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INTRODUCCION

En el presente trabajo se plantea el disefio de una prensa hidraulica aplicada a
pruebas destructivas de soldadura, asi como sus especificaciones, alcances y
limitaciones.

La industria a nivel mundial requiere de herramientas que permitan evaluar los
conocimientos y habilidades que tienen las personas que practican algun oficio. En
este caso, disefiar un equipo para el laboratorio de manufactura de la Facultad de
Ingenieria que nos permita evaluar la técnica de un soldador o el alumno que esta
aprendiendo a soldar.

En el capitulo 1 se hace una breve descripcion de las prensas hidraulicas para
conocer su evolucion a lo largo de su historia; ademas, se mencionan sus
principios basicos de funcionamiento, los tipos y componentes que lo conforman.

Posteriormente, en el capitulo 2, se hace una comparaciéon de los diferentes tipos
de prensas existentes en el mercado y se selecciona la mejor opcién en base a las
necesidades y requerimientos del sistema. Se hace una breve descripcion del
funcionamiento de cada componente que integra la prensa, ademas de sus
caracteristicas generales y seleccion de la valvula direccional a utilizar.

Una vez que se tiene seleccionado el tipo de prensa a utilizar se procede a realizar
el disefio y calculos del cilindro-piston y valvula direccional en funcion de sus
requerimientos, asi como la seleccion de distintos accesorios que conforman al
sistema hidraulico. Con ayuda de herramientas computacionales en el capitulo 4
se hacen estudios por medio del elemento finito, donde los resultados se
comparan con los resultados calculados teéricos hechos en el capitulo 3.

Finalmente, en el capitulo 5 se hace el estudio de implementacion del piston
hidraulico a un marco existente en el laboratorio de mecanica de la Facultad de
Ingenieria, asi como la descripcion de la prueba destructiva segun la norma AWS.

OBJETIVO

Disefiar una prensa hidraulica aplicada a pruebas destructivas de soldadura



CAPITULO 1: GENERALIDADES DE LA PRENSA HIDRAULICA

1.1 Reseia historica

El aprovechamiento de los recursos naturales para la generacion de energia se
han aprovechado a lo largo de la historia, ya que desde tiempos antiguos la
humanidad ha obtenido energia en forma de trabajo con el uso de molinos de
viento y de agua, inclusive, para mover un barco mediante el empuje del aire a
través de una vela, sin embargo, dicho trabajo era poco eficiente, a causa de la
poca presion que entrega la misma naturaleza sin ayuda de aparatos que
aumenten su eficiencia energética.

Antes del siglo XIV el acuhado de monedas se realizaba de forma manual
golpeando con un martillo una matriz de doble cara. Esta aplicacion fue
perfeccionada en 1645 con los trabajos de Nicolas Briot, que implementdé un
sistema en forma de balancin (Fig. 1.1) constituida por un tornillo central con
brazos de palanca en donde los extremos habian bolas pesadas que pendian
correas, y eran tiradas por varios hombres.

Fig. 1. 1 Prensa de balancin de Nicolas Briot™

Fue hasta 1770 que aparecio la primera prensa hidraulica, desarrollada por el
industrial inglés Joseph Bramah (Fig. 1.2) apoyandose en el principio de Pascal,
sin embargo, no fue hasta que los hermanos Perier lograron adaptar las prensas
hidraulicas para usos afines a los de la época: el acuiiado de monedas, ya que
tenian presiones mas altas y utiles para la deformacion de algunos metales.

! Museo maquina herramienta Maquinaria Madrid S. A.



Fig 1.2 Prensa hidraulica de Bramah™

Dicha aplicacion fue sumamente solicitada alrededor del mundo, para ello, la
Fabrica de la Moneda de Paris desarrollo las primeras prensas de friccion (Fig.
1.3). Estas prensas fueron ampliamente utilizadas para el acufiado de monedas,
medallas, escudos, tenedores, cucharas y doblado de piezas de chapa.

Fig. 1.3 Prensa de friccion para estampar ™

Las producciones a gran escala durante el siglo XIX eran consecuencia del
crecimiento economico y del desarrollo industrial, obligando a una evolucién en los
procesos de manufactura. Muchos de estos procesos ya eran ineficientes para las
necesidades existentes como el punzonado de clavos, que era un procedimiento
rastico que se realizaba mediante prensas de balancin. Sin embargo, en 1870 se
lograron grandes avances en este ambito, la empresa americana Bliss&Williams
comercializé las primeras prensas mecanicas excéntricas (Fig. 1.4) que mejoraron
la capacidad y rendimiento en los procesos de estampado, forja y pequeiias
embuticiones, haciéndose sumamente necesarias en la industria.



Fig. 1.4 Prensa excéntrica para embutir

Actualmente, las prensas hidraulicas utilizan los mismos principios fisicos y
mecanicos en su funcionamiento que los que utilizaban las prensas del siglo XIX.
Los avances en la tecnologia y en materiales permitieron mejorar los componentes
principales, como el reforzamiento con varias capas de alambre de acero en las
mangueras, mejoras en capacidades y rendimiento en bombas, mayor rigidez y
durabilidad de herramientas, haciéndolas mas robustas y flexibles, asi como el
control por PLC (controlador légico programable) de diferentes pardmetros como:
velocidad, temperatura, tiempo de trabajo, desplazamiento y presién de manera
electrénica a través de pantalla. Las prensas actuales se encuentran disponibles
en una amplia gama de tamafnos y capacidades segun las caracteristicas de su
aplicacion. La figura 1.5 muestra una prensa hidraulica de formacion isotérmica,
donde la matriz y las piezas de trabajo tienen las mismas temperaturas para
eliminacion de estrés residual. La prensa tiene un control de alta precision de la
velocidad y de la fuerza del pistobn para adaptarse a la geometria de la pieza
durante el proceso de conformado?.
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Fig. 1.5 Prensa hidraulica de formacion isotérmical?

Las aplicaciones en la industria de las prensas hidraulicas son diversas, entre las
que podemos mencionar. embutido en chapas de metal, forja, ensamblaje
ajustado, prensado, enderezado, elevacién de carga, compactacion y destruccién
de material.

1.2 Tipos de prensas

Las prensas se pueden clasificar segun la forma de transmitir la energia:

1.2.1 Mecéanicas

Este tipo de prensas utilizan la energia cinética producida por el giro de un volante
de inercia activado por un motor eléctrico, esta energia es trasmitida a un
mecanismo excéntrico unido a una biela que acciona una corredera en un
movimiento de vaivén. El disparo de la prensa se realiza mediante el
accionamiento de un pedal y su correspondiente conjunto de palancas, aunque
los modelos m&s modernos incorporan un sistema de disparo eléctrico. Se usan
para trabajos de corte, estampado, doblado, forja y embutido.

También dentro de las prensas mecénicas se encuentran las prensas manuales
(Fig. 1.6), son de las més sencillas y economicas del mercado, requieren de la

2 https://www.schulergroup.com, 2017



intervenciéon de un operador que por medio de una palanca o volante transmite la
energia mecénica a través de un tornillo o cremallera. Se usan principalmente
para sujecion o prensado.

%

Fig. 1.6 Tornillo de banco

1.2.2 Neumaticas

Este tipo de prensas utilizan aire presurizado para la trasmision de energia, se
utiliza aire ya que es muy accesible, de bajo costo y seguro en ambientes donde
existe el riesgo de incendios. La prensa neumatica se basa en el principio de
pascal. Principalmente es utilizada para prensado, sujecion, estampado Yy
troguelado en procesos donde la higiene y precisidbn son importantes como en la
industria farmacéutica y de alimentos.

1.2.3 Hidraulicas

La prensa hidraulica es una maquina-herramienta que aplica el principio de Pascal
en la transmisién y ampliacion de fuerzas, teniendo aplicaciones de compresion de
materiales. Existen diferentes tipos de prensas hidraulicas en la actualidad.

