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RESUMEN

TITULO:
DISENO Y MODELADO DE UN DISPOSITIVO DE LABORATORIO CAPAZ DE ESTIMAR EL
COMPORTAMIENTO A LA FATIGA EN TUBERIAS DE USO PETROLERO.*

AUTORES:
HUGO ENRIQUE ORTEGA BARCO.
JONATHAN ANDRES PEREA BARRIOS.™

PALABRAS CLAVE:
Disefio, Simulacién, Banco de laboratorio, Recipiente a presion, Tuberia, Brida, Junta expansiva,
Estudio Estatico, Estudio a la Fatiga.

RESUMEN:

En este trabajo de grado se simula el funcionamiento de un banco de laboratorio capaz de estimar
el comportamiento a la fatiga de tuberia de transporte de hidrocarburos. Para lograrlo, se simulan
cuatro recipientes a presién conformados por tuberia API 5L X65 y bridas ciegas en sus extremos,
buscando identificar el mas adecuado que podria ser construido. Ademas se disefia una propuesta
de sistema hidraulico para el correcto accionamiento del banco.

Se seleccionan los componentes para la construccién de los modelos de cada sistema, los cuales
utilizan como cuerpo la tuberia mencionada y como tapas bridas ciegas de diferentes geometrias
(plana, semielipsoidal y semiesférica), para luego ensamblar cada modelo utilizando el software
SOLIDWORKS.

Se llevan a cabo las simulaciones de cada sistema, obteniendo resultados para estudios tanto
estaticos como a la fatiga, comparando los comportamientos y seleccionando el mejor conjunto.
Posteriormente se realiza el disefio, modelado e implementacién de juntas expansivas al mejor
conjunto, con el fin de observar las variaciones en el estado de esfuerzos y asi se determina si
existe 0 no una mejoria en el comportamiento.

Finalmente se seleccionan los componentes principales (manguera hidraulica, valvula direccional,
bomba hidraulica, indicador de presién y controlador légico programable) del sistema hidraulico
propuesto, asi como también se estima el consumo energético tanto hidraulico como eléctrico.

* Trabajo de Grado.

** Facultad de Ingenierias Fisico-Mecanicas, Escuela de Ingenieria Mecanica. Director: Alberto David Pertuz Comas.
Codirector: Octavio Andrés Gonzalez Estrada.
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ABSTRACT

TITLE:
DESIGN AND MODELING OF A LABORATORY DEVICE CAPABLE OF ESTIMATING THE
BEHAVIOR AND FATIGUE IN PETROLEUM PIPELINES.*

AUTHORS:
Hugo Enrique Ortega Barco.
Jonathan Andres Perea Barrios.™

KEYWORDS:
Design, Simulation, Laboratory Bank, Pressurized container, Pipeline, Flange, Expansive joint,
Static study, Fatigue study.

ABSTRACT:

In this degree work is simulated the performance of a laboratory bank capable of estimating the
fatigue performance of a hydrocarbon transport pipeline. For achieve this, four pressurized
containers formed by API 5L X65 and closed flanges at their ends are simulated in order to identify
the most adequate for possible construction of the device. Also, for the proper performance of the
bank, an approach for a hydraulic system is designed.

The components for the construction of the models for each system are selected, using the
previously mentioned pipeline type and different geometrically shaped flanges as lids (flat,
ellipsoidal and hemispherical), to later assemble each model using SOLIDWORKS software.

Simulations for each system are carried out, obtaining results for both, static studies and fatigue
studies, comparing performances and selecting the best combination. Later, the design, modeling
and implementation of expansive joints process was applied to the best combination in order to
observe the variations in the status of efforts and in this way determine if there is an improvement in
performance.

Finally, the principal hydraulic system components are selected (hydraulic hose, directional valve,
hydraulic pump, pressure indicator and programmable logic controller). Also, the hydraulic and
electrical energetic consumption are estimated.

* Degree work.

** Facultad de Ingenierias Fisico-Mecanicas, Escuela de Ingenieria Mecanica. Director: Alberto David Pertuz Comas.
Codirector: Octavio Andrés Gonzalez Estrada.
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INTRODUCCION

Un oleoducto es en esencia una tuberia que se encarga de transportar cargas
liquidas (en este caso petroleo, derivados del mismo o biobutanol) de un punto a
otro, con costos de operacion mas econdémicos que si se hiciera el mismo proceso

por medio de camiones cisterna o ferrocarriles.

El funcionamiento de estos sistemas se logra mediante el uso de estaciones de
bombeo, en las cuales se utilizan bombas centrifugas instaladas en serie, cada
una con sistema de bypass, para generar una diferencia de presion y producir el
avance del fluido dentro de la tuberia. Es comiun que durante el bombeo, la
velocidad media del fluido oscile entre 1 [m/s] y 6 [m/s], y que la presion o altura
piezométrica sea la suficiente para hacer llegar el fluido hasta la siguiente estacion
de bombeo o, de ser el caso, al punto final del oleoducto, sin por esto exceder las
presiones maximas de operacion que deben estar por debajo de la presidbn minima

de testeo hidrostatico.

La ingenieria mecanica en la actualidad debe utlizar todos los recursos
disponibles para asegurar la confiabilidad de equipos existentes 0 que se
dispongan a construir, es por esto que en este proyecto se modelara un sistema
mecanico para la prueba de tuberias llevadas a la fatiga por medio de cargas
ciclicas. El modelado en computadora se puede plantear utilizando el método de
los elementos finitos, el cual en su base es un método numérico que entrega
soluciones aproximadas a problemas fisicos que estén gobernados por

ecuaciones diferenciales.
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1. IDENTIFICACION DEL PROBLEMA

El uso de tuberias para el transporte del petréleo y sus derivados, conocidas como
oleoductos, es la manera mas réapida de llevar a grandes distancias dichos fluidos,
bien sea en tierra o en agua’. Estos sistemas en la actualidad son imprescindibles
para toda la industria que en algun nivel se relacione con la manipulacion del
petréleo, por lo cual existe un instituto que dicta las medidas suficientes y
necesarias en cuanto a la construccion, mantenimiento e inspecciéon de los

oleoductos, conocido como American Petroleum Institute (API).

La experiencia y los andlisis técnicos realizados por empresas y universidades
demuestran que la operacion diaria de estos sistemas ocasiona su desgaste
debido en gran medida a dos fendbmenos simultaneos, los cuales son: Desgaste
por fatiga y por corrosion (ver figura 1). Ahora bien, el interés central del presente
proyecto, sera la fatiga que se presenta debido a cargas ciclicas.

Figura 1. Efectos de la corrosion en la pared de una tuberia.

N T

Fuente  Servicio corrosion. Disponible en: < http://serviciocorrosion.com/wp-

content/uploads/2015/05/corr.jpg>.

1 SHASHI, E. Liquid Pipeline Hydraulics. Lake Havasu City: Marcel Dekker, 2004. p. 1 — 69.
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Teniendo como centro de andlisis a la fatiga mecanica y como esta actia en los
metales, es posible enumerar las siguientes situaciones problematicas que se
presentan en el transporte de hidrocarburos por tuberias, y que hacen necesario el

estudio de su comportamiento mecanico.

El uso continuo de las tuberias de oleoductos, sometidos a ciclos de carga de
presion interna, ocasionan indudablemente fatiga mecanica en el material de las
paredes de dichas tuberias, o que podria ocasionar una repentina rotura y pérdida
del fluido que en ellas se transporte.

La pérdida del fluido ocasiona mermas econdémicas para la empresa a la que le
ocurra esta situacion.

Puede que durante la falla por fatiga, una o varias estructuras materiales aledafnas
y personal de trabajo resulten afectados, lo cual acarrea problemas juridicos y
penales para la empresa, aparte de la pérdida de dinero en activos estropeados.

Si la falla se anticipara, estos sistemas podrian llevarse a un manejo preventivo en
su mantenimiento, lo cual ocasionaria una disminucion en costos operativos para

la empresa.

Figura 2. Diagrama causa efecto. Rotura de tuberia.

CAUSAS FATIGA MECANICA CORROSION
“AUSAS debida a cargas ciclicas por ataque quimico OTROS
J
N
PROBLEMA FALLA DE TUBERIA
J
Pérdida de fluido Merma econémica
EFECTOS
Problemas juridicos y
penales /
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2. JUSTIFICACION PARA SOLUCIONAR EL PROBLEMA

El trabajo de grado se encuentra enmarcado en el Convenio Marco de
Cooperacion Tecnolégica y Cientifica I.C.P. No. 5222395, el cual ha sido
constituido para la aplicacion, desarrollo y transferencia de tecnologias, con el fin

de fomentar procesos de emprendimiento.

Teniendo en cuenta que en el sector de los hidrocarburos el uso de tuberias para
transporte de gas y crudo es fundamental, se hace necesario garantizar la
integridad de los sistemas de oleoductos, que se mantienen bajo amenazas
dependientes del tiempo, por ejemplo, defectos de fabricacion y construccion,
picaduras por efectos de corrosion y abolladuras generadas tanto por golpes
ocasionados por movimientos teltricos como por factores humanos, que tienen un
crecimiento potencial debido a los efectos de fatiga que son inducidos por los

ciclos de presion.

Esto convierte a la fatiga en una amenaza adicional para los operadores de los
sistemas de transporte de fluidos por tuberias, por lo tanto se hace conveniente la
realizacion de un estudio en el cual se simule una prueba real de tuberias
sometidas a cargas ciclicas de presion para analizar su comportamiento y poder

asi determinar las acciones pertinentes.

Con el desarrollo de este trabajo se busca en primera instancia contribuir con la
investigacion acerca del comportamiento que presentan las tuberias de uso
petrolero cuando se ven sometidas a la fatiga, efecto generado por la constante

fluctuacién de la presion interna ejercida por el fluido transportado.

Es necesario comprender la importancia de la realizacién de un estudio de este

tipo, ya que dado el caso en que el proyecto sea presentado al I.C.P., supondria
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un gran beneficio para esta institucion contar con el modelo de un dispositivo de
laboratorio capaz de proporcionar informacién util sobre el estado de carga
presente en la pared de la tuberia, asi como también de los efectos que diversos
artefactos instalados en ella ejercen sobre dicho estado de carga.

Esta herramienta de trabajo sin duda alguna representaria una disminucién en el
tiempo invertido en los estudios que deben realizarse individualmente para cada
tipo de tuberia, ya que por medio del dispositivo se tiene un procedimiento
genérico que es aplicable a varios casos similares en donde solo es pertinente
cambiar los pardmetros de entrada referentes a las propiedades de cada tipo de

tuberia y a la presion a la que esta se somete, arrojando resultados aceptables.

A su vez, una disminucion en los costos de mantenimiento es evidente, ya que es
posible realizar mejoras a los procesos de mantenimiento actuales, optimizando
los tiempos de inspeccion y de cambio de piezas, agilizando los procesos y
haciendo mas predictivo y confiable el mantenimiento de los sistemas, lo que se
resume en una inversion econdmica menor en lo que tiene que ver con el

mantenimiento de los sistemas de transporte de hidrocarburos.
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3. OBJETIVOS DEL TRABAJO DE GRADO

3.1 OBJETIVO GENERAL

Contribuir con la misién de la Escuela de Ingenieria Mecénica en la construccion,
aplicacion, divulgacion, desarrollo y transferencia de tecnologias, mediante el
disefio y modelado de un dispositivo de laboratorio capaz de estimar el
comportamiento a la fatiga en tuberias de uso petrolero.

3.2 OBJETIVOS ESPECIFICOS

o Simular el comportamiento a la fatiga de un recipiente que utiliza
estructuralmente una tuberia de uso petrolero API 5L X65, sellada por medio de
bridas ciegas planas, con diametro externoy espesor establecidos por la
norma, sometida a una presion alternativa interna con Rg =0, con el fin de

generar el grafico de S-N (diagrama de Wdhler) respectivo.

o Analizar los cambios que se generan en el comportamiento a la fatiga de un
recipiente que utiliza estructuralmente la tuberia de uso petrolero API 5L X65
analizada, al cambiar la geometria de las bridas ciegas, desde una configuracion
plana a una semielipsoidal y una semiesférica, comparando los diagramas de

Wohler generados en cada caso.

o Examinar la influencia de juntas expansivas en el conjunto brida

ciegal/tuberia mas 6ptimo que logre en una seccion del recipiente, una distribucion
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de esfuerzos semejante a la de una tuberia en servicio, utilizando el software

ANSYS® como herramienta de simulacion.

o Disefiar un sistema hidraulico a utilizar en un dispositivo de laboratorio que
cumpla con las condiciones de una distribucion de esfuerzos en un recipiente

bridado, semejante a la de una tuberia en servicio.

o Determinar el consumo especifico de energia que tendria el sistema

hidraulico y de control, con el objeto de establecer sus requerimientos energéticos.
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4. MARCO TEORICO

4.1 TUBERIAS DE TRANSPORTE DE HIDROCARBUROS LiQUIDOS

Es comun dentro de las préacticas de ingenieria en el sector petrolero la realizacion
de estudios y andlisis de falla de los sistemas de transporte de hidrocarburos, esto
con el fin de detectar la causa raiz que gener6 la falla y asi tomar acciones
correctivas o0 preventivas ante el caso particular. Ahora bien, no es posible
desarrollar un andlisis minucioso de ningun sistema o componente sin conocer las

implicaciones de disefio en la generacion de la ingenieria de detalle.

Teniendo en cuenta lo anterior, se indaga acerca de los parametros de disefio,
manufactura y estandares dimensionales de bridas, empaques, esparragos, juntas

expansivas y tuberias de transporte de hidrocarburos liquidos.

4.1.1 Disefo de tuberia. En el disefio de tuberias se deben tener en cuenta las
condiciones y criterios de operacién, como lo son la presion, la temperatura y otras

fuerzas aplicadas, condiciones del medio ambiente y otras influencias mecéanicas.

4.1.1.1 Presion

e Presion de disefio interna Es el pardmetro fundamental a la hora de disefar,
en donde se debe tener en cuenta la presion estatica maxima de operacion?,
mas la presion dindmica requerida para vencer tanto las pérdidas por friccion

como las contrapresiones originadas por diversas causas.

2 AMERICAN SOCIETY OF MECHANICAL ENGINEERS. Pipeline transportation systems for liquid hydrocarbons and
other liquids. ASME B31.4. New York: ASME, 2006. 8 p.
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e Presion de disefio externa Esta presion debe ser tenida en cuenta en el
disefio ya que el sistema de oleoductos debe soportar la maxima presién
diferencial posible entre la presion externa e interna a la que el sistema estaré

expuesto.

4.1.1.2 Temperatura. La temperatura de disefio del sistema es la que se espera
gue el material de la tuberia soporte bajo condiciones normales de operacion.
Debido a las propiedades de los aceros al carbono comiunmente usados para la
fabricacion de oleoductos, no es necesario variar los esfuerzos de disefio si los
rangos de funcionamiento estan comprendidos entre —30°C y 120°C, aun asi,
existen materiales en los que ciertas variaciones deben ser tenidas en cuenta,
sobre todo si trabajan cerca al limite inferior del rango permitido por la norma3, asi
como también sistemas funcionando a bajas temperaturas ambientales o a

fluctuaciones constantes de los parametros de funcionamiento.

4.1.1.3 Efectos dinamicos del medio ambiente

e Impacto En el disefio del sistema de oleoductos deben ser considerados los

impactos ocasionados tanto por agentes internos como externos al sistema.

e Viento Es importante incluir dentro del disefio del sistema aquellos efectos
producidos por la carga del viento, sobre todo en tramos suspendidos o en

voladizo.

