

rce 5 1250, M
[B Foree 600N
. Force 7: 400, M

1000,00 (rarm)

Fuente: ANSYS 14.5

Realizando un mallado en configuracion fina para la mesa se obtienen 49053 nodos

y 7796 elementos como se observa en la Figura 37.

Figura 37. Mallado de la mesa

1000,00 (prem)

Fuente: ANSYS 14.5
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Figura 38. Distribucion de esfuerzos en la mesa

0,0014875 Min

1000,00 {rmrm)

Fuente: ANSYS 14.5

Los resultados obtenidos fueron los esperados, los esfuerzos sobre la mesa no

superan los 97,16 Mpa en el punto mas critico.

e Analisis CAE de la estructura

El apoyo fijo (A) mostrado en la Figura 39, representa el apoyo que tiene la
estructura en la mesa, (B) y (E) son las reacciones que se generan con la presion
en el cilindro hidraulico de prueba, (C) representa el apoyo de las guias en las
tuercas, (D) es el contacto o apoyo que hay entre los tornillos, los bloques de apoyo

y los perfiles en H.
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Figura 39. Ubicacion de las restricciones de la estructura

0,00 200,00 600,00 (rm)
[ —— —

Fuente: ANSYS 14.5

Fue necesario realizar un mallado grueso debido a la cantidad de objetos que hay
en el ensamblaje, solo se realizé un aumento de tamafo de la malla a 1 mm en los
puntos clave del ensamblaje que son los tornillos y la zona alrededor de los agujeros
de estos. La malla posee 241620 nodos y 117363 elementos como se observa en

la Figura 40.
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Figura 40. Mallado de la estructura

600,00 (i)

Fuente: ANSYS 14.5

Ya que la mayor parte de la estructura no sufre mayores esfuerzos solo se

enfocaran las partes mas criticas del analisis como se observa en la Figura 41.

Figura 41. Distribucion de esfuerzos en puntos criticos

Fuente ANSYS 14.5
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Realizando un analisis a los tornillos, teniendo en cuenta su resistencia de acuerdo
a la Tabla 17 y haciendo una comparacién del tornillo de grado mas bajo, en este
caso es el G-2 que tiene 60000 Psi 0 414 Mpa de resistencia a la tension, se halla

el factor de seguridad para el tornillo mas critico.

N =414/159 = 2,6

Tabla 17. Datos técnicos de los tornillos mas usuales

Norma Resistencia minima a la

Producto | Norma dimensional | mecanica y Acero especificado tension LBS/PLG? . Ouraza,
vimica I . . Especificada
9 Diametro | Resistencia

TORNILLO | ANSVASME SAE J429 | BAJO MEDIO CARBON AISI | 1/4 a 3/4 74000 | 80-100HB
G-2 B18.2.1 GRADO 2 1010-1050 V4aii2 | 60,000 | 70-100HB

TORNILLO | ANSVASME | ASTMA307 | BAJO MEDIO CARBON AISI | TODOS LOS
307 81821 A 1010-1050 DIMETROS |IC0-00¢ g} 09-10040

100.000

TORNLLO | ANSVASME | ASTIMA307 | BAJO MEDIO CARBONAISI | TODOSLOS | \ il | o0 oo
307 B18.2.1 B 1010-1050 DIAMETROS | /)

TORNLLO | 1‘:"251'":3‘:5\, SAEJ420 | MEDIO CARBON AISI 1035 - f'ff;: 11 120,000 | 25-34 HRC
G5 s GRADO § 1050 TEMP Y REV p | 105000 | 1934 HRC

IS0 4014 EQUNV | SAE 429

TORNILLO MEDIO CARBON AISI 1035 -

boptrangedl | FT T gﬁza M| ) cr Fssna sl stk M16-M72 | 120,000 | 23-34 HRC

TORNLLO | ANSVASME SAE 1429 ﬂ;‘:’g g:iagi':'f%‘:fs T000S LOS [P
G-8 B18.2.1 CAP GRADO 8 b DIAMETROS '

Fuente: http://tornillosgumar.com/

Dado que la diferencia en precios de un tornillo grado 8 a uno grado 2 no es grande
se decide realizar el disefio con tornillos de grado 8 de 2 pulgada.
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3. DISENO DEL SISTEMA HIDRAULICO

En este capitulo se presenta el disefio del circuito hidraulico y la seleccién de sus

componentes.

3.1 DISENO DEL CIRCUITO HIDRAULICO

Uno de los parametros principales que se tuvo en cuenta a la hora de disefar el
circuito hidraulico es que los ejes de los cilindros son solidarios y trabajan de forma
tal que sus movimientos son opuestos, de manera que el movimiento del cilindro de
carga se opone al del cilindro de prueba, creando la presidon necesaria para que el
cilindro de prueba realice trabajo, para esto, se disefid el circuito que se presenta

en la Figura 42.
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Para el disefio del circuito se tuvo en cuenta la unidad hidraulica de la que dispone

Figura 42. Esquema circuito hidraulico

H1l 1 H2

Circuito A

_____

C1 ]

D2

wihdaw

L1l |

cz2

Circuito B

Fuente: Realizado en Automation Studio por los autores

la empresa DIMAM S.A.S., esta unidad consta de:

5 electrovalvulas Parker.
Motor trifasico de 5 HP

2 niveles de presiones ajustables.

95

Tanque de 100x50x50 cm con capacidad para 60 Gal.

Bomba hidraulica de pifiones externos de 5 GPM a 3000 psi.

1 filtro en la succidn de la bomba y 1 filtro en el retorno a tanque.




e Funcionamiento del circuito

El sistema hidraulico consta de dos subsistemas independientes el uno del otro, el
primero es el circuito (A), que permite el movimiento del cilindro de pruebas y el

segundo, circuito (B), es el que condiciona el desplazamiento del cilindro de carga.

El circuito (A) esta conformado por dos valvulas direccionales D1y D2, dos valvulas
de alivio P1 y P2, el cilindro de pruebas C1 y la bomba hidraulica. El circuito (B) esta
compuesto por dos valvulas de alivio A1y A2, el cilindro de carga C1, y dos valvulas
de cheque H1y H2 (ver figura 42).

Para generar movimiento en el sistema, es necesario primero activar la valvula
direccional D1, posicionandola en uno de los dos niveles de presion dados por las
valvulas de alivio P1y P2; una vez se active D1, se debe activar D2 para generar el

movimiento del cilindro de pruebas C1.

Se debe tener en cuenta que, para generar movimiento, las valvulas direccionales

D1y D2 deben estar activas simultdneamente.

El cilindro de pruebas C1 mueve el cilindro de carga C2; cuando C1 avance, C2
retrocede, por lo tanto en su lado vastago habra succién, lo que abrira el cheque H1
permitiendo el paso del fluido desde el tanque superior, por el contrario, en su lado
pistdn, el fluido sale a tanque por la valvula de alivio A2, tarada de tal forma que

permita al cilindro de pruebas realizar trabajo en este movimiento.

En el retroceso de C1, el cilindro de carga C2 avanza, entonces la succién se da en
el lado piston, esto abre el cheque H2 dando paso al fluido hidraulico; el aceite que
sale del lado vastago retornara a tanque por la valvula de alivio A1, tarada para que

el cilindro de pruebas realice trabajo en su retroceso.
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¢ Venteo del sistema

El sistema siempre se encontrara en venteo a menos que las valvulas direccionales
D1 y D2 se encuentren activas, esto garantiza el minimo consumo de energia y

permite el correcto funcionamiento del banco.

3.1.1 Calculo de las velocidades del aceite en las lineas Uno de los factores
importantes a la hora de disefiar el circuito hidraulico, es la velocidad del aceite en
las lineas, debido a que el rozamiento del mismo sobre las paredes de la tuberia
puede generar turbulencia en el fluido, lo que aumenta la caida de presion en la

linea.

Hay que tener en cuenta que los cilindros ejecutan dos movimientos diferentes,
estos son la extension y la retraccion del cilindro de pruebas. Los cilindros estan
acoplados de forma que sus movimientos son opuestos, asi, la retraccion del cilindro
de cargas se dara con la extension del cilindro de pruebas y viceversa. A partir de
esto, se calcularon las velocidades del aceite de las lineas, para cada uno de los

movimientos como se muestra en la Figura 43.
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Figura 43. Movimientos de extensidn y retraccion

—_>>
Cilindro de pruebas Cilindro de carga

= A=l
[ Lo~ 1

a) Extensidn del cilindro de pruebas

<
Cilindro de pruebas Cilindro de carga

= el
L L

b) Retraccidn del cilindro de pruebas

e Calculo de velocidades en las lineas en la extension del cilindro de pruebas

En este movimiento, el caudal que pasa por la linea 1 (Figura 43a) es el dado por la
bomba, entonces la velocidad del aceite en esa linea se determina a partir de las

siguientes ecuaciones:

Q; =vi*a; (16)
2
t

d ub
=2 an

alzn'*

dpyp = 0.0127 [m]
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_ Qp[GPM] *3,785412 5 * 3,785412
= 1000 * 60 1000 * 60

= 0,0003155 [m3/s ]

Donde:
Q: es el caudal que pasa por la linea 1.
a;: es el area de las lineas 1y 2, ya que ambas tienen el mismo diametro interno

dtub-
v;: es la velocidad en la linea 1.

Resolviendo las ecuaciones (16) y (17) la velocidad del aceite en la linea 1 es v, =
2.49 [m/s].

La velocidad con la que se mueven los pistones del cilindro de pruebas y de carga
es la misma, ya que ambos ejes son solidarios, entonces la velocidad de los

pistones en el avance es:

carrera
vp=——— (18)

Donde t es el tiempo que tarda el pistdn en realizar la carrera de avance (ecuacion
18) y la carrera es la determinada en la ecuacion (6), de esta forma vp =
0.1607 [m/s].

El caudal de la linea 2 se calcul6 a partir de las siguientes expresiones:

Q>
Q; =vy,xa; (20)

vp *av (19)

Donde:
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av: es el area del lado vastago del cilindro de pruebas.
Q,: es el caudal en la linea 2.

v,: es la velocidad en la linea 2.
Resolviendo (19) y (20) se tiene que Q, = 1.862x107*4[m3/s] y v, = 1.47[m/s]

Las lineas 3 y 4 son las del cilindro de carga, para hallar las velocidades en ambas

lineas se realizaron los siguientes calculos:

d?)c_dlzm
— (21
L (21)
d2
a4=n*% (22)

a3=7l'

Donde:
as: es el area del lado vastago del cilindro de carga, d,. = 0,38 [m]

a,: es el area del lado piston del cilindro de carga, d,. = 0,09 [m]

Los caudales en las lineas 3 y 4 se calcularon por las ecuaciones (23) y (24).

Q3 =vp*az (23)
Qs =vp*a, (24)

El diametro de las lineas 3 y 4 es D, = 0.01905[m], a partir de esto se

determinaron las velocidades de las lineas siguiendo las ecuaciones (25) y (26):

thub

4
Q3 = vz xa, (25)
Qs = vy * ay (26)

a, =T *
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De esta forma las velocidades y los caudales son respectivamente:
v; = 2.947[m/s] Q; = 8.398x10~*[m3/s] y v, = 3.586[m/s] Q, = 1x1073[m3/s].

e Calculo de velocidades en las lineas en la retraccioén del cilindro de

pruebas

Cuando el cilindro de pruebas se retrae, el caudal en la linea 2 es el dado por la
bomba. Para calcular las velocidades en las lineas se necesita hallar primero la
velocidad del piston, a partir de la ecuacion (18) se hallo esta velocidad, pero en
este caso, t es el tiempo que tarda el pistdn en regresar a la posicion inicial, de esta
forma vp = 0,2721 [m/s].

Para la linea 1:
Ql = 17p * ap

Qi =v1*ay
Resolviendo se tiene que Q; = 5.344x10~*[m3/s] y v; = 4.218[m/s].

Para la linea 2:

Q;=v, *xag

_ Qp[GPM] % 3,785412 5 * 3,785412

= 3
2 1000 * 60 = 000+ g0 = 0003155 [m?/s]]

Entonces Q, = Q, y v, = 2.49[m/s].
Para las lineas 3 y 4:
Q3 = vp * az

Qs =Vp *ay
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Q3 = vz *a,

Qi=v4%ay
Entonces los caudales y las velocidades para las lineas 3 y 4 son respectivamente:
Q; = 1.423x1073[m3/s], v; = 4.991[m/s] y
Qs = 1.731x1073[m3/s], v, = 6.074[m/s].

A modo de resumen se presenta la Tabla 18.

Tabla 18. Velocidades en las lineas del circuito hidraulico

Linea | Extension | Retraccion
1 2.49[m/s] | 4.218[m/s]
2 1.47[m/s] | 2.49[m/s]
3 2.947[m/s] | 4.991[m/s]
4 3.586[m/s] | 6.074[m/s]

Como se puede observar en la tabla 18, las velocidades del aceite en las lineas 2,
en la extensién del cilindro de pruebas, y 3, en el movimiento de retraccion, estan
por fuera de los valores recomendados (VICKERS s.f.), sin embargo la diferencia

no es muy grande, por lo tanto se decide trabajar con estas velocidades.

3.1.2 Calculo de las presiones de taraje de las valvulas de seguridad Para
garantizar que el cilindro de carga genere contrapresion, se dispuso de dos valvulas
de seguridad, ubicadas en las salidas del cilindro de carga y taradas de tal manera
que la presion de apertura sea la necesaria para que el cilindro de pruebas ejerza

una fuerza tal que la presién maxima en su lado pistén no supere 3500 psi.
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e Avance del cilindro de pruebas. En el calculo de las pérdidas se utiliza la
ecuacion de pérdidas de presidon para flujos internos completamente

desarrollados."”

PViirom
2

L
AP = f * D* (27)
Donde:
AP: son las pérdidas de presion
L: es la longitud de la tuberia
D: es el diametro de la tuberia.
p: es la densidad del fluido.

Vorom- €8 la velocidad promedio del fluido en la tuberia.

f: es el factor de friccion.

El factor de friccion para flujo laminar completamente desarrollado’® es:

64u

f=—r—
pDV;Jrom

(28)

Donde:

u: Viscosidad dinamica del fluido, SAE 10, ver Figura 44.
p: es la densidad del aceite hidraulico, Tabla 19.

D: didmetro interno de la tuberia.

Vprom: velocidad promedio del aceite en la linea.

17 CENGEL. Op. Cit., p. 329.
18 CENGEL. Op. Cit., p.330.
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Tabla 19. Propiedades de liquidos comunes

A presion atmosférica y aproximadamente 60 a 70°F (16 a 21°C)

Liquido Peso especifico Densidad Tensién superficial Presion ;:l: vapor
4 P a
b/t N/m’ slug/ft kg /M3 Ib/ft N/m psia kPa
Alcohol ctilico . 49.3 7744 1.53 789 00015 0022 i !
Bémceno 56.2 8 828 1.75 92 00020 0029 1.50 103
Tetraclorwrode 995 15620 309 1593 00018 0026 1250 86.2
carbono
Gasolina 024 6660 1.32 680 . . . ;
Glicerina 786 12346 244 1258 00043 0063 2x10° 1.4x10°
Quoseao 50.5 7933 1.57 809 00017 0025 i )
Miscusio 8455 132800 2629 13550 0032 0467 231x10° 1.59x10
Accite SAEI0 574 9016 1.78 917 00025  0.036 & :
Accite SAE30 574 9016 1.78 917 00024 0035 i I
Trementina 543 8529 1.69 871 00018 0026 7.7x10° 531x10°
Agua 624 9790 1.94 998 00050  0.073 0.34 2.34

Fuente:http://webdelprofesor.ula.ve/ingenieria/cramirez/documentos/MF_Propiedades_flui
dos.pdf
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Figura 44. Viscosidad del agua y de liquidos derivados del petréleo
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Las pérdidas de presién menores’® debidas a los codos, salidas y reducciones se

determinan a partir de la ecuacioén 28:

KL:zKl
2

%
AP =K, xpx— (28)

Donde:

K;: es la suma de los factores K de los accesorios que se presentan en la linea
(Figura 45).