Prensa hidraulica tipo H: este tipo de prensa se caracteriza por tener lados rectos,
asemeja una estructura en forma de H (Fig. 1.7). Esta configuracion da rigidez al
sistema y facilita su mantenimiento. Principalmente utilizadas para doblado,
enderezado, prensado y mantenimiento.




Fig 1.7 Prensa hidraulica tipo H™!

Prensa hidraulica tipo C: en este tipo de prensa se puede acceder facilmente para
instalacién y cambio de herramienta en tres de sus cuatro lados (Fig. 1.8). Es
utilizada para corte, punzonado, embutido profundo y prensado.

Fig. 1.8 Prensa hidraulica tipo C**

Prensa hidraulica tipo _columna: este tipo de prensas se caracteriza por tener
exactitud y alineacién gracias a sus cuatro columnas que aseguran un movimiento
paralelo ideal para troqueles (Fig. 1.9). También es utilizada para embutido,
doblado, vulcanizado y estampado.

} http://www.daniluk.com.ar/prensahidraulica.html, 2017
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Fig. 1.9 Prensa hidraulica tipo columna!®

1.3 Teoria basica de funcionamiento: El Principio de Pascal

El principio basico de funcionamiento de la prensa hidraulica fue desarrollado por
el fisico y matematico francés Blaise Pascal en 1650, quien establece que “un
cambio de presion aplicado a un fluido encerrado se transmite, sin reducirse, a
todo punto del fluido y a las paredes de forma perpendicular del recipiente”.

Como se observa en la figura 1.10, una fuerza F; hacia abajo se aplica a un
pequefio émbolo de area A;. La presion se transmite mediante un fluido a un
eémbolo mas grande de area A, como se observa en la figura 1.2. Debido a que la
presion es la misma en ambos lados, vemos que P = F1/A; = F,/A,. Por lo tanto, la
magnitud de la fuerza F, es mayor que la magnitud de F; en un factor de Ay/A;™

Fig. 1.10 Aplicacién principio de Pascal®

4 http://www.fluidica.com/hidraulicas.html, 2017
> Serway, Raymond A., Faughn, Jerry S. “Fisica”, 6° edicién, Thomson, México, 2005.



1.4 Conjunto cilindro-pistén y su clasificacion por funcionamiento

El conjunto cilindro-pistén, también llamado actuador hidraulico lineal, es un
dispositivo encargado de transmitir la energia del fluido hidraulico en energia
mecanica para realizar trabajo. Su disefio varia conforme a su tamafo,
caracteristicas y al fabricante; sin embargo, la mayoria de estos actuadores estan
conformados por un cilindro, tapas en ambos extremos del cilindro, un piston,
uno o dos vastagos que estan acoplados al piston, uno o dos puertos para la
inyeccion y expulsién del fluido del cilindro, y diversos tipos de juntas como se
ilustra en la figura 1.11.

Puerto —,

Asiento del
cilindro

\ \

Tapa base
Juntas
Cilindro
Puerto

i Vastago

Cojinete
Tapa superior

Figura 1.11 Partes principales conjunto cilindro—pist()n[e]

Los conjuntos cilindro-piston pueden clasificarse, de manera general, en dos tipos:

De simple efecto: en los que un solo sentido de la carrera es accionado
hidraulicamente, el retorno se efectlia mecanicamente por medio de un resorte o
por accion de la gravedad para dispositivos verticales (Fig. 1.12).

Fig. 1.12 Conjunto cilindro-piston simple efecto "

6 Reeves, Willian W. “Technology of fluid power”, Delmar, USA, 1997.



De doble efecto: En los que la carrera es accionada en ambos sentidos
hidraulicamente. El area efectiva durante el retorno del pistdbn es menor a la de
extension. El area anular se calcula restando el area del vastago al piston, por lo
tanto la fuerza de extension es mayor a la de retorno (Fig. 1.13).

71

Fig. 1.13 Conjunto cilindro-piston de doble efecto

1.5 Las valvulas del control hidraulico

El abanico de posibilidades de las valvulas en sistemas de ingenieria es muy
grande. Existen tres tipos de valvulas de control hidraulico: de control de presion,
de control de flujo y de control direccional. En este apartado se abordaran los
principales tipos de valvulas en los sistemas hidraulicos utilizados en la industria:

1.5.1 Valvulas de control de presion

Valvulas de sequridad

Este tipo de valvula (también llamadas valvulas de alivio) impide una sobrecarga
de presién en el sistema para evitar posibles dafios en la maquina en la cual esta
integrada.

Esta valvula estd integrada por un sistema de bola-resorte (en ciertos modelos se
puede reemplazar a la bola por un disco), donde un tornillo ayuda a regular la
tensién en el resorte, el funcionamiento del sistema es sencillo: el resorte provoca
una fuerza en la bola que mantiene cerrada la valvula, por otro lado el fluido del
sistema ejerce una presion sobre el area superficial del elemento de cierre que
provoca una fuerza de sentido opuesta al resorte. Cuando la presion del sistema
aumenta, la fuerza del resorte es superada y provoca que la valvula se abra y el
fluido escape por una garganta lateral B redirigiendo el fluido al tanque (Fig. 1.14),

7 Eposito, Anthony. “Fluid Power with applications”, 3% edicién, Prentice-Hall, USA, 1993.
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cuando la presion del sistema se estabiliza la fuerza que ejerce el fluido es menor
a la del resorte y la valvula se cierra nuevamente. En consecuencia se eliminan
picos en la presién no deseados para el equipo o para el tipo de proceso.

// Ll L
WA
@

Presidn 1 A

Fig. 1.14 Véalvula de seguridad

Valvula requladora de presion

Este tipo de valvula tiene una funcion similar a la anterior descrita, regular la
presion, sin embargo no es utilizada plenamente para fines de seguridad, sino que

regula la presion del flujo de trabajo en el sistema o en determinado punto del
mismo.

El funcionamiento general de estos dispositivos es similar al dispositivo anterior,
por lo general el elemento mas utilizado en estos dispositivos es un diafragma en
reemplazo del disco o bola sin embargo, el muelle de esta valvula es controlado
directamente por el usuario, y esto permite mantener una presion constante en
todo el flujo (Fig. 1.15), dicha presién se tiene que monitorear constantemente con
un manometro (dispositivo que mide presion tomando como referencia el valor de
la presion atmosférica) para poder tener control pleno de la presidn que
trabajamos a través de la valvula.

Al momento de hacer la seleccion de estos dispositivos se debe tener la
precaucion en el dimensionado de los mismos, ya que a mayores presiones de
trabajo, mayor debe ser la constante elastica y tamafio del resorte que soporte la
presion, y en consecuencia, mayor dimension debe tener la camara de la valvula.

8 Gil, Pedro E. "Mecanismo Hidrdulicos”, Gustavo GILI, Barcelona, 1997.
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Presion

Fig. 1.15 Valvula reguladora de presién

1.5.2 Valvulas de control de flujo

Valvulas sin retorno o unidireccional

Este tipo de valvulas como su nombre lo indica, impide el retorno de cierto fluido a
través de una tuberia, llevando el fluido en una direccion, sin permitir que regrese
0 bien que haya un flujo contrario.

El funcionamiento de este dispositivo es mediante una compuerta de paso en
forma de disco que mantiene cerrado el paso del flujo, éste es manipulado por un
brazo de palanca el cual permite el flujo en direccion de A-B (Fig. 1.16), ya que
provoca un momento que mueve el disco abriendo la compuerta, sin embargo al
efectuarse un cambio en la direccién del flujo B-A la compuerta se mantiene
cerrada, ya que no hay momento que permita el movimiento de la compuerta.

12
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Fig. 1.16 Valvula unidireccional ©

Véalvula estranquladora

Este tipo de valvula es muy utilizada en sistemas hidraulicos de potencia, ya que
sus principales funciones recaen en estrangular el paso del fluido hidraulico en
una direccién y permitirlo libremente en la direccidn opuesta.