3 Ibid., p. 8.
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Temblores de tierra Se deben incluir en el disefio los factores asociados a las
regiones localizadas del sistema que se encuentran ubicadas en zonas con

actividad sismica frecuente.

Vibraciones Los esfuerzos generados por vibraciones o, en el peor de los
casos, resonancia, deben considerarse y proveerse segun las practicas de

ingenieria pertinentes.

Efectos del peso Deben considerarse los efectos tanto de las cargas vivas
como de las cargas muertas. Las cargas vivas incluyen el peso del fluido
transportado en ese instante, junto con cualquier otro material no comun en el
sistema (hielo o nieve) que se adhiera a la tuberia. Impactos por diversos
factores ambientales (viento, olas, etc.) que ocurran de manera frecuente

también deben considerarse cargas vivas.

Las cargas muertas incluyen el peso de la tuberia junto con sus componentes,

aislamientos, relleno, entre otros.

Expansién térmica y cargas de contracciéon El sistema disefiado debe
soportar la expansion y contraccion térmica del material de la tuberia sin
generar alteraciones en el funcionamiento, siempre y cuando los
desplazamientos asociados no excedan los estimados para un funcionamiento

normal.

4.1.1.4 Condiciones de operacion normal. Son dependientes del tipo de

sistema y la aplicaciéon del mismo y se refiere a la maxima presion de operacion

permisible de manera continua sin llegar a exceder la menor de las siguientes

presiones:
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° Presién interna de disefio.

o Presion maxima soportada por los componentes instalados.

Puesto que estas condiciones de operaciéon estimadas durante el proceso de
disefio no permaneceran constantes, existe una tolerancia del 10 % de la maxima
presion interna de disefio* en caso de que el sistema se sobrepresurice durante un
instante debido, por ejemplo, a una incorrecta manipulacién de vélvulas, el

apagado de una estacién de bombeo, entre otros casos.

4.1.1.5 Esfuerzos permisibles. Para el calculo de tuberias nuevas se determina
el esfuerzo permisible "S" (el cual debe ser mayor al esfuerzo de disefio),

utilizando la siguiente ecuacion:

S = 0,72 * E * Sy[MPa] (1)

Donde:

0,72 = Factor de disefio basado en el espesor nominal de la pared.

E = Factor de soldadura de la unién®.

Sy = Resistencia cedente minima especificada de la tuberia.

La ASME B31.4 ed. 2006 tabula algunos ejemplos de distintas tuberias con sus

respectivos valores de Sy, E, y S (ver tabla 1).

En caso de que el sistema opere en zonas con riesgos ambientales como sismos,
vientos fuertes, mareas altas, etc., se debe considerar que los esfuerzos
producidos por las cargas generadas por estos factores no excedan el 80 % del
Sy.

4 Ibid., p. 8.
5 Ibid., p. 11.
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4.1.1.6 Espesores de retiro. No se considera necesario un espesor extra de
sacrificio contra la corrosion en la pared de la tuberia si esta y sus componentes

cuentan con proteccion in situ.

Tabla 1. Referencias segun la ASME B31.4 para el Esfuerzo permisible usado en

oleoductos
Specified Min. Allowable Stress Value, S,
Yield Strength, —20°F to 250°F (-30°C to 120°C),
Specification Grade psi (MPa) Weld Joint Factor, £ psi (MPa)

Seamless

API 5L A25 25,000 (172) 1.00 18,000 (124)
APl 5L, ASTM A 53, ASTM A 106 A 30,000 (207) 1.00 21,600 (149)
APl 5L, ASTM A 53, ASTM A 106 B 35,000 (241) 1.00 25,200 (174)
APl 5L K42 42,000 (289) 1.00 30,250 (208)
APl 5L K46 46,000 (317) 1.00 33,100 (228)
APl 5L X52 52,000 (358) 1.00 37,450 (258)
API 5L X56 56,000 (386) 1.00 40,300 (278)
APl 5L X60 60,000 (413) 1.00 43,200 (298)
API 5L X65 65,000 (448) 1.00 46,800 (323)
APl 5L X70 70,000 (482) 1.00 50,400 (347)
API 5L X80 80,000 (551) 1.00 57,600 (397)
ASTM A 106 C 40,000 (278) 1.00 28,800 (199)
ASTM A 333 6 35,000 (241) 1.00 25,200 (174)
ASTM A 524 I 35,000 (241) 1.00 25,200 (174)
ASTM A 524 H 30,000 (207) 1.00 21,600 (149)

Fuente ASME B 31.4. Pipeline transportation systems for liquids. p. 9.

4.1.1.7 Célculo de espesor. EIl espesor de disefio de la pared “t” segun la

presion interna de la tuberia se calcula con la siguiente ecuacion:

t=- (2
Donde:
P; = Presidn interna de disefio del sistema [bar].
D = Didmetro externo de la tuberia [mm].

S = Valor del esfuerzo permisible.
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Luego de establecer el espesor de diseiio, deben agregarse las tolerancias

mencionadas anteriormente, mediante la ecuacion:

T,=t+A (3)
Donde:
T, = Espesor nominal de la pared que satisface los requisitos de presion y
tolerancias.
A = Suma de los espesores de tolerancia por cualquiera de los factores que

apliquen.

4.1.1.8 Materiales. Debido a las condiciones de operacion en la industria
petrolera (cargas mecanicas, cagas térmicas y deterioro por corrosion o desgaste),
el material mayormente utilizado es el acero. Existen normas especificas para la
designacion de los distintos aceros usados para tuberias, esparragos, bridas y
estructuras de soporte. En el anexo A se encuentra la norma ASME B 31.4 que
contiene la tabla 423.1 de materiales estandar para la fabricacion de tuberias y

accesorios.

Los materiales de tuberia utilizados para lineas de transporte estan designados
por la norma API 5L, la cual entrega una tabla con la composicion quimica del
acero usado en cada uno de los grados de tuberia de transporte, clasificados en
los niveles uno y dos de PSL (Product Specification Level) y en la manufactura de

la tuberia (con y sin cordon de soldadura).
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4.2 EMPAQUES

4.2.1 Empaques Ring Joint (RJ). Suelen ser metalicos y las bridas
correspondientes tienen una caracteristica especial, ya que poseen una ranura en
donde se ubica el empaque para luego presionarlo (ver figura 3); por esta razén,
los empaques tipo RJ deben tener una seccién transversal ya sea octogonal u
ovalada. Cabe aclarar que las caras de las dos bridas que presionaran al
empaque tipo RJ deben ser idénticas, esto con el fin de garantizar un sello
adecuado.

Figura 3. Seccion de brida tipo RJ.

Ranura para empaque

42.1.1 Materiales. El material de los empaques tipo RJ (ver tabla 2) debe
ser seleccionado de acuerdo a las caracteristicas del proceso. Es importante
aclarar que la dureza de los empaques siempre debe ser menor a la de las bridas

(material de sacrificio).

Tabla 2. Dureza maxima de diferentes tipos de Empaques RJ.

Maximum Hardness

Ring Gasket Material Brinell Rockwell “B” Scale
Soft iron 90 56
Low-carbon steel 120 68
4—6 chrome YsMo 130 72
Type 410 170 86

Type 304 160 83
Type 316 160 83
Type 347 160 83

Fuente ASME B16.20. Metallic gaskets for pipe flanges. p. 1.
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4212 Dimensiones y Tolerancias. La norma® presenta varias tablas con
la informacion relacionada a las dimensiones y tolerancias maximas de cada tipo
de empaque RJ. La tabla 3 de la ASME B 16.20 indica las dimensiones y
tolerancias para los diferentes tamafios de empaque RJ tipo R. Esta norma se

encuentra en el anexo B.

4.3 BRIDAS

El conocimiento que el ingeniero mecanico dedicado a los activos estaticos
requiere para realizar una seleccién o comprobacién de bridas, se resume en la
norma ASME B16.20. En esta se enfatiza que para seleccionar una brida se

deben tener claros los siguientes parametros:

o Class segun presion y temperatura.
o Dimensiones.

o Tolerancias.

o Marcado y pruebas.

Es preciso aclarar que todo de lo que se hablara a continuacion es relativo a las

bridas planas.

6 AMERICAN SOCIETY OF MECHANICAL ENGINEERS. Metallic gaskets for pipe flanges: Ring-joint, spiral-wound and
jacketed. ASME B16.20. New York: ASME, 2012.
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4.3.1 Condiciones de presion y temperatura. Segun la presion y temperatura
maximas de operacion permitidas del sistema (Rating) y el material de la brida, la
ASME entrega tablas para la seleccién del Class o Clase de la brida, que en un
aspecto fisico no es mas que el espesor de la cara bridada (ver tabla 3).

Es importante notar que el Rating no solo afecta la seleccién de la brida, también
al sistema completo, mas conocido como junta bridada, el cual esta compuesto
por las bridas, los espéarragos, las tuercas y la empaquetadura (componentes de
los que se hablara en posteriores capitulos).

Las condiciones de temperatura de operacion deben ser especialmente evaluadas
por el ingeniero, ya que todos los materiales de construccién de estos sistemas
son susceptibles al cambio en dimensiones debido a la expansion y/o contraccion

térmica.

Tabla 3. Class por Presion y Temperatura para Aceros al carbono de baja

leacion
MNominal Designation Forgings Castings Plates
C=Si A105 (1) A216 Gr. AS515 Gr. 70 (1)
WCB (1)
C-Mn-5i A350 Gr. LFZ (1) . A516 Gr. 70 (1), (2)
C=Mn=Si=V A350 Gr. LF6 €11 (3) - AS37 CL 1 ()
EVL A350 Gr. LF3 .
Working Pressure by Classes, bar
Class
Temp., °C 150 300 400 600 900 1500 2500
-29 to 38 19.6 51.1 68.1 102.1 153.2 2553 425.5
50 19.2 50.1 66.5 100.2 150.4 250.6 417.7
100 17.7 46.6 62.1 93.2 139.8 233.0 388.3
150 15.8 45.1 60.1 90.2 135.2 2254 375.6
200 12.8 43.8 58.4 87.6 131.4 2190 365.0
250 121 41.9 55.9 83.9 1258 209.7 349.5
300 10.2 39.8 53.1 79.6 119.5 199.1 331.8
325 9.3 38.7 516 774 116.1 193.6 322.6
350 8.4 376 50.1 75.1 112.7 187.8 313.0
375 74 36.4 48.5 72.7 109.1 1818 303.1
400 6.5 347 463 69.4 104.2 173.6 289.3
425 5.5 28.8 38.4 57.5 86.3 143.8 239.7
450 46 230 30.7 46.0 9.0 115.0 191.7
475 3.7 17.4 23.2 34.9 523 87.2 145.3
500 28 11.8 15.7 235 353 58.8 97.9
538 1.4 5.9 7.9 11.8 17.7 295 49.2
NOTES:
(1} Upon prolonged exposure to temperatures above 425°C, the carbide phase of steel may be con-

wverted to graphite. Permissible but not recommended for prolonged use above 425°C.
(2} Mot to be used over 455°C.
(3} Mot to be used over 260°C.
(4} Mot to be used over 370°C.

Fuente ASME B16.5. Pipe flanges and flanged fittings. p. 23.
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Como recomendacion de operacion, si se va a instalar una brida ciega en el

sistema, se deben usar y seleccionar las de tipo laminado (plates).

4.3.2 Dimensiones. Luego del proceso de seleccion de bridas, y en caso de que
el disefiador quiera conocer la geometria completa de la brida seleccionada, la
norma ilustra en planos acotados las distintas dimensiones que se deben cumplir
en la brida, en conjunto con el posicionamiento, nimero y dimensiones nominales
de los esparragos. Como ejemplo es posible observar en el anexo C la norma
ASME B 16.5 2013, que en su tabla 7 presenta las dimensiones para brida tipo
Raised face, Class 150.

4.3.3 Materiales. La seleccion del material de la brida tiene en cuenta la
compatibilidad del mismo con el fluido que se esté manejando y las condiciones
atmosféricas que afectan a la brida. Un resumen de los materiales de brida

recomendados por la norma se muestra en el anexo C, en la tabla 1A.

Conforme la diversidad de materiales es mayor, las aleaciones resisten
condiciones mecanicas y quimicas mas exigentes, por lo cual el Class para una
misma presion y temperatura puede dar menor para una aleacién mas alta que
para una mas baja, lo que puede traducirse en menos material y menor costo de
compra. Aun asi se debe tener presente que estos materiales requieren mas

procesos para su elaboracion y por ende son mas costosos.
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4.3.4 Caras de las bridas. Segun el nivel de estanqueidad y las condiciones de
operacion que maneje el fluido, las bridas cuentan con distintos disefios en sus

caras. Las tres mas usadas a nivel industrial son:

Cara plana (Flat face): Comun en servicios que se encuentran a baja presion o

fluido no toxico, como ejemplo se tienen las bridas usadas en servicios de agua.

Cara alzada (Raised face): usada en servicios que cuenten con altas presiones y
temperaturas, la toxicidad del fluido es baja, el sellado completo lo da una
empaquetadura que se auto centra con ayuda de los esparragos de la union
bridada. La diferencia basica entre esta cara y la anterior se nota a simple vista,
pues una porcion de la cara de la brida se encuentra levantada con respecto al

resto del cuerpo de la brida.

Cara con junta de anillo (Ring joint): Este tipo de cara se utiliza en servicios donde
una fuga del fluido es inaceptable, bien sea por toxicidad, inflamabilidad o
inestabilidad. Usada también cuando las presiones y temperaturas del proceso
pueden afectar negativamente un dispositivo cercano si el fluido se llega a escapar
o si puede ocasionarle dafio al hombre al contacto fisico. La cara de la brida tiene
un espacio estandarizado segun el tamafio de la brida y la clase (class) para poner
en ella un empaque Ring joint (RJ), y asi generar un sello mas efectivo en el

sistema.

4.4 ESPARRAGOS

Para la industria petroquimica y de transporte de fluidos, la norma ASME B16.5 en
el capitulo 5 de la edicion del 2013 especifica los materiales de fabricacion de los
esparragos y es tarea del ingeniero seleccionar el material segun la solicitaciéon

mecanica, pero en la norma aclaran que como tarea comun, se prefiere siempre el
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uso de la especificacibn ASTM A193 grado B7 para la mayoria de procesos,
excepto para procesos criogénicos y en aquellos que se requieran juntas de acero
inoxidable para evitar el par galvanico (corrosion debida al consumo de uno de los
dos metales en contacto por el flujo de electrones). El equivalente de este material
en maquinaria es el SAE / AISI 4140. A continuacion se presenta la tabla con las

propiedades mecanicas de este material:

Tabla 4. Propiedades mecanicas del material A193 Grado B7.

Yield
Strength,

Minimum Min.,

Tempering Tensile 0.2% Elongation Reduction

Temperature, Strength, offset, in 4D, of Area, Hardness,
Grade Diameter, in. °F Min., ksi kesi Min., % Min., % Max.
Ferritic Steels
B7

Chromium-molybdenum 2% and under 1100 125 105 16 50 321 HB or
35 HRC
over 2% to 4 1100 115 95 16 50 321 HB or
35 HRC
over 4 to 7 1100 100 75 18 50 321 HB or

35 HRC

Fuente ASME Sec. Il Part A. Ferrous Material Specifications. p. 269.

4.5 JUNTAS EXPANSIVAS
Llamadas también compensadoras, son elementos elasticos que permiten el
movimiento independiente de sus dos extremos bridados (o soldados), con el fin

de absorber esfuerzos a través de desplazamientos y deformaciones.

Figura 4. Juntas Expansivas poliméricas.