Figura 45. Factor K en accesorios
;’t‘- . “":NCDDOSESTANBAH . ENTRADAS DE TUBERIA
00 45°

a8 Con resalte A tope

hacia el interior
/’ rld K
% 0.00* 0.5 o’
0.02 0.28 [
0.04 0.24 )
LA 0.06 0.15
1S Iy 0.10 0.09
0.15 ymas | 0.04

*de cantos vivos

\ _
K=0.78 Véanse los

) valores de K
JL SALIDAS DE TUBERIA
I

en la tabla
—— = —~~*iT Con resalte De cantos vivos Redondeada .
‘ | | ’ ¥
Flujo directo ....... L K=20fr I |-
K=10

o

Flujo desviado a 90°.. K =60 fr

i of R I

K=10
Fuente: (CRANE 1992) Modificada por los autores

Para calcular las pérdidas producidas en la valvula direccional (D2), se utilizan las

curvas caudal vs presion, dadas en el catalogo como se observa en la Figura 46.

19 CRANE, Division de Ingenieria. Flujo de fluidos en vavulas, accesorios y tuberias. Mexico: McCGRAW HILL,

1992. P. A-49.
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Figura 46. Caida de presion de la valvula direccional
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Fuente: Catalogo valvula direccional EQUUS DGO03
Las pérdidas en las valvulas de cheque se determinan a partir de la Figura 47.

Figura 47. Caida de presién en valvulas de cheque
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Fuente: Catalogo TOGNELLA FT 257/6

107



v/ Para la linea 1, las pérdidas son, segun las ecuaciones 27 y 28:
f =0.03911 AP; = 0.652 [psi]

Calculando las pérdidas de la valvula direccional (D2) a partir de la Figura 46, para
un caudal de 5 GPM se tiene:
AP, = 21.66[psi]
Las pérdidas menores de presion debidas a los codos, salidas y reducciones son
(Figura 45):
K, =1.04
AP,; = 0.42 [Psi]

Las pérdidas debidas a los sensores son de 3 [psi].

Entonces la presion real del lado piston del cilindro de pruebas es de 2974.27 [psi]

ya que la presion de la bomba es de 3000 [psi].

v Para la linea 2, las pérdidas con f = 0.0264 son: AP, = 0.3849 [psi]

La caida de presion en la valvula D2 en la linea 2 es: AP,;, = 14.71[psi], con caudal
de 2.95 GPM.

Las pérdidas menores en la linea 2 son de AP, = 0.15[psi] y las pérdidas por los

sensores son de 3 [psi].
La presion real en el lado vastago del cilindro de pruebas es 18.245 [psi].
v Para la linea 3, las pérdidas en la linea con f = 0.01358 son de:

AP = 0.4173 [psi]
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Las pérdidas de presion por la valvula de cheque se determinan a partir de la Figura
47. Con caudal de 50.4 GPM: AP 3 = 10, 88[psi]

Las pérdidas menores son: AP;; = 1.21 [psi]

La presion real del lado vastago del cilindro de carga es de 13,7 [psi].

v En la linea 4, las pérdidas en la linea con f = 0.01652 son AP, = 0.343 [psi].

Para el movimiento de avance del cilindro de pruebas, la presién del aceite a la

salida del lado piston del cilindro de cargas, esta dada por:

2

d
Ap =1 * Z = 3,043 [in?]

dp? — dv?
* —————————————————

= 1.797 [in?
y [in?]

Av=m

F = P, * Ay, — P, * A, = 9019 [lbf]

2

Apc = T * = 9,861 [in?]

dpc? — dvc? ,
Avc = T * — = 8.103 [in?]

P, . x A
P, = F + ——= = 902.2 [psi]
Ape

Donde:
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F: es la fuerza de trabajo del cilindro de prueba,

Ap: es el area del lado pistdn del cilindro de pruebas, dp = 1.97 [in]

Apc: es el area del lado piston del cilindro de carga, dpc = 3.543 [in]

Av: es el area del lado vastago del cilindro de pruebas, dv = 1.26 [in]

Avc: es el area del lado vastago del piston de carga, dvc = 1.496 [in]

Ppc: es la presion del lado piston del cilindro de carga.

Pvc: es la presion del lavo vastago del cilindro de carga.

Las pérdidas menores de la linea 4 son de 0.8175 [psi].

Calculando la presion de taraje de la valvula de seguridad A2 (figura 42) se tiene:

A modo de resumen se presenta la Tabla 20, donde se muestran las pérdidas en

cada linea.

Tabla 20. Presiones en lineas en avance de cilindro de pruebas

P4, = Ppc — AP, — AP, = 901.04 [psi]

AP Linea 0.652 psi
; AP Menores 0.42 psi Presion lado .
Linead b Direccional | 21.66 psi | pisténencl| 2> 427PS
AP Sensores 3 psi
AP Linea 0.3849 psi Presion lado
Linea2 | -OF Menores 015Psl [\ sstago en| 18.245 psi
AP Direccional 14.71 psi c1
AP Sensores 3 psi
AP Linea 0.4173 psi | Presion lado
Linea 3 AP Menores 1.21 Psi vastago en 12.49 psi
AP Cheque 10.88 psi | C2
. AP Linea 0.343 psi | Taraje de .
Linead b Menores 0.8175 psi | A2 901.04 psi
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¢ Retorno del cilindro de pruebas. De la misma forma, para el movimiento de
retroceso del cilindro de pruebas, la presidén de taraje para la valvula de seguridad

a la salida del lado vastago del cilindro de carga, se muestra en la Tabla 21:

Tabla 21. Presiones en lineas en retorno de cilindro de pruebas

AP Linea 1.1 psi
’ AP Menores 1.2 psi Presion lado .
Lineal b Direccional | 1004 psi | pistonencl| 07 PS
AP Sensores 3 psi
AP Linea 1.105 psi Presion lad
Linea2 | OF Menores 042 Psi vészg aeﬁ 2973.815 psi
AP Direccional | 21.66 psi | &y g SIop
AP Sensores 3 psi
, AP Linea 0.58 psi Taraje de .
Linea 3 AP Menores 2.345psi | Al 604.075 psi
AP Linea 0.7 psi Presion lado
Linea 4 AP Menores 3.473 psi istén en C2 12.173 psi
AP Cheque 8 psi P
F =P, xA, — B, * A, = 5022 [Ibf]
F—P,.*xA
P, = — PP _ 607 [psi]
AUC
PAl - PUC - Apl3 - AP3 - 604‘. 075[pSi]
Donde:

P,;: es la presion de taraje de la valvula de alivio A1.
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3.2 SELECCION DE COMPONENTES

En el diseno del circuito hidraulico se establecié el uso de varios tipos de valvulas,

en esta seccidon se hara una seleccion de estas.

3.2.1 Valvula Direccional 4/3 Para la seleccion de la valvula se tienen en cuenta

los siguientes requerimientos:

e Ser activada eléctricamente para poder funcionar con érdenes del sistema de
control.
e Capacidad de funcionamiento con ciclos de 2 Hz.

e Bobinas de los solenoides de corriente continua para facilitar su control.

Luego de realizar cotizaciones con diferentes empresas que suministran este tipo

de valvulas, se encontré la siguiente referencia (Figura 48):

Marca: EQUUS
Modelo: DG03-8C-24DC-82-DN

Figura 48. Electrovalvula

MFG.NO, 2011 03
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3.2.2 Valvulas de alivio Para la seleccion de las valvulas de alivio se tuvieron en

cuenta los siguientes requerimientos:

e Presion maxima de 3500 Psi.
e Caudal a manejar de 27,46 GPM.

Con estos datos el proveedor ofrecio la siguiente valvula (Figura 49):

Figura 49. Valvula de alivio

3.2.3 Valvulas de cheque EI trabajo de la valvula cheque es permitir el flujo
solamente en una direccion, en este caso el unico requerimiento es la presion de

apertura y el caudal que va a manejar la valvula; se tienen los siguientes datos:
e Presion de apertura: la menor posible para evitar problemas en las lineas de

succion.

e Caudal a manejar maximo: 1.731x1073[m3/s] o 27,46 GPM
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Con los anteriores requerimientos el proveedor nos ofrecio la valvula de marca
TOGNELLA, con referencia 257/6-34, como muestra la Figura 50.

Figura 50. Valvula cheque TOGNELLA

3.3 CALCULO DE GENERACION DE CALOR

La generacion de calor es un factor importante a la hora de disefar un sistema
hidraulico, debido a que el aceite no puede someterse a altas temperaturas ya que
pierde propiedades, esto genera problemas en el sistema que comprometen la vida

de los elementos en el mismo.

Es por esto que los fluidos hidraulicos trabajan en un rango de temperatura que

depende del tipo de aceite y del tiempo de trabajo al que esté sometido el sistema.

El cambio de los sellos en los cilindros de una maquina retroexcavadora o similares,
se hace cada 6 meses en promedio, cuando se realiza trabajo continuamente, a
partir de esto se determina el tiempo estimado de duracion de las pruebas en el
banco: 10 horas, esto quiere decir que los sellos se someteran a 72.000 ciclos o

menos si éstos fallan.
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Debido al tiempo que permanece el banco trabajando, es necesario garantizar que
la temperatura del fluido hidraulico no sobrepase los 50°C, entonces se procede a

realizar el calculo del calor generado y el disipado en el sistema.

e Generacion de calor

La bomba es el elemento que genera la mayor cantidad de calor en el sistema
hidraulico, aproximadamente el 15% de la potencia perdida, se transmite al aceite
en forma de calor (MERRITT 1967), de esta forma:

0,[GPM] * AP,[Psi] 0.75 [kW]
1714 + 17 " T1[HP]

Pot,, = = 7,722 [kW]

Gy, = Pot, * 0,15 = 1,158 [kW]

Donde:
Pot,: es la potencia perdida en la bomba. Q, = 5 [GPM] AP, = 3000 [Psi]
qp: es el calor generado por la bomba transmitido al aceite hidraulico.

n: es la eficiencia mecanica de la bomba. n = 0.85

La generacion de calor también se produce por las restricciones y los cambios de
seccion en las valvulas que se encuentran en el circuito. El calor generado por la

valvula direccional se expresa de la siguiente forma:

Q.[GPM] = AP,,[Psi] 0.75 [kW]
Qgv1 = *
1714 1[HP]

= 0,0749 [kW]

Q,[GPM] x AP, [Psi] 0.75 [kW]
qng = *
1714 1[HP]

q‘;;v = qgvl + ngz = 01 06568 [kW]

= 0,01829 [kW]
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Donde:

AP,;: es la caida de presion en la valvula direccional por la linea 1 con Q@ = Q,,.
AP,, = 21,66 [Psi]

AP,,: es la caida de presion en la valvula direccional para la linea 2 cuando el fluido
retorna a tanque con Q, = 2,95 [GPM]. AP,, = 14,17 [Psi]

q4v: €s el calor total generado por la valvula direccional.

De esta forma el calor total generado en el sistema esta dado por la suma de los

calores generados, asi:
CIg.en =dqp + qév = 1,224 [kW]
¢ Disipacién de calor

La disipaciéon se da por los tres métodos de transferencia de calor (conveccion,
conduccion y radiacién). Los elementos en el sistema hidraulico que disipan el calor

del aceite son:

- Cilindro de pruebas
Age =m* D, * L, = 0,0377 [m?]
qc = Age * U AT = 0,006423 [kW]

Dénde:
U: es el coeficiente universal de transferencia de calor??,
U=2 —BTU = 0,00631 i

B [ftZ*F*h]_ ’ [mz*

Ag.: es el area exterior superficial del cilindro de pruebas.

7

20 MERRITT, Herbert E. Hydraulic control system. Cincinnati: John Wiley & Sons, Inc., 1967. p. 347
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D.: es el diametro exterior de la camisa. D, = 0.06 [m].

L.: es la longitud del cilindro de pruebas. L. = 0.2[m].

AT: es el delta de temperatura del aceite hidraulico, estimando una temperatura del
fluido de Tf=45 °C y unta temperatura ambiente de Ta=30 °C. AT =Ty — Tj,.

- Mangueras. Estos elementos producen una caida de presién y por lo tanto
generan calor, sin embargo el calor que disipan es mucho mayor al generado,

entonces solo se consideran como elementos disipadores.

qm = 2% A,,) U = AT = 0,01088 [kW]

Ay =1 % Dy * Ly, = 0,03192 [m?]

Dénde:

A,,: es el area de superficial de las mangueras del cilindro de pruebas.

- Tanque. Debe disipar la mayor cantidad de calor en el sistema, las dimensiones

del tanque deben ser tales que permitan la mayor disipacion de calor posible.

Ar=2x(a*xc)+2*(axb)+2=*(bx*c)=1915[m?]
qe = A * U % AT = 0,3272 [kW]

Donde:

A;: Es el area superficial del tanque con a=0,88 [m], b=0,375 [m] y ¢=0,5 [m] como

se muestra en la Figura 51.
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Figura 51. Dimensiones del tanque

- Bloque de vélvulas. Solo se tienen en cuenta las caras laterales del bloque,
debido a que estas son las que se encuentran libres al ambiente, de esta forma
d=0.0762 [m] , e=0.0762 [m] y f=0.2731 [m].

Ap, =2*(d=e)+2*(d=f) =0,05323 [m?]
by = Apy * U % AT = 0,009068 [kW]

- Valvulas. Al igual que con el bloque de valvulas, para las valvulas se tienen en
cuenta solo las caras expuestas al ambiente, donde Ave y Avp corresponden a las
areas superficiales de las valvulas Equus y Parker respectivamente, de esta forma
h=0.075 [m], i=0.05 [m], j=0.075 [m], k=0.075 [m] y I=0.048 [m].

Ay = Ape + Ayp = 0,02565 [m?]
Aye = h*i = 0,00375 [m?]

App =4+ (k*D)+ 2 (j*k) =0,0219 [m?]

qy = A, * U * AT = 0,00437 [kW]
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Entonces el calor total disipado sera:

Gat = 4t + 4m + Gv + oy + 4c = 0,357 [kW]

Esto implica que solo se esta disipando aproximadamente el 29,2% del calor total
generado, por lo tanto se necesita un disipador externo que permita enfriar el fluido

y mantenerlo a la temperatura de trabajo estable de 50 °C.

El intercambiador debe tener capacidad para disipacion de 0,867 [kW] (1,2 [HP]
aprox.). Se seleccion6 un intercambiador aire-aceite con capacidad de disipacion

de 1,5[HP] como se ve en la Figura 52.

Figura 52. Disipador de calor
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3.4 ACONDICIONAMIENTO DE LA ESTRUCTURA PARA ADAPTAR EL
INTERCAMBIADOR DE CALOR

En el disefio inicial de la estructura del banco, no se tiene en cuenta la existencia
de un intercambiador de calor, por lo tanto, se hace una modificacion a la estructura

para ubicarlo como se observa en la Figura 53.

Figura 53. Adaptacion de la estructura para el intercambiador de calor
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4. DISENO DEL SISTEMA ELECTRICO Y DE CONTROL

En el siguiente capitulo se mostraran el procedimiento que se siguié para realizar

tanto el sistema eléctrico como el de control.

4.1 DEFINICION DE REQUERIMIENTOS

Para el disefio del sistema de control, es necesario determinar las variables a medir

o a controlar en el banco de pruebas, de esta forma se tiene:

e Presion en el lado pistén del cilindro de pruebas.

e Presion en el lado vastago del cilindro de pruebas.
e Encendido y apagado del banco de pruebas.

e Conteo del numero de ciclos del cilindro.

¢ Registro del tiempo de la prueba.

Para facilitar el entendimiento de todas estas variables al momento de la prueba, la

interfaz usuario-maquina debera contar con los siguientes requerimientos:

e Graficas de presion contra el tiempo que dure la prueba.

e Valores de la carga generada por el cilindro de carga, segun las presiones de
taraje del circuito hidraulico.

e Interfaz manual para facilitar el uso del banco para cualquier persona que lo
maneje.

e Interfaz automatica utilizando el software LabView, para mostrar todas las

variables y controlar el banco automaticamente.
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Primero se planteara el diagrama de bloques del sistema de control en lazo abierto

del banco de pruebas, como se observa en la Figura 54.

Figura 54. Diagrama de bloques

Salida
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Control Proceso
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proceso

Seial de Variable
control manipulada

4.2 SELECCION DE COMPONENTES

A continuacién se especifican cada uno de los elementos que hacen parte del
sistema eléctrico y de control.

4.2.1 Tarjeta de adquisicion de datos Como se establecio en el plan de proyecto,
se escogio la tarjeta arduino MEGA 2560 para adquirir los datos de los diferentes

sensores, como se observa en la Figura 55.

Figura 55. Arduino MEGA 2560
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4.2.2 Sensores de presion Para la seleccion de los sensores de presién se tuvieron en

cuenta las siguientes especificaciones:

e Presion maxima de 3500 psi.

e Temperatura maxima de 70°C

e Facilidad para conectarse a una linea de flujo de aceite.

e Capacidad de soportar el medio al que va a estar sometido, en este caso aceite
hidraulico.

e Senal eléctrica de salida para poder conectar a la tarjeta arduino y reconocer los

datos de presion.