El aceite llega por la entrada A empujando al piston D de la valvula hacia abajo
(Fig. 1.17), comprimiendo el resorte integrado y abriendo el orificio de salida, por lo
gue encuentra un paso libre, en el caso contrario cuando el fluido entra por B se
encuentra con el paso estrangulado por el pistdon que es ajustado por un resorte
cuya tension es regulada por un tornillo.

*d *N‘ A

gFaso libre

Paso
estrangulado r"‘-i
—_—

5 i

Fig. 1.17 Valvula estranguladora
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Véalvula de prellenado

Este tipo de valvula se emplea para llenar los recorridos en vacio que hacen

algunos pistones. El sistema consiste en el cierre de cono accionado por un
pequefio piston hidraulico.

Cuando en la camara de almacenaje de fluido se produce una depresion a causa
del descenso del piston, la presién atmosférica y el peso del fluido de trabajo que
se almacena encima del cono ejerce una fuerza que vence a la fuerza del resorte
y por ende abren la entrada de la valvula, la camara se llena rapidamente con el
aceite del depdsito y llena el vacio. Cuando el piston es activado, entra aceite a
presion por la garganta A y cierra la valvula. Cuando el piston regresa, aceite a
presion ingresa por la garganta B, una parte de ese aceite activa al pequefio

piston de la valvula permitiendo que entre el aceite que regresa por A de vuelta al
depasito.

_ueete A
Pxa bajor
el piston

Fig. 1.18 Valvula de prellenado

Valvula de maxima y de minima

Este tipo de valvulas se instala en circuitos hidraulicos provistos de acumuladores
a base de gas comprimido, la valvula minima (Fig. 1.19a) evita que dicho gas
pueda escaparse debido a un exceso de consumo y la valvula maxima (Fig. 1.19b)
descarga la bomba cuando el acumulador alcanza la presion maxima de servicio.

14
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Fig. 1.19a Valvula de minima ©
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Fig. 1.19b Valvula de maxima ©

1.5.3 Valvulas de control direccional

Este tipo de dispositivos, también llamados distribuidores, tienen como finalidad
distribuir en diferentes direcciones el caudal que suministra un dispositivo de
entrada (generalmente una bomba) o, en algunos casos el de salida, como es el
caso de diversos dispositivos de trabajo hidraulico.

Este tipo de dispositivos se dividen en dos grupos principales, en funcion del cierre
que se efectie mediante las valvulas de conos, o bien con auxilio de un cilindro
ranurado llamado corredera.

Distribuidor de Véalvulas

Este tipo de valvula direccional es la méas utilizada en dispositivos hidraulicos
cilindro-piston de doble efecto ya que ayuda a suministrar y distribuir el aceite
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tanto a la entrada del cilindro como a la salida del mismo, cambiando el flujo del
mismo con ayuda de un dispositivo de distribucién con entradas y salidas por
medio de la combinacion y movimientos de diferentes valvulas internas. Esta
valvula puede ser accionada de forma manual (mecanica) o controlada
(electronica).

. e e

Bomba

Descarga |

—————

Seccion BB

Fig. 1.20 Distribuidor de valvulas ©

Distribuidor de Corredera

Este tipo de dispositivos, también llamado valvula direccional, consiste en un
cilindro ranurado o corredera que ajusta en el interior del cuerpo de la valvula, que
al ser desplazado en ambos lados ayuda a distribuir el fluido a presién a la salida
donde se requiera. Estos dispositivos, al igual que el distribuidor de valvulas, se
utilizan principalmente como accionador de pistones de doble o simple efecto
segun la configuracién de la corredera. EI movimiento de la corredera puede ser
manual, eléctrico o hidraulico.
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Fig. 1.21 Distribuidor de corredera por accionamiento manual 8l

1.6 Valvula direccional

Anteriormente se menciond que la valvula direccional distribuye o bloquea el fluido
a presion con la ayuda de una corredera, para el accionamiento de pistones.

El nimero de puertos o gargantas funcionales que tenga el cuerpo de la valvula
nos indica el niumero de pasos que controla, mientras que los movimientos que
puede realizar la corredera nos indica el nUmero de posiciones; asi una valvula de
tres pasos y dos posiciones tiene tres gargantas: para el suministro de aceite de la
bomba (presién), para el retorno de aceite hacia el tanque y otra para el suministro
al cilindro. La figura 1.22 muestra las dos posiciones que la corredera puede
realizar; a la izquierda permite el paso de aceite hacia el cilindro accionando el
piston, y a la derecha el regreso de éste hacia el tanque. Esta configuracion es la
de un conjunto cilindro-piston de simple efecto, donde el retorno del pistén se hace
mediante un muelle.

Cilindrs Cilindre

Fig. 1.22 Valvula direccional de tres pasos y dos posiciones '}

’ Pippenger, John J. "Controles de la Potencia de los Fluidos™, 1 Ed, 1965.
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Otra importante configuracién es la valvula de cuatro pasos y tres posiciones para
el accionamiento del conjunto cilindro-pistbn de doble efecto donde el aceite a
presion puede ser aplicado en ambos extremos del cilindro (puertos A y B de la
figura 1.23).

Ahora la corredera tiene una posicion central o punto muerto (PM) que es
mantenida por medio de un cojinete de bolas, por el balance de fuerzas de
resortes o por la accion de una leva. En esta posicion el flujo de aceite puede ser
bloqueado (centro cerrado), direccionado a un extremo del cilindro y el tanque
(centro abierto) o dirigido totalmente al tanque segun la aplicacion del sistema.
Para reducir el tamafio de la corredera el flujo de aceite puede ser conducido
hacia el tanque por una corredera hueca con agujeros radiales.

La figura 1.23 muestra una valvula de cuatro pasos y tres posiciones. Cuando el
carrete se encuentra en el centro de la valvula el flujo de aceite de la bomba esta
bloqueado al igual que los puertos del cilindro A y B dejando al piston enclavado,
mientras que al moverlo a la izquierda el aceite fluye hacia el puerto B empujando
al pistdbn para entregar una fuerza y permitiendo desalojar el aceite por A,
finalmente, moviendo el carrete hacia la derecha el aceite fluye por el puerto A
permitiendo al piston entregar la fuerza en direccion contraria.

Presién

Carrete

[ Cilindra

Fig. 1.23 Valvula de cuatro pasos y tres posiciones posicionada a la izquierda

En este primer capitulo se describié brevemente el desarrollo y aplicacién de la
prensa a lo largo de la historia, también su aprovechamiento para solucionar las
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necesidades de cada época, facilitar el trabajo, ahorrar tiempo y dinero. El
Principio de Pascal, la palanca y la energia cinética fueron los principios basicos
de funcionamiento que en la actualidad aun son utilizados.

Se expusieron los tipos de prensas hidraulicas existentes en el mercado, asi como
sus aplicaciones, principio basico de funcionamiento y los elementos principales
de accionamiento.

Con esta investigacion se identificd que las prensas hidraulicas existentes en el
mercado, para la aplicacion de este proyecto, tienden a ser de alto costo de
adquisiciébn y su disponibilidad se encuentra en mercados internacionales
afiadiendo un costo por importacion.

Debido a lo anterior se disefiard un modelo que sea capaz de entregar las
especificaciones requeridas al menor costo posible.
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CAPITULO 2: REQUERIMIENTOS DEL SISTEMA Y ANALISIS DE
ALTERNATIVAS

2.1 Descripcion general del problema

En la industria mexicana existen pocas instituciones que certifiquen la técnica del
soldador, actualmente con el crecimiento industrial se ha incrementado la
demanda de profesionales certificados que cuenten con las capacidades y
conocimientos en el area de soldadura. Una de las herramientas utilizadas en la
certificaciobn es una prensa que destruye elementos soldados. En el presente
capitulo se abordaran las posibles maneras de realizar esta prueba destructiva.

Se requiere de una prensa para pruebas destructivas en la union de dos soleras
hecha mediante el proceso de soldadura para examinar las piezas fracturadas y
ayude al alumno a visualizar su técnica de soldeo, los defectos y las
caracteristicas de la misma. Se hara uso de una unidad de potencia hidraulica que
se tiene dentro de los laboratorios de manufactura ubicados en la Facultad de
Ingenieria de la Universidad Nacional Autonoma de Meéxico y esta sin
aprovecharse, ademas de integrar un marco de metal al proyecto.