Fuente http://www.accordintl.com/equipo_especial.html.
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Existen disefios que absorben cada uno o la combinaciébn de los siguientes

movimientos: longitudinales, laterales, angulares y de rotacion.

En la industria los materiales de fabricacion cominmente son de tres tipos: Tejido,
goma y metal, siendo de amplio uso en la industria petrolera el metalico, debido a

Sus caracteristicas mecanicas.

Figura 5. Junta Expansiva metélica.

i

U

Fuente

http://www.incobuil.com/catalogo/22/Juntas_de_expansion_y compensadores/.

La seleccion del tipo de junta a utilizar se debe hacer teniendo en cuenta la
temperatura y la presion de operacion, como también el fluido de trabajo y desde
el punto de vista del disefio mecanico de la tuberia se debe tener presente la
fuerza de activacién que cada fabricante de juntas entrega en los catalogos de sus

distintos modelos.

La fuerza de activacidon se define como la minima energia necesaria para
producirle una deformacion a la junta, por lo cual un compensador con una fuerza
de activacion baja disminuye los esfuerzos longitudinales a los que se ve sometido

el sistema de tuberias en operacion.
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46 FATIGA

4.6.1 Definicién de Fatiga. La fatiga es un fendmeno dado en los materiales
que consiste en una alteracion estructural permanente, localizada y progresiva.
Esta alteracion se origina por esfuerzos y deformaciones que ocurren ciclicamente
en la zona afectada, debido a fluctuaciones en las cargas a las que se somete el

material de una pieza durante su operacion.

Si estas condiciones se mantienen en el tiempo, es decir, se repiten un
determinado numero de veces (ciclos) el material se agrietara, lo que lo llevara a
fallar’.

Dependiendo de la cantidad de ciclos que soporta el material antes de fallar, se

clasifica al fendmeno de fatiga en dos tipos, asi:

o Fatiga de alto ciclaje.

o Fatiga de bajo ciclaje.

Para cada tipo de fatiga existen modelos de analisis, ya que los comportamientos

de los materiales difieren.

La fatiga de bajo ciclaje se caracteriza porque la magnitud de los esfuerzos en el
material es alta (por lo general, por encima del limite elastico) en cada ciclo, lo que
genera las grietas rapidamente. Este comportamiento se resume en que el

material tendra una vida a fatiga por debajo de los 10* ciclos®.

7 SUGIMURA, Y; GRONDIN, L y SURESH, S. Scripta Metal. Mater. 1995. vol. 33, p. 2007-2012.
8 Ibid., p. 2008.
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La fatiga de alto ciclaje, por el contrario, se presenta cuando el esfuerzo al que el
material es sometido no supera su limite elastico, permitiendo que la vida a la

fatiga sea méas prolongada.

4.6.2 Proceso de Fatiga. Una falla por fatiga es consecuencia de la formacion y
posterior crecimiento de grietas en el material de la pieza en servicio. Cuando una
de las grietas formadas se hace dominante, o cuando varias microgrietas
convergen en un punto, el tamafio del defecto crecera hasta que alcance un
tamafio en el que el material no afectado no sera capaz de soportar la carga

aplicada, produciendo la falla®.

Las microgrietas generadas por fatiga siempre se comenzaran a formar en las
discontinuidades del material de la pieza, preferentemente en la superficie de la
misma. Dichas discontinuidades, como marcas superficiales, inclusiones, poros,
puntos triples de interseccion de bordes de grano, provocaran una concentracion

de tensiones que potenciara la aparicion de grietas?®.

Existen numerosos mecanismos que pueden favorecer la nucleacién de
microgrietas en un material. Entre los mas comunes se encuentran: Formacion de
grietas en bandas de deslizamiento persistentes (bandas en las cuales se
concentra la deformacion plastica de los materiales metalicos sometidos a cargas
ciclicas), fallo intergranular (ocurre generalmente debido a la rotura o degradacion
del material en los limites de grano) y a partir de inclusiones no metalicas, 6xidos,

corrosion o erosiontt,

9 CARPOFORO, Martin. Crecimiento de grietas pequefias por fatiga en componentes con concentradores de tension.
Tesis de doctorado. Sevilla: Escuela Técnica Superior de Ingenieros Industriales de la Universidad de Sevilla, 1998.
10 Tbid., p. 14.
1 Tbid., p. 14.
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Como se ha mencionado con anterioridad, el proceso de falla por fatiga se da por
la formacidn y posterior propagacién de las grietas, por esta razén, se dividio al

fenémeno en dos etapas:

Etapa I: Denominada periodo de crecimiento cristalogréfico. Corresponde con el
estado inicial de crecimiento, en el que la grieta es del orden del tamafio
microestructural caracteristico (el tamafio de grano). En dicha etapa el crecimiento
esta altamente influenciado por la microestructura del material y se produce
fundamentalmente en los planos de deslizamiento del material donde la tension

tangencial es maxima.

Etapa II: En esta fase el tamafio de la grieta es varias veces superior que el
tamafo microestructural caracteristico. El plano de propagacion de la grieta se
sitla generalmente perpendicular a la direccion de la tension principal maxima (ver
Figura 6)*2.

Figura 6. Etapas de propagacion de grietas en fatiga.

| Inicio de nucleacién

Fuente ORTIZ JAIMES, Jackeline. Tesis: “Comportamiento mecanico del acero
35NCD16 sometido a ensayos de fatiga a bajo ciclo”. Universidad Industrial de
Santander. (2013).

12 1bid., p. 17.
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Como es légico, cuando existe un mayor nivel de carga, la duracion relativa de la
fase de nucleacion es menor que la de propagacion, por lo que podria decirse que
la grieta se forma instantaneamente. Por otra parte, cuando la carga en el material
de la pieza es baja, la primera etapa tiende a ser mas prolongada y, en algunos
casos, puede durar mas que la segunda etapa del fenémeno?3.

Dentro de las consideraciones para el célculo de la vida a fatiga de los materiales,
se supone que la fase de nucleacion de las grietas o es muy corta o no existe, de
manera que desde el primer ciclo de carga la grieta se forma y los posteriores

ciclos son esencialmente de propagacion.

Ademas de las consideraciones en los célculos, las curvas de Wohler son una
importante herramienta de analisis en los estudios de fatiga. Estas curvas
representan la relacion entre la amplitud del esfuerzo y el numero de ciclos hasta

la fallal?.

El diagrama cuenta con tres zonas principales (ver figura 7):

En la zona de la fatiga de bajo ciclo (LCF), un nimero reducido de ciclos (10*
ciclos 0 menos) son necesarios para romper la muestra, debido a la plasticidad
macroscopica inducida por la carga.

En la zona de alta fatiga (HCF), la carga es baja y mas de 10° — 107 ciclos es el
limite por debajo del cual el material no fallara por fatiga.

En el area que se encuentra en el centro de la zona de fatiga de alto ciclo (HCF),

la carga aplicada y la resistencia a la fatiga son proporcionales?*®.

13 Ibid., p. 31.

14 BATHIAS, Claude y BAILON Jean Paul. La fatigue des matériaux et des structures. 2 ed. Paris: Hermés-Lavoiser,
1997. p. 70-74, 109-114.

15 BULTEL, H. y VOGT, J.-B. Fatigue damage of a steel-nickel bimaterial. Unité Matériaux et Transformations,
Université des Sciences et Technologies de Lille, 2011.
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Figura 7. Diagrama de Wohler.

Ac/2

LCF HCF

Limite de Resistencia
Resistencia ilimitada

[+1}) N,

10°*.10°
ciclos

Fuente: ORTIZ JAIMES, Jackeline. Tesis: “Comportamiento mecanico del acero

10°-10’ ciclos

35NCD16 sometido a ensayos de fatiga a bajo ciclo”. Universidad Industrial de
Santander. (2013).

4.6.3 Fatiga controlada por deformacion ciclica. La relacion esfuerzo-
deformacion bajo la accion de cargas ciclicas de los materiales metéalicos presenta
claras variaciones de un material a otro debido a factores como el tipo de material,

el tratamiento térmico o mecanico, entre otros.

Si se monitorea la deformacion y el esfuerzo durante una prueba de carga ciclica,
la respuesta del material puede ser identificada claramente; por ejemplo, para un
comportamiento de flujo elastico-plastico homogéneo, la variacion completa de
carga, tanto positiva como negativa, producira una curva similar a la de la Figura

8, la cual refleja tanto la deformacion elastica como la plastica?®.

El 4rea contenida dentro del ciclo de histéresis representa la cantidad de trabajo
por deformacién plastica que el material ha realizado. En la Figura 8 esta
representado el esfuerzo (o) vs. la deformacion unitaria (¢) durante un ciclo de
carga, en donde Aee es el rango de la deformacion unitaria elastica y Agp es el

rango de la deformacion unitaria plastica.

16 SUGIMURA, Y; GRONDIN, L y SURESH, S. Op. cit., p. 2007-2012.
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Figura 8. Ciclo de histéresis. o

Ae/2 7

&(%)
Ac 4 Ae, /2
/ 2

AE[
Fuente: ORTIZ JAIMES, Jackeline. Tesis: “Comportamiento mecanico del acero

35NCD16 sometido a ensayos de fatiga a bajo ciclo”. Universidad Industrial de
Santander. (2013).

4.7 METODO DE LOS ELEMENTOS FINITOS

Conocido también como MEF, es una alternativa relativamente actual para
disefar, evaluar y optimizar los prototipos mecéanicos, la cual se basa en el
comportamiento de multiples subsistemas de menor tamafio (en comparacion con
el elemento a evaluar) y con geometrias definidas por el usuario, los cuales
influencian y son influenciados por el comportamiento de los elementos contiguos,
reflejado matematicamente por medio de ecuaciones diferenciales parciales que
subsecuentemente se simplifican en sistemas matriciales para su solucion
aproximada, induciendo errores de célculo por la discretizacion a la que se ve

sometida el elemento mecanico.

Algunos autores que anteriormente han investigado la integridad de equipo
estatico, especificamente tuberias para transporte de crudo o proceso
petroquimico, han decidido adoptar esta metodologia de calculo debido a las
prestaciones que ella tiene (se pueden variar parAmetros de manera instantanea y

lograr resultados con distintas cargas en el modelo) y a la versatilidad que
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presentan los software actuales, en los cuales no solo se modelan efectos de las

cargas mecanicas sino también efectos térmicos e hidraulicos.

Pinheiro!” desarrolla parte de su trabajo basandose en un método no lineal de
elementos finitos para evaluar el comportamiento a la fatiga de tuberias de acero
sometidas a cargas de presion interna ciclica, con el fin de comparar los
resultados obtenidos por este medio al ingresar deformaciones producidas por
golpes a la tuberia y por ende concentradores de esfuerzos, con datos tomados en
un dispositivo de laboratorio basico desarrollado por el autor, para asegurar la
veracidad de la simulacién y de esta manera generar expresiones analiticas en
donde se pueda predecir el esfuerzo concentrado en puntos de la tuberia que

hayan sido afectados por la situacion previamente nombrada.

Hyuk Lee® utiliza elementos clbicos de primer y segundo orden, cada uno con
ocho y 20 nodos respectivamente, con una malla adaptativa para modelar el
comportamiento de tuberias enterradas que operan en sitios donde se encuentran
sometidas a cargas estaticas propias de su filosofia de operacion, como también
cargas dinamicas del ambiente (sismos). Dio especial atencidén a las condiciones
de frontera que se deberian tener en cuenta para una simulacion de una tuberia
enterrada y a los efectos a modelar que ocurririan en este tipo de sistema cuando
actian las cargas consideradas. El punto indefectible es el uso de una malla
adaptativa para todas las simulaciones realizadas, procurando asociar un error

muy bajo a la simulacion.

17 PINHEIRO, H. y PASQUALINO, I. Fatigue analysys of damaged steel pipelines under cyclic internal pressure.
International journal of fatigue. Rio de Janeiro: Elsevier Ltd., 2008. 31 (2009) 962-973.

18 | EE, Hyuk. Finite element analysis of a buried pipeline. Tesis de maestria. Manchester: School of Mechanical,
Aerospace and Civil Engineering, 2010.
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5. DESARROLLO DE LA SIMULACION

5.1 SELECCION DE TUBERIA

5.1.1 Material. Considerando que el objetivo de un banco de laboratorio para el
estudio de materiales es permitir la realizacion de ensayos a modelos con
metalurgias diferentes, siempre y cuando estas cumplan con el rango de
dimensiones geométricas para las cuales fue disefiado el sistema, lo que garantiza
gue se entreguen en cada caso resultados confiables, la escogencia del material
pasa a ser un factor secundario. Ahora bien, segun la norma ASME B31.4
“Pipeline transportation systems for liquids”, la cual instruye sobre la seleccion de
los componentes requeridos en los sistemas de transporte de hidrocarburos
liquidos, el tipo de tuberia mas recomendable para el fin de este trabajo se
encuentra catalogado dentro de la norma API 5L; adicionalmente se ha observado
gue la tuberia APl 5L X65 PSL 1 Seamless es una de las mas utilizadas en la
industria nacional de transporte de hidrocarburos?®®, lo que la hace un modelo para

la simulacion a realizar.

Tabla 5. Composicién quimica en porcentaje de peso para la tuberia APl 5L X65
PSL 1 Seamless.

Gradoy | Maximo Méaximo Fosforo Méaximo | Méaximo ot
ros
Clase Carbono Manganeso Min. Max. Azufre Titanio
X65 0,28 1,40 - 0,030 0,030 0,060 a, b

a Niobio, vanadio o combinaciones de estos son seleccionados confidencialmente

por el fabricante.

19 HERNANDEZ, Hector. Andlisis de falla por fractura en tuberias de conduccién de petrdleo. Bogota: Departamento
de Ingenieria Mecanica Universidad Nacional.
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b La suma de los porcentajes en peso de Niobio, vanadio y titanio no deben

exceder el 0,15 %.

Tabla 6. Propiedades mecanicas de la tuberia API 5L X65 PSL 1 Seamless.

PROPIEDAD VALOR UNIDADES
Modulo elastico 30022,81 Ksi
Coeficiente de Poisson 0,3 - -
Modulo cortante 11547,18 Ksi
Densidad 15,23 Slug/fts
Esfuerzo de fluencia 65 Ksi
Esfuerzo ultimo 77 Ksi

5.1.2 Dimensiones. Debido a factores tales como consumo energético, tamafio

y por ende costo de construccion del sistema, facilidad de instalacion y

mantenimiento, riesgo al operar debido a niveles de presion, eficiencia durante las

pruebas, entre otros, es factible utilizar una tuberia de NPS 2”, cuyo diametro

externo es de 2 3/8” con espesor de pared de 0,083”. Ademas, la longitud del

tramo de tuberia escogido es de 1,52 [m], con lo cual se tiene un volumen interno

a llenar dado por la ecuacion:
V= (%* (Dexe — 2 *t)z) * L

En donde:
V = Volumen a llenar.
D.,; = Didmetro externo de la tuberia.

t = Espesor de pared de la tuberia.
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L = Longitud de la seccién de tuberia®®
Reemplazando los datos, se obtiene:

V =3,762[L]

Figura 9. CAD de la tuberia seleccionada.

5.1.3 Presion. Para realizar la seleccion de los componentes del sistema (bridas,
empaqgues, esparragos, tuercas y juntas expansivas), es necesario conocer la
presion correspondiente al esfuerzo de fluencia del material de la tuberia. Esta
sera la presion de partida para realizar las simulaciones, con el fin de validar el
modelo computacional de la tuberia, corroborando que a la presién calculada por

los métodos analiticos se presente, como se espera, fluencia en el modelo.