Se selecciond el sensor: Danfos 060G 1109, con las especificaciones mostradas en
la Tabla 22.
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Tabla 22. Propiedades sensor de presion

Caracteristicas Valor
Tipo MBS 3000
Peso kg 0.178 kg
= comdn PIN 2
+ alimentadidén PIN 1
Accuracy, max. +/- FS [%] 1,00 %
Accuracy, typical +/- FS [%) 0,5%
Punto cero y span ajustables No
Rango temperatura ambiente [°C] =40 - 85 °C
Temperatura Ambiente. Rango [°F] -40 - 185 °F
Rango de temperatura compensada [°C] 0-80°C
Rango temp. compensada [*F] 32-176 °F
EAN 5702423064434
Electrical connection type Pg 9, EN 175301-803-A, Male and Female
Grado 1P 1P6S
Diafragma rasante No
Seguridad intrinseca No
Temperatura del medio [*C] =40 - 85 *C
Temperatura del medio [°F) =40 - 185 °F
Non-linearity BFSL £FS [%] 0,50 %
Output signal type 4-20 mA
Sobrecarga méx. presién [bar] 1.500,0 bar
Overload pressure max. [psi] 21.756 psl
Formato del embalaje Multi pack
Conexibén de presién G 1/4
Pressure connection HEX [mm] 27,0
Conexién de presién estindar EN 837
Tipo conexidn de presidn G - 1/4 Male

Fuente: Catalogo enviado por el proveedor ACINCOL

4.2.3 Diseno de la tarjeta electréonica Para realizar el control y censado de las
variables del banco de pruebas, es necesario realizar una tarjeta electronica en
donde se acoplen todos estos elementos, se facilite la conexiéon con la tarjeta
arduino y con las fuentes de electricidad realizando primero un diagrama

esquematico, como se observa en la Figura 56.
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Figura 56. Diagrama esquematico de la tarjeta de control
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Fuente: SMT ingenierias

Luego se realiz6 el disefio de la tarjeta como se observa en la Figura 57.

125



Figura 57. Tarjeta electronica para el banco
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4.2.4 Diseino del sistema eléctrico Para realizar el disefio del sistema eléctrico
se debe tener en cuenta el espacio en donde se van a colocar los componentes,

en este caso se eligié una caja que cuenta con un espacio de 23x43 cm.

El disefio de las conexiones del banco se puede detallar en el anexo C.
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Para suministrar los voltajes necesarios para controlar todos los elementos, fue
necesario seleccionar un transformador que permitiera obtener 110VAC y 24VDC

necesarios para el sistema.

4.2.5 Diseno del interfaz en Labview A la hora de realizar el interfaz en

Labview se tuvieron en cuenta todas las necesidades del banco.

Primero se realiz6 el diseno del panel frontal del programa como se observa en la
Figura 58.

Figura 58. Panel Frontal del programa de Labview
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El diagrama de bloques de Labview es el interfaz en donde se unen todos los
controles o elementos colocados en el panel frontal; es un lenguaje de programacion

de alto nivel en donde se usan representaciones graficas.
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Para la primera parte del cédigo fue necesario generar la secuencia a la cual se
controlaran las electrovalvulas del sistema hidraulico como se observa en la Figura
59; se realizé con un “SubVi” con un bloque de secuencia llamado “flat sequence”
en el que los datos de entrada son los tiempos de la secuencia, los cuales dependen
de la frecuencia que introduzca el usuario y los datos de salida son los valores a
colocar en los pines digitales de salida conectados al relé que controla la

electrovalvula de secuencia.

Figura 59. Programacion de la secuencia del banco

100 0000000000000 0000000000000000070

Frecuencia I float ta; I N
) float th;
1000 |> .

8 FE frE
/ th=1/{F*{b+1]);

ot | ! [
1,678 ‘ 1000

|

1000000000 0000000000000 0000 ooooag

Luego para controlar y evitar que se llegaran a activar a la vez los 2 niveles de
presion, se programo una secuencia logica en la que la entrada son 3 botones
(presion1, presion2 y venteo) y las salidas son los datos a colocar en los pines de
la arduino asociados a la electrovalvula que controla los niveles de presién como se

observa en la Figura 60.
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Figura 60. Diagrama de bloques del control de presion
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Es necesario saber cdmo conectar el sensor de presion a la tarjeta arduino, que al
ser un sensor pasivo-bifilar necesita de una fuente de alimentacion externa que
segun el catalogo de éste, va desde 10 a 24V, en este caso se optd por conectarlo

a una fuente de 12V y la conexidn se realiza como se muestra en la Figura 61.

Figura 61. Conexién sensor pasivo bifilar a la tarjeta arduino
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Al ser un sensor de 4 a 20 mA se debe realizar la conversion a voltaje para poder
ser leido por la tarjeta arduino, en este caso esa conversion se logra colocando una
resistencia (R) de 220Q para que el voltaje minimo sea de 0,88 V y el maximo de
4,4 V. Realizando la curva de conversion de voltaje a presién, se obtiene la recta
y = 1663,2768 - X — 1450, la cual se introducira como dato en el subVI de lectura

para los sensores de presion.
Para la lectura de los sensores de presién se realizé un subVI o bloque en donde

se realiza la conversion, con un promedio de 2 datos, para asi tener una medida

mas acertada y eliminar posibles ruidos eléctricos, como se observa en la Figura 62.

Figura 62. Bloque para lectura de los sensores de presion
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Por ultimo, para realizar la conexion de la tarjeta arduino con Labview, se utilizo la
herramienta LIFA_BASE desarrollada por National Instruments y la cual tiene los
bloques necesarios para que todo funcione correctamente con diferentes tipos de

tarjetas arduino.

Uniendo todos los subsistemas, el diagrama de bloques final quedo como se

observa en la Figura 63 o en el anexo D.

Figura 63. Diagrama de bloques del programa
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5. CONSTRUCCION Y MONTAJE DEL BANCO DE PRUEBAS

En este capitulo se describe el proceso de construccion que se realizé para el banco

de pruebas.

5.1 CONSTRUCCION Y MONTAJE DEL SISTEMA MECANICO

La construccion del sistema mecanico se llevd a cabo en las instalaciones de la
empresa DIMAM S.A.S y ésta dispuso de sus trabajadores para realizar el banco

de pruebas.

5.1.1 Construccién de la mesa Al iniciar la construccion, primero fue necesario
realizar la compra de los angulos de 3x3x%s” en la empresa STECKERL, que
distribuye tramos de 3 o 6 metros; se realizé la compra de dos tramos de 6 metros
para realizar los cortes necesarios para ensamblar la mesa, como se muestra en la
Figura 64.

Figura 64.rt I angulo para el ensamblaje de la mesa
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Luego se realizaron cortes a 45° en los angulos, para que la mesa encajara como

se planteo en el disefio, esto se observa en la Figura 65.

Figura 65. Cortes a 45° de los angulos

Una vez realizados todos los cortes, se aplico soldadura 7018 en todas las uniones,
luego se rebajaron los cordones de soldadura para que quedaran a nivel, dando por

terminada la construccién y el ensamblaje de la mesa, como se observa en la Figura
66.

Figura 66. Mesa construida
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Una vez realizado el disefio del sistema hidraulico, se presentaron modificaciones
en el disefio de la mesa, estos cambios incluyen el soporte para el tanque que
abastece el cilindro de carga, con una estructura de soporte realizada en angulo de

2”x2”x1/8” como se muestra en la Figura 67.

Figura 67. Soporte para tanque auxiliar

También se construyd el soporte para el intercambiador de calor, con cortes de

angulos de 2”°x2”x1/8” y un corte de lamina de 2"x1/8”, como se observa en la Figura

68.
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Figura 68. Soporte del intercambiador

5.1.2 Construccion de la estructura Para empezar la construccion fue necesario
realizar los cortes, por medio de plasma, de todas las piezas del ensamblaje de la

estructura, mostradas en el anexo A, los cortes se observa en la Figura 69.
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Figura 69. Cortes en plasma de las piezas de la estructura

Para realizar los cortes en plasma fue necesario hacer planos de estas piezas en
AutoCAD en 2D y especificar en cada plano el grosor de la ldmina en que se iba a
cortar cada una, estos planos son fuera de norma y sin cotas para que la maquina
en que se realizan los cortes pueda reconocerlos y realizarlos sin ningun problema,

estos planos se encuentran en el anexo B.

Ya que los cortes no quedaron completamente pulidos ni con un buen acabado, se
realizé el maquinado de las piezas para garantizar los ajustes que se necesitaban

en el disefio y para dar una mejor apariencia a las piezas.

Luego se realizaron las perforaciones de los bloques de apoyo y de soporte que
exigen gran exactitud, para que las guias queden totalmente paralelas y de esta
forma garantizar la linealidad de los cilindros; fue necesario realizar las

perforaciones en conjunto, como se muestra en la Figura 70.
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Figura 70. Perforacion de los bloques

Para evitar el desgaste de las guias y los bloques de soporte, se realizaron bujes
de bronce SAE 60 con ajuste de balinera, para que no sean expulsados con el
movimiento de las guias; a los bujes se le insertaron raspadores en su parte exterior
para evitar el ingreso de particulas indeseadas en éstos y prevenir su deterioro,

como se muestra en la Figura 71.

Figura 71. Bujes para los bloques de soporte
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A la hora de realizar el ensamblaje del soporte, que garantiza la linealidad de la
carga, fue necesario insertar los bujes utilizando una prensa hidraulica, y luego se
soldaron las partes. Luego de este ensamblaje se presentaron, ya que los bujes se
cerraron al insertarlos, por lo que fue necesario rimarlos para que las guias

deslizaran sin problema, como se muestra en la Figura 72.

Figura 72. Bloque de soporte ensamblado

Para finalizar la estructura se mecanizaron las guias con rosca de 12 hilos por
pulgada para las tuercas de seguridad, que ajustan la estructura manteniéndola en

su lugar, como se muestra en la Figura 73.

Figura 73. Guias del banco de pruebas

i _.___....
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Aun teniendo en cuenta todas las precauciones que se tomaron en la fabricacion de
las partes asociadas al banco, se presentaron problemas a la hora de realizar el
ensamblaje, ya que las guias no encajaban en todos los bloques, asi que se les
realizaron ajustes para que ensamblaran correctamente, como se observa en la
Figura 74.

Figura 74. Ensamblaje de las guias a la estructura

5.1.3 Construccion del cilindro de pruebas Para iniciar el proceso de
construccion del cilindro se seleccionaron y compraron los materiales; para las tapas
y el pistdn se compraron discos de acero AlSI 1045, de los diametros determinados

en el disefio para, posteriormente, realizar el mecanizado de estos (Figura 75).

139



Figura 75. Materiales para el piston y las tapas

Luego se mecanizaron segun los planos entregados al operario de torno; las piezas

terminadas se muestran en la Figura 76.

Figura 76. Partes del cilindro mecanizadas
- Vi, T

Para finalizar la construccion del cilindro, se soldo la tapa a la camisa y los soportes
al vastago y a la tapa soldada, también se colocaron todos los empaques para

preparar el cilindro para la primera prueba, como se observa en la Figura 77.
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Figura 77. Cilindro hidraulico finalizado

5.1.4 Montaje del sistema mecanico Para realizar el montaje de los cilindros en
la estructura, se soldaron todas las orejas de los soportes de los cilindros a la misma,
teniendo en cuenta que la distancia entre ellas sea la mas exacta posible para

garantizar que las cargas de los cilindros sean lineales (Figura 78).

Figura 78. Sistema mecanico
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Luego se realizoé el montaje del tanque auxiliar que se encargara de suministrar el
aceite para el cilindro de carga, el cual fue fabricado en lamina de 1/8” con

dimensiones de 55x35x25cm como se observa en la Figura 79.

Figura 79. Tanque superior del banco de pruebas

El taque se construy6 de acuerdo a las especificaciones de disefio para albergar las
dos lineas que salen hacia el cilindro y los dos retornos a tanque que vienen de las
valvulas de alivio, pudiendo asi independizar el circuito hidraulico de carga del

circuito principal que abastece al cilindro de pruebas.

Por ultimo se realizé el montaje del tanque del sistema hidraulico principal dentro de

la estructura como se observa en la Figura 80.
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Figura 80. Tanque del sistema hidraulico colocado en la estructura

5.1.5 Montaje del sistema hidraulico Para realizar el montaje del sistema
hidraulico fue necesario posicionar las valvulas seleccionadas en el disefio para
determinar la longitud de las mangueras y posteriormente instalarlas como se

observa en la Figura 81.
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Figura 81. Posicionamiento de las valvulas y mandmetros

También fue necesario colocar mandmetros analogos en el circuito hidraulico de
carga, ya que éste no dispone de sensores y es necesario saber la presion para

tarar las valvulas de alivio.

Para el circuito de carga fue necesario reemplazar una de las electrovalvulas que
tenia la unidad hidraulica, por una de corriente continua seleccionada en la seccion
4.2.1, para el correcto funcionamiento del banco de pruebas como se observa en la

Figura 82.
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Figura 82.Bloque de valvulas

5.1.6 Montaje del sistema eléctrico y de control Después de haber seleccionado

los componentes se procede a realizar el montaje del sistema de control.

La tarjeta electrénica fue construida por la empresa SMT-ingenierias y finalmente

quedo como se muestra en la Figura 83.
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Figura 83.Tarjeta electronica

Para iniciar el montaje es necesario distribuir los elementos en la caja eléctrica
seleccionada en la seccion 5.2.7 y realizar las conexiones pertinentes de acuerdo

al plano eléctrico mostrado en el anexo C, como se observa en la Figura 84.

Figura 84. Montaje del sistema eléctrico
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5.1.7 Puesta en marcha Un vez hecho el montaje del banco, se realizaron los
primeros ensayos para comprobar su funcionamiento y el comportamiento de todos
los componentes. En el desarrollo de estos ensayos, se encontrdé que el sistema
hidraulico, después de una hora de funcionamiento continuo, presentaba
recalentamiento del aceite, ya que alcanzaba temperaturas de hasta 90°C. Después
de una exhaustiva revision del sistema, se determind que el problema era

ocasionado por la bomba.

De la bomba no se conocen sus especificaciones, tampoco se conoce el
comportamiento de su curva caracteristica (caudal vs presion), por lo tanto no se
sabia en qué punto de dicha curva estaba trabajando, sin embargo era de suponer
que la eficiencia era muy baja, a partir de esto se decidié seleccionar una bomba
que presentara un comportamiento adecuado para nuestra necesidad; de esta
forma se selecciond una bomba marca EQUUS de 4,7 Gpm hasta 2500 Psi, las

caracteristicas de la bomba se muestran en la Figura 85 y en la Tabla 23.

Con el valor del caudal de la nueva bomba se calculé nuevamente el calor generado

y el disipado, de esta forma se obtiene:

e Calor generado = 2,071 [kKW].
e Calor disipado = 1,464 [KW] (mangueras, tanque, etc.)

Las velocidades en las lineas no tienen una variacion significativa con respecto al

nuevo caudal, al igual que las pérdidas de presion en las mismas.
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Figura 85. Caracteristicas bomba EQUUS
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Tabla 23. Especificaciones de a bomba EQUUS

Disp Pressure(MPa) Speed(rfmin) [ M

Model | i) [“Rates | wax | Rawd | Max | wn | o[ D™ [eien | owen
ECBD-F306 6 20 25 2000 3000 600 103 45 7/8-14 34-16
ECBD-F308 8 20 25 2000 3000 600 106.5 47 7814 3416
ECBD-F310 10 20 25 2000 3000 600 109 48 77814 34-16
ECBD-F312 12 20 25 2000 3000 600 13 0 1-316-12 1-116-12
ECBD-F314 14 20 25 2000 3000 600 115 51 1-5/16-12 1-1/16-12
ECBD-F316 16 16 20 2000 3000 600 119 525  1-8/16-12 1-1/16-12
ECBD-F320 20 16 20 2000 3000 600 125 56 1-516-12 1-1/16-12
ECBD-F325 25 16 20 2000 3000 600 133 60  1-5/16-12 1-1/16-12

Fuente: Catalogo EQUUS
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6. ANALISIS TEORICO DE LOS SELLOS

Para realizar el andlisis tedrico de los sellos se utilizo el programa ANSYS 14.5 y el
software SolidWorks para realizar el CAD de los sellos, de esta forma se implement6
el método de elementos finitos, para determinar el nimero de ciclos a los que

teéricamente, empezaran a fallar los sellos.