2.2 Requerimientos y necesidades del sistema
- Rango de carga de diez a quince toneladas.

- Accionamiento manual.

- Que cuente con un piston de doble efecto.

- Facil manejo tanto para los profesores como para los alumnos.

2.3 Criterios en la solucién del problema

Como se tratdé en el capitulo 1, existen tres tipos de prensas actualmente en el
mercado: las prensas neuméticas, mecanicas e hidraulicas. En este apartado se
muestran las ventajas y desventajas que tienen cada uno de estos sistemas, y en
base a ellas se muestra la matriz de decision que ayude a seleccionar del mejor
tipo de prensa a utilizar para la aplicacion requerida:
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Prensa neumatica

Ventajas

Desventajas

Funcionamiento a base de aire
comprimido, el cual al ser una fuente
abundante y gratuita soluciona los
problemas de adquisicion de aceite
hidraulico que mueva un pistén.

La naturaleza compresible del aire no lo
hace viable para entregar la carga
necesaria para hacer la prueba.

La velocidad y la fuerza son regulables,
lo cual la hace util para trabajos que
requieran precision y velocidad.

Requiere de limpieza constante, sobre
todo previa a su utilizacién para el buen
funcionamiento del mismo.

No existe peligro de explosion o
incendio, ademas de ser muy resistente
a variaciones de temperatura.

En extremo ruidosa.

Rapido desplazamiento del piston

A mayores fuerzas mayor demanda de
presion.

Tabla 2.1 Ventajas y desventajas de las prensas neuméaticas

Prensa mecénica

Ventajas

Desventajas

No requiere de ningun tipo de fluido de
trabajo a diferencia de las prensas
hidraulicas o neumaticas

Requiere de mucha precisiébn en la
colocacion de los componentes a
trabajar.

Velocidades de trabajo grandes

La fuerza total es entregada al final de
la carrera

Mantenimiento constante y costoso.

Tabla 2.2 Ventajas y desventajas de las prensas mecanicas

Prensa hidraulica

Ventajas

Desventajas

La fuerza que entrega este tipo de
maquinas es constante a lo largo de la
carrera, también puede ser ajustable
por medio de valvulas que regulan el
flujo de aceite hacia el conjunto cilindro-
piston.

Susceptible a ensuciarse de polvo,
cual requiere de sellos que impidan
acceso al interior del sistema.

lo
el

Dispositivos muy compactos.

Desplazamiento lento.

Mantenimiento sencillo comparado con
las prensas mecanicas ya que tiene

El fluido de trabajo mas utilizado en este
tipo de sistemas es el aceite hidraulico,

pocos componentes. el cual para propositos ambientales
contamina mas que los otros
dispositivos.

Tabla 2.3 Ventajas y desventajas de las prensas hidraulicas
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2.4 Matriz de Pugh aplicada en la seleccién en la prensa a utilizar

Una vez presentadas las ventajas y desventajas de cada opcion se procede a
hacer el andlisis por medio de una matriz de Pugh para decidir cual es la mejor
opcion de los tres tipos de prensas.

Como opciones de decision en el presente trabajo se tomaron en cuenta los
siguientes puntos a evaluar (c6digos entre paréntesis):

1) Fuerza de trabajo de entrega (FuerzaEntrega) los requerimientos del
sistema exigen la mayor carga posible para realizar la prueba destructiva.

2) Capacidad de regular y medir la presién de entrega (ReguMediFuerza),
para que el alumno logre visualizar a qué fuerza se presentd la falla en la
probeta en estudio.

3) Costo de mantenimiento (Mantenimiento).

4) Facilidad en su manejo (FacilidadManejo) sin necesidad de hacer grandes
ajustes para colocar la pieza.

5) Seguridad en su manejo (SeguridadManejo) que evite posibles accidentes a
los usuarios.

6) Velocidad de entrega en la fuerza (VelocidadFuerza) que el proceso de
compresion sea lo mas agil posible.

A continuacion se muestra la matriz de decision a utilizar en la seleccion de la
mejor alternativa que cumpla con los requerimientos del sistema. Para hacer la
evaluacion de los criterios se marcé como 1 si el criterio es mejor al criterio base, 0
si el criterio es similar a los requeridos y -1 si el criterio es peor a los solicitados,
finalmente se suman los puntos acumulados en cada uno de los sistemas para
poder determinar aquel que cumpla en lo mejor posible los requerimientos
solicitados en el problema.*®

% http://ctcalidad.blogspot.mx/2016/10/la-matriz-de-pugh-para-la-toma-de.html
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Sistemas

Neumatico Mecanico Hidraulico
FuerzaEntrega -1 1 1
w | ReguMediFuerza 0 0 1
'% Mantenimiento 0 -1 0
E FacilidadManejo 1 -1 1
SeguridadManejo 1 0 0
VelocidadFuerza 0 0 -1
Total 1 -1 2

Tabla 2.4 Matriz de Pugh basica

A esta matriz de decisidn se le asigna a cada criterio un valor asociado en funcion
de su importancia en una escala del 1 al 3, donde 3 es muy importante y 1 no tan
importante.

Sistemas
Valor Asociado Neumatico Mecanico Hidraulico
Fuerzakntrega 3 -3 3 3
« | ReguMediFuerza 2.5 0 0 2.5
'g Mantenimiento 2 0 -2 0
E FacilidadManejo 1.5 1.5 -1.5 1.5
SeguridadManejo 3 3 0 0
VelocidadFuerza 1 0 0 -1
Total 1.5 -0.5 6

Tabla 2.5 Matriz de Pugh considerando valores asociados en los criterios

Como podemos observar, la prensa hidraulica es la mejor alternativa para
solucionar nuestro problema, por lo tanto se decide seleccionar al dispositivo
hidraulico para desarrollo en el presente trabajo.

2.5 Consideraciones en larealizacion del disefio

Para empezar el disefio de la prensa hidraulica, es importante mencionar que
existen diferentes tipos de alternativas en su funcionamiento, y en particular
podemos proceder al disefio del conjunto cilindro-piston adecuado al sistema,
donde podemos encontrar dos formas de entregar la fuerza: de simple efecto o los
de doble efecto, componentes ya mencionados en el capitulo 1. Se selecciona el
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disefio de una prensa hidraulica de doble efecto ya que, para la aplicacion que se
pretende utilizar, tiene ventajas sobre los de simple efecto:

- Mayor control en el accionamiento del piston al efectuar la carrera en ambos
sentidos hidraulicamente.

- Posibilidad de detener el piston en cualquier posicion de la carrera.

2.6 Descripcion general de funcionamiento

La prensa hidraulica aplica el Principio de Pascal para transmitir energia por medio
de un fluido incompresible y amplificar la fuerza para poder realizar la prueba
destructiva de la solera soldada. Esta prensa esta compuesta por tres dispositivos
principales: el conjunto cilindro-piston, la valvula direccional y la bomba hidraulica,
todas interconectadas con un sistema de mangueras que conducen el aceite
hidraulico.

A continuacion se describe el funcionamiento general de los tres principales
dispositivos de la prensa:

La bomba

La bomba (ver figura 2.1) es el componente que se encarga de suministrar el
aceite al sistema, esta maquina al encontrarse en funcionamiento transfiere
energia mecanica al aceite y permite a su vez, mover este fluido por todo del
sistema, este dispositivo recibe el trabajo de flecha por medio de un motor
eléctrico.

La bomba cuenta con un depdsito, el cual tiene como funcion recibir, filtrar y
transmitir el aceite para que funcione de forma adecuada, este dispositivo también
cuenta con un sistema de reserva el cual ayuda a recircular el fluido a través de
toda la maquina.