Se tiene que el esfuerzo maximo a la fluencia (a la respectiva presidbn maxima) es:

_ Pmax*Dext
Sy =", (5)

Donde:

20 AMERICAN PETROLEUM INSTITUTE. Specification for line pipe. API 5L. Washington, D.C.: API, 2004. 12 p.
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Prax = Presion maxima interna del sistema.
S, = Esfuerzo de fluencia de la tuberia API 5L X65.

t = Espesor de pared de la tuberia API 5L X65.

Despejando la presién maxima, se obtiene:

2+t *Sy

Pmax -

(6)

Dext
Reemplazando los datos correspondientes a una tuberia API 5L X65:

2 % 0,083 * 65000
Fnax = 2,375

Prax = 4543 [psig]

Este valor de presion sera la presion de disefio de los demas componentes del

sistema, garantizando que el cuerpo de la tuberia sea el elemento critico.

5.2 SELECCION DE BRIDAS Y EMPAQUES
Para la correcta seleccion de las bridas y empaques que permitiran el acople de
las tapas a la seccion de tuberia, es pertinente seguir el diagrama de flujo de la

Figura 10.
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5.2.1 Seleccion de la brida lado tubo. Consultando la norma (ver tabla 3) con
la presibn maxima de 4543 [psig] (313,23 [bar]) y la temperatura de operacion
(temperatura ambiente), se obtiene que la brida requerida es de NPS 2”, Clase
2500% y tipo RJ (Ring Joint), fabricada con el material Forging ASTM SA-105 (este
material también aplica para todas las bridas ciegas modeladas). Las principales

dimensiones de la brida seleccionada, se muestran en la tabla 7.

Figura 10. Diagrama de flujo para la seleccién de bridas y empaques segun ASME

B16.5 y ASME B16.20.

Seleccion de
Bridas

——
ligiifsedion *Segln tabla 2-1.1 de la ASME

delaclasedela
brida B16.5. ed. 2013. p. 23.
\J

“comsurtade
las *En la tabla Tabla 5 de la ASME
dimensiones B16.5. ed. 2013. p. 66.
« de la brida
—_—
Seleccionar
el empaque
\J

e Usando la tabla 3 de la
ASME B16.20. ed. 2013. p.
8.

21 AMERICAN SOCIETY OF MECHANICAL ENGINEERS. Pipe flanges and flanged fittings, NPS 2 Through NPS 24,
Metric/Inch Standard. ASME B16.5. New York: ASME, 2013. 23 p.
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Tabla 7. Dimensiones de brida tipo RJ (Ring Joint).

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Nominal Size Groove Dimensions

Radius
Class Class 400 Class 900  Class Class Pitch at

150 Class 300 NPS Class 600 NPS 1500 2500 Groove Diameter, Depth, E Width, Bottom,
NPS NPS [Note (2)] NPS [Note (3)]  NPS  NPS  Number P [Note (1)] F R
A A . R11 3414 5.54 7.14 0.8
Y 12 39.67 635 8.74 0.8
% % . Y 13 42.88 6.35 8.74 0.8
¥ 14 44,45 6.35 8.74 0.8
1 15 47.63 6.35 8.74 0.8
L 1 1 S 1 Y 16 50.80 6.35 8.74 0.8
1Y 17 57.15 €.35 8.74 0.8
1% 1% . 1% 1 18 60.33 635 8.74 0.8
1% 19 65.07 6.35 8.74 0.8
L 1'% 1% .. 1% ... 20 68.27 6.35 8.74 0.8
. 1% 21 72.23 7.92 11.91 0.8
2 .. 22 82.55 6.35 8.74 0.8
2 2 e 1% 23 82.55 7.92 11.91 0.8
. . . 2 . 24 95.25 7.92 11.91 0.8
2% . .. 25 101.60 6.35 8.74 0.8
2Y, 2Y e . 2 26 101.60 7.92 11.91 0.8

Fuente ASME B16.5. Pipe flanges and flanged fittings. p. 66.

Tabla 8. Propiedades mecanicas del ASTM SA-105.

PROPIEDAD VALOR UNIDADES
Maodulo eléastico 30022,81 Ksi
Coeficiente de Poisson 0,3 - -
Maodulo cortante 11547,18 Ksi
Esfuerzo de fluencia 36 Ksi
Esfuerzo Ultimo 70 Ksi

Figura 11. CAD de la Brida Welding Neck seleccionada.
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5.2.2 Seleccion de las bridas ciegas (tapas)

5.2.2.1 Seleccién de brida ciega plana. La brida ciega se selecciona con base
en las caracteristicas obtenidas de la brida tipo RJ, esto con el fin de tener
facilidad de calculo. Debido a lo anterior, se tiene que la brida ciega plana

adecuada para el primer modelamiento es una de NPS 2” y Clase 2500.

Figura 12. CAD de la brida ciega plana.

5.2.2.2 Seleccion de la brida ciega semielipsoidal. Este tipo de brida ciega
consta de dos partes, el cap semielipsoidal y el anillo de sujecién en donde estan
los agujeros de los esparragos. La norma ASME seccion VIII Div. 1, en su
apartado UG-32 especifica los calculos requeridos para determinar el espesor
minimo de dicho cap. Es importante mencionar que para la realizacion de los
célculos se escogio una relacion entre el diametro mayor y menor de la semielipse
de 2:1 puesto que en el mercado, debido a facilidades en la fabricacion de
recipientes a presion, se prefiere construir todas las tapas con la misma relaciéon

de diametros.

Segun la norma, la ecuacion para el calculo del espesor minimo es:

Pax*D*K
tnin = — (7)
2+xS*E—0,2%P 5
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2
K=§*[2+(2fh)] ®)
Donde:

D = Diametro interno de la tuberia.

K = Factor geométrico que depende de la relacién de didmetros del cap.

S = Maximo esfuerzo permisible??.

E = Eficiencia de la junta.

h = Radio menor de la semielipse (ver Figura 13).

Figura 13. Dimensiones de un cap semielipsoidal.

»

Fuente ASME Sec. VIII Div. 1. Mandatory Appendix 1. Supplementary design
formulas. p. 353.

Utilizando una relacion de diametros de 2:1, lo que implica que h es la mitad del

radio mayor de la semielipse (P/,), se tiene:

_1,p
h=2x%> 9
_ D _ 2375
h=—==— (10)
h = 0,594 [in]

22 AMERICAN SOCIETY OF MECHANICAL ENGINEERS. 2010 ASME Boiler & Pressure Vessel Code. Section II, Part D
Properties (customary) Materials. New York: ASME, 2011. 20 p.
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Entonces:

Reemplazando valores:

. B 4543 % 2,375 % 1
min T 5% 20000 x 1 — 0,2 * 4543

tmin = 0,276 [in]

Se observa que el espesor obtenido no es estandar, por lo que se aproxima al

siguiente espesor comercial de lamina, el cual es de 5/16", gue equivalen a:
tmin = 0,3125  [in]

El anillo de sujecion ya tiene sus dimensiones definidas por el class 2500

seleccionado anteriormente.

Figura 14.CAD de la brida ciega semielipsoidal.
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5.2.2.3 Seleccion de la brida ciega semiesférica. Para el calculo de este tipo de
brida es posible utilizar las mismas ecuaciones que para la brida ciega
semielipsoidal, teniendo en cuenta que en este caso la relacion de diametros
(mayor y menor de la elipse) sera de 1:1, lo que modifica la constante K de la
siguiente manera:

— (11)
h =1,188 [in]

Con este nuevo valor de h se calcula la nueva constante, asi:
K 1 - ( 2,375 )2
= — % L —
6 2%1,188

K =05

Por lo tanto, el valor del espesor minimo requerido es:

o 4543 % 2,375 % 0,5
min T 9420000 « 1 — 0,2 * 4543

tmin = 0,138 [in]

Es necesario llevar este espesor al inmediatamente mayor disponible en el

mercado, que es de 3/16 "

tmin = 0,1875 [in]

Figura 15. CAD de la brida ciega semiesférica.
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5.2.3 Seleccién de empaques. Partiendo de las dimensiones de la brida
seleccionada (Pitch diameter especificamente), se busca el empaque que
corresponda en la tabla 3 de la ASME B16.20, de donde se obtiene un empaque

de referencia R-26, como se ve en la tabla 9.

En cuanto al material del empaque, teniendo en cuenta la metalurgia de la brida y
de los esparragos, el material mas recomendado es el Soft iron?® (cuya resistencia
ultima a la traccion es de 88,473 [Ksi]), por lo que la referencia completa del

empague seleccionado es R-26D.

Tabla 9. Dimensiones del empaque seleccionado.

Average Pitch M Width of Flat on Radius in
Ring Diameter of Width of Oval, Octagonal, Octagonal Ring, Octagonal Ring,
Number Ring, P Ring, A B H c Ry
R-11 34.14 6.35 11.2 9.7 4.32 1.5
R-12 39.70 7.95 14.2 12.7 5.23 1.5
R-13 42.88 7.95 14.2 12.7 5.23 1.5
R-14 44,45 7.95 14.2 12.7 5.23 1.5
R-15 47.63 7.95 14.2 12.7 5.23 1.5
R-16 50.80 7.95 14.2 12.7 5.23 1.5
R-17 57.15 7.95 14.2 12.7 5.23 1.5
R-18 ©0.33 7.95 14.2 12.7 5.23 1.5
R-19 65.10 7.95 14.2 12.7 5.23 1.5
R-20 ©8.28 7.95 14.2 12.7 5.23 1.5
R-21 7224 11.13 17.5 16.0 7.75 1.5
R-22 B82.55 7.95 14.2 12.7 5.23 1.5
R-23 B82.55 11.13 17.5 16.0 7.75 1.5
R-24 95.25 11.13 17.5 16.0 7.75 1.5
R-25 101.60 7.95 14.2 12.7 5.23 1.5
:ﬁ-ZG 101.60 11.13 1/7.5 16.0 775 1.5 08
:R-27 107.95 11.13 17.5 16.0 7.75 1.5
R-28 111.13 12.70 19.1 17.5 8.66 1.5
= R-29 114.30 7.95 14.2 12.7 5.23 1.5
R-30 117.48 11.13 17.5 16.0 775 1.5

Nota: Todas las dimensiones en mm.

Fuente ASME B16.20. Metallic gaskets for pipe flanges. p. 8.

23 AMERICAN SOCIETY OF MECHANICAL ENGINEERS. Metallic Gaskets for Pipe Flanges. Op. cit., p. 1.
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Figura 16. CAD del empaque seleccionado.

5.3 SELECCION DE ESPARRAGOS

Acorde con el numeral 4.4 de este trabajo, el material de los esparragos ya esta
definido y es el ASTM A193 Grado B7, por lo que solo resta determinar la cantidad
de esparragos, el diametro y la longitud de los mismos. Observando la tabla 21 de
la ASME B16.5 2013 (ver anexo C), se tiene que para bridas de NPS 2” se
requiere una cantidad de ocho (8) esparragos, cada uno de diametro 1” y de

180 [mm] de largo.

Tabla 10. Propiedades mecéanicas del ASTM A-193 Grado B7.

PROPIEDAD VALOR UNIDADES
Modulo elastico 30022,81 Ksi
Coeficiente de Poisson 0,3 - -
Modulo cortante 11547,18 Ksi
Esfuerzo de fluencia 105 Ksi
Esfuerzo ultimo 125 Ksi

Figura 17. CAD del esparrago seleccionado.
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5.4 SELECCION DE TUERCAS

Segun la norma ASME PCC-1, (Guidelines for Pressure Boundary Bolted Flange
Joint Assembly) se determina que el material de las tuercas es el ASTM A-194
Grado 2H, cuya resistencia Ultima es de 161 [Ksi]. Este material es el
recomendado por la norma para la utilizacion junto con el material previamente

seleccionado de los esparragos. Ademas, es un material asequible.

Figura 18. CAD de la tuerca seleccionada.

5.4.1 Prueba de carga. Buscando garantizar la integridad estructural del sistema
para el banco de laboratorio, se hace necesario comprobar que las tuercas en
conjunto podran soportar la carga total generada por la presibn maxima interna de

testeo, lo cual se calcula de la siguiente manera:

Figura 19. Diagrama de cargas sobre la tuerca.
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Del diagrama de cargas:
F=R (12)

Donde:
F = Fuerza que la brida ejerce sobre una tuerca.

R = Reaccidn de la rosca del esparrago sobre la rosca de la tuerca.

Figura 20. Diagrama de cargas sobre la brida ciega.

8*F ///ﬁ Fr

| Ny

De este segundo diagrama de cargas:

F=tr (13)

Donde:

Fp = Fuerza sobre la brida ciega ejercida por la presion interna del sistema.

De las ecuaciones anteriores se obtiene:

R="E (14)

Ahora, se cumple que:
Fp=PxA (15)



A= Dy — 2 % t)? *% (16)

Donde:
A = Area de seccion transversal interna (restando el espesor) de la tuberia.
D.,: = Diametro externo de la tuberia.

t = Espesor de la tuberia.

Reemplazando los datos conocidos:

s
A=(2,375-2%0,083)% % —

4

A =383 [in?]
Y:

Fp = 4543 % 3,83

Fp =17411,01 [Ibf]
Finalmente:
~17411,01
8

R =2176,37 [Ibf]

Ahora bien, comparando con la carga de prueba establecida por la nhorma ASME
Section 11-A1%* (ver tabla 11), se observa que existe un factor de seguridad dado

por la siguiente expresion:
N =— (17)
Donde:

P, = Carga de prueba segun la norma.

24 AMERICAN SOCIETY OF MECHANICAL ENGINEERS. 2010 ASME Boiler & Pressure Vessel Code. Section II, Part A
Ferrous Material Specifications (Beginning to SA-450). New York: ASME, 2010. 284 p.
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N = 90900
"~ 2176,37

N =42

Tabla 11. Cargas de prueba para tuercas, utilizando mandril roscado.

Proof Load, Ibf [Note (1)1

Stress Grade 1 Grades 2, 2HM, 6, 6F, TM Grades 2H, 3, 4,7, 16
Nominal Threads Area, Heavy Hex Hex Heavy Hex Hex Heavy Hex Hex
Size, in. per Inch in2 [Note (2)] [Note (3)1 [Note (4)] [Note (5)1 [Note (6)] [Note (7)1
Y 20 0.031e 4130 3820 4770 4 300 5570 4770
e 18 0.0524 6 810 b 290 7 860 7070 9170 7 860
% 16 0.0774 10 080 9 300 11 620 10 460 13 560 11 620
e 14 0.1063 13 820 12 760 15 940 14 350 18 600 15 940
) 13 0.1419 18 450 17 030 21 290 19 160 24 830 21 280
%o 12 0.182 23 660 21 840 27 300 24 570 31 850 27 300
A 11 0.226 29 380 27 120 33 900 30510 309 550 33 900
% 10 0.334 43 420 40 020 50 100 45 090 58 450 50 100
A 9 0.462 60 060 55 440 69 300 62 370 80 850 659 300
1 8 0.606 78 780 72 720 90 900 81 810 106 000 90 900
1% 8 0.790 102 700 94 800 118 500 106 700 138 200 118 500
1%, 8 1.000 130 000 120 000 150 000 135 000 175 000 150 000
1% 8 1.233 160 200 148 000 185 000 166 500 215 800 185 000
1% 8 1.492 194 000 170 040 223 800 201 400 261 100 223 800

Fuente ASME Seccion Il Part A. Ferrous Material Specifications. p. 284.

5.5 ENSAMBLAJE CON BRIDA CIEGA PLANA

Para el primer modelamiento, el sistema a analizar sera el mostrado en la imagen.