Antes de iniciar las simulaciones, fue necesario configurar los datos del material en
la biblioteca de ANSYS, como se observa en la figura 86; estas propiedades fueron
tomadas de la ficha técnica del material polimérico con el que se fabrican los sellos
en DIMAM S.A.S. (figura 87).

Figura 86. Configuracion de las propiedades del material en ANSYS

Properties of Outline Row 4: POLYURETANO i i * o X
A B c D|E

1 Property Value Unit 3|
2 (@ T4 pensty [Z] Tabular ]
s |@ 4 1sotropic Elasticity O
6 Derive from Young's Modulu... =
7 Young's Modulus 1,1E409 Pa [
8 Poisson's Ratio 0,43 &l
9 Bulk Modulus 2,619E+09 Pa [
10 Shear Modulus 3,8462E+08 Pa [
11 $4 Uniaxial Test Data ] Tabular M
14 |E T4 Alternating Stress Mean Stress [ Tabular [l
15 Interpolation LogLlog Ll
16 Scale 1 B
17 Offset 0 Pa &l
18 T4 Tensile Yield Strength 1,59E+07 Pa oim|m
19 $4 Tensile Ultimate Strength 3,7E407 Pa ]|

Fuente: ANSYS 14.5
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Figura 87. Propiedades del material Adiprene LF950A

Physical Properties
Hardness, Shore Ao 95-97
Hardness, Shore D ... 48 - 52
Tensile, psi (MPa) ... 5500 (37.9)
Elongation, Yoo 350
100% Modulus, psi (MPa) ... 2200 (15.2)
300% Modulus, psi (MPa) ..o 4100 (28.3)
D-470 Split Tear, pli (KN/M) oo 125 (21.9)
Die C Tear, pli (KN/M) oo 500 (87.6)
Bashore Rebound, Yo .......coiiiiiiiei e 42
Compression Set, Method B
22 Hrs. @ 198°F (7T0°C) i 32
Compressive Modulus, psi (MPa)
@ B0 500 (3.4)
@ 10 e 840 (5.8)
@ 180 1200 (8.3)
@ 2090 e 1650 (11.4)
@ 2000 i 2100 (14.5)
Specific Gravity ... 1.13

Fuente: http://es.chemtura.com/

e Polypak del pistén
El primer paso fue generar el mallado en ANSYS para cualquier elemento, en este

caso se realizdé un mallado fino que tiene 19625 nodos y 10182 elementos, como se

muestra en la Figura 1Figura 88.
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Figura 88. Mallado del polypak del piston

0,000 15,000 30,000 {mm)
I

7500 22500

Fuente: ANSYS 14.5

Luego se impusieron las condiciones de apoyo y las fuerzas a las que es expuesto

el polypak como se observa en la Figura 89.
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Figura 89. Condiciones de apoyo y fuerzas en el polypak

E Displacerment

Displacernent 2

. Pressure: 12,4 bAPa
@ Displacernent 3
IE Displacerment 4

Displacernent 5

000 2000 40,00 (rrrn)
I S0

10,00 30,00

En este caso A, B, E y F representan el apoyo que hay entre el polypak y el piston,
G y D representan el apoyo que hay entre el polypak y la camisa hidraulica y C

representa la presion a la que esta expuesta el sello.

Para visualizar los resultados, fue necesario utilizar una herramienta de ANSYS
llamada “Fatigue Tool”, esta herramienta se configura para cargas fluctuantes que
varian desde 0 hasta la maxima presion y permite seleccionar la teoria de falla a
utilizar, en este caso se escogio el método de Goodman. Los resultados para cada

presidén son los mostrados en la Figura 90.
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Figura 90. Simulacién polypak del piston
a. 2500 PSI b. 1800 PSI c. 1000 PSI

1et Max 1e6 Max
l 1e6 Min

1efi Max
7.5018e5
562775
4,2218e5
316715
2,3750e5
1,7824e5
1,3371e5
1,0031e5
75248 Min

8,585e5
7,370Me5
6,3272e5
543105
4663365
4,0034e5
3,43609:5
2,9505e5
2,533e5 Min

Fuente: ANSYS 14.5

Tedricamente se podria concluir que la presién es un factor determinante en la vida
util de los sellos pues se nota una gran diferencia en el numero de ciclos que
soportan los sellos a diferentes presiones. También se puede observar que a 1000
Psi, el sello tiene una vida infinita sometido a fatiga, es decir que no deberia fallar

debido a la presion.

e Polypak de la tapa

Realizando el mallado del polypak en configuracion fina se obtuvieron 24356 nodos

y 13296 elementos como se observa en la figura 91.
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Figura 91. Mallado del polypak de la tapa

0,00 20,00 40,00 {rrr)
I .00
10,00 30,00

Fuente: ANSYS 14.5

Luego se impusieron las condiciones de apoyo y las fuerzas a las que es expuesto

el polypak como se observa en la figura 92.

Figura 92. Condiciones de apoyo del polypak de la tapa

E Displacement
Displacerment 2
Displacement 3

. Pressure: 17,3 MPa
E Displacernent 4
E‘ Displacerment 5

0,00 20,00 40,00 {rarn)
[ —EEaaaaa— EE—
10.00 30.00

Fuente: ANSYS 14.5
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En este caso A, B y E representan el apoyo que hay entre el polypak y la tapa, C y
F representan el apoyo que hay entre el polypak y el vastago, y D representa la

presion a la que esta expuesta el sello.

Para los resultados, al igual que en el analisis del polypak del piston, también se
utilizé la herramienta “Fatigue tool” de ANSYS, se configura para cargas fluctuantes
que varian desde 0 hasta la maxima presion y se escoge la teoria de falla, en este

caso el método de Goodman. Los resultados se muestran en la figura 93.

Figura 93. Simulacion polypak de la tapa
a. 2500 PSI b. 1800 PSI c. 1000 PSI

l 1eb Max
1eb Min

1e6 Max
843045
712235
6,010825
5,0728e5
4.2811e5
3,613e5

3, 04015
2,5733e5
2,1717e5 Min

1e6 Max
7.,3001e5
5,3423e5
3,0047e5
2,854e5
2,086e5
1,5247e5
1.1144e5
81452
59534 Min

Fuente: ANSYS 14.5

Al igual que con el polypak del pistdn, en el polypak de la tapa también se observa
una gran diferencia en la vida util cuando se varia la presién, a mayor presién menor
vida util, también se observa que los puntos mas criticos se encuentran en los labios

del polypak. Los resultados de ambas simulaciones se presentan en la tabla 24.

Tabla 24. Resultados de las simulaciones

VIDA UTIL PISTON TAPA
Inf Inf

253300 217170

75248 59534
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7. DISENO DE EXPERIMENTOS Y PRUEBAS

En este capitulo se explica el disefio de experimentos que se llevé a cabo para

realizar las pruebas en el banco.

7.1 DISENO DE EXPERIMENTOS

Para realizar el analisis de los resultados de las pruebas se selecciond un tipo de
experimento aleatorizado por bloques, el cual consta de las siguientes

caracteristicas:

¢ Una variable independiente o factor.

e Un ruido.

En este caso, la variable independiente o factor es el numero de ciclos que dura el
paquete de sellos y el ruido es la presidon de trabajo a la que se encuentra sometido

el cilindro de pruebas.

Para la toma de datos se completo la tabla 25.

Tabla 25. Toma de datos

Presién |FABRICADO |IMPORTADO
P1
P2
P3
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Hipétesis:
-H,: Con un nivel de significancia de a=0.05 con todas las presiones de trabajo

daran el mismo numero de ciclos.

-H,: Con un nivel de significancia de a=0.05 por lo menos con una presion de trabajo

dara un resultado diferente.

7.2 PRUEBAS

Se realizaron seis pruebas, tres a los sellos importados y tres a los fabricados, cada
una de ellas a tres presiones diferentes, (1000, 1800 y 2500 Psi.) con el fin de
determinar si la presion de trabajo del cilindro hidraulico, es un factor determinante

en la vida util de los sellos. De esta forma se obtuvieron los resultados mostrados

en la tabla 26.
Tabla 26. Resultados de las pruebas
Presién NUMERO DE CICLOS
[Psi] FABRICADO IMPORTADO
P1=1000 51360 80935
P2=1800 >200000 77224
P3=2500 >100000 68990

El comportamiento de la presién en ambas camaras del cilindro de pruebas, para
cada prueba hecha a los sellos importados y fabricados, se muestra en las figuras

94 y 95 respectivamente.
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Figura 94. Comportamiento de la presién en pruebas hechas a los sellos importados
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Figura 94. Continuacién
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Figura 95. Comportamiento de la presion en pruebas hechas a los sellos fabricados
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Figura 95. Continuacién
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Para graficar el comportamiento de las presiones, se tomaron 200 datos
consecutivos aleatorios de cada prueba, ya que el registro de cada una supera los
100.000 datos y al graficarlos no se observa de forma detallada el comportamiento
de las presiones, sin embargo en el anexo H se muestra las graficas de cada prueba

con todos los datos obtenidos.

Cabe destacar que la tarjeta Arduino no es una tarjeta de adquisicién de datos como
tal, pero puede configurarse como una, sin embargo, funciona de manera secuencial
por lo tanto solo es posible realizar la lectura de los datos en ciertos puntos del
programa, esta es la razon por la cual las graficas, en las figura 94 y 95(b), no
presentan un patréon completo en el comportamiento de las presiones del lado
vastago, es decir, no alcanzan la minima presion (figura 94 a y b) o la maxima

presién (figura 94 c¢), o ambas (figura 95 b).

Realizando el analisis ANOVA correspondiente para los datos se obtuvieron los

resultados mostrados en la tabla 27:

Tabla 27. Analisis ANOVA de los datos
FV GL SC 02 F Fiabla
Tratamiento| 2 | 1403786137,00 | 701893068,50 | 59048771,89 | 9,552
Error 3 12310803450,50 |770267816,83
Total 5 |3714589587,50

Como el valor de F es mayor al valor de F,,;,, se descarta la hipotesis H, y se

corrobora la hipotesis H;

-H;: Con un nivel de significancia de a=0.05 por lo menos con una presion de trabajo

dara un resultado diferente.
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Esto quiere decir que al menos una de las presiones afecta la duracion de la vida

util de los sellos.

7.3 ANALISIS DE RESULTADOS

A partir de los resultados obtenidos en las pruebas realizadas a los sellos, se

hicieron las siguientes observaciones:

e La presion es un factor que afecta la vida util de los sellos. A medida que se
aumenta la presion de trabajo del cilindro, los ciclos de vida de los sellos disminuyen.
Esto se puede apreciar en los resultados mostrados en la tabla 26, en la columna

de sellos importados.

e Para los sellos fabricados (tabla 26), se observa que en la primera prueba, a
1000 Psi, el numero de ciclos que soportd antes de presentarse la falla, fue de 51360,
comparados con los resultados para las dos pruebas siguientes (1800 y 2500 Psi)
este valor es considerablemente mas bajo, la razén de esta diferencia se debid a la
geometria que presentaba el sello de la tapa, usado en la primera prueba, con
respecto a los demas, ya que el labio interno del sello era de un espesor menor y

esto propicio la falla prematura (figura 96).
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Figura 96. Comparacioén de los labios internos de los polypacks de la tapa

fabricados

PRUEBA 1
(1000 Psi) i

PRUEBA2 .
(1800 Psi)

e Enlas pruebas realizadas a 2500psi, se observo que primero falla el oring de la
tapa que los polypacks mismos. A estas condiciones de trabajo los orings presentan
deformaciones considerables como se muestra en las figuras 97 y 98, estas fallas

generan fugas de aceite por la parte externa de la tapa.

Figura 97. Deformacién del Oring de la tapa a 2500 psi.
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Figura 98. Deformaciones del Oring de la tapa

a) A 2500 psi con polypacks importados

e Para los sellos importados, primero se presentan fallas en los sellos de la tapa
que los sellos del piston. Esto se comprobd porque en las tres pruebas hechas a
estos sellos, una vez finalizada la prueba y observando el estado de los mismos

(figura 99), se mostraron fugas de aceite por la parte interna de la tapa del cilindro
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(Figura 100), antes de que se presentara una variacion considerable en el

comportamiento de las presiones.

Figura 99. Deformaciones en polypacks de la tapa (importados)
a) Prueba 1 (1000 Psi).

RASPADOR | POLYPACK

b) Prueba 2 (1800 Psi).

MORTIGUADOR

¥
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c) Prueba 3 (2500 Psi).

Figura 100. Fuga de aceite en la tapa con sellos importados
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e Comparando el estado de los sellos del pistdn con el sello de la tapa en las
pruebas para los sellos importados, se puede observar la diferencia en el dafio que
sufren; esto se debe a que los sellos de la tapa son mas susceptibles al dafio

producido por particulas externas que ingresan con el movimiento del vastago.

e A partir de los resultados obtenidos en las pruebas se puede afirmar que los
sellos fabricados por la empresa DIMAM S.A.S., en el material polimérico, tienen
una mayor vida util que los sellos importados. Con excepcion de la prueba a 1000
Psi, donde la falla del sello fabricado fue generada por un error de maquinado mas
no por falla del material, se pueden comparar los resultados de las pruebas
correspondientes a los 1800 y 2500 psi (tabla 26), donde se observa la diferencia
entre los ciclos que soportaron los sellos; ademas se comparo el estado de los sello
después de las pruebas y se observé que los sellos fabricados no tienen dafos

considerables en comparacion con los importados (figura 101).

Figura 101. Comparacién de los dafios en los sellos
a) A 1000 Psi (Pruebas 1y 4)
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b) A 1800 Psi (Pruebas 2y 5)

c) A 2500 Psi (Pruebas 3y 6)
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8. ANALISIS ECONOMICO

En este capitulo se realiza el analisis de costos, depreciacion y retorno del valor del

banco de pruebas.

8.1 COSTOS DEL BANCO DE PRUEBAS

En la tabla 28 se encuentran tabulados los costos de disefio y construccion del
banco de pruebas reales, es decir estos fueron los costos que tuvo que asumir la

empresa para la construccion del banco.

Como se habia especificado en la justificacion de la solucién, en el banco se usaron
muchos elementos que la empresa ya tenia a su disposicion y por lo tanto no fue

necesario invertir en ellos para su construccion, estos elementos fueron:

e Tanque principal para el depédsito de aceite.

e Bomba hidraulica de pifiones.

e 5 electrovalvulas Parker montadas en su respectivo bloque acoplado al tanque
principal.

e Mangueras hidraulicas.

e Aceite hidraulico.
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Tabla 28. Costos del banco de pruebas

COSTOS

SISTEMA | SUBSISTEMA DETALLE VALOR
Angulo L3"x3"x1/8, 6 m S 198.000
Angulo L2"x2"x1/4", 3 m $ 14.000
MESA Soldadura S 16.000
Ruedas S 95.300
Subtotal mesa| $ 323.300
Perfil | S 225.000
MECANICO Cortes $ 310.000
Barra cromada 1 1/4" S 368.832
Tornillos S 57.850
ESTRUCTURA Roscas de seguridad S 24.000
Bujes S 80.000
Pasadores S 80.000
Subtotal estructura| § 1.145.682
Bomba S 356.387
Cilindro de prueba S 300.000
Tanque cilindro de carga S 123.000
; Accesorios (mangueras, codos, uniones, etc.) S 515.230
HIDRAULICO Motor 9HP S 620.000
Valvulas (Electrovalvula, alivio) S 883.171
Mandémetros 3000 Psi S 60.000
Subtotal sistema hidrdulico| S 2.857.788
Relé de estado solido S 80.000
Sensores de presion S 1.774.800
Arduino Mega S 124.200
Tarjeta electrénica S 120.000
, Tacos eléctricos S 103.000
ELECTRICO Y DE CONTROL Transformador S 250.000
Ventiladores S 100.000
Cable S 30.000
Caja S 180.000
Subtotal sistema eléctrico y de control | $  2.762.000
Mano de obra S 1.230.000
SUBOTAL S 7.088.770
Gastos varios S 708.877
Asesoria Ing. Leonidas Vasquez S 2.000.000
Produccién intelectual S 3.000.000
TOTAL S 12.797.647
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De la misma forma, se realizé el analisis de los costos que hubiese hecho la
empresa dado el caso de que no contara con los componentes anteriormente

mencionados.

Para esto se cotizo6 la unidad hidraulica (bomba, tanque y valvulas), las mangueras

(fabricacion y corte) y el aceite hidraulico.