Fig 2.1 Bomba hidraulica
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La valvula direccional

La valvula direccional (ver figura 2.2) es la encargada de controlar el avance vy el
retroceso del piston, es un sistema de entradas y salidas que permite al fluido
direccionarse a hacia el cilindro o bien, de regresar a la bomba. Es accionada
manualmente por medio de una palanca que mueve de izquierda a derecha una
corredera que abre o cierra los puertos que conectan al conjunto cilindro-piston.

Fig 2.2 Valvula direccional ©

Conjunto cilindro-pistén

En el conjunto cilindro-piston el fluido entra por un extremo del cilindro empujando
al piston para entregar una fuerza y por el otro extremo del cilindro el fluido es
desalojado de vuelta al tanque. El proceso del accionamiento del pistén se
describe con mas detalle a continuacion en la Figura 2.3a se puede observar que
el fluido es conducido por la valvula a la garganta de avance dentro del cilindro, el
aceite, al ser un flujo incompresible, acapara poco a poco el volumen dentro de la
carrera y provoca un empuje en el piston generando el avance del vastago y
permitiendo entregar la fuerza. El aceite contenido en el lado opuesto del piston es
desalojado hacia el puerto de retroceso del cilindro, el cual éste es transportado
hacia la valvula, y a su vez, devuelto al depdsito de la bomba para ser circulado de
nuevo al sistema por medio del bombeo.

En la Figura 2.3b el fluido entra por el puerto de retroceso permitiendo al piston
entregar la fuerza en direccidn contraria, el aceite es desalojado por el otro
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extremo. Cabe mencionar que la presion del aceite suministrado en ambas
gargantas dentro del cilindro es el mismo, sin embargo, la fuerza de retroceso es
menor debido a que el area del piston en la cual se aplica la presion es menor,
pero la velocidad del piston aumenta debido a la reduccién de volumen de el
vastago y por lo tanto el flujo llena mas rapido la camara.

[———— % n
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Fig 2.3 Esquema del funcionamiento interno del cilindro

2.7 Seleccion Valvula Direccional

Como se menciond en el capitulo 1, con la valvula direccional se puede controlar
el accionamiento del conjunto cilindro-pistén de doble efecto. El principio basico de
funcionamiento es comunicar internamente los puertos, direccionando el flujo de
aceite por medio de una corredera que se desplaza de izquierda a derecha en el
interior del cuerpo de la valvula para accionar el piston (en el caso de valvulas
direccionales de tres posiciones). En la transicion de la corredera de un extremo
de la valvula al otro existe una posicion central que es de vital importancia para el
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comportamiento del flujo. Dependiendo de la simplicidad o complejidad del disefio
de la corredera se determinara las aplicaciones para las cuales puede utilizarse la
valvula.

El comportamiento del piston, durante los tiempos de espera de la valvula, lo
determinara la posicion central o punto muerto de la corredera. A continuacién se
describen las tres principales configuraciones:

Valvula direccional de centro cerrado: Bloquea el flujo de aceite desde y hacia el
cilindro deteniendo el movimiento del piston (enclavamiento). También el flujo de
aceite proveniente de la bomba queda bloqueado, por lo tanto no es regresado al
depdsito, el retorno al tanque se hace mediante una valvula de alivio operada por
piloto instalada previo a la valvula. En este momento, el fluido hidraulico logra
fugar a través de la holgura que hay entre la corredera y el cuerpo de la valvula
hacia los puertos del cilindro provocando un aumento de presion y un movimiento
del piston (ver figura 2.4).

Deposito

Paso A

Fig.2.4 Valvula direccional de cuatro vias, tres posiciones, de centro cerrado y posicionada al centro por resorte m

Vélvula direccional de centro abierto: En esta configuracion, el flujo de aceite es
direccionado hacia el depoésito y a los dos puertos del cilindro deteniendo el
movimiento del piston, pero este puede empezar a moverse debido a que la
presion actla sobre ambas areas del piston y éstas no son iguales.
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Otra configuracion es bloquear el puerto de flujo de la bomba y direccionar los
puertos del cilindro hacia el tanque, dejando al piston susceptible a moverse
debido a fuerzas externas aplicadas sobre vastago.

Valvula direccional de centro tandem: Los dos puertos del cilindro son bloqueados
y el pistdbn queda enclavado, el flujo de la bomba se conecta al depdsito por medio
de un conducto que pasa por el centro de la corredera, esto ahorra espacio y el
numero de conductos en la valvula.

La posicion central de la corredera se mantiene por la accion de cojinete de bolas,
por el balance de fuerzas de resortes o por la accién de una leva. Estos sistemas
de posicionamiento de la corredera pueden estar a ambos lados de la véalvula o
s6lo en un extremo como se muestra en la figura 2.4. El posicionamiento de la
corredera puede ser controlado por un solenoide, piloto hidraulico o neumatico,
mecanico como levas o manualmente con una palanca o pedal.

Corredera

La corredera es la encargada de bloquear o direccionar el fluido a través de la
vélvula por medio de émbolos y canales construidos sobre la corredera. Los
embolos o bandas forman un sello metal a metal contra el cuerpo de la valvula
bloqueando el paso de aceite (Fig. 2.5), por otro lado los canales permiten el flujo
de aceite conectando los puertos en la valvula. Este dispositivo puede construirse
con dos o mas bandas dependiendo de la aplicacion y la complejidad del circuito
gue controle.

Canal
Puertos

Embolo

Depésito

Fig 2.5 Corredera de tres bandas y dos canales
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El émbolo al colocarse en un conducto o puerto bloquea el paso de aceite hacia la
valvula, el ajuste del émbolo con el puerto puede ser parcial o total dependiendo
de las caracteristicas de flujo que se requiera en el disefio. En un ajuste linea a
linea la fuga hacia el canal de la corredera estara en funcion del huelgo entre la
corredera y el cuerpo de la valvula; por otro lado, un ajuste de holgura donde
existe un claro entre el émbolo y el puerto genera una mayor fuga hacia el canal.
Finalmente; el ajuste de traslape, donde se reducira al minimo la fuga. Hay que
tomar en cuenta que en los dos ultimos ajustes la corredera debe recorrer primero
la distancia de la holgura o del traslape para poder mover el piston.

Cuerpo de la valvula

En el cuerpo de la valvula estdn contenidos los principales sistemas de
funcionamiento como: la corredera, puertos, conductos de comunicacion de flujo,
conectores, venas de comunicacion internas, asi como los sistemas de
posicionamiento y centrado de la corredera. ElI material utilizado para la
manufactura de estas valvulas es de hierro de colada continua.

La corredera esta ajustada en su interior moviéndose de extremo a extremo para
permitir o bloquear los puertos, estos conductos son barrenados desde el exterior
de la valvula y posicionados estratégicamente y sincronizados con la corredera.
También pude tener conductos auxiliares en el cuerpo de la valvula para distribuir
el flujo internamente segun la configuracion de la corredera. Para conectar los
puertos en la valvula con el conjunto cilindro-piston, la bomba, mandémetros, filtros
y otras valvulas se utilizan mangueras reforzadas de alta presion, estas son
instaladas con conectores que estan roscados a las salidas de los puertos en la
valvula.

La valvula puede tener puertos adicionales para la instalacion de sistemas de
posicionamiento de la corredera accionados por piloto hidraulico o neumatico.

También el cuerpo de la valvula contiene empaques a los extremos del
alojamiento de la corredera para eliminar fugas o impedir la entrada de elementos
contaminantes.

Con esta informacion se selecciona la valvula direccional a disefiar para la prensa
hidraulica segun los requerimientos y necesidades del problema.
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Consideraciones:

En los requerimientos y necesidades del sistema se pide que el accionamiento de
la prensa sea mediante un piston de doble efecto, por lo tanto se seleccionara una
valvula direccional de cuatro vias mencionada en el capitulo uno, también que la
vélvula sea de accionamiento manual y el piston pueda quedar enclavado en
cualquier punto de su carrera.

Cabe mencionar que el objetivo de la prensa hidraulica es realizar pruebas
destructivas a soleras soldadas; por lo tanto, no es un requisito la precisién en el
control del movimiento del piston.