Figura 21. CAD del sistema a modelar en primera instancia.
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5.5.1 Asignacion de materiales. La geometria de los modelos, por cuestiones
de practicidad, se realiza en SolidWorks y luego se exporta a ANSYS como un
ensamblaje. ANSYS identifica por separado cada una de las piezas que
componen el sistema, por lo que el paso a seguir es asignar un material a cada

grupo de elementos.

ANSYS permite crear materiales personalizados agregando solo las propiedades

pertinentes para el analisis, las cuales en este caso son:

. Maodulo de Young.

o Coeficiente de Poisson.
o Esfuerzo de fluencia.

o Esfuerzo dltimo.

Adicionalmente, para el cuerpo de la tuberia es necesario agregar dos
caracteristicas extras, las cuales son el coeficiente y el exponente de vida a la
fatiga, lo que permite al software calcular la curva S-N (Esfuerzo vs. Numero de

ciclos) caracteristica del material (ver figura 22).

En cuanto a las propiedades a la fatiga del material de la tuberia, fue necesario

calcularlas siguiendo este procedimiento?®;
Se tiene que el esfuerzo de fatiga viene dado por la expresion:
Sg=axNP (18)

Donde:

a = Coeficiente de fatiga del material.

25 BUDYNAS, R. y NISBETT, J. Disefio en ingenieria mecanica de Shigley. 8 ed. Mexico: McGraw-Hill, 2008. 277 p.
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Figura 22. Interfaz de ANSYS para edicion de materiales.
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N = Numero de ciclos de carga.

b = Exponente de fatiga del material.

Ahora bien, tanto a como b se calculan de acuerdo a:

a

(f*sut)z
Se
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b= —é* log ﬂ] (20)

Se

Donde:
f = Fraccion de resistencia a la fatiga.
S.: = Esfuerzo dltimo del material.

S, = Resistencia limite a la fatiga (Limite de endurancia).

Entonces, para el material de la tuberia APl 5L X65, se tiene:
77 .
Se = - = 38,5 [Ksi]

El factor f se obtiene de la Figura 23.

Figura 23. Fraccién de resistencia a la fatiga vs. Esfuerzo ultimo del material, con
N=103yparaS, =5, =0,5*Sy.
09
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Fuente Disefio en ingenieria mecanica de Shigley. p. 277.
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De la gréfica anterior, para un S,; = 77 [Ksi], se tiene que f = 0,88, por lo tanto,

reemplazando valores:

(0,88 77)?
B 38,5
a =119,258 [Ksi]

0,88 77
38,5

b =-0,082

= — — %

Con estos dos valores es posible construir una tabla de datos que posteriormente

es ingresada en ANSYS para la caracterizacion a la fatiga del material de la

tuberia (ver Figura 24).

Figura 24. Tabla de datos de Numero de ciclos (N) vs. Esfuerzo de fatiga (Sy).

MNo. de Ciclos 5 [Ksi] S [psil
1 119,3 119300
10( 98,809895634 98809,89634
100 81,83502443 81839,02443
1000| 67,78294652 67782,94652
10000| 56,14103872 56141,03872
100000 46,49866005 4p498,60005
1000000 38,51238739 38512,38759
10000000 31,89777892 31897,77892
100000000 26,415924751 26419,24751
1000000000 21,88166897 21881,66897
10000000000| 18,12343204 18123,43204
1E+11| 15,01068266 15010,68266
1E+12| 1243255656 12432, 55656
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5.5.2 Asignacion de relaciones de conexion (contactos). Luego de tener
definidas todas las caracteristicas de los materiales de cada pieza, es necesario
relacionarlas mediante relaciones de contacto. Para este caso, las relaciones a

utilizar son:

Bonded: Esta relacién hace referencia a un contacto rigido entre dos superficies,
es decir, bajo ninguna circunstancia (presion, temperatura, fuerza, deformacién)
habra un movimiento relativo entre las dos superficies.

Frictional: Como su nombre lo indica, esta es una relacibn que permite el
movimiento relativo entre las dos superficies implicadas, siempre y cuando la
carga venza el limite establecido por la fuerza de friccion, la cual se caracteriza

ingresando el coeficiente de friccion estatica () como dato de entrada.

Para establecer las relaciones de conexion en las piezas, se utiliza el apartado
Connections, en donde se encuentran todas las relaciones que ANSYS establece
por defecto como Bonded para cada par de piezas. Aqui se agregan, eliminan o
modifican dichas relaciones, estableciendo las caracteristicas de cada una como

se muestra en las siguientes imagenes:

Figura 25. Definicion del tipo de contacto Bonded.

| ey

Filter:  Nay
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B \, —rOl WA

i 1 Target Body View |
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. /
e I
0,00 20,00(in)

[ E—

y
0,000 S
—C0 N

02 Messages No Selection U, Customary (n, lorm, 01, % v, A) a1 Tad/s Fah

4
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Los recuadros que se marcan en la imagen corresponden a:

1: Listado de contactos existentes. Se puede notar que en el nombre de cada

contacto, se mencionan las piezas implicadas.

2. Zona de edicién de los contactos. Para la especificacion de este tipo de
contacto (Bonded), se definieron tanto las superficies de contacto que estan en la
tuerca (sefaladas en rojo) como la superficie objetivo que esta en el espéarrago
(sefialada en azul); estos dos conceptos se refieren a que en los contactos
modelados por ANSYS, una de las piezas es la que entra en contacto con la otra,
es decir, si llegase a ocurrir un desplazamiento relativo entre las dos, ya sea
tangencial o perpendicularmente, la pieza de contacto serd la que presente

movimiento y la pieza objetivo sera el punto de referencia.

Otra caracteristica que se define en este tipo de contacto es el behavior, que en
este caso corresponde a Symmetric ya que ni los elementos ni los nodos de la
superficie de contacto penetran a la superficie objetivo ni viceversa, teniendo como
resultado que el comportamiento del sistema (el contacto) tenga en cuenta dos
cuerpos deformables distintos, los cuales interactian a través de matrices

idénticas de deformacion en los nodos de contacto.

3: Representacion grafica de la superficie de contacto.

4: Representacion grafica de la superficie objetivo.
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Figura 26. Definicion del tipo de contacto Frictional.

| Filter: Name - 21 P
i B, Frictional - Tuerca To Brida CiegaplanaD A
-+ B, Frictional - Tuerca To Brida Welding Neck RJ
e

W,
v,
-+ 8, Frictional - Tuerca To Brida Welding Neck R

i, M, Frictional - Tuerca To Brida Welding Neck RJ
¢:-_ Bonded - Multiple To Esparrago T
v I Bonded - Multiple To Espérrago I
v, Bonded - Multiple To Esparrago I
1+, Bonded - Multiple To Espérrago T
M Randed - Moltinle Th Eendrrann T Y
< > = ik
[Details of “Frictional - Tuerca To Brida Welding Neck RJ D" o EEH
1= Scope ~
Scoping Method | Geometry Selection
Contact |1 Face
Target |1 Face
| Contact Bodies
Target Bodies
=) Definition
Tpe Frictional
Friction Coefficient 02
Scope Mode Manual 000 20,00
Behavior Symmetric
Trim Contact Program Controlled 10,00
Suppressed No
el Advanced v I\ Geometry £ Print Preview ) Report Preview/
No Selection
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1
1: De igual manera que con el tipo de contacto anterior, en el Frictional se
establecen las superficies tanto de “contacto” como “objetivo” y se especifica un
comportamiento simétrico. La diferencia radica en que se digita el coeficiente de
friccién entre los dos materiales implicados, que en este caso tiene un valor de
0,22,

5.5.3 Asignacion del mallado. Se establecio una malla uniforme en todo el
conjunto bridado debido a los recursos computacionales con que se cuenta para
generar la solucién, aun asi, es muy importante la obtencion de resultados
exactos, por lo que a la malla que ANSYS genera por defecto se le disminuy6 el
tamafo de sus elementos a 8 [mm] puesto que se observo que este tamafo de
los dos aspectos anteriormente

elemento era el que mas equilibraba

mencionados.

26 BEER, F.; JOHNSTON, E. y EISENBERG, E. Mecanica vectorial para ingenieros. Estatica. 8 ed. Mexico: McGraw-
Hill, 2007. 416 p.
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Figura 27. Mallado del sistema.

En cuanto al elemento utilizado, es conveniente permitir que el software asigne
automaticamente el tipo y la organizacién de los elementos, ya que lo hara de

manera inteligente procurando que no se generen errores de mallado.

5.5.4 Establecimiento de la pretension en los esparragos. Un factor
importante en el analisis del sistema bridado es la precarga existente en los
esparragos debida al apriete, ya que esta afectara de cierta manera al cuerpo de
la tuberia y puesto que se desea conocer qué tanta afectacion habra, debera ser
tenida en cuenta. Para lograr lo anterior, se agrega una herramienta dentro del
modulo Static structural, llamada Bolt Pretension. Luego de seleccionar los 16
esparragos existentes del conjunto, se define la pretensién por medio de la opcién
Adjustment, activando el cuadro Preadjustment en donde se digita la deformacion
lineal (en metros) de los esparragos. Dicha deformacion lineal se calcula de la

siguiente manera:

Se tiene que segun la ASME PCC1, la elongacion (AL) en el esparrago debida al

apriete de la junta bridada es:

AL = M*ﬂ (21)
E Ats
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Donde:

S, = Esfuerzo de apriete en los esparragos. Este valor es dado por la norma y es
de 50 [Ksi].

L.; = Longitud efectiva del esparrago (ver figuras 28 y 29).

E = Mddulo de Young para metales.

A, = Area de raiz de la rosca del esparrago?’.

A.s = Area efectiva de tension en el esparrago?.

La longitud efectiva es un promedio de la longitud existente entre las caras

externas de las tuercas con la longitud entre las caras internas:

Figura 28. Longitud entre caras externas de las tuercas.

Figura 29. Longitud entre caras internas de las tuercas.

27 AMERICAN SOCIETY OF MECHANICAL ENGINEERS. Guidelines for Pressure Boundary Bolted Flange Joint
Assembly. ASME PCC-1-2010. New York: ASME, 2010. p. 45.
28 Ibid., p. 45.
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De las figuras:

161,46 + 117,8
Lef = >

Los = 139,63 [mm]

Por lo tanto:

50 % 139,63 0,5509
= *
30020 0,6057

AL = 0,212 [mm]

Para aplicar la pretension se hizo necesario generar un sistema de coordenadas
propio para cada uno de los 16 esparragos del conjunto, dicho sistema se ubico en
el centro de cada pieza, con su eje “Z” en la misma direccidon del eje del esparrago
(ver figura 30). Adicionalmente se agregaron 16 pretensiones con el mismo valor
de deformacion (una para cada esparrago). Todo esto se hizo ya que el software
requiere establecer un plano de aplicacion de la carga en cada elemento a

pretensionar.

Figura 30. Sistemas de coordenadas agregados en el centro de cada esparrago.

Figura 31. Aplicacién del Bolt Pretension.
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5.5.5 Definicién de la Presion interna. Segun los objetivos de este trabajo de
grado, se busca construir la curva de Carga aplicada (P) vs. Numero de ciclos (N)
para el conjunto bridas/tuberia, por lo cual se debe aplicar una presién fluctuante
al interior del sistema hasta que se presente la falla en el cuerpo de la tuberia, que
sucedera a un numero determinado de ciclos. Posteriormente el valor maximo o
superior de esta presién sera modificado, o que hara que en esta nueva ocasion
la falla se produzca en otro niumero de ciclos diferente, originando otro punto en la
grafica de P vs. N. Repitiendo este procedimiento se hallaran multiples puntos que

permitirdn la construccion de la gréafica del sistema.

Ahora bien, ANSYS cuenta con una herramienta dentro del analisis a fatiga
(Fatigue tool), llamada Fatigue Sensitivity y cuya funcion es precisamente la que
se acaba de describir, variar los limites de la carga alternativa dentro de un rango
especificado por el usuario y evaluar multiples puntos, ademas de que grafica los
resultados obtenidos en cada ocasion, arrojando la grafica de P vs. N para el

sistema en cuestion.

Se hace necesario entonces calcular los limites de variacion de la presion superior
interna del modelo, que sera la responsable de los cambios del esfuerzo
alternativo; uno de los limites esta relacionado con la presion maxima (Pp,sx)
calculada en el numeral 5.1.3, la cual tiene un valor de 4543 [psi]. Esta relacion
sera del 90 %, es decir, la presion de la que se partira para el andlisis a la fatiga es
del 90 % de la presion maxima (generadora de esfuerzos de fluencia). El otro

limite se calcula a partir del limite de endurancia del material de la tuberia, asi:

Se cumple que:

__ PexD
2%t

b = 2 % 0,083 % 38500
e 2,375

S! (22)
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P, = 2691 [psi]

Por lo tanto, se tiene que la presidén superior interna del sistema variara entre
2691 [psi] y 4088 [psi]. ANSYS solicita una variacion porcentual de la carga
respecto a un valor base, entonces se tomara 4088 [psi] como referencia y la

variacion porcentual sera:

2691
4088

% Variacion = 0,658 ~ 66 %

% Variacion =

Esta presion se aplicara en todas las caras internas del sistema que entren en
contacto con el fluido. A continuacion se muestra en la figura la seleccion de

dichas superficies (en rojo):

Figura 32. Aplicacién de la presion en las superficies al interior del sistema.

Cabe aclarar que los resultados que seran foco de analisis son los relacionados

con la vida infinita del sistema (1x10° ciclos de carga).
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5.5.6 Configuracion del analisis a la fatiga. Puesto que en el modelo existen
dos tipos de carga, la pretension en los esparragos (que se aplica al inicio y
permanece constante) y la presion interna del sistema (que fluctda con el pasar
del tiempo) se hace necesaria una programacion especial, siguiendo lo
recomendado por el tutorial de andlisis de fatiga de ANSYS, asi:

En primera instancia, se deben crear dos estudios de ANSYS, el primero se
encargara de aplicar la pretension y mantenerla constante, y el segundo aplicara
la presion interna fluctuante. Es posible notar (ver figura 33), que ambos estudios
estan conectados en lo referente a materiales y geometria del modelo, esto para

ahorrar tiempo en la construccion del nuevo estudio.

La presencia de los dos estudios se ve en el arbol de entidades como lo muestra
la Figura 34. Notese que externo a ambos estudios fue necesario agregar un
modulo de postprocesamiento llamado Solution Combination, que se encargara de
relacionar los resultados obtenidos en ambos estudios para calcular los resultados
referentes al andlisis a la fatiga (el cual se ve agregado dentro del Solution

Combination).

Finalmente, en el Fatigue Tool agregado, se realiza la configuracion que se
observa en la Figura 35, la cual comprende la asignhacion de un tipo de carga No
proporcional (debido a la presencia de cargas estaticas y dinamicas, esto acorde

al tutorial de ANSYS) y la teoria de esfuerzo equivalente de Goodman.
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Figura 33. Creacion de estudios en ANSYS.
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Brida ciega planacon Bonded P+ Bolt

Figura 34. Arbol de entidades para el estudio a la fatiga.
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Figura 35. Configuracion del Fatigue Tool.
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5.6 ENSAMBLAJE CON BRIDAS CIEGAS SEMIELIPSOIDAL Y
SEMIESFERICA

Para el modelamiento de estos dos sistemas, se siguen los mismos pasos
ejecutados en el numeral 5.5, con la diferencia de que se reemplaza la geometria

de las bridas ciegas.

Figura 36. CAD del sistema con bridas ciegas semielipsoidales.

Figura 37. CAD del sistema con bridas ciegas semiesféricas.
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6. RESULTADOS

Se presentaran los resultados maximos y minimos obtenidos (independientes del
tiempo, es decir, los maximos y minimos a observar estan ubicados en diferentes
puntos a lo largo de la probeta) bajo dos enfoques de calculo: Analisis estético y
andlisis a la fatiga, ambos para la carga maxima del sistema (4543 [psi]).