El costo total del banco, incluyendo los componentes cotizados, se muestran en la
tabla 29.
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Tabla 29. Costos aparentes

COSTOS

SISTEMA | SUBSISTEMA DETALLE VALOR
Angulo L3"x3"x1/8, 6 m $ 198.000
Angulo L2"x2"x1/4", 3 m $ 14.000
MESA Soldadura $ 16.000
Ruedas $ 95.300
Subtotal mesa $§  323.300
Perfil | $ 225.000
MECANICO Cortes $ 310.000
Barra cromada 1 1/4" $ 368.832
Tornillos $ 57.850
ESTRUCTURA Roscas de seguridad $ 24.000
Bujes $ 80.000
Pasadores $ 80.000
Subtotal estructura $ 1.145.682
Cilindro de prueba $ 300.000
Cilindro de carga $  500.000
Unidad hidraulica (Bomba, tanque y bloque) $ 5.000.000
Tanque cilindro de carga $ 123.000
Mangueras $  200.000
HIDRAULICO étc(::c.:;esorios (mangueras, codos, uniones, $ 515.230
Motor 9HP $ 620.000
Valvulas (Electrovalvula, alivio) $ 883.171
Aceite hidraulico 60 gal. $ 1.650.000
Manometros 3000 Psi $ 60.000
Subtotal sistema hidraulico $ 9.851.401
Relé de estado solido $ 80.000
Sensores de presion $ 1.774.800
Arduino Mega $ 124.200
Tarjeta electrénica $ 120.000
. Tacos eléctricos $  103.000
ELECTRICO Y DE CONTROL Transformador $ 250.000
Ventiladores $ 100.000
Cable $ 30.000
Caja $ 180.000
Subtotal sistema eléctrico y de control $ 2.762.000
Mano de obra $ 1.230.000
SUBOTAL $ 14.082.383
Gastos varios $ 1.408.238
Asesoria Ing. Leonidas Vasquez $ 2.000.000
Produccion intelectual $ 3.000.000
TOTAL $ 21.720.621
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8.2 COSTOS DE OPERACION

A partir del consumo energético en cada prueba se presenta la tabla 31, donde se
detallan los costos de operacion del banco. Para determinar el valor del costo
unitario variable (CUv [$/kWh]), se realizé un promedio de los valores de los Ultimos

4 meses, como se observa en la tabla 30.

Tabla 30. Costo unitario variable

$370,74 | $372,47 | $372,47 | $384,56 | $ 375,06

Tabla 31. Costos de operacion

P'i:‘:?" I[A] | V[Vol] |Potencia[W] Tle[rrr:]po Energia [kWh] | Valor
1000 10,5 220 3197,04 12 38,36448 | $ 14.388,98
1800 15,9 220 4841,232 12 58,094784 |$ 21.789,03
2500 22,63 220 6890,3824 12 82,6845888 |$ 31.011,68

Los sellos se maquinan a partir de barras del material polimérico que fabrica la
empresa. Haciendo un analisis de la produccion promedio de las barras, se estima
que cada mes se esta produciendo un lote de material, de esta forma se calcula que
el banco estara funcionando dos veces por cada lote de produccioén, es decir 2 veces

al mes, por 12 horas por prueba, de esta manera se presenta la tabla 32.
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Tabla 32. Costo anual

Costo por prueba a . Niumero de
2500 Psi Tiempo [h] pruebas Costo mensual | Costo anual
$ 31.011,68 12 2 $ 62.023,36 |$ 744.280,37

El consumo total anual es de $744.280 pesos aproximadamente, asumiendo un
periodo de 5 afios para el retorno del dinero invertido, sumado al costo total del
banco tenemos que el valor agregado al lote mensual de barras de material es de
$275.317 pesos.
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CONCLUSIONES

e Se disefid y construyo el sistema mecanico del banco para realizar las pruebas a
los sellos tipo polypak, tanto de la tapa como del pistén de un cilindro hidraulico de
50 mm de diametro interno de camisa y de 32 mm de diametro de vastago, para ser
implementado en la empresa DIMAM S.A.S. A partir del analisis de las diferentes

opciones se determinaron las siguientes caracteristicas:

» Mesa: fabricada con angulos L3x3x1/4 pulgadas, de material ASTM A36, con
altura de 100 cm, ancho de 57 cm y longitud de 120 cm, para garantizar la

estabilidad de la estructura y darle robustez al sistema.

» Estructura: piezas fabricadas en acero ASTM A36 y cortadas con plasma,
soportada en dos perfiles | 100x100 mm de 120 cm de longitud, ensamblada de tal
manera que se garantiza la linealidad de la carga de los cilindros hidraulicos
montados en la misma, los cuales estan sujetos por pasadores de acero AlSI 4140

de 1 4 pulgadas de diametro.

e Se disefd y construyo el sistema de potencia hidraulico del banco que permite
generar frecuencias de trabajo de hasta 2 Hz, presion de hasta 3000 psi y picos de

3500 psi, con dos niveles de presion, compuesto por:

» Circuito principal: Motor de 9 HP y 1800 rpm. Bomba de pifiones externos de
4,7 Gal hasta 3000 psi marca EQUUS. Mandmetro de 0-5000psi. Mangueras V2
pulgada de didmetro. Valvula direccional EQUUS de 24 V DC para controlar la
direccion del flujo, valvula direccional PARKER de 120 V AC para controlar los
niveles de presion. Tanque con capacidad de 50 Gal. Intercambiador de calor

aceite-aire con capacidad de enfriamiento de 1,5 HP.
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» Circuito secundario: Cilindro de carga de 90 mm de diametro interno de camisa
y 39 mm de diametro de vastago. Tanque con capacidad de 20 Gal. Mangueras
de % de pulgada. Dos mandémetros de 0-3000 psi. Dos valvulas de cheque y dos
valvulas de alivio TOGNELLA.

e Se diseid y se implementd el sistema de control que permite interactuar con

diversos aspectos que facilitan el funcionamiento del banco. Consta de:

» Tarjeta Arduino Mega 2560 dispuesta como tarjeta de adquisicion de datos, en
conjunto con el software LabView para crear una interfaz hombre maquina, donde
se pueden modificar o manipular variables como: encendido del banco, frecuencia
de activacion de la electrovalvula, niveles de presion y disposicion de la puesta en
marcha para accionamiento manual o automatico. Asi mismo permite conocer el
tiempo de duracidén de las pruebas y el numero de ciclos totales realizados,
guardandolos en un archivo de Excel para asi tener un registro historico de todas

las pruebas que se realicen.

» Transductor de presion Danfos MBS3000 para medir las presiones al lado

vastago y pistén, a las que se encuentra sometido el cilindro de pruebas.

e Se realizaron simulaciones CAE con el software ANSYS en las que se
determinaron los valores tedricos del numero de ciclos que soportarian los polypak
de la tapa y el pistdn del cilindro de pruebas, a presiones de 1000, 1800 y 2500 Psi.,
segun las propiedades del material, suministradas por el proveedor. Ademas se
aplico la teoria de falla a partir del método de Goodman; teniendo en cuenta lo
anterior, los resultados obtenidos fueron: a 1000 psi los sellos del piston y de la tapa
presentan vida infinita; a 1800 psi los sellos del piston fallan a los 253300 ciclos y
los de la tapa a 217170 ciclos; a 2500 psi los sellos del pistén fallaran a los 75248

ciclos y los de la tapa a 59534 ciclos.
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Con estos resultados se observa que los sellos de la tapa fallaran antes que los

sellos del piston, excluyendo la simulacion a 1000 psi.

e Se llevaron a cabo pruebas a los sellos importados y fabricados por la empresa,

de las cuales se obtuvieron los siguientes resultados:

Tabla 33. Ciclos de falla

Presion NUMERO DE CICLOS

[Psi] FABRICADO IMPORTADO
P1=1000 51360 80935
P2=1800 >200000 77224
P3=2500 >100000 68990

Todas las pruebas terminaron por la presencia de fugas por la parte interna de la

tapa.

A partir de los resultados obtenidos, se hizo el siguiente analisis:

» Los sellos fabricados por la empresa DIMAM S.A.S., en el material Adiprene

LF950A, presentan mayor durabilidad en comparacion a los sellos importados.

» La presion de trabajo es un factor que influye en la vida util de los sellos, esta
afirmacion solo se puede aplicar a los sellos importados, ya que las pruebas
hechas a los sellos fabricados no arrojaron resultados que permitieran corroborar
esta afirmacion. Sin embargo en los resultados tedricos obtenidos en las
simulaciones, se observd que la presidbn es un factor que influye

considerablemente en la vida util.
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La diferencia en la variacién de los resultados experimentales con respecto a los
tedricos se debe a que en la simulacion tedrica, la Unica variable responsable del
desgaste es la presion, lo cual lo convierte en un andlisis ideal, por el contrario en
las pruebas fisicas, existen muchas otras variables que afectan el resultado, tales
como la temperatura, la friccién, la contaminacién del aceite, las variaciones

dinamicas, etc.

» La vida util de los sellos fabricados depende en gran medida de la geometria de
los sellos, especialmente del grosor de los labios, esto se pudo determinar por la
gran diferencia de los resultados obtenidos entre la prueba de 1000 psi y las de

1800 y 2500 psi de los sellos fabricados.

» En el analisis tedrico se pudo determinar que el polypak de la tapa falla antes
que los polypaks del piston, sin embargo esto no se pudo comprobar ya que no se

presento fallas en las pruebas a los sellos fabricados.

e Se realizé un manual de operacion y mantenimiento en donde se especificaron
las condiciones de seguridad, los pasos a seguir para el encendido y el manejo del
banco, asi como la forma de llevar a cabo las pruebas, el manejo de los datos
obtenidos una vez finalizada la prueba, los posibles problemas que pueden

presentarse en el funcionamiento de la maquina y sus respectivas soluciones.

En la seccion de mantenimiento se dieron las indicaciones de seguridad y los pasos
a seguir para realizar un mantenimiento adecuado. Se realizé una descripcion de
las partes asociadas a cada sub-ensamblaje de la maquina con las imagenes del

despiece numerando cada parte.
e Por ultimo, los autores consideran que este proyecto es un aporte al estudio del

comportamiento y la duracion de los sellos de los cilindros hidraulicos, ya que no se

encontraron investigaciones anteriores que trataran este tema.
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RECOMENDACIONES

e Se recomienda que la empresa mecanice los sellos en un torno CNC, para
garantizar que las dimensiones sean iguales, debido a que pequefios cambios en la

geometria tienen gran influencia en la vida util del sello.

e Se aconseja hacer pruebas a los sellos con diferentes espesores de labios, para

determinar su influencia en la vida util de los sellos.

e Se recomienda realizar un estudio para determinar si es rentable que los sellos
fabricados tenga una vida util tan elevada, debido a que la actividad econémica
principal de la empresa es el mantenimiento de cilindros hidraulicos y la venta de

los sellos.

e Para futuras pruebas se aconseja tener en cuenta otros factores influyentes en

la vida util de los sellos, por ejemplo, la temperatura.

e Como una mejora futura del banco de pruebas se recomienda cambiar la tarjeta
Arduino por una tarjeta de adquisicion de datos mas robusta, ya que la tarjeta
Arduino es muy susceptible a ruidos y no esta disefiado para trabajar con mucha

carga.
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ANEXO A. PLANOS DEL BANCO DE PRUEBAS
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ANEXO B. PLANOS DE CORTE
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En el nombre de cada archivo se describe el espesor de la lamina en que se

realizara el corte y la cantidad.

Lamina espesor 1"x1
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Lamina espesor 1,5"x1

Lamina espesor 2”x2

Lamina espesor 3” x2
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Lamina espesor 12mm x4

Lamina espesor 12mm x8
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ANEXO C. PLANO ELECTRICO
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ANEXO D. CODIGO DE PROGRAMACION
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:« b Signals
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7

b

b

§ i
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b i
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=]
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I
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BANCO DE PRUEBAS
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ANEXO E. ARTICULO: CAPACIDAD DE CARGA DE CILINDROS
OLEOHIDRAULICOS
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RESUMEN

e presenta este articulo con el @jg! vo de permitir una acil mw!'p!g!ncn’\n de
ias formuiaciones pianicadas en ia NORMA iSO/TS 13725 para ei caicuio de ia
carga admisible de pandeo, con el fin de ser aplicada de una m iday

sencilla en el campo del disefo. IabncacmrL seleccion
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particular, tratando de correlacionar los valores ofrecidos por la ecuacién de
Euler |auuaiﬁléﬁl¢ api.c-uda} ¥ i0s obienidos con ia Norma. Esio, con i fin

en cucma.. sobre ias cm'gasaurmslmes dei cifindro.

PALABRAS CLAVES: Pandeo, cilindros oleo hidraulicos, flexion.

ABSTRACT

The Gbjeciive of this articie is permit an easy inierpreiaiion of ihe jormuiaiions
raised In the norm for the caleulation of the admissible load cf.bf.m!'ﬁm to be
@ﬁ‘ﬂ'ﬂé‘d i a'fds Grid simiple w Wiy iii l'v'ir;lﬂu U’j e ur.ngu. mu"u_;u(. tiire, selection

and verification of hvdraulic cvlinders. An example of application with a
cylinder cons:ders treating to correlate the values o_,r}@rrd by Euler equation (at
the moment applied) and the obtained ones with the Norm. The purpose is to
identify the effects that can have some parameters that the Norm considers, on
the permissible loads of the cylinder.

KEYWORDS: Buckling, hydraulic cylinders, bending moment
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Universidad Politécnica de
Cmaluna.

1. INTRODUCCION

Desde siempre los fabricantes v la industria de cilindros
hidréulicos en general, con respecto a la carga de pandeo,
han hecho uso de la formula de Euler de pandeo:

- ﬁ?‘L , cuyos pardmetros son tomados como:

LU n-

Futa Carga de pandeo de Euler del cilindro okeohidrdulico

Ene Moduo de elagticidad del makenial del vistago

f - Momento de inercia de la seccion transversal
ddvlshgo(m"ﬂ}

ff Facior d¢ ; a1 q p depende ﬂc’ii’;“’””’
ddcllnd:o ycm:llcnre"ys

| A —— I o longitud libre de pand

que depcnde del mmlqedd cllndrottlpodc supcion),
y de la longitud total (tomada en la posicidn de carrera
méxima), deacverdo a la fig. 1. Fn estecaso le =~ §

T|(oD|(D|0

et (=T =
Nt

{

Figura i. Longitud equivaiente para ciiindros oieoindriuiicos
con diversas condiciones de soporte,

Fecha de Reccpeion: 31 Mayo de 2005
Fecha de Aceptacion 15 Noviembre de 2005

kﬂflllt

Es de tener en cuenta que tal ecuacion fue propuesta por
Euler en 1744, basada en ¢l andlisis de columnas ideales
rigidas de seccion constante, cuya carga es aplicada a
través del centroide de la barra. Aun asi, a partir de la
fecha, diversos autores han hecho modificaciones con
base a un andlisis tedrico-experimental de columnas
reales, notindose una reduccion, con respecto a Euler, de
las cargas criticas de pandeo planteadas.

Este criterio (Euler) no considera otros factores que se
presentan con normalidad en diversas aplicaciones de los
cilindros, como son excentricidad de la carga aplicada,
friccion de los apoyos o de elementos en contacto, peso
propio del actuador, juegos e imperfecciones en la
conexion véstago-cilindro, etc.; que aunque con una
buena precision en la fabricacion y montaje, deben ser
pardmetros a considerar, puesto que cualquier valor de
estos puede desarrollar momentos progresivos que, en
combinaciébn con la carga aplicada, pueden generar
cargas criticas que tienden a facilitar la generacion del
pandeo en ¢l cilindro. Es por esto que se hace necesario
considerar los efectos que no se han tenido en cuenta en
el disefo de cilindros hidréulicos, como factores
importantes en la determinacion de su capacidad de
carga.

2. Norma ISO/TS 13725 (2001)
(iydrauiic fluid power —Cyiinders- Method for
determining the buckling load)
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i64
» . Rr _____ L. _088_ B B B ___ _§ _____J28 20 0
LS5l INOMa na sKo acsamo liada por ¢l comiic wonico
ISO/TC 131, *Fluid Power Sygem’, sbheomité SC3,
*Cylinders” y plantea un método para la determinacion de
la ansme Ao smamden da los adlindecs hideliddione la sausl
aw saui.pului.uuu TUD CHTHRITUDY TR AQUinUd, a vuai
s Tomaen cuenta la completa geometria del cilindro,
¢s decir, no trata ai cilindro como una barra
cquivakente,
o Puede ser extendida para ser usada en diversos tipos
de moniaje, ¢stos son:
= hi - amavada fomocs ot il s ol ey we
bi - apovade {gpoye anticulade on cilindro
véstago).