Seleccién de tipo de corredera

La seleccion del tipo de carrete estéd relacionada con el comportamiento de la
valvula en su posicion central o punto muerto; se descarté de centro cerrado ya
gue esta configuracion requiere de la incorporacion en el sistema de valvulas de
alivio, también de centro abierto ya que el piston tiende a moverse debido a la
diferencias de areas en las dos caras del piston. También se descarta de centro
tandem debido a la complejidad de la manufactura al realizar un conducto que
pasa por el centro de la corredera.

Finalmente, se selecciona un carrete que haga la funcion de centro cerrado pero
incorporando el retorno del fluido en el cuerpo de la valvula como se muestra en la
figura 2.6

Piston doble efecto ]

QA Qe

Corredera

2
>

Suministro

\L &— O P

Tangue

Qr
P=0
Fig. 2.6 Seleccién de carrete para la valvula direccional

30



El material méas utilizado comercialmente para la manufactura de la corredera es
redondo de acero inoxidable rectificado T316.

En funcion de los requerimientos y necesidades del sistema se selecciona la
prensa hidraulica como mejor opcion. Anteriormente se describid brevemente los
componentes principales de esta prensa y su funcionamiento. También se
describieron los diferentes tipos de valvulas direccionales. Teniendo en cuenta
esta informacioén, se realiza el disefio y la seleccidon de componentes del conjunto
cilindro pistén y la valvula direccional.
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CAPITULO 3 DISENO Y SELECCION DE COMPONENTES
3.1 Disefio del piston y vastago

Es importante analizar la estabilidad del vastago para soportar la carga a
compresion de parte del aceite sobre el piston sin experimentar cambios subitos
en su configuracion, en otras palabras, evitar el pandeo lo mayor posible, para ello
podemos visualizar al vastago como un elemento prismético vertical (ver figura
3.1) que soporta una carga axial (en este caso la presion del fluido que ejerce
sobre el piston).

Con ayuda del libro de Disefio de Elementos de Maquina de Mott ™Y cuarta
edicion, se determina el diametro minimo permisible que debe utilizarse en el
vastago para que pueda usarse para soportar la carga dada.

1=0.25 [m]

e
- J ——

Fig 3.1 Representacion de la fuerza aplicada al vastago

El calculo de las dimensiones del vastago depende del material utilizado, la
longitud del mismo, la carga axial aplicada a compresién, el factor de seguridad y
el tipo de empotramiento, donde existen dos criterios para el disefio de columnas
que son de suma utilidad para determinar el diametro de la barra: el criterio de
Euler para columnas largas y el de J. B. Johnson para columnas cortas.

La siguiente formula se utiliza para determinar el diametro de una columna con
seccion transversal circular soélida:

%
4NP 4s, (K1Y |

s, °E

D=

(1)
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Donde:
S, =Es la resistencia a la fluencia del material a analizar

| = La longitud de la columna

P = La carga a compresién a someter
N = Factor del disefio del vastago

K = Factor de empotramiento

E = Modulo de elasticidad del material

El material sugerido en los vastagos de la prensa hidraulica es el acero cromado,
debido principalmente a que el proceso de cromado permite al acero soportar el
ambiente corrosivo que genera el aceite hidraulico sobre este componente, a su
vez que aumenta ligeramente la dureza superficial de la misma y contiene altos
niveles de fluencia y resistencia frente a esfuerzos mecanicos. Los valores de
resistencia a la fluencia y del modulo de elasticidad para este material son: 530
[MPa] y 206 [GPa] respectivamente.

Se requiere una columna homogénea con una longitud de 25 [cm], dicho
dimensionado es debido a la carrera con la cual dicha columna se desplazara
dentro del cilindro, aparte, requiere de una carga F de 110.703 [kN], que es la
carga maxima a la cual sera sometido el vastago.

El factor de disefio (N) se toma con un valor de 3, debido a que este factor es el
més adecuado para el disefio de elementos de maquinas.

El factor de empotramiento tiene un valor de 0.65 en este caso, por
recomendaciones de Mott por tratarse de un sistema empotrado.

Se procede a reemplazar todos estos valores en la ecuacion 1, dando como
resultado:

2%
| 4(3)(110703[N]) 4(530x10°[Pa])(0.65*0.25[m])" [~ ~
D= 7[(530X106[Pa])+ 7 (200:00°[Pa]) =0.028729266[m] = 2.873[cm]
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Se procede a corroborar que la columna sea capaz de soportar la carga aplicada,
para ello se encuentra su radio de giro (r)

b

r= i 7.1825x10°[m]

y con ayuda de este dato se procede a encontrar su relacion de esbeltez

Relacion de esbeltez :ﬂ = (0'65)(0'25[m])

= =22.6244
r  7.1825x10°[m]

Esta relacion es de suma utilidad para determinar si la consideracion de una
columna corta es adecuada para el vastago, para ello se tiene que comparar con
la relacién de esbeltez de transicion Cc, dato que se consigue en la gréafica 3.1.
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Graéfica 3.1 Resistencia de esbeltez de transicién Cc contra la resistencia de fluencia del acero.

El factor Cc es aproximadamente 86 en la grafica anterior, contrarrestandola con
el valor obtenido mediante el célculo hecho que fue de 22.6244, y en
consecuencia ser mayor que el calculado, podemos comprobar que las
consideraciones son acertadas y se puede utilizar un diametro de 3 [cm].

El estudio del vastago anteriormente realizado fue con respecto a su capacidad
para soportar la carga a compresion y a tensién suministrada, este elemento se
disefia para que sea un elemento independiente del pistén, para lo cual se tiene
gue hacer el disefio de un sujetador que permita unir a estos dos elementos de
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maquina, y que pueda soportar las condiciones de manejo a la cual sea sometido,
se propone manufacturar un sujetador roscado integrado al mismo vastago, por
eso se analiza que el material del vastago soporte la carga a la cual sera sometida
y se evite que la rosca sufra modificaciones en su configuracion.

Con ayuda del libro de Disefio en Ingenieria Mecénica de Shigley ** se puede
analizar la resistencia del perno a diferentes tipos de esfuerzos, como se puede
verificar en la siguiente figura (sacada del mismo libro) se puede verificar que el
perno ASTM A307 tiene una resistencia a la prueba de 33 [kpsi], condicion que es
mucho mayor que la condicién de carga a la cual es sometido el cilindro hidraulico.

Desig- Intervalo Resistencia Resistencia Resistencia

nacién de tamaios, de prueba minimaa minimaa
ASTM inclusive, minima,” latensién,” la fluencia,* Marca en
nom. pul kpsi kpsi kpsi Material la cabeza

A307 7] 7 33 60 36 Acero de bajo carbono j

Tabla 3.1 Dimensiones, resistencia, material y perfil del tornillo ASTM A307*

Al verificar de igual forma el dato del material utilizado en este tipo de tornillo, se
ve que es un acero de bajo carbono (aproximadamente 0.1%). EIl acero con el
cual estd propuesto el vastago es de un acero de medio carbono
(aproximadamente 0.45%), el cual le da la ventaja de ser de una resistencia mas
alta que el material del cual estd compuesto este tipo de tornillo, por lo que se
concluye que se puede manufacturar la rosca al vastago tomando como
inspiracion el tornillo ASTM A307.