Posteriormente se presentara la gréfica de P vs N para cada modelo.

6.1 RESULTADOS DEL CONJUNTO CON BRIDAS CIEGAS PLANAS

6.1.1 Estudio estatico

Tabla 12. Resultados del estudio estatico del conjunto con Bridas ciegas planas.

Esfuerzo Esfuerzo Esfuerzo
Medicion Circunferencial Longitudinal Equivalente
(Gméx) (Gmed) (Von-Mises)

Resultados

L. . 61449 34811 55052
maximos [psi]

Resultados

. . 42403 28382 38792
minimos [psi]
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6.1.2 Estudio a fatiga

Tabla 13. Resultados del estudio a la fatiga del conjunto con Bridas ciegas planas.

Esfuerzo Alternante
_ Vida
Medicion equivalente
(Caeq)
Resultados maximos
, , 7,82x10%°
[psi] — N° de ciclos

Resultados minimos

[psi] = N° de ciclos

6.1.3 Gréaficade PvsN

Figura 38. Diagrama de Wd&hler modificado del conjunto con Bridas ciegas planas.

Carga aplicada al sistema vs Nimero de ciclos
(Diagrama de Whiler modificado)

[psi]

1000
1,00EA03  S500E+07  100E+08  1,50E=08  2,00E+08  250E:08  3,00E+08  350E+08  4,00E+08

M
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Figura 39. Punto de iniciacion de la grieta, segin ANSYS.

6.2 RESULTADOS
SEMIELIPSOIDALES

6.2.1 Estudio estatico

Tabla 14. Resultados
semielipsoidales.

DEL CONJUNTO CON

BRIDAS

CIEGAS

del estudio estatico del conjunto con Bridas ciegas

minimos [psi]

Esfuerzo Esfuerzo Esfuerzo
Medicion Circunferencial Longitudinal Equivalente
(Omax) (Omed) (Von-Mises)
Resultados
. i 61405 28648 55146
maximos [psi]
Resultados
43176 23390 38913




6.2.2 Estudio a fatiga

Tabla 15. Resultados del estudio a la fatiga del conjunto con Bridas ciegas

semielipsoidales.

Esfuerzo Alternante
Vida minima

Medicion equivalente
(Nmin)

(Caeq)

Resultados maximos
3,62x10%0

[psi] = N° de ciclos

Resultados minimos
[psi] = N° de ciclos

6.2.3 Graficade PvsN

Figura 40. Diagrama de Wohler modificado del conjunto con Bridas ciegas

semielipsoidales.

Carga aplicada al sistema vs Nimero de ciclos
(Diagrama de Whaler modificado)
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Figura 41. Punto de iniciacion de la grieta, segun ANSYS.

6.3 RESULTADOS DEL CONJUNTO CON BRIDAS CIEGAS
SEMIESFERICAS

6.3.1 Estudio estatico

Tabla 16. Resultados del estudio estatico del conjunto con Bridas ciegas

semiesféricas.

Esfuerzo Esfuerzo Esfuerzo
Medicion Circunferencial Longitudinal Equivalente
(Omax) (Omed) (Von-Mises)

Resultados

. . 61403 28610 55143
maximos [psi]

Resultados

. . 43151 23389 38955
minimos [psi]
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6.3.2 Estudio alafatiga

Tabla 17. Resultados del estudio a la fatiga del conjunto con Bridas ciegas

semiesféricas.

Esfuerzo Alternante
Vida minima

Medicion equivalente
(Nmin)

(Caeq)

Resultados maximos
3,75x10%0

[psi] = N° de ciclos

Resultados minimos
[psi] = N° de ciclos

6.3.3 Gréaficade PvsN

Figura 42. Diagrama de Wohler modificado del conjunto con Bridas ciegas

semiesféricas.
Carga aplicada al sistema vs Naimero de ciclos
(Diagrama de Wholer modificado)
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Figura 43. Punto de iniciacion de la grieta, segin ANSYS.

6.4 RESULTADOS DEL CONJUNTO CON BRIDAS CIEGAS
SEMIELIPSOIDALES Y JUNTAS EXPANSIVAS

6.4.1 Estudio estatico

Tabla 18. Resultados del estudio estatico del conjunto con Bridas ciegas

semielipsoidales y juntas expansivas.

Esfuerzo Esfuerzo Esfuerzo
Medicion Circunferencial Longitudinal Equivalente
(Omax) (Omed) (Von-Mises)

Resultados

L. ) 61826 29922 57163
maximos [psi]

Resultados

L . 19710 8855,6 21542
minimos [psi]
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6.4.2 Estudio alafatiga

Tabla 19. Resultados del estudio a la fatiga del conjunto con Bridas ciegas

semielipsoidales y juntas expansivas.

Esfuerzo Alternante

Vida minima

Medicion equivalente
(Nmin)

(Caeq)

Resultados maximos
' ' 1x10*2
[psi] — N° de ciclos

Resultados minimos

[psi] = N° de ciclos

6.4.3 Graficade PvsN

Figura 44. Diagrama de Wohler modificado del conjunto con Bridas ciegas
semielipsoidales y juntas expansivas.

Carga aplicada al sistema vs. Nimero de ciclos
(Diagrama de Wé&hler modificado)
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Figura 45. Punto de iniciacion de la grieta, segun ANSYS.
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7. ANALISIS DE RESULTADOS

Para corroborar que los resultados obtenidos en ANSYS se ajustan a la realidad,

se hace necesaria la validacion de los modelos.

El disefio geométrico de los sistemas se ejecutd partiendo de lo recomendado por
las normas, por lo que esto mismo servird de punto de referencia. Aun asi no es
suficiente, entonces se procede a realizar célculos analiticos de los estados reales

de esfuerzos de cada sistema para la correcta validacién de los resultados.

7.1 RESULTADOS DEL ESTUDIO ESTATICO DE SISTEMA CON BRIDAS
CIEGAS PLANAS

7.1.1 Esfuerzo circunferencial. Para el caso del esfuerzo circunferencial, se
cumple que el estado de esfuerzos real en un punto intermedio de la longitud de la

probeta se calcula asi:

Figura 46. Diagrama de corte en el plano axial del cuerpo de una tuberia.

Do

A

Lo

~ W
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Teniendo en cuenta que en el diagrama anterior la presion actda en la superficie

interna y el esfuerzo en las superficies laterales, se realiza la siguiente

formulacion:

Px(Dy—2xt)*Ly=o0,%Ly*x2%t

Despejando:

Reemplazando con los datos de la tuberia:

o. = 60455 [psi]

Entonces, los tres datos a comparar son:

O¢,analitico = O¢ = 60455 [pSi]

O¢,disefio — 65000 [pSi]
Ocansys = 60295 [psi]

Por lo tanto, los errores porcentuales respecto al esfuerzo real (o, gnaitico) SON:

%EANSYS = 0,26 %
YEgiserio = 7,5 %

(23)

(24)

Lo anterior indica que, segun la norma, es permisible un error porcentual mayor

gue el que se esta cometiendo en el modelamiento de este trabajo de grado, de lo

gue se puede concluir que, para el esfuerzo circunferencial del sistema con bridas

ciegas planas, los resultados obtenidos del modelo son confiables.
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7.1.2 Esfuerzo longitudinal. Desarrollando un andlisis similar al del numeral

anterior, se parte de:

Figura 47. Seccion transversal de tuberia.

Do

A

Teniendo en cuenta que en el diagrama anterior la presion actla en la superficie
interna y el esfuerzo en las superficies laterales, se realiza la siguiente

formulacion:

2
mx(Do—2%t)? mx(D§—(Do—2xt)")
— s ar 4

P x (25)

Despejando:

(Dg—2xt)?

o, =P x—>—"2—"—
L D2—(Dg—2+%t)?

(26)

Reemplazando con los datos de la tuberia:

o, = 29133 |[psi]
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Entonces, los tres datos a comparar son:

01 analitico = 0L = 29133 [psi]

Oc diseii .
Oraiseno =5 = 32500 [psi]

OLansys = 31122 [psi]
Por lo tanto, los errores porcentuales respecto al esfuerzo real (o, gnaiitico) SON:

YEansys = 6,8 %
%Eqiseno = 11,5 %

Lo anterior indica que segun la norma, es permisible un error porcentual mayor
gue el que se esta cometiendo en el modelamiento de este trabajo de grado, de lo
gue se puede concluir que para el esfuerzo longitudinal del sistema con bridas

ciegas planas, los resultados obtenidos del modelo son confiables.

7.1.3 Esfuerzo equivalente de Von-Mises. A continuacion se calcula el
esfuerzo equivalente de Von-Mises por medio de la siguiente formulacion

analitica?®:

— 2 2 2
Ogq = \/O-méx + Omed + Omin — Oméax * Omed — Omed * Omin — Omin * Omax (27)

Es pertinente aclarar que para este calculo solo se tomd un estado biaxial de

esfuerzos ya que el esfuerzo minimo o radial es muy cercano a cero puesto que la

29 NORTON, Robert. Disefio de Maquinas. 4 ed. Mexico: Pearson, 2011. 294 p.

92



tuberia actia como un recipiente de pared delgada. Esto inducird un error que se

tendrd en cuenta a la hora de analizar los resultados.
En primera instancia se calcula el esfuerzo equivalente seguin la norma, asi:
De los parametros de disefio se tiene:
Omax = Ocdiseiio = 65000 [psi] (28)
Por el estado de cargas del sistema:
Omed = Oaxial = % = 32500 [psi] (29)
Entonces, reemplazando valores se obtiene:
Oeq,disefio — 56292 [pSi]
Ahora, utilizando las mismas ecuaciones, pero con los datos pertinentes a
esfuerzos reales, se tiene que:
Oeq,analitico = 52367 [pSi]
Entonces, los datos a comparar son:
Oeq,analitico = 52367 [pSi]

Ocq,disefio — 56292 [pSi]
Oeq,ANSYS — 54126 [psi]
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Finalmente, los errores porcentuales respecto al esfuerzo calculado
analiticamente, son:

YEsnsys = 3.4 %

%Egiseno = 7,5 %

Lo anterior indica que segun la norma, es permisible un error porcentual mayor
gue el que se estd cometiendo en el modelamiento de este trabajo de grado, de lo
gue se puede concluir que para el esfuerzo equivalente de Von-Mises del sistema

con bridas ciegas planas, los resultados obtenidos del modelo son confiables.

7.1.4 Revision del estado de esfuerzos. Partiendo de que los resultados
obtenidos de ANSYS son confiables, es pertinente comprobar que el estado de
esfuerzos en el sistema se asemeja a uno presente en una tuberia de transporte
de hidrocarburos (con flujo). Segun la literatura®®, el esfuerzo longitudinal que debe

tener una tuberia con flujo interno, viene dado por la expresion:

Oy flujo =V * O¢ (30)

Donde:
v = Coeficiente de Poison del material de la tuberia analizada.

o. = Esfuerzo circunferencial debido a la presion interna de la tuberia analizada.

Para el caso de este proyecto, reemplazando el esfuerzo obtenido y validado de
ANSYS:
O-L,flujo = 0,3 * 60295

30 ANDERSON, L. y WATKINS, Structural Mechanics of Buried Pipes. Estados Unidos, 1999.
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0L flujo — 18089 [pSl]

Comparando con el esfuerzo longitudinal obtenido por la simulacion de ANSYS, se
tiene una desviacion de:
%Eflujo = 72,1 %

Lo que indica que al instalar bridas ciegas planas en los extremos del tramo de
tuberia, esta se transforma automaticamente en un recipiente a presion,

justificando la utilizacion de otras geometrias de brida ciega.

7.1.5 Revision de los resultados de fatiga. Realizando un procedimiento
similar al del estudio estatico, se procede a comprobar que los resultados

obtenidos a la fatiga son confiables, asi:

Ecuacion de Goodman:

Oa Om
7
Se Sule

S|

(31)

Donde:

n = Factor de seguridad.

g, .
= % = Esfuerzo alternativo.

Omax ~%min

O' =
a 2

[op

= % = Esfuerzo medio.

_ Omax *Omin
Oom =—— —
2

Entonces reemplazando en la anterior ecuacion con los datos analiticos y de

disefo, se tienen factores de seguridad en el cuerpo de la tuberia de:

Ngnatitico = 0,98
Ngiseiio = 0,912
Nynsys = 1,02
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Finalmente, los errores porcentuales respecto al factor de seguridad calculado
analiticamente, son:

%E nsys = 4,08%

%E giseno = 6,94%

Lo anterior indica que segun la norma, es permisible un error porcentual mayor
gue el que se estad cometiendo en el modelamiento de este trabajo de grado, de lo
gue se puede concluir que para el factor de seguridad a la fatiga (con vida infinita
de 1x1068 ciclos) del sistema con bridas ciegas planas, los resultados obtenidos del

modelo son confiables.

7.2 RESULTADOS DEL ESTUDIO ESTATICO DEL SISTEMA CON BRIDAS
CIEGAS SEMIELIPSOIDALES

Debido a que los procedimientos a aplicar en este numeral son idénticos a los del
numeral anterior, se mostraran unicamente los valores de esfuerzo obtenidos en

cada caso, junto con los respectivos errores porcentuales.

7.2.1 Esfuerzo circunferencial. Los valores a comparar son:

O¢ analitico — O¢c = 60455 [pSi]

O¢ disefio — 65000 [pSi]

Ocansys = 60361 [psi]

Por lo tanto, los errores porcentuales respecto al esfuerzo real (o, gnaiitico) SON:

%EANSYS = 0,15 %
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7.2.2

%Ediseﬁo = 7,5 %

Lo anterior indica que segun la norma, es permisible un error porcentual mayor
gue el que se estd cometiendo en el modelamiento de este trabajo de grado, de lo
gue se puede concluir que para el esfuerzo circunferencial del sistema con bridas

ciegas semielipsoidales, los resultados obtenidos del modelo son confiables.

Esfuerzo longitudinal. Los tres datos a comparar son:

01 analitico = 29133 [pSi]
01 disefio = 32500 [pSi]
0Lansys = 25688 [psi]

Por lo tanto, los errores porcentuales respecto al esfuerzo real (o, gnaiitico) SON:

%EANSYS = 11,8 %
YEgisero = 11,5 %

Lo anterior indica que, a pesar de que el error de los resultados obtenidos de
ANSYS aumento, incluso hasta llegar a ser superior a la desviacion que la norma
tiene respecto al célculo analitico, es deseable que esto ocurra, ya que se busca
precisamente disminuir el esfuerzo longitudinal hasta llevarlo al que se presentaria
en una tuberia en servicio, esto se comprobara mas adelante en la revision del

estado de esfuerzos.
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7.2.3 Esfuerzo equivalente de Von-Mises. Los datos a comparar son:

Oeq,analitico = 52367 [pSi]
Ocq,disefio — 56292 [pSi]
Oeq,ANSYS = 54199 [psi]

Finalmente, los errores porcentuales respecto al esfuerzo calculado
analiticamente, son:

%Esnsys = 3.4 %

%Egiseno = 7,5 %

Lo anterior indica que segun la norma, es permisible un error porcentual mayor
gue el que se esta cometiendo en el modelamiento de este trabajo de grado, de lo
gue se puede concluir que para el esfuerzo equivalente de Von-Mises del sistema
con bridas ciegas semielipsoidales, los resultados obtenidos del modelo son

confiables.
7.2.4 Revision del estado de esfuerzos. El esfuerzo longitudinal para este caso
debe tener un valor de:
0 fujo = 18108 [psi]
Por lo que, al comparar con el esfuerzo longitudinal obtenido de ANSYS, se tiene

un error de:
%Eflujo = 41,9 %
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Lo anterior corrobora lo planteado en el andlisis del resultado obtenido para el
esfuerzo longitudinal, es decir, el sistema se aleja de la referencia de un recipiente

a presion, para acercarse a la referencia de un sistema con flujo interno.