T T

- Fijoen cilindro y ariicuiado en vasiago.
- Aniculado en cilindro y fijo en véstago
('mowm:emo lineal sin rotacion).

CHlindiro ICHpouaaG) ¥ J i vast
(mvto lineal sin rotacion)
- Fijo en cilindro (empoirado) y iibre en vasiago

= Fiin on cilinden v lihea on u&am fein rotac
PG N CHINGIG Y i S

en extremo. adaptacion fija a Iacam
e Toma en cuenta una posible excentricidad en la
aplicacion de la carga.
¢ Toma en cuenta ¢l peso del actuador, es decir, no
desprecia las cargas laterales aplicadas sobre el
actuador ¢ incluye un factor de seguridad, .
¢  Considera desalincamientos, en ¢l plano de accion
del peso del cilindro.
2.1 Definiciones preliminares
Para ¢l andlisis mecénico del actuador, es necesario
identificar los siguientes términos:
Carga critica de pandeo: Carga tal que, en condiciones
ideales (carga centrada), llevaria el cilindro a colapso
total por pandeo.
Carga mixima admisible: Carga que genera la tension
méxima admisible.
Tension maxima: Es la tension mayor que se generaa lo
largo del véstago con la aplicacion de una carga axial. En
un montaje real puede surgir una excentricidad (que debe
considerarse) del punto de aplicacion de la carga con
respecto al centroide del cilindro.
M »i

E; 1y Ly Dy Dy py

P! P
SOl iOCTane
material.
- . e PR
1ension maxima adamisy
ennnrtar ol vidaon

soportar ¢! vistage, ante cuerde a
seguridad) que Ia tension limite se genere. EI actor de
s:gunum &, sera el e ametro gue defina la relacién entre
Ia carga méxima admisible v la carga real aplicada,
Tension maxima admisible a compresion simpie:
Caraa miviena admicihla /A ran dal vActann

ARG HIMAANIIG GUIIM U MUIVE Wl VaR r

apiicacion de gumucs cargas Aunque ia Norma sc
exticnde a la aplicacion de actuadores con distintas
formas de apoyo, sc presenta ¢l andlisis para apoyos
simples en los extremos (bi-apoyado, caso 2, Fig. 1): va
que, ademds de tener una amplia aplicacion industrial, es
un montaje critico con respecto a los demds, en relacion a
la carga de pandeo. Esta metodologia de andlisis para el
planteamiento de las ecuaciones es general para el
andlisis de cilindros con las demés condiciones de
soporte.

El esquema de la Figura  muestra un cilindro
oleohidréulico, con deformacion debida a la aplicacion de
una carga excéntrica F. Los parfimetros, cargas exlernas
y de reaccion mostradas, son empleadas para el andlisis
de equilibrio tanto del vastago como del cilindro. Se
considera ademés un factor de seguridad & y un valor de
excentricidad e, = ¢, del punto de aplicacion de la carga.
Se determina inicialmente la expresion que gobierna la
carga critica de pandeo y posteriormente la tension
méxima como criterio en la determinacion de la carga
maxima admisible.

$

y;“ ~ kF
Rd
E; I; L; d; p; .q
N ox

Figum 2. Esquema de un cilindro ofeohidriulico no deformado y deformado, con la aplicacion de una carga axial. Coordenadas, cargas

extemas, de reaccion y parametros geomEtricos.
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2.2.1  Carga critica de pandeo
Para esie am'\iis's sc toman como referencia ias
noansdanadas ol _u w P ? fuast) da la Kimea 1a
ARSI DR D A ')’l l\ll] : A ')‘6 ALY W 1@ FIKWaG « La
ecuacion de equilibrio para cilindro v vistago. con una
carga apiicada 'r‘es:
o L
Ed——yix e vy EL—vix)e-kfvix) (1)
h gz hn Hx) BhLoayin Va{x;
La solucién tiene la forma:
) =Clisen{gx )+ CiZcos(qyx ) donde
=C2ken(g,x, )+ C2c0s(q,x,)
_ lrs N T N
“JdT/Er Y RTT/E \«r
Y /7 =0 L B it o |
Con condiciones de contormo:
»() =y (0)=py."(0)=y,"(0)=0, debido a
desplazamiento v momento flector nulo en los apovos. se
obtiene: CiZ = C2Z2 = 0; y a pariir de y,(£,) = y,(—-i,)
en el punto de conexion. se tiene que:
Ciisenig,,j+ CZiseniq,i,) =0 i3
Nal véctnon de la Fioura es tisnes ademdbe ane
Del véstage de la Figura  se tiene ademés gquer
M, =kF-y,(-L,) [y: evaluado en-L;]

il comportamienio en ia seccion de vasiago deniro dei
cilindro se representa como un sistema simple apoyado,
con presencia de un momento M, (Fig. 3Figura ), que es
funcion del dngulo 0 (dngulo entre pendientes en el punto
de conexion, Fig. 2).

Figura 3. Relacién entre momento en punto de conexion
vastago-cilindro M, con dngulo 6,

. A
De acuerdo a esta configuracion: 0:—% [2) en

22
donde 0 es el dngulo entre las pendientes de las curvas
de deflexion en el punto de conexion b,c (Fig. 2), esto es:

deil.y dv.(=L.)
b e V' LN T
dy,

d;
o
21 {'4’: cos(g;l; )+

g. De esiamanera:

Hreslg 1) ) 1l =0 {4)
—_—
SE, J G,cos(g,

Ei sisiema se vueive crilico una vez ias defiexiones
tienden a infinito; esto se logra, cuando el determinante
de coeficientes del sistema de ecuaciones (3) y (4) tiende
a cero. Asi, la carga critica de pandeo es aquella que
satisface la ecuacion (5).

KELys,s, =3E,Lge,s, = 3E, 1,gy¢,5, =0 (%)
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gun!\_g _! vﬁcfmn como el
SCICICI'IEI'IID que

Fn las formulaciones se

ciemento critico dei actuador,

Iinark mnn mhe Fanilidad o |1
PR E@ G W D dvinuaa a

=
T o
-.Ul

|.-..

ael manensl Por esto, CS necesario delenmnar |3 cm
paketone admafeifls, ann hass an la Sansifn mafelona
ilaxiifia aGimision, OOh Oase <N W ICHSN  maXiima,

+,rmo

e |

iigura 4. Diagrama de cuerpo fibre seccion vastago (ver Figura )

La ccuacion de equilibrio para ¢l vastago (tomando
momentos en P, coordenadas x-y), de acuerdo al
diagrama de cuerpo libre mostrado en la Figura 4, y
Icnicndomcummsu peso, e
2

El, ?- ~ﬂ%’iﬁx’ +(Ry ~ kFy, ) x~ M, ~kFy (7)

Cuya solucién (y =y, +y,) tiene la forma:
y =Clsen(g,x)+ C2co8{q,x) + C3x* + C4x + C5

Donde

Clm-

(8)

pxd g

(
, Cd=
iF akF

Las condiciones de contorno, debido a deflexion nula

W0)= y(L,)=0gencran:

CIim=C5

et
klsen(g,L,)

Ry - kFy,) [ poxd gE, L
e 28 CS"F['-"‘u ot el it i B

3 3
“Ry Ly +RFCS0os(gy Ly ) -1]+ RF Ly, +%}
()]

i momenio méximo en el vasiago M, necesario para
determinar la tension méxima (ec. (6)), corresponde al
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mavor vaior absoiuto oblenido, evaiuando en ia expresion
(7), los siguientes puntos en x:
En bue aviramue dal vd ot amen e & = 1 V.. = TI_
A RS VAURVIIRD UV YASUaEV . Afnar Uy i 7Y
En los demés puntos:
arctan 'C. a + nr 3
vcxely xy mm/rt™) (ad_r.o] (10)
q: ax
Para caicuiar ias expresiones anieriores, es necesario
hallar algunos parametros vy fuerzas en el actuador: para
mmbo oa mbombcccale fA snccenfomas sece s fafofe Lo
MO pul Ty (7)) CCual e q Ix[llll I W
Adatarminaniin da: R 2 ALf TN Tetae
determinacion de: B R, R M, O w0, . Estas
son (ver Figs 2y 4):
& Dalosinnas ds Ansudaz: T oy Tw =0 n
T NREEVESIS SRS aye T Mgrd T ¥ iLH
-y, ~yw,+@, -9, =0 (D)
Anguio enire pendienics de curvas de defiexion
en punto de conexion (Fig. 3):¢9 = ML (I11)
272
En Cilindro
+  Sumade fuerzas enyy
x
R +R =-peso,=-ph{D;-Dj)g (V)
- Cuma da moameanine an ol monta o (aviremn
- ATLMEIGE WA TRV IR W W P\IIIIU Gy \vAauwIIn
apoyo cilindro):
LR, + M, +kFLy, = —qﬁ%{ﬂﬁ—ﬂj)g-h"-‘:, (V)
e Pendiente de curva de deflexion cilindro en el
punto de  conexion: %-ﬁ (ubicar
coordenadas x-y {fig. Zj en punio de conexion,
alineando x con ¢l cilindro):
Qo 0 o0 L, L,
00 0 0 1 -1 -1
L,
00 0 AEL 1 0 0
10 1 0 0 0 0
00 1 0 KL 0
00 ghL-5 ql-q) 0 kF(gl-s) 0
01 1 0 0 0 0
00 - 1 0 0 WL,
C 0 q;L-s, -q-¢) 0 0 -kFiq,L,
Resolviendo el sistema (11), se determinan los

parametros necesarios para el célculo de la tension
méxima (4). Asi, para un actador dado, se podrd
calcular, mediante un método algoritmico, la carga
méxima admisible, como aquella que genera una tension
méxima cercana a la tension limite del material.

.&j

251

Scientiact Technica Ao X1, No 29, Diciembre de 2005. UTP

(ol —s VR sallec VM skFial —sw slfzm =
A% b | MIrTw mA L1} -~ m=. LEAS] e
RO (G ) W O, 4 Vv
MU " )8 | Iy 1-6 | ot
L,
4 |. 2 q J
MMVne aln Rt N FENY. .
LOil 31l Puiicaciones [€C. {J )] €y 5, €, 52
En vistago
*  Suma de fuerzas en y;:
D AD mmoean =mal i;l,. (VII
"I aad It o L Brpat 1 Ny
e  Suma de momentos en el punto d (extremo
apoyo vistago)
LR LM LLET . =_n RE R, e (VI
Pafle # My PRORM mop wd g ARG R ’;
e  Pendienic de curva de deflexion visiago en ¢f
mntn da soanewiAne aym) _ (Fia N
punte de conexidn: =g, (Fig. 2}
dx
ol —e VR —allce VM _bolal —e Vi sblem =
Mt MW M\ M) ™M\ M )va T ™ *
xd.gg 5__1-5 (IX)
4 2 g
MNinmnent s Ao Lo amas ;s msmsn T 5 TWVL am Comme o gon abselod ol
Ulsmumnuu Ky Kwu TUIRD U 7 B ST TUTIa s 1
se obtiene el sistema (11):
0 0\ 0
SBATIA T - A
0o 0 ||Rr, 0
0 0 |[Mm -ab % (D5 - D )g
o oo |-aAg(BL-Di)s-rre,
oy . (n
w0 ||y, |- PE0D)sal 4 1 c]
4 L2 4
o ollw aldi
0 o|la Pl dig - kFe,
2 2
0 il e, andigg, | L 1 :'1
JU LR
3. EJEMPLO DE APLICACION

Se trata ahora de evaluar estas ecuaciones para una
aplicacion en particular, Se requiere calcular la carga
critica de pandeo y carga admisible con base en la
Norma, para ¢l actuador de la figura 5 cuyas medidas se
registran en latabla 1.



Figum 5, Esquema actuador (ejemplo de aplicacion).

Para la determinacion de las cargas admisibles, s¢ ha
tomado la tensién de fluencia como la tension limite del
material. La tabla 2 presenta diferentes valores obtenidos.

P . S ryapennnpnpaery | Juwapenpe Yo | By TepTeipay M . T PRSayes inois el Bl snls R ssces caleleie sl B.00R. Wi
MACl ws | Tanv 1 ICIACIUN a a GU Ea uC CUICT, >¢ CACCIIITNIN )l >0 Carga  maans aulnuMme. raa
calcularin las cargas criticas v admisibles, con un factor valores de excentricidad bajos (< Smm) la carga critica
de seguridad: Kooem) = Nauen = 1.0, Para determinar ias ain ¢s mayor que ia de Euier, pero csta decrece
mnarmas admicibhlos s b eden Al od i ae awvonmben oo dodae da N P [y oy P e peny Pty P |
»ﬂsaa AU IUR D D% WA CUE WD LN W AW BT IV U D> U w.llclll“lll-lllb VUEE W DR EEREE W U B AR T R
la carga aplicada. Se pueden realizar ahora curvas de tensién méxima en
funcion de disiinias reiaciones de esbeiicz de ciiindros
Fanee ific acidn Cilind ro Vistaon hidednliane Nicha achaltar ac la ralasmAn sntra la lanamud
spec CRindre dstagn | hidréulicos. Dicha esbeltez ¢s larelacion entre la longitud
Didmetro { mm) ‘S‘- ‘;}’ d.= 30 equivalente del actuador v el radio de giro r, del vastago
(T .
] ] - 1,= 600 {como elemento critico): . huteer - L sante
Longitud a carrera mixima (mm) | L;=700 | =700 r,
L (iiifii} 30 Se determinarin tensiones criticas y admisibles, con base
Lpimmi=L, Logee Lz = 100 - i narpied-Ararg g
= 5 S en norma. de cilindros oleohidraulicos de diversas
La(mm) U Lasmatiedasn ssaamda g: sraanmtamlonds anmatambas Los sealamas
C.Tcll rrlxlna sso IJllsl Uy, nuw _\‘ MANCIHNCTIUY COTRWTTID, D Valuviey
Makilo de daticidad de didmetros v material del cilindro analizado
B, 200 . T .. ; X
dei materiai (GPa) - anicriormenic, Para cfecios de comparacion, s¢ tomaran
Tension de Auencia (MPa) 340 Aa nusasn Famtan da sammwidad 1 i v varias svasnteinidades
U HTUV YU TasauUl e a!-sunluou W " VOO MDY VAR T IR D
. ) - Considerando de nuevo ¢l vastago como elemento critico.
Tabla 1. Datos clindro hidriulico (Fig. 5). N e ea_ 8. W0 . T o . & & .
- Ia iension O¢ Lpukr, ¢n CsSic Caso oma i Jormac
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iongitudes Ly L;(Fig. 3) de cada actuador seran funcion
de la carrera méxima, asi:

Cilindro: L, =carrera max.+Ly+Lp = carr. méx+150 mm.
Viéstago: L, carrera max. + Id = carr. méx + 50 mm.

La tabla 3 registra las tensiones de Euler, criticas de
pandeo v méximas admisibles para cilindros con distinta
longitud equivalente (en funcién de la carrera méxima).

Carrera | Lunee Te;iél NORMA (MPa)
mixima = (esheltez Lt | Temsén | Temidn
mm) | Lol (MPpay | Critica | adm.
500 1200 160 77 124 122

600 1400 187 56 %06 BT
700 1600 213 43 697 68
800 1800 240 34 548 53

[ 500 2000 267 28 442 426
1000 2200 293 23 36.7 35

REFE- CARGAS
RENCIA CRITERIOS prices
Andlisis Carga critica de pandeo de Euler
convencional B 464
(Euler) 7
Carga critica de pandeo fecu (5)] o
LSS, ~3EJ4,68, -3E1.q.05, =0
-0 732
Norma Tension maxima ad misible !
137125 lecu. (6)] 1 646
1SOTC
131/5C 3 CARF32M g5 464
=" xd ad, i 10 38
L . PO 'ﬁ
20 247

Tabla 2. Cargas criticas de pandeo y admisibles
empleando Euler y Norma 13725 (Cilindro bi-apoyado, a
carrera méxima Fig. 5, tabla 1).

La carga critica de pandeo con base en la ecuacion (5) es
mayor que la carga de Euler: debido a que en esta
primera s¢ analiza ¢l actuador como una viga rigida de
secciones distintas de vastago y cilindro, presentando una
mayor rigidez que el actuador, visto como viga de
seccion constante igual al véstago, tal como se¢ aplica
actualmente (Euler). Se observa ademés ¢l efecto de la
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Tabia 3. Tensiones de Evier, criticas y maximas admisibies

i“s1os vaiores son oblenidos para excentricidad = 0 (carga
idealmente centrada). De esta manera, se obtienen las
curvas de laFig. 6.