Revisando especificaciones de productos comerciales se puede encontrar el
namero de hilos por pulgada que contiene este tipo de acero, consultando a la
empresa TORMEX"® se puede encontrar las siguientes especificaciones:

I

Figura 3.2 Dimensiones del tornillo ASTM A307 de la empresa TORMEX"®

./-FE

—

" Disefio en Ingenieria Mecanica de Shigley, Budynass y Nisbett, 8 Edicién, Mc Graw Hill, 2008.
2 https://tormex.com/tienda/productos-de-fabrica/tornillos-a-307-grado-a
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E F G H R Lt

Medida Diam Distancia Distancia Altura Radio Largo Cuerda
Nominal Cuerpo entre caras entre esquinas E bajo cabeza 6Pulg| +deb
Max | Basico Max min Max Min Basico Max Min Max Min Basico | Basico

12 0.500 | 0515 3/4 0.750 | 0.725 | 0.866 [ 0.826 | 11/32 | 0.364 | 0.302 | 0.030 | 0.010 | 1.250 [ 1.500
5/8 0625 | 0.642 | 1516 | 0.838 | 0.906 | 1.083 | 1.033 | 27/64 | 0.444 | 0.378 | 0.060 | 0.020 [ 1.500 | 1.750
3/4 0750 | 0.768 | 11/8 | 1125 | 1.088 | 1.299 | 1.240 1/2 0524 | 0455 | 0.060 | 0.020 | 1.750 [ 2.000
7/8 0875 | 0895 |1 516] 1.312 | 1.269 | 1.516 | 1.447 | 37/64 | 0604 | 0.531 | 0.060 | 0.020 | 2.000 | 2.250
1 1.000 | 1.022 | 11/2 1.500 | 1.450 | 1.732 [ 1653 | 43/64 | 0.700 | 0.591 | 0.090 | 0.030 | 2.250 [ 2.500
11/8 | 1125 | 1149 [111/16] 1.688 | 1631 | 1949 [ 1.859 3/4 0.780 | 0.658 | 0.090 [ 0.030 | 2.500 | 2.750
11/4 | 1.250 | 1.277 | 17/8 1.8675 | 1812 | 2165 | 2.066 | 27/32 | 0.876 | 0.749 | 0.090 | 0.030 | 2.750 [ 3.000
13/8 | 1.375 | 1404 |2 116 | 2062 | 1994 | 2382 | 2273 | 29/32 | 0940 | 0.810 | 0.090 | 0.030 | 3.000 [ 3.250
11/2 | 1500 | 1531 | 21/4 | 2250 | 2175 | 2.598 | 2.480 1 1036 | 0.902 | 0.090 | 0.030 | 3.250 | 3.500
13/4 | 1.750 | 1.785 | 25/8 | 2.625 | 2.536 | 3.031 [ 2893 |1 5/32 | 1196 | 1.054 | 0.120 | 0.040 | 3.750 [ 4.000
2 2.000 | 2039 3 3.000 | 2900 | 3.464 | 3.306 |111/32]| 1.388 | 1.175 | 0.120 | 0.040 | 4250 | 4500

Tabla 3.2 Dimensiones de los tornillos ASTM A307"

Resistenciaala
Tension Ibf
Tamafo de Hilos por Area de
Tomillo Pulgada Esfuerzo puig2] Min Max
1/2 13 UNC 0.142 8.500
5/8 11 UNC 0.226 13,550
3/4 10 UNC 0.334 20,050
7/8 9 UNC 0.462 27,700
1 8 UNC 0.606 36,350
11/8 7 UNC 0.763 45,800
11/4 7 UNC 0.969 58,150
13/8 6 UNC 1.155 69.300
11/2 6 UNC 1.405 84,300
13/4 5 UNC 1.908 114,000
2 4-1/2 UNC 2.500 150,000

Tabla 3.3 Tamafio del tornillo, hilos por pulgada, area de esfuerzo y resistencia a la tensién del tornillo ASTM A307"

Se eligio un tamarfo de tornillo de 7/8, el cual tiene un largo de cuerda de 2 [in],
con 9 UNC de hilos de pulgada y un area transversal de 0.895 [in],
aproximadamente 2.27 [cm].

Ahora se procede al disefio del piston. En este caso, se tiene que considerar que
la seleccion corresponderda a un cilindro diferencial de doble efecto, por
consecuencia, es necesario hacer el analisis del piston cuando se encuentra en
las dos posiciones estaticas dentro del cilindro, tal como se describe a
continuacion, estos célculos ayudaran a determinar la deformacion que sufre el
piston en los extremos del cilindro.
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(a)

b [

(b)

Fig 3.3 Piston sometido a compresion después del avance completo de carrera (a) y piston sometido a compresion después
del retroceso (b)

Se requiere calcular la deformacion que sufrird el material con respecto a la carga
suministrada, se toma como referencia el libro de Mecanica de Materiales de Beer
y Johnston!*¥) para esto, se parte la seccion trasversal del piston tal como se

muestra en las figuras 3.4y 3.5.

—=o o[6] @ [0 ®

— = -
- e SRt F SRS

— | | =

— | ‘- p-J-—4t_4___JLl|]

— —

Fig. 3.4 Separacion del piston por secciones durante la compresién en el avance, D;=0.0845[m] y D,=0.022733[m]

B Mecénica de Materiales, Beer & Johnnston, 6° Edicién, Mc Graw Hill, 2013
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Fig. 3.5 Separacion del piston por secciones durante la compresion en el retroceso

Seccidon Longitud [m] Diametro [m] Area [m2]

1 0.00761 0.08230 0.005319741966
2 0.00761 0.0793 0.004938980046
3 0.00739 0.0793 0.004533200858
4 0.00631 0.08230 0.005315684174
5 0.015 0.05255 0.001763104875
6 0.02130 0.08230 0.005315684174

Tabla 3.4 Longitudes y areas del piston

Al hacer referencia al diametro D, en el piston, se refiere al didmetro interno de la
pieza a consecuencia de la rosca interna donde embona el vastago, dicha area
influye en el area transversal de las secciones 3,4,5 y 6. En consecuencia, a las
areas comprendidas en estas secciones se les tiene que restar el area de la
seccion hueca, dichas areas se encuentran calculadas en la tabla 3.4.

Para calcular la deformacion de nuestro material, primero se requiere calcular el
esfuerzo al cual es sometida cada seccion de la pieza, con ayuda de la férmula:

(@)

P
o =—
A
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Donde P se toma igual al caso del vastago, 110 703 [N] y el area depende de cada
seccién de la pieza.

Posteriormente, se determina la deformacién unitaria axial con ayuda de la ley de
Hooke:

E =

£ @)

Donde “¢” es la deformacion unitaria del material y “E” el mdédulo de Young del

mismo material.

El modulo de elasticidad es del material del cual esta realizada la pieza, en este
caso se escoge un acero maquina (E=206x10° [Pa]).

De igual forma se debe realizar el calculo por cada seccidon por separado.
Finalmente, para poder calcular la deformacion del material se recurre a la
siguiente formula:

S=¢lL 4)

Donde “o “ es el alargamiento del material y “L” la longitud total del mismo
material.

La siguiente tabla muestra el célculo del cambio de longitud de todas las
secciones siguiendo los pasos anteriormente ya descritos:

Seccién o [Pa] g[m/m] 8[m]
1 20809843.9 0.00010102 -7.68752E-07
2 -22414142 0.00010881 -8.28018E-07
3 -22414142 0.00010881 -8.0408E-07
4 20809843.9 0.00010102 -6.37428E-07
5 51041455.8 0.00024777 -3.71661E-06
6 20658957.3 0.00010029 -2.1361E-06
total -8.89x10 [m]

Tabla 3.5 Estudio de deformaciéon en cada seccién del piston
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Como referencia de disefio, las deformaciones axiales no deben sobre pasar el
medio milimetro de longitud, en la tabla 3.5 se puede apreciar que la deformacién
total del pistén es de -8.89x10 [mm] por lo tanto podemos concluir que el pistén
cumple con los criterios de disefio.

3.2 Calculo de fuerzas a traccion y compresion

En el cilindro se buscaron las dimensiones tales que permitan el buen
funcionamiento de nuestro sistema. En este caso se puede mencionar el caso de

el diametro del pistén, el cual denominamos D, y el diametro del vastago que se

denomina D, , este Gltimo ya calculado previamente, se tuvo mucho cuidado que

los didmetros de nuestro componente contengan dimensiones tales que permitan
acoplar de la mejor manera posible los sellos hidraulicos.

Calculando la fuerza de compresion la cual impondré el sistema:

Foorp = (P.[P2]) A =110703.04869[ N ]

C

Donde:
P,= 3000 psi (2.0684x10’ [Pa])
A;=5.352110x107 [m?]