7.2.5 Revision de los resultados de fatiga. Los datos a comparar son:

Ngnatitico = 0,98
Ngisero = 0,912

Nyysys = 1,01

Finalmente, los errores porcentuales respecto al factor de seguridad calculado

analiticamente, son:

%EANSYS = 3,06%
%Egiseno = 6,94%

Lo anterior indica que segun la norma, es permisible un error porcentual mayor
gue el que se esta cometiendo en el modelamiento de este trabajo de grado, de lo
gue se puede concluir que para el factor de seguridad a la fatiga (con vida infinita
de 1x10° ciclos) del sistema con bridas ciegas semielipsoidales, los resultados

obtenidos del modelo son confiables.

7.3 RESULTADOS DEL ESTUDIO ESTATICO DE SISTEMA CON BRIDAS
CIEGAS SEMIESFERICAS

7.3.1 Esfuerzo circunferencial. Los valores a comparar son:

O¢ . analitico — O¢c = 60455 [pSi]
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O_c,diseﬁo = 65000 [pSl]
Oc,ansys = 60361 [psi]

Por lo tanto, los errores porcentuales respecto al esfuerzo real (o, gnaiitico) SON:

%EANSYS = 0,15 %
%Egiseno = 7,5 %

Lo anterior indica que, segun la norma, es permisible un error porcentual mayor
gue el que se estd cometiendo en el modelamiento de este trabajo de grado, de lo
gue se puede concluir que, para el esfuerzo circunferencial del sistema con bridas

ciegas semiesfeéricas, los resultados obtenidos del modelo son confiables.

7.3.2 Esfuerzo longitudinal. Los tres datos a comparar son:

01, analitico = 29133 [pSi]
01 disefio — 32500 [pSi]
0Lansys = 25688 [psi]

Por lo tanto, los errores porcentuales respecto al esfuerzo real (o, gnaiitico) SON:

%EANSYS = 11,8 %
YEgisero = 11,5 %

Lo anterior indica que, a pesar de que el error de los resultados obtenidos de

ANSYS aumento, incluso hasta llegar a ser superior a la desviacion que la norma
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tiene respecto al calculo analitico, es deseable que esto ocurra, ya que se busca
precisamente disminuir el esfuerzo longitudinal hasta llevarlo al que se presentaria
en una tuberia en servicio, esto se comprobar4d mas adelante en la revision del

estado de esfuerzos.

7.3.3 Esfuerzo equivalente de Von-Mises. Los datos a comparar son:

Oeq,analitico = 52367 [pSi]
Oeq,disefio — 56292 [pSi]
Oeq,ANSYS = 54199 [PSi]

Finalmente, los errores porcentuales respecto al esfuerzo calculado
analiticamente, son:

YEsnsys = 3.4 %

YEgisesio = 7,5 %

Lo anterior indica que, segun la norma, es permisible un error porcentual mayor
gue el que se esta cometiendo en el modelamiento de este trabajo de grado, de lo
gue se puede concluir que para el esfuerzo equivalente de Von-Mises del sistema
con bridas ciegas semiesféricas, los resultados obtenidos del modelo son

confiables.

7.3.4 Revision del estado de esfuerzos. El esfuerzo longitudinal para este caso

debe tener un valor de:

O-L,flujo = 18108 [pSl]
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7.3.5

Por lo que, al comparar con el esfuerzo longitudinal obtenido de ANSYS, se tiene
un error de:
%Eflujo = 41,9 %

Lo anterior corrobora lo planteado en el andlisis del resultado obtenido para el
esfuerzo longitudinal, es decir, el sistema se aleja de la referencia de un recipiente

a presion, para acercarse a la referencia de un sistema con flujo interno.

Revisién de los resultados de fatiga. Los datos a comparar son:

Nanaiitico = 0,98
Ngiserio = 0,912

Nansys = 1,01

Finalmente, los errores porcentuales respecto al factor de seguridad calculado
analiticamente, son:

%E, nsys = 3,06%

%Egiseno = 6,94%
Lo anterior indica que, segun la norma, es permisible un error porcentual mayor
gue el que se esta cometiendo en el modelamiento de este trabajo de grado, de lo
gue se puede concluir que para el factor de seguridad a la fatiga (con vida infinita
de 1x10° ciclos) del sistema con bridas ciegas semiesféricas, los resultados

obtenidos del modelo son confiables.
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7.4 RESULTADOS DEL ESTUDIO A LA FATIGA DE LOS SISTEMAS SIN
JUNTAS EXPANSIVAS

Figura 48. Diagrama de Wd&hler modificado de los conjuntos sin juntas expansivas.

Carga aplicada al sistema vs. Numero de ciclos
(Diagrama de Wohler modificado)

4050

3850

3800
4/00E+05 5,00E+05 6,00E+05 7 00E+05 &,00E+05 3,00E+05 1,00E+06 1,10E+06

De la grafica es evidente que el comportamiento a la fatiga de los tres sistemas es
muy similar®!, por lo que la geometria de las bridas que tendra el banco fisico no
genera cambios significativos, es decir, se puede seleccionar el tipo de brida

teniendo en cuenta otros parametros, no la vida a la fatiga.

En cuanto al comportamiento individual de cada geometria, es valido afirmar que
aplicando una presion interna por debajo de 3882 [psi], se garantiza una vida
infinita (1x10° ciclos de carga), comparando esto con la presion maxima de trabajo
(MAWP por sus siglas en inglés) segun API 5L, que corresponde a 2184 [psi], se

puede inferir que los resultados obtenidos del software garantizan un buen

31 Ver Anexo D.
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comportamiento a la fatiga de la probeta, lo que se resume en afirmar que dichos
resultados son confiables.

Ahora bien, teniendo en cuenta las dos consideraciones anteriores se concluye
gue la fatiga no es un factor critico para la seleccion de la geometria de la brida,
por lo que esta se seleccionarda en funcién de la proximidad entre el esfuerzo
longitudinal que se logre en cada caso evaluado, respecto al esfuerzo que, en

teoria, se desarrolla en una tuberia con flujo.
Citando una vez mas los resultados obtenidos para los esfuerzos longitudinales de

cada geometria, asi como también el esfuerzo longitudinal tedrico de una tuberia

en servicio, se tiene:

Tabla 20. Listado de resultados para esfuerzo longitudinal.

ESFUERZOS LONGITUDINALES (o) [psi]
Tuberia con flujo 18108
Sistema brida ciega plana 31122
Sistema brida ciega semielipsoidal 25688
Sistema brida ciega semiesférica 25688

Se evidencia que tanto el sistema con brida ciega semielipsoidal como el sistema
con brida ciega semiesférica tienen la misma cercania al estado de esfuerzos de
una tuberia en servicio, por lo tanto, las bridas ciegas planas quedan descartadas

y se procede a seleccionar entre las dos geometrias restantes.

Como ya se ha analizado anteriormente, los comportamientos de las dos

geometrias candidatas son muy similares en todos los aspectos, lo que lleva a
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tener en cuenta factores menos directos como por ejemplo el método de
fabricacion.

En la industria se ha comprobado con base en la experiencia que los caps
toroidales y semielipsoidales son mas factibles que los semiesféricos a pesar de
gue estos Ultimos requieren un espesor menor para resistir el mismo nivel de
presion interna, y esto es precisamente por la manera en que se fabrican las
diferentes geometrias. La conformacion de una lamina semiesférica es mas
complicada ya que requiere una maquina mas voluminosa y un procedimiento mas
largo y costoso, asi como también el espacio requerido para la instalacién del
componente es mayor. Estas consideraciones son las que llevan a tomar la
decision de que la geometria mas adecuada para continuar con el desarrollo de

este trabajo es la brida ciega semielipsoidal.

7.5 RESULTADOS DEL ESTUDIO DEL SISTEMA CON BRIDAS CIEGAS
SEMIELIPSOIDALES Y JUNTAS EXPANSIVAS
Aplicando la misma metodologia de anadlisis de resultados de los sistemas

anteriores, se procede a comprobar los resultados.

7.5.1 Esfuerzo circunferencial. Los valores a comparar son:
O¢,analitico — Oc¢ = 60455 [psi]
O¢ disefio — 65000 [psi]
0c.ansys = 60384 [psi]

Por lo tanto, los errores porcentuales respecto al esfuerzo real (o, gnaiitico) SON:
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%Eansys = 0,12 %
%Ediseﬁo = 7,5 %

Lo anterior indica que segun la norma, es permisible un error porcentual mayor
gue el que se estad cometiendo en el modelamiento de este trabajo de grado, de lo
gue se puede concluir que para el esfuerzo circunferencial del sistema con bridas
ciegas semielipsoidales y juntas expansivas, los resultados obtenidos del modelo

son confiables.

7.5.2 Esfuerzo longitudinal. Los tres datos a comparar son:

01, analitico = 29133 [pSi]
01 disefio — 32500 [pSi]
OLansys = 25688 [psi]

Por lo tanto, los errores porcentuales respecto al esfuerzo real (o, gnaiitico) SON:

%EANSYS = 11,8 %
YEgiserio = 11,5 %

Lo anterior indica que, a pesar de que el error de los resultados obtenidos de
ANSYS aumento, incluso hasta llegar a ser superior a la desviacion que la norma
tiene respecto al célculo analitico, es deseable que esto ocurra, ya que se busca
precisamente disminuir el esfuerzo longitudinal hasta llevarlo al que se presentaria
en una tuberia en servicio, esto se comprobara mas adelante en la revision del

estado de esfuerzos.
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7.5.3 Esfuerzo equivalente de Von-Mises. Los datos a comparar son:

Oeq,analitico = 52367 [pSi]
Ocq,disefio — 56292 [pSi]
Oeq,ANSYS = 54238 [psi]

Finalmente, los errores porcentuales respecto al esfuerzo calculado
analiticamente, son:

YEansys = 3,6 %

%Egiseno = 7,5 %

Lo anterior indica que segun la norma, es permisible un error porcentual mayor
gue el que se esta cometiendo en el modelamiento de este trabajo de grado, de lo
gue se puede concluir que para el esfuerzo equivalente de Von-Mises del sistema
con bridas ciegas semielipsoidales y juntas expansivas, los resultados obtenidos

del modelo son confiables.
7.5.4 Revision del estado de esfuerzos. El esfuerzo longitudinal para este caso
debe tener un valor de:
0 fujo = 18115 [psi]
Por lo que, al comparar con el esfuerzo longitudinal obtenido de ANSYS, se tiene

un error de:
%Eflujo = 41,8 %
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Lo anterior corrobora lo planteado en el andlisis del resultado obtenido para el
esfuerzo longitudinal, es decir, el sistema se aleja de la referencia de un recipiente

a presion, para acercarse a la referencia de un sistema con flujo interno.

Comparando la revision del estado de esfuerzos de este ultimo sistema con el
sistema de bridas ciegas semielipsoidales pero sin juntas expansivas, se evidencia
gue son practicamente iguales, lo que quiere decir que el hecho de agregar las
juntas expansivas disefiadas en este trabajo al sistema no logra hacer que el
esfuerzo longitudinal se asemeje en una mayor medida al de una tuberia con flujo
interno (en ambos casos existen desviaciones del orden del 40 %), por lo tanto no
es necesaria la implementacion de estas juntas que hacen que el conjunto se

haga mas costoso y complicado de analizar.

7.5.5 Revision de los resultados de fatiga. Los datos a comparar son:

Ngnatitico = 0,98
Ngiseiio = 0,912

nANSYS = 1,016

Finalmente, los errores porcentuales respecto al factor de seguridad calculado
analiticamente, son:

%Ensys = 3,67%

%Egiseno = 6,94%

Lo anterior indica que segun la norma, es permisible un error porcentual mayor
gue el que se esta cometiendo en el modelamiento de este trabajo de grado, de lo
gue se puede concluir que para el factor de seguridad a la fatiga (con vida infinita
de 1x10° ciclos) del sistema con bridas ciegas semielipsoidales y juntas

expansivas, los resultados obtenidos del modelo son confiables.
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7.5.6 Estudio alafatiga

Figura 49. Diagrama de Wohler modificado del conjunto con bridas ciegas

semielipsoidales y juntas expansivas.
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Del diagrama es posible inferir que el comportamiento a la fatiga del sistema
cumple con los requerimientos de disefio de una tuberia API 5L, pero al comparar
los valores de presion para los cuales se tiene vida infinita, vemos que con
respecto al sistema sin juntas expansivas se tiene una disminucién del 15,25 %. A
pesar de que este valor de presion sigue por encima del nivel establecido por la
API 5L, lo que es bueno, no supera la confiabilidad del sistema sin juntas
expansivas, esto lleva a determinar que el sistema definitivo es el que utiliza un
par de bridas ciegas semielipsoidales como tapa y prescinde del uso de las juntas

expansivas disefiadas.
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8. DISENO DEL SISTEMA HIDRAULICO DEL BANCO

Para asegurar el cumplimiento de los objetivos de este trabajo de grado, se
procede a disefiar una alternativa para el sistema hidraulico responsable de la
aplicacion y variacion de la presion interna de la probeta a analizar en el banco de
laboratorio.

Dicho sistema hidraulico cumplira con los siguientes parametros basicos:

Presion: El sistema lograra elevar y mantener la presion al interior de la tuberia
gue se esta probando.

Confiabilidad: Cuente con sistemas confiables de medicion de la variable
fundamental del proceso, que en este caso es la presion manomeétrica al interior
de la tuberia.

Control: Cuente con un sistema de control para que el usuario pueda ajustar de
manera adecuada la presion a la cual desea realizar las pruebas de presurizacion.
Seguridad: Cuente, como minimo, con un sistema de auto-proteccion para evitar
fallas en sus elementos o subsistemas por una operacion fuera de rangos, es decir
una sobre-presurizacion, asi como también a las personas que manipulen el

dispositivo.

Entonces, para cumplir con cada uno de los items anteriormente nhombrados, a

continuacion se plantea el disefio conceptual del sistema hidraulico.

Presion: Para cumplir con este item se propone un sistema hidraulico sencillo,
gue consta de: Un reservorio de aceite, un filtro de malla fina entre el reservorio y
la bomba para evitar que a esta lleguen particulas dafiinas y contaminantes, una
bomba de desplazamiento positivo, un motor eléctrico asociado a la bomba, una

valvula direccional de cuatro (4) vias - dos (2) posiciones posicionada por resorte y

110



actuada por solenoide ubicada entre la salida de la bomba y la entrada de la
probeta, una véalvula direccional de una (1) via - dos posiciones posicionada por
resorte y actuada manualmente a la salida de la probeta y conectada a tanque con
la finalidad de purgar y llenar completamente las probetas antes de realizar las
pruebas respectivas, racores de conexion, mangueras para aceite hidraulico que

trabajen a alta presion y servicios pulsantes y aceite hidraulico.

Confiabilidad: Para esto se requieren dos elementos distintos, el primero es un
mandmetro instalado inmediatamente después de la salida de la bomba para
conocer la presion que esta levanta sin tener atenuaciones por pérdidas en los
elementos; el segundo es un trasmisor de presion instalado a la entrada de la
probeta, este elemento (de preferencia electronica) tiene como finalidad enviar
sefales proporcionales a la presion que se experimenta en la probeta, con el
objetivo de servir como transductor al sistema de control que opere el solenoide de

la valvula direccional y cargue el sistema de una manera adecuada y controlada.