Es razonable que el comportamiento de la tension sea
similar a la carga admisible de acuerdo a la expresion
(Oadm = Fasw'A). Con las curvas de la Fig. 6 se puede
determinar asi, la carga maxima que genera la tension
maxima admisible, para cilindros oleohidraulicos de
diferentes relaciones de esbeltez, en su carrera méxima,
con seccion transversal v material similares.



Taranin man, aecemeitld Bomds, (VP

Figura 6. ‘Tensiones maximas admisibles a  distintas
excentricidades, tensiones criticas de Eulery de pandeo (norma
[ecu (5)]), vs relaciones de esbeltez.

4. CONCLUSIONES

Como lo muestran tabla 2 y Fig. 6 es notable el efecto de
pardmetros criticos como la excentricidad, sobre la carga
méxima admisible del actuador. Esto, sin tener en cuenta
aln, otros efectos posibles dentro de toda aplicacion en la
industria, de los actuadores oleohidréulicos; como
momentos generados debido a imperfecciones en la
conexion vastago-cilindro (debido a desgasie en juntas o
elementos en continuo rozamiento),

Dependiendo del tipo de montaje y la aplicacion de un
cilindro oleohidriulico, ademds de la carga aplicada,
pueden surgir momentos inesperados, debido a fricciones
en clementos de sujecion, que con las componentes de
carga no alincadas con respecto al cilindro, pueden ser de
consideracion. Tales momentos serédn proporcionales a la
magnitud de la carga, lo cual hace que puedan ser
interpretados (para uso de las formulaciones planteadas),
como presencia de excentricidades en su punto de
aplicacion.

iJe iguai manera, como se hace aciuaimenic en ia
seleccion de cilindros (empleando Euler), puede
determinarse el didmetro necesario de vastago de un
actuador que soporta una carga dada, mediante el tipo de
curvas de la figura 6. Tal didmetro serd ahora funcion de
los datos del material, del factor de seguridad, la
excentricidad de carga, y las longitudes de véstago y
cilindro. Para el caso del ¢jemplo antes planteado, se
podria determinar que para una carga de 30 KN con
momentos en ¢l punto de aplicacion que promedian los
300 Nm (equivalente a 30 kN x 10mm de excentricidad),
s¢ requeriria un didmetro de véstago no menor a 30mm,
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ANEXO F. H SERIES HYDRAULIC CYLINDERS. MILLER FLUID POWER
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Miller H Searince _ o N
SRV 18 Yviive Oversize Pision Rads for Coiumn Sirengih on
Uudpwanlin NMulindawe N - i o P Z
nyarathic vyinaers Long Push Siroke Cyiinders

Gyiinder appications requiring column strengthor iong cyiinder push strokes may nezd oversize piston rods.

However, Willer Aluid Pover cautions against depending upon the higher rigidity of oversize rods 1o absorb or mduce side ioading. Actually, the greater
fexibilily of a smalkrsndard dame i iod tarsmits kss sids kading back © the piston rod bushing. It s important © uss the comect id diamater
based on the various factors involved in vour application. Oversize rods. when not needed, merely add to the cvlinder price and require longer delivery.
Standard rod diameters are recommended for all pull stroke cdinders. To determine the comed rod diameter for a push stroke application. follow these

simple steps.

1. Referring fo the Group A throuah C illustraions on the previous page, 3. Move across the table to the right end and in the same row locate vour
determine the \ﬂueof i. or your cyiinder, or use the “Adjusied L “L" or “Adjusied L Dimension”, ifhe exad vaiue is not shown, continue o
Nimandan” caloulated in Qan 4 an that nana tha neat Lo nee nuim hee
Imer calcylated in Qep don tha paga the next larger number,
9 Inl o reive Dietan Dad Tahla find in ths firet salimn onor solindas e A4 2awn tan nf ealimn and wne il tha sar st A @ e r
2. Inthe Oversize Piston Rod Table, find in the first column your cylinder 4. Go to the top of the column and you will find the correct rod diameter
thrust value which was previously determined. for your cylinder application.
Oversize Piston Rod Table
Thrust PISTON ROD DIAMETER
in Ibs.
L (O S 1l -7 ol (i < ol S N -l N ol (A 7 o AN (- (N (O (RS 1 2
250 43 94 146
400 37 83 134 | 186
700 30 68 118 | 168 | @2 | 275
1,000 27 60 105 | 155 190 | 257 | 330
1,400 24 53 ® 142 174 | 244 | 308 3|5
1,800 23 48 ® 127 60 | 230 | 296 6 | M0
2400 19 45 5] 114 45 | 213 | 28 T | 415 | 488
3200 16 11 [ 106 130 1949 | 261 29 | 0 | 481
4000 13 38 i1} o 19 175 | 240 | 310 | 378 | 446
5,000 9 3 1] o 10 163 | 225 289 | 3O | 426 | 494
6,000 5 30 56 ' 102 152 | 208 M4 | M2 | 410 | 476
8000 5 26 50 I 93 137 | 188 5 | 310 | 375 | 447
10,000 4 21 £ n 89 125 | 172 22 | 79| 349 | M2 | 482
12,000 3 17 Ll (4] 84 118 155 210 X9 326 388 454
16,000 9 A 57 75 10 | 142 188 | 235 | 202 | 350 | 420
20000 8 2 2 68 106 | 136 w2 | 218 | 270 | 326 | 38
30000 6 12 0 55 a7 120 156 | 180 | 230 | 285 | 330
40000 1" 2 43 7 108 142 | W7 | 210 | 248 | 24
50,000 9 15 30 66 % 130 | 165 | 200 | 234 | 269 | 408
60,000 “ 18 57 &8 1"a | 154 190 | 225 | 256 | B4
80,000 12 16 36 n 104 | 137 | 170 | 204 | 240 | 36
100,000 14 22 57 90 120 | 154 | 189 | 222 | R4 | 40
120,000 12 21 5 7 108 | 140 | 175 | 207 | 33 | 37
140000 19 z B4 a8 128 | 1680 | 194 | 301 | 385
160000 17 % 47 &% 1Ha | 148 | 182 | 219 | ®O | 421
200000 14 z 3 67 a8 131 | 161 | 20 | 30 | 402
250,000 19 28 36 72 109 "M 236 a 375
300,000 25 3 42 @ 120 | 212 | 281 | 351 | 420
350,000 22 3 39 2 100 | 195 | 21 | 328 | 3%
400,000 19 3r L] s 182 | 241 | 309 | 314
500,000 32 4 49 B2 | 212 | 214 | 341
600,000 ¥ 45 14 | 183 | 247 | 310
700000 2 4 7O | w2 | 221 | 2@
800000 37 63 1Ha | 1w | 20
Q00 000 60 a8 168 | 257
1,000,000 57 73 1ns | 212
1,200,000 51 68 84 1
1,400,000 45 62 79 | 16
1,600,000 57 " @
1,800,000 70 86
2,000,000 65 | &

Values of (L) Toe slendeme ss rabos (siendemes s ralio = length + radius of gyralion = 4 x lenglh + piston rod diameler) greater lhan 50 have a salety Taclor
015 1o 1. Values of (L) for skendemess ralios kss than 50 ae based on compressive strength only (5= thrust + od area) and have safety lactors
between 24-1 and 5-1 which are directly propotional to (L), (Le. the greater the value of (L) the greater the safety factor).
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prestressad position, to prmrt loaon non—sa; piston rods rem and piston and the resuiting costiy damage

Defermining if Your Cyfinder Aequires A Non-Sag Rod

ffilla r cufindare have a commercial draighinese of 0 002 inchee ner foot of | knnfh The mu‘u-nd: ool _m_‘_lz__:g for honzantally mounted odindere je

vaner e s ave a mmmerncia =1 OO0 NCNet Der oot o Ly AN

giveninthe Rod Dededion Tabie. To determine if this sa) is excissive, follow these simpie diredions.
1. After having checked the rod for coiumn strength on the presious page, find your rod diameter in the first coiumn of e tabie.

2. Read across ha tabia 1o the column headad by the ienath of the rod bafween supports when rod is Lily edended, and ind the sag ininchées which can be

W Ao LK Qead Ok Dot yes2l SUDDO

apectad with a standard rod.

3. ifthisfigure fies within the shaded area of the table, you should specify a non-sag rod.

Rod Deflection Table

This tab i shows the defizctions in inches of ordinary piston rods atcenter of span. Length of psn rod
betwesn supports is in feet. Rod diameter and sag are in inches.

Dia. Weight LENGTH OF PISTON RODS (IN FEET) BETWEEN SUPPORTS WITH RODS EITHER EXTENDED OR RETRACTED
Piston | In Lbs.
fod | PERFT. | § 6 7 8 9 W[ 1211815161718 19| 20) 21 2223 |24

s,. md not available in non-sa)

| 1043 |.065 | .134|.255 | 425 1.020] 1.500]

675
1 | 2670 |.030 |.053|.09 |.166 |.265 | 385| .580| .850 nsoh,s?ol
1% | 5040 [013 | ces | .63 (088 | 136 [ 212] s10| 450 | £17 | &0 [1.100]1418
1% | 8178 |.008 | 017 |.cos [[054 |.0es | 130| 192| 278 | 380 | 515 | .680 | 870 | 1.115]1.400
066
42
@9

2 | 10.680 (.006 | 013 |.0@5 [.042 A01] 148 212 290 | .390 | .525 | .670 | 850 (1.072]1.330
2% | 16.690 |.004 |.0085|.016 |.027 064 094 136 | 186 | .240 | .335 | . 430 | 545 | 685 | 856 [1.040] 1.286{ 1.520

3 24.060 006 |01 [ e 045| 085 | 089 | 129 175 | 231 | 206 | 380 | 475 | 590 | 722 | A84 ] 1.06001.270(1.500
3% | s2.710 0043|008 |.014 |.002 | .033] .048 | .069 | 095 .128 | .170 |.218 | 278 | .350 | 435] 530 .650| .780(.930 |1.100
4 42.73 J006 |.010 [.016 | 025 .0G7 | .053 | 073 | .098 | .130 |.166 | .213 | .267 | 333 | .405| 500 .5%|.715 | 844
4% | 54.0M 005 |.0082 | .03 | 020 .029 | 043 057 |.078 ) .103 |.132 | .168 | 212 | 262 | .320 | .395| .470(.565 | 670
5 66.760 (066 |0106] 0161 (@3 | 0G4 | 046 | .0B3 | .03 |.107 | 136 | 171 | 213 | 260 | 320 .380|.460 | 545
5% | 80.780 L0055 |.0087) 013 .019] 028 .038 | .062 | .068 |.088 | 122 | .142 | 176 215 | .263| .315|.390 | 450
7 1308 654 m 0121] 172 1.0237].0319] .0421].0545 .0695 .0873].1084].1331 .lﬁlz 1949 . 2329].2761
8 1709 N 0093(.0132].0182] .0244| 0322 | 0417 | .0532].0669 |.0830(.1019| .1239 .1494.1783[2114
9 2163 J0060| 007310104 |.0143] 0196] 0254 | 0630 | 0420].0628 | £66 |.0806] 0ATY 1179.1409| 1670
10 267.0 0059(.0084|.0116{.0156 .0206 | 0267 | .0340].0428 |.0531].0652| 0794 . . 1141].1353
Non-Sag Rod
Miller Cylinder ]_ IE :
, A_
79
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Hudranlic Culinders e TIQ L ANTS
riyurauiiv vyiniucio FOOT Mouming uylinaers

Foot mount cviinders shouid be keved or pinned on the appropriaie end

shouid be pinned at either end (but not both endsi. Contrary to common

o diminaie sheanng ioads on mounting boiis, die design pradices, cylinders shouid never be pinned acioss corneas
Cylinders with intag @l kay mounts may ba used wham leywas ca Todoso canresult in severa warping under opamting pressu ms and
e cuiina machine member. Tihis iype oi mouniing accommodaies iemperaiures.
ehaar lnade nmuidse ascurata alinnmant of tha sdindsr and eimnlifiae Divatad mannte ehaild havs tha eama hnas nluate at hath tha
shear loads, provides accurate alignment of the oylinder and simplifies Pivoted mounts should have the same type of plvals atboth the
instdlation and servidna. cvlinder body an If asimg i i
Mok ans and sd s scdisds e sbos sld b Lososd bm bt soms bins 1§ ot Pl T
ViINy UNIG GIIU LY @ LYRITRIGE IR UR UG NOYTU W UG 1 LA L] ) Pl aAt ol Gavil G
ends are keyed, there will be no cylinder elasticity to assist in absorbing designed to resist onl
shocks shouid not be used to support the trunnions, otherwise bending
Locating pins may be used instead of shear keysta hedptake chear canalso be sstup
iads and toassure proper cylinder alignment. As with leys, cylinders
Keying a Cylinder
RIGHT WRONG
NO EXPANSION
u |
3 - L T
U I | || U ]
idainum inai On Push Stroke Maimum Load On Pul Stroke
Key Cap Erd Kev Head End
Plnnlng a Cyllnder
RIGHT WRONG
NO EXPANSION,
e] C O] [Cei
] ]
(o) [Cxe
Madmum Load On Rush Smie idamum Load On Puil Soke
Pin Gap End Pin Head End

“K" Retainer-Key Extension

Provides Models 71,7274, and 77 with Max. Mounting Rigidity Without Pins or Welded Keys

for a rugged mounting that cannot shift under maximum foads, the “K” retainer-

kizy edension edends the rod retaner plate so that it dipsinto a slot milled in

“Sen mspective mounting pages for dimensions — Square Retainer Saction
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mactine’s mounting surface. ‘K" retainer thickness is dimension 'F*" £
Extension =7 Avalatie as option & additiond codt.

—
INSTALLED INSTALLED
ONHEAD ON CAP




ANEXO G. MANUAL DE OPERACION Y MANTENIMIENTO
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MANUAL DE OPERACION Y
MANTENIMIENTO

Operacion, seguridad y mantenimiento

DIMAM S.A.S.
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1. SECCION DE SEGURIDAD

Antes de realizar alguna operacion o mantenimiento de la maquina, es necesario
que lea este manual y le dé cumplimiento a todas las instrucciones contenidas en el
mismo.

1.1 Senales de advertencia

Cumpla con todas las indicaciones que se han puesto en la maquina tales como:

RIESGO ELECTRICO

RIESGO TERMICO

RIESGO MECANICO

1.2 Implementos

Para realizar cualquier operacion con la maquina se recomienda utilizar los siguientes
implementos de seguridad. _—A\

% \
e Gafas de seguridad

e Bata u overol \
¢ Botas de seguridad
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1.3 Inspeccion

Antes de encender el banco asegurese de que se cumplan los siguientes
requerimientos:

e AseguUrese que todas las mangueras estén conectadas y aseguradas, revise que
no presenten fugas.

e Revise que los niveles de aceite estén por encima del limite.

e Asegurese que el banco este correctamente conectado a la energia eléctrica
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2. SECCION DE OPERACION

Para empezar a utilizar el banco asegurese de cumplir los requerimientos
establecidos en la seccion de seguridad.

Primero conecte el banco a la fuente de 220V, luego debe colocar en ON (o subir)
todos los tacos que se encuentran en la caja del sistema eléctrico.

Luego encienda el computador del banco y ejecute la aplicacion que se encuentra
en el escritorio llamada “banco de pruebas.exe”. Cuando inicie la aplicacion,
aparecera la siguiente ventana:

© | (1] Vign Apphaation Font (= | Ig= | 2o [T | 4D~ | o Saaech L7
i~ BANCO DE PRUEBAS
—
Lado vistago  Fuerma vistago
resiones LA SN | Manssl  Awtomatico -
Presion vistags , 70
o . ’ OFF l.:nlo'-mn Fuerza pistéa
C_ oy © L]
g
&
Presidn pisten “
0
INICIO DEL BANCO CONTROL DE FRICUTNCIA
Tiempo de
Encendido Frecuencia proshs Ciclos
: ’I: 90 ™ ° Son. °
CONTROL DE PRESIONES
r— /— /f_
| reomen Presica1 (P Presicaz( P) vemer b
—— =l S

Figura 1. Interfaz del programa de labview

J o . : .
QAntes de iniciar el programa asegurese que en la casilla de frecuencia, en la
seccion de control de frecuencia, este en un valor entre 1 y 3 Hz.

Para iniciar el programa haga clic en la flecha que se encuentra en la parte superior
izquierda de la ventana.