Control: El sistema de control esta compuesto basicamente por el indicador de
presién anteriormente mencionado, un sistema actuador, que por facilidad del
caso es un solenoide, un controlador programable, cables y un sistema de
comunicacion con el usuario, para que este pueda fijar el set point, el cual es el
punto maximo de presion al que se va a llevar el equipo para realizar las pruebas

de fatiga.

Seguridad: Una valvula de seguridad instalada entre la salida de la bomba y el
tanque, en la cual se fije la presibn maxima a la que, por seguridad, se puede

elevar la presion del sistema.

Para este caso de simulacion se realizaran calculos y se disefiara un equipo
hidraulico que cumpla satisfactoriamente con los requerimientos particulares, pero

es imperioso sefalar que para la seleccién y posterior construccion de un banco
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de laboratorio basandose en el presente trabajo, se debe tener fija la presion
maxima que el sistema debe alcanzar, la cual esta directamente relacionada con
el diametro y el espesor de pared de la probeta, dependiendo ademas del tipo de
analisis de fatiga que se desea realizar, ya sea de alto ciclaje (esfuerzos cercanos
e inferiores al de fluencia) o bajo ciclaje (esfuerzos por encima del limite de
fluencia); por ende se recomienda que los calculos aqui presentados se tomen

solo como referencia para la seleccion de los posibles equipos reales.

Figura 50. Propuesta de sistema hidraulico.
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8.1 CALCULOS DEL SISTEMA

La presibn maxima a la que el sistema debera operar debe ser igual a la presion
necesaria para llevar la probeta con la que se realizaron las simulaciones hasta su
esfuerzo de fluencia y asi, poder realizar estudios en la zona de fatiga de alto
ciclaje. Este dato se ha calculado previamente y tiene un valor de:

Prax = 4543[psi]

Segun lo dicho, esta presion es la P;.de la Figura 50. Ahora bien, la bomba debe
levantar una presibn maxima un poco mayor a la anterior, esto debido a las
posibles pérdidas que ocurran en la valvula direccional momentos antes de
alcanzar la presion maxima. Para calcular este dato, se debe primero fijar el
caudal que se requiere en el equipo; cabe aclarar que para los casos de analisis
evaluados en este trabajo, la variable principal es la presion interna del dispositivo
y no el caudal, el cual esta dado, basicamente, por el producto entre el
desplazamiento volumétrico de la bomba “C,” y las revoluciones por minuto del
eje de entrada de la bomba, este caudal afectara la velocidad con la que la valvula
direccional a la entrada de la probeta conmutara y por ende también esta

relacionado con la frecuencia de carga del sistema.

Para los andlisis que se realizaron, los cuales pertenecen a fatiga de alto ciclaje,
altas o bajas frecuencias de carga no afectan el desempefio de las pruebas, pues
como los esfuerzos no recaen en las zonas plasticas del material, los efectos de
superposiciéon no corrompen los resultados de las pruebas®. Entonces el
dimensionamiento del caudal no esta restringido por los anteriores aspectos, pero
si por consideraciones hidraulicas en el interior de las mangueras de conexién del

banco.

32 FUJCZAK, Robert. The effects of fatigue loading frequency on fatigue life of high-strength pressure vessel steels.
Watervliet: Us army armament research, development and engineering center, 1994. 4 p.
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Segun estudios realizados por parte de los fabricantes de aceites hidraulicos, la

velocidad maxima recomendada para el flujo es 4 [m/s]. Como consideracion

mecdnica, las tapas bridadas son las que servirAn como conexion en el sistema,

por lo que en las mismas se debe operar un orificio para la adecuacion de un racor

de conexion y, como es preferible la remocion de poco material, ademas de que

las mangueras de alta presibn son mecéanicamente mas estables, requieren

menos material y menor espacio para dar curvas, a medida que el didmetro

interno es menor, se opta por seleccionar una manguera de la marca Parker con

referencia 56DH-1.5, la cual tiene las siguientes caracteristicas:

Tabla 21. Caracteristicas de la manguera hidraulica seleccionada.
) ) ] Radio .
Diametro Diametro Presion Serie de
Numero ) ) minimo de Peso
interno externo méaxima de acople
de parte ) ) ) ] curvatura [1b/ft] ]
[in] [in] trabajo [psi] fin] apropiado
in
56DH-1.5 0.09 0.20 6000 0.25 0.02 SF

Con los datos de la tabla anterior y la consideracion previa acerca de la velocidad

de flujo se calcula el caudal asi:

Q=v=*a (32)

Donde:
Q = Caudal al interior de la manguera [gpm].
v = Velocidad promedio desarrollada por el perfil hidraulico al interior de la

manguera.

a = Area de la seccion transversal de la manguera:
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a="% (33)

4

m * 0.092
4
a = 0.0063 [in?]

a =

Con esto se calcula el caudal:

0=4 [?] + 0,0063[in?] * (2,54 %DZ " (%.0 %])2 (1000 [—]) (60 [mm])

—098[ lt]
=0, min

O en unidades inglesas:

¢=098 [mln] (3 785 [gal])

= 0,26
¢= [mln

Con los datos que se tienen hasta el momento se puede seleccionar la valvula

direccional a usar para cargar y descargar la presion en la probeta:

e Valvula de control direccional Parker Series D1VW-020-F-NKW.
Para esta valvula, segun las gréficas de caida de presién entregadas en el
Datasheet del fabricante, y el caudal que se estd manejando, se tiene una caida
de presion tan baja que se puede aproximar, sin riesgo de cometer un error
importante, a 0 [psi]; por lo anterior, la presion que la bomba debe entregar es la
misma que se registra en el punto P,. Se selecciona con lo anterior la bomba

hidraulica:

¢ Industrial vane pump T7B-B02-1-R-00-A-1-00 Fabricante Parker.
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Se debe tener en cuenta que el diseiio de esta bomba recomienda una velocidad
de operaciéon de 600 [rpm], pero a la vez garantiza una eficiencia de un 94 % a
velocidades de rotacion inferiores, por 1o que se calcula la velocidad de rotacion
gue se debe utilizar para satisfacer las necesidades de flujo en el sistema:

cm

3
C, =58 [E] Desplazamiento volumétrico de la bomba, dado en el datasheet del

fabricante.

A partir de la siguiente formula se calcula la velocidad de rotacion:
Q=0C*w (34)

Donde:

w = Velocidad de rotacion en revoluciones por minuto.

Reemplazando y despejando con los datos conocidos:

w=C—b

098
- 58
w = 168,97 [rpm]

* 1000

w

8.2 CONSUMO ENERGETICO DEL SISTEMA HIDRAULICO
Conociendo el caudal y la presion que el sistema requiere, es posible estimar la

potencia consumida asi:

Poty = Q AP (35)
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Reemplazando con los datos obtenidos, se tiene:

min

It m3 1 689476 Pa
lFl * (@) [T]( : )[ED

min

Poty = 0,98[ ]* 4543[psi] *(

1000)
Poty, = 511,6 [wtt]

O en unidades inglesas:
Poty = 0,69 [Hp]

Con este valor de potencia es posible iniciar un posterior proceso de seleccion de

la fuente motriz que impulsara el sistema.

Y para el célculo del consumo energético del sistema de control, verificando los

datos de fabricantes, se tiene:

8.2.1 Potencia consumida por el solenoide. En el datasheet de la vélvula
direccional se tiene una potencia de 8[Wtt] por parte del solenoide al momento de

ser energizado.

8.2.2 Potencia consumida por el transmisor de presion. Se selecciona un
trasmisor de presion, marca WIKA, modelo S-20, el cual requiere una alimentacion
de 35 [V] de corriente directa y un consumo maximo de 12[mA]34, con estos datos

se calcula la potencia eléctrica necesaria para que opere este equipo:

33 Ver Anexo G.
34 Ver Anexo 1.
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POttrasmisor =V=*I (36)
Reemplazando los datos:

Potirasmisor = 35 % 0,012
Potyqsmisor = 0,42 [Wtt]

8.2.3 Potencia consumida por el PLC. Debido a la variacion de las condiciones
de operacién que tendré el banco, la potencia consumida por el controlador Iégico
programable no sera constante y se hace necesario calcular un valor estimado
teniendo en cuenta los demas componentes ya seleccionados. Es por esto que la

potencia consumida por el PLC se define asi:
Potpre = Vpic * Itotar (37)

Donde:

Ve c = Diferencia de potencial con que se alimenta al PLC (depende del
dispositivo seleccionado).

Irota: =SUma de las corrientes consumidas por cada elemento conectado al PLC,

mas un excedente debido al consumo propio del controlador.

Para el calculo de la corriente total, se cumple que:

ITotal = Isolenoide + Itransmisor de presiom + Iexcedente (38)
En donde cada corriente tiene el valor de:

__ Potsplenocide
Isolenoide v | (39)
solenoide
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Del datasheet de la valvula direccional seleccionada, se tiene que la potencia
consumida por el solenoide de la misma es de 8 [Wtt] y la diferencia de potencial

con la que se alimenta es de 12 [V], por lo que reemplazando valores:

8
Lsotenoide = E

Lso1enoize = 0,666 [A]

En cuanto a la corriente consumida por el transmisor de presion, se sabe que tiene

un valor de 12 [mA], entonces:

Itransmisor de presion = 0:012 [A]

Finalmente, para la estimacion de la corriente consumida por el trabajo de
computo del PLC, se establece que esta serd un 10 % mayor a la suma de las
corrientes consumidas por cada dispositivo conectado al mismo, esto para
garantizar la confiabilidad en el dimensionamiento de la potencia requerida para el

funcionamiento del sistema, por ende:

Ioxcedente = (Isotenoidge + ltransmisor de presion) * 01 + (Isotenoide + lransmisor de presién)
(40)
Por lo tanto:
Loxcedente = (0,666 + 0,012) x 0,1 + (0,666 + 0,012)
Ioxcedente = 0,746 [A]

Lo que significa que la corriente total consumida por el PLC es:

Iotar = 0,666 + 0,012 + 0,746
Irota = 1,424 [A]
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Para el célculo del voltaje se tomara como referencia la serie S7-1200 de
Siemens, una familia de controladores que tiene la posibilidad de conectarse a la
linea de energia eléctrica, por lo que la diferencia de potencial tendra un valor de
110 [V] de corriente alterna. Se ha observado que muchos controladores de
diversas marcas también cuentan con esta posibilidad, por lo que los célculos a

realizar no condicionaran la seleccion del tipo de controlador.

Ahora bien, para el célculo de la potencia consumida por el PLC, es necesario el
voltaje eficaz (Vp,c) con que se alimenta este dispositivo, no el voltaje de corriente

alterna de la linea eléctrica, la relacion entre los dos est4 dada por la expresion:

Vvac
VPLC = :;-i (41)
Reemplazando datos:
110
Vpre = ﬁ

VPLC = 77,782 [V]

Con todos los datos, se tiene que la potencia consumida por el PLC es:

Potp,c = 77,782 % 1,424
Potp,c = 110,762 [Witt]
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9. CONCLUSIONES

o Se simul6 el comportamiento estatico de un recipiente sometido a presion
interna de 4543 [psi], que tiene como tapas un par de bridas ciegas planas tipo
Ring Joint y utiliza como elemento estructural una tuberia APl 5L X65 con NPS de
2”, obteniendo como resultados los valores de esfuerzos circunferenciales, axiales
y equivalentes por el método de Von-Mises. Se validaron los resultados obtenidos
al compararlos con calculos analiticos encontrandose errores de: 0,26 %, 6,8 % Yy
3,4 % respectivamente, siendo estos menores que los errores calculados al
comparar el método analitico con los valores aceptados por el codigo ASME Sec.

VIII Div. 1 Rules for construction of pressure vessels.

o Para el sistema de bridas ciegas planas se simuld el comportamiento a la
fatiga en 100 escenarios, en donde en el primer escenario se tuvo una fluctuacion
de presion interna entre 0 y 4089 [psi] y en el Ultimo escenario la fluctuacion fue
de 0y2726[psi] con una variacion de la carga maxima entre escenarios
consecutivos de 18,4 [psi], encontrando que la vida infinita (1x10° ciclos) se
alcanza con presiones por debajo o iguales a 3882 [psi], lo que garantiza que este
sistema tiene un mejor comportamiento a la fatiga que el minimo establecido
segun la API 5L.

o Se estim6 el valor del esfuerzo longitudinal que segun la literatura debe
tener una tuberia con flujo interno, el cual corresponde a o, = 18089 [psi].
Tomando como referencia este dato, se calculé una desviacion porcentual para el
sistema con bridas ciegas planas, que fue de 72,1 %; con lo que se concluye que

este sistema no es acorde con la finalidad del banco de laboratorio.
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o Se realizaron estudios estaticos y de fatiga a las configuraciones con bridas
ciegas semielipsoidales y semiesféricas, encontrando que el comportamiento a la
fatiga es muy similar (variaciones maximas de 1400 ciclos, respecto a vidas de
servicio de 50000 ciclos aproximadamente), por lo que para la fatiga del cuerpo de
la tuberia, es posible utilizar una u otra geometria. Esto llevd a considerar la
distribucién de esfuerzos longitudinales como parametro de comparacion,
encontrando que las geometrias curvas presentan comportamientos similares
entre si y mas cercanos al de una tuberia en servicio, teniendo una desviacion de
41,9 % respecto a esta. Debido a la alta similitud entre los esfuerzos longitudinales
de las dos geometrias curvas, se recurre a tener en cuenta el método de
fabricacion de las mismas, llegando a la conclusion de que la mas adecuada para

el banco de laboratorio es la brida ciega semielipsoidal.

o Se model6 el sistema de bridas ciegas semielipsoidales con un par de
juntas expansivas metélicas disefiadas bajo el cédigo ASME Sec. VIII Div. 1
Mandatory Apendix 26, hallando que la disminucion de los valores, en lo que a
distribucion de esfuerzos longitudinales se refiere, es muy similar a la del conjunto
con bridas semielipsoidales sin juntas expansivas, logrando una desviacion entre
el sistema y una tuberia en servicio del 41,8 %. Ademas, el comportamiento a la
fatiga de este sistema no logra ser mejor que su homélogo que no presenta juntas,
ya que el nivel de presion por debajo del cual se garantiza la vida infinita es de
3290 [psi]. De lo anterior es posible afirmar que no seria recomendable la adicidon

de los elementos expansivos modelados en este trabajo.

o Se disefid una propuesta de sistema hidraulico que cumple con los
requerimientos mecanicos para el funcionamiento del banco modelo, también para

este sistema hidraulico en particular, se calculé el consumo de potencia hidraulico
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siendo de 0,69 [Hp] y consumo de potencia eléctrica para el sistema de control de
119,2 [Wtt] 0 0,16 [Hp].
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10. RECOMENDACIONES

o Para la construccién del banco se recomienda realizar un analisis a
profundidad de los esfuerzos generados entre la brida welding neck y la tuberia,
ya que la junta soldada no fue tenida en cuenta para la generacién de resultados

de este trabajo.

o Se recomienda indagar mas acerca del modelo de junta expansiva que
obtenga la maxima similitud entre los esfuerzos longitudinales de un recipiente a
presion con una tuberia en servicio, teniendo en cuenta el codigo ASME Seccion

VIII Division 1. Mandatory Appendix 26.
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ANEXOS

NOTA: LOS ANEXOS CORRESPONDIENTES A ESTA INVESTIGACION
PUEDEN SER CONSULTADOS EN LA BIBLIOTECA DE LA UNIVERSIDAD
INDUSTRIAL DE SANTANDER - SALA BASE DE DATOS.
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