263



Apphcation Fort | » || Lo® | E‘ o

=
=

P

=

Presida piston

Figura 2. Inicio de programa

Luego oprima el boton de “encendido” en la seccién de “inicio del banco” para

encender el motor y accionar la bomba.

INICIO DEL BANCO

Encendido

O

e et ot

Figura 3. Encendido del banco

El programa por defecto iniciara en modo manual, asi que para iniciar el modo
automatico de la prueba active el boton “automatico” en la seccion de “inicio de

secuencia”.

INICIO DE SECUENCIA

5

®n

Figura 4. Seleccion del modo automético del banco
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En estos momentos la electrovalvula direccional de flujo estara actuandose de
acuerdo a la frecuencia establecida, pero podra observar que aiun no se mueve
debido a que no se ha activado la valvula que controla los niveles de presion, es
decir que el sistema se encuentra en venteo, para iniciar el movimiento es necesario
gue active uno de los niveles de presion que se encuentran en la seccion de “control
de presiones” (figura 5).

I CONTROL DE PRESIONES

Presion 1| ') Presién 2| | .} Vm'“( .)

Figura 5. Seleccion de los niveles de presion
0 - | o
« Tenga en cuenta que no se podran activar los 2 niveles de presion al mismo
tiempo ya que el programa, por proteccion, activa el venteo cuando los dos niveles
de presién se encuentran activos; para volver a seleccionar un nivel de presion
simplemente desactive alguno de los niveles de presion y el programa volvera a la
normalidad. Los niveles de presion se ajustan en las valvulas de alivio que se
encuentran en el tanque principal (figura 6).

Figura 6. Ajuste de los niveles de presion
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En la seccion de “presiones en el cilindro de pruebas” se observan las presiones
tomadas por los sensores tanto en valores numeéricos como en la gréfica de

presiones.

PRESIONES EN CILINDRO DE PRUEBAS

Presion vastago

0 3000-
2500~
£ 2000-
S
AR d 1500-
Presién piston a

0

Presion piston  FaVd

Presion vastago -

Time

Figura 7. Presiones en cilindro de pruebas

El nimero de ciclos contabilizados se muestra en

frecuencia”, al igual que el tiempo en segundos (figura 8).

CONTROL DE FRECUENCIA
. Tiempo de .
.Frecuenua prueba Ciclos
:): 0 Hz 0 Seg. 0
Figura 8. Control de frecuencia

Para detener el programa siga los siguientes pasos:

1. Desactive el boton “Automético” para detener la secuencia.

2. Desactive el nivel de presion.

3. Desactive el botén de “Encendido” para detener el motor.
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4. Oprima el botén “Apagado” en la seccion “Inicio del banco” para detener el

programa.
E BANCD DE PRUERAS
PN ..o o: <:cutnci I
vastage  Fuersa viriago
b Manual lAAamatics A = 5 -
Presion vastags — — ’ “ :
N Cm { OFF Lado pistén  Fuerza pistén
o B0 e
Priasss pistan

Tarw

CONTROL DE PRESMDINES 2

:‘ a m,,;;.) MJQ Nentes (|

Figura 9. Pasos para apagar el programa
J _ .
Q Para detener el banco completamente, desactivar todos los tacos de la caja de
control y desconectar la fuente de alimentacion.
2.1 PROBLEMAS DE CONEXION
Es probable que en el transcurso de las pruebas se presenten problemas con la

conexioén a la tarjeta Arduino. Estos problemas ocurren por diversas razones; tenga
en cuenta la siguiente tabla en caso de que se presente alguno.
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PROBLEMA CAUSA SOLUCION
Posibles desconexiones
debido a la vibracion. Revise que el led

No inicia el programa

Al presionar el boton de
encendido del banco, no
ocurre nada.

El programa funciona,
pero la secuencia se
detuvo.

Los leds que indican
lectura y escritura de
datos (TX y RX) dejan

de titilar.

*

Problemas con la
comunicacion serial
Araduino-LabView

Uno de /los leds de
comunicacion (RX o TX)
deja de titilar y el otro
sigue encendido.

* A

* Si las soluciones dadas no funcionan, pdéngase en contacto con un técnico eléctrico para que

Fase caida en el sistema
de alimentacion.

El computador no
reconoce la tarjeta
Arduino.

amatrillo de alimentacion,
de la tarjeta Arduino se
encuentre encendido.

Revise todas las
conexiones, asegurese
de que estén fijasy en su
sitio.

Posible corto en el
sistema eléctrico.

Falla eléctrica.

Desconexion de los
puertos de la tarjeta
Arduino.

Revise todas las
conexiones.

Asegurese de haber
seguido las
instrucciones dadas en
la seccion 2 de este
manual.

Desconecte y conecte el
cable USB de Arduino,
corra el programa
nuevamente.

Fallas con el cable USB
de la conexion con
Arduino.

Problemas con la
programacion del
programa.

Revise que el cable USB
no se caliente, si es asi
cambielo.

Cierre el programa,
desconecte y conecte el
cable USB y vuelva a
abrir el programa.

revise las conexiones eléctricas.

** Si el problema persiste comuniquese con los fabricantes.
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3. PRUEBAS DE:

Antes de iniciar las pruebas, asegurese de haber seguido todas las instrucciones de
la seccidn de operaciones, contenidas en este manual.
3.1 Preparacion de los sellos

Para que la prueba sea valida, asegurese de que los sellos estén sin usar y que no
tengan ningun defecto de fabrica.

Para instalar los sellos en el cilindro de pruebas, tenga en cuenta los siguientes
pasos:

1. Desconecte las mangueras y los sensores del cilindro de pruebas, evite el derrame
de aceite hidraulico poniendo un recipiente para recogerlo.

2. Retire una chaveta, con la herramienta adecuada, de cada pasador de los apoyos
del cilindro de pruebas (figura 10).

Figura 10. Extraccion chaveta

3. Retire los pasadores con ayuda de un martillo teniendo en cuenta que debe
sujetar el cilindro adecuadamente para que no se caiga (figura 11).
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Figura 11. Extraccion de los pasadores

4. Con ayuda de una prensa, sujete el cilindro para desenroscar la tapa, luego retire
el vastago de la camisa con cuidado (figura 12).

Figura 12. Desensamble de la camisa

5. Sujete el vastago y asegurelo luego suelte la tuerca con ayuda de una copa de 1
1/2” que asegura el piston y retire el piston y la tapa (figura 13).

Figura 13. Desensamble del vastago
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6. Retire los sellos con cuidado para evitar dafios que no correspondan a los
ocurridos por la prueba.

7. Ponga los sellos nuevos tanto en la tapa como en el piston.

8. Ponga la tapa y el piston (en ese orden) en el vastago nuevamente y asegure el
piston con la tuerca.

9. Inserte el vastago en la camisa, tenga cuidado, ya que este paso es critico para
los sellos, debido a que estos pueden dafiarse por la rosca de la camisa para la tapa.

10. Enrosque la tapa y vuelva a montar el cilindro en la estructura.

11. Conecte los sensores y las mangueras, revise que no hayan fugas.

3.2 Ajuste de variables

Antes de realizar las pruebas se deben ajustar las variables que intervienen en el
proceso de desgaste.

a) Ajuste de la presion: Con el banco encendido en accionamiento manual,
ajuste la electrovélvula con la llave Bristol correspondiente y girela en sentido
horario para aumentar la presibn o anti horario para disminuirla, el
manoémetro le indicara el valor de la presion tarada. Una vez hecho el cambio,
asegure la tuerca para que se mantenga el nivel de presion.

b) Ajuste de la carga: Con el banco encendido y el accionamiento en
automatico, ajuste con la llave Bristol correspondiente, las presiones de taraje
de las valvulas del sistema de carga, segun la deseada. Asegure las tuercas
para evitar el cambio de presion.

3.3 Toma de datos

Para dar por terminada la prueba, verifique que el cilindro de pruebas no presente
goteo de aceite, si se presenta fugas de aceite significa que la prueba ha concluido.
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Lo datos de presion tomados por los sensores, el tiempo de prueba y el nUmero de
ciclos, se guardaran en dos archivos formato “.lvm”, uno llamado “presiones” donde
se registran los valores de las presiones, y otro llamad “tiempo” que registra el
tiempo de duracion de la prueba y el nUmero de ciclos que realizé.

Estos dos archivos los encuentra en el escritorio del computador y se ejecutan con
el programa Excel de office.

\g’ Cuando finalice la prueba, corte los archivos “presiones” y “tiempo” y cépielos en
una carpeta dandole el nombre de la prueba que acaba de realizar. Cuando se realice
la siguiente prueba el programa creara nuevamente estos dos archivos en el
escritorio.

Figura 14. Toma de datos
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4. MANTENIMIENTO

Para realizar el mantenimiento del banco de pruebas tenga en cuenta las
recomendaciones dadas en este capitulo.

4.1 Instrucciones de seguridad

e Asegurese de que el banco este totalmente apagado, revise que la linea de voltaje
esté desconectada y que no haya riesgo de conexion.

e AsegUrese de que la temperatura del banco es la adecuada para realizar el
mantenimiento.

¢ Se le recomienda tener a la mano todas las herramientas necesarias para que no
tenga inconvenientes al momento de realizar el mantenimiento.

e Evite poner las herramientas encima del banco o en la altura, manténgalas en
lugares por debajo de su cabeza.

¢ Utilice botas de seguridad cuando realice el mantenimiento.

4.2 Limpieza

e Limpiar la superficie de los tanques. Si se usa agua o algun otro liquido, debe
tener cuidado con las conexiones eléctricas de las electrovalvulas y de los sensores
asi como con la caja del sistema eléctrico y de control.

e Limpie los restos de aceite hidraulico para reducir la suciedad en lugares criticos
como las superficies de deslizamiento y los cilindros.

¢ Limpie las aspas de los ventiladores, retire el polvo.

¢ Revise fugas de aceite para evitar la formacion de charcos en el lugar de trabajo.

4.3 Engrase y lubricacion
e Engrase las guias cada vez que termine una prueba, para evitar la friccion
excesiva.

¢ Revise el manguito de engrasado de los bloques guia antes de engrasar, limpielo
y aplique la grasa del calibre indicado con una pistola de engrasado.
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¢ Revise los niveles de aceite en los tanques, asegurese de que son los adecuados
para el funcionamiento de la maquina.

Figura 15. Despiece de la estructura

DESPIECE ‘

No. DE PIEZA

NOMBRE

CANTIDAD

1

Base

2

Bloque de apoyo

Guia

Bloque guia

Soporte cil. pruebas

Cilindro de pruebas

Cilindro de carga

Blogque deslizante

© |0 N o 0|~ W N

Soporte cil. carga

[N
o

Tuercas de seguridad

AN P PPN NN
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16UNC 16
- 7%
16UNC ¥2”"x1” 24

Figura 16. Despiece del cilindro de pruebas

DESPIECE

No. DE PIEZA | NOMBRE CANTIDAD
Camisa 1
2 Piston 1
3 Tapa 1
4 Véastago 1
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PISTON

NOMBRE CANTIDAD
Polypak 40x50x7 mm 2
Correa 45x50x12 mm 1
NOMBRE CANTIDAD
Polypak 1 ¥4 x 1 5/8 x ¥4 pulg. 1
Raspador 1 ¥4 pulg. 1
Oringl 34 x 1/8 pulg. 1

Figura 17. Despiece cilindro de carga
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No. DE PIEZA

NOMBRE

CANTIDAD

1

Camisa

Tuerca de seguridad

Piston

Tapa

a |~ W N

Véstago

e N

PISTON
NOMBRE

CANTIDAD

Bidireccional

1

NOMBRE CANTIDAD
Polypak 1
Raspador 1
Amortiguador 1
Oring 1

277



INFORMACION DEL FABRICANTE

Ing. JUAN SEBASTIAN ORDONEZ ACUNA
Email: jsoa6@hotmail.com
Cel: 311 877 9787

Ing. CINDY LORAINE SANCHEZ RINCON
Email: cilosaril67@gmail.com
Cel: 310 787 8850

Ing. ISAIAS ORDONEZ ORDONEZ
Email: dimamltda@hotmail.com
Cel: 311 234 6345

278



	INTRODUCCIÓN
	1. FUNDAMENTOS TEÓRICOS
	1.1 HIDRÁULICA
	1.2 LEYES Y PRINCIPIOS HIDRÁULICOS
	1.3 ACTUADORES HIDRÁULICOS
	1.4 BOMBAS HIDRÁULICAS
	1.5 VÁLVULAS DIRECCIONALES
	1.5.1 Válvulas antirretorno
	1.5.2 Válvulas de 2 y 4 vías

	1.6 ACEITE HIDRÁULICO
	1.6.1 Velocidad en tuberías

	1.7 SELLOS PARA CILINDROS HIDRÁULICOS
	1.8 RECIPIENTES A PRESIÓN
	1.8.1 Cilindros de pared gruesa
	1.8.2 Cilindros presurizados internamente

	1.9 ANÁLISIS POR COLUMNA
	1.10 RESORTES
	1.10.1 Resortes helicoidales de compresión


	2. DISEÑO SISTEMA MECÁNICO
	2.1 DISEÑO DEL SISTEMA DE GENERACIÓN DE CARGA
	2.1.1 Diseño del resorte helicoidal
	2.1.2 Diseño de ballesta
	2.1.3 Cilindro hidráulico para generación de carga

	2.2 DISEÑO DEL CILINDRO HIDRÁULICO DE PRUEBAS
	2.2.1 Definición de los requerimientos
	2.2.2 Documentación y generación de ideas
	2.2.3 Evaluación y análisis preliminar de soluciones
	2.2.4 Análisis CAE

	2.3 DISEÑO DE PASADORES
	2.4 DISEÑO Y ANÁLISIS DE LA ESTRUCTURA
	2.4.1 Diseño de la estructura
	2.4.2 Diseño de la mesa
	2.4.3 Análisis CAE


	3. DISEÑO DEL SISTEMA HIDRÁULICO
	3.1 DISEÑO DEL CIRCUITO HIDRÁULICO
	3.1.1 Cálculo de las velocidades del aceite en las líneas
	3.1.2 Cálculo de las presiones de taraje de las válvulas de seguridad

	3.2 SELECCIÓN DE COMPONENTES
	3.2.1 Válvula Direccional 4/3
	3.2.2 Válvulas de alivio
	3.2.3 Válvulas de cheque

	3.3 CÁLCULO DE GENERACIÓN DE CALOR
	3.4 ACONDICIONAMIENTO DE LA ESTRUCTURA PARA ADAPTAR ELINTERCAMBIADOR DE CALOR

	4. DISEÑO DEL SISTEMA ELECTRICO Y DE CONTROL
	4.1 DEFINICIÓN DE REQUERIMIENTOS
	4.2 SELECCIÓN DE COMPONENTES
	4.2.1 Tarjeta de adquisición de datos
	4.2.2 Sensores de presión
	4.2.3 Diseño de la tarjeta electrónica
	4.2.4 Diseño del sistema eléctrico
	4.2.5 Diseño del interfaz en Labview


	5. CONSTRUCCIÓN Y MONTAJE DEL BANCO DE PRUEBAS
	5.1 CONSTRUCCION Y MONTAJE DEL SISTEMA MECANICO
	5.1.1 Construcción de la mesa
	5.1.2 Construcción de la estructura
	5.1.3 Construcción del cilindro de pruebas
	5.1.4 Montaje del sistema mecánico
	5.1.5 Montaje del sistema hidráulico
	5.1.6 Montaje del sistema eléctrico y de control
	5.1.7 Puesta en marcha


	6. ANÁLISIS TEÓRICO DE LOS SELLOS
	7. DISEÑO DE EXPERIMENTOS Y PRUEBAS
	7.1 DISEÑO DE EXPERIMENTOS
	7.2 PRUEBAS
	7.3 ANÁLISIS DE RESULTADOS

	8. ANÁLISIS ECONÓMICO
	8.1 COSTOS DEL BANCO DE PRUEBAS
	8.2 COSTOS DE OPERACIÓN

	CONCLUSIONES
	RECOMENDACIONES
	BIBLIOGRAFIA
	ANEXOS
	ANEXO A. PLANOS DEL BANCO DE PRUEBAS
	ANEXO B. PLANOS DE CORTE
	ANEXO C. PLANO ELECTRICO
	ANEXO D. CÓDIGO DE PROGRAMACIÓN
	ANEXO E. ARTÍCULO: CAPACIDAD DE CARGA DE CILINDROSOLEOHIDRÁULICOS
	ANEXO F. H SERIES HYDRAULIC CYLINDERS. MILLER FLUID POWER
	ANEXO G. MANUAL DE OPERACIÓN Y MANTENIMIENTO