La fuerza de traccion (o de retroceso) es calculada de una forma similar, como ya
se menciono, se calcula restando el area del vastago de la del piston.

Firq = (2.0684x107 [Pa])(0.004946m?) = 102309.911973 N
Firq = 10.23 Tong

Como punto importante a aclarar, estas formulas son validas si no existe ninguna
contrapresion o fuerza opuesta al momento de desplazar el pistén, las fuerzas
opuestas se deben deducir de las fuerza de compresion o traccion, segun se dé el
caso.

La presién calculada propuesta en el apartado anterior, es funcion de la maxima
presion de trabajo a la cual se sometera el elemento hidraulico, sin embargo, hay
gue considerar que los elementos como las valvulas, tubos flexibles, tubos, etc.
deben ser capaces de soportar la presion de servicio maxima, en la cual se hara
funcionar a nuestro sistema.
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3.3 Diseiio del cilindro hidraulico

En el disefio del cilindro hidraulico se debe de tener en cuenta que, para evitar
posibles roturas del cilindro, se tiene que dimensionar el espesor minimo del
material para poder garantizar la seguridad del dispositivo a presiones de trabajo.

Tampoco se debe exceder en el espesor del cilindro, ya que conlleva a mayores
costos en material, y a su vez, manufactura del dispositivo. Los materiales
utilizados en los cilindros, por lo general son de acero sin soldadura, rectificado y
“rodado”; las tapas son de fundicion de cromo con niquel de alta calidad. Con
estos materiales en mente se puede hacer una aproximacion en el disefio de la
pared del cilindro. En el liboro de Mandos Hidraulicos en las Maquinas
Herramientas de Pomper se sugiere una holgura entre el piston y cilindro de 0.1
[mm], valor que se aplicara para poder determinar el diametro interno del cilindro,
tal como se muestra en la figura 3.6.

Espesor "e

IHuelgﬂ (0.5[mm])

Piston

Pared del cilindro

Fig. 3.6 Huelgo necesario entre el pistén y el cilindro

Para poder determinar el espesor minimo “e” en la pared del cilindro, se recurre a
la siguiente formula:

Pdn
e=—— 5
5o (5)
Donde:

- P es la presion que ejerce el aceite hidraulico al interior del cilindro (20.684
[MPa]).

- d es el diametro interno del cilindro 0.08255 [m].

- o es el valor del esfuerzo de cedencia del material del cilindro, que tiene un valor
de 415 [MPa], correspondiente al acero AlSI 1026.

- n es el factor de disefio.
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o (20084107 [Pa])(0.08255 [m])(3) o\ o oa e
2(415x10°[Pa])

En la literatura especializada especifican que este dato solo es valido si el cilindro
no tiene discontinuidades que provoguen un concentrador de esfuerzos, como por
ejemplo las tapas y su respectiva union al cilindro, para lo cual es conveniente
analizar este tipo de modelos con ayuda del andlisis por elemento finito**.

3.4 Seleccion de sellos en el sistema

Los sellos son componentes que impiden el paso de fluidos a través del sistema,
es conveniente buscar proveedores que ayuden a suministrar estos componentes.
A continuacion, se hara mencién de los principales sellos que se utilizan en el
sistema, al igual de su lugar de aplicacion y caracteristicas, todos los sellos son
sacados del catdlogo PARKER!™.,

Sello de pistén en cilindros de doble efecto modelo OE.

Fig. 3.7 Sello de pistén tipo OE

El conjunto de sellado para piston, perfil OE de doble efecto esta compuesto por
un anillo de sellado de piston en PTFE y una junta térica de elastbmero como
elemento de precarga util en su aplicacion de cilindros de doble efecto, se coloca
alrededor del piston contenido dentro del cilindro hidraulico (ver Fig. 3.7).

Entre sus caracteristicas podemos encontrar:

- Buen rendimiento de sellado en condiciones de montaje extremadamente
reducidas.

¥ Mechanics of Materials, Gere & Goodno, 7° Edition, Cengage Learning.
B www.parker.com
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- Excelente resistencia al desgaste.

- Minima rotura y friccidon dindmica y la no tendencia al pegue-despegue garantiza
un movimiento uniforme incluso a bajas velocidades.

- Buena eficiencia energética obtenida gracias a la baja friccion.
- Es posible efectuar el montaje en un piston de una pieza.
- No sensible a los picos de presion.

- Resistencia a altas temperaturas garantizada gracias a la seleccion adecuada del
compuesto de la junta térica.

- Alta resistencia a la extrusion.

- Adaptable a practicamente todos los medios gracias a la elevada resistencia
guimica del anillo de sellado y a la amplia selecciébn de compuestos de la junta
torica.

- Es posible conseguir tamafios adicionales mediante mecanizacion en cortos
plazos de tiempo.

Cintas guia

Las cintas de guiado proporcionan la funcion de cojinete entre los componentes
metalicos de la unidad durante el movimiento de la carrera y en condiciones
estaticas. Evitan el contacto metalico entre los pistones y los cilindros o los
vastagos y los casquillos, en los que las fuerzas actian en perpendicular a la
direccidon del movimiento (ver figura 3.8).

Fig. 3.8 Cinta guia
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Sellos para vastago modelo ON

Este tipo de sello es especializado en prensas hidraulicas de doble efecto,
fabricado en material PTFE y con una junta térica como elemento de precarga (ver
figura 3.9), entre sus caracteristicas se puede encontrar:

- Buen rendimiento de sellado en condiciones de montaje extremadamente
reducidas.

- Excelente resistencia al desgaste.

- Minima rotura y fricciébn dinAmica y la no tendencia al pegue-despegue garantiza
un movimiento uniforme incluso a bajas velocidades.

- Buena eficiencia energética obtenida gracias a la baja friccion.
- No sensible a los picos de presion

- Resistencia a altas temperaturas garantizada gracias a la seleccion adecuada de
compuesto de la junta térica.

- Alta resistencia a la extrusion.

- Adaptable a practicamente todos los medios gracias a la elevada resistencia
quimica del anillo de sellado y a la amplia selecciébn de compuestos de la junta
torica.

- Es posible conseguir tamafios adicionales mediante mecanizacion en cortos
plazos de tiempo.

Fig. 3.9 Sello para vastago modelo ON
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Rascador modelo AD,POLON

La funcion de los anillos rascadores es evitar la penetracion de polvo, suciedad,
granos de arena y virutas de metal en los percutores y los vastagos de movimiento
axial (ver Fig. 3.10). De este modo se evita en gran medida que se produzcan
arafazos, se protegen los elementos de guiado y las juntas y se amplia la vida util
del sistema de sellado.

El perfil AD estd compuesto por un anillo rascador en PTFE y una junta térica de
elastobmero como elemento de precarga. Combina dos funciones: rascado frente a
la contaminacion procedente del exterior y funcion de sellado que reduce la
pelicula de aceite residual. La combinacién de materiales del anillo deslizante
(PTFE) y la junta torica (elastomero) convierten a este producto en adecuado para
una amplia gama de aplicaciones, especialmente para fluidos agresivos y/o altas
temperaturas.

Entre sus caracteristicas podemos encontrar:
- Resistencia al desgaste.

- Minima rotura y friccion dindmica y la no tendencia al pegue-despegue garantiza
un movimiento uniforme incluso a bajas velocidades.

- Buena eficiencia energética obtenida gracias a la baja friccion.

- Resistencia a altas temperaturas garantizada gracias a la seleccion adecuada de
la junta torica.

- Adaptable a practicamente todos los medios gracias a la elevada resistencia

quimica del anillo de sellado y a la amplia selecciébn de compuestos de la junta
torica.
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Fig. 3.10 Rascador modelo AD

Directrices de instalacién para juntas de PTFE

Hay que tomar en cuenta que las ranuras deben limpiarse y desbarbarse
cuidadosamente. El calibre del cilindro debe disponer de un chaflan de entrada. Al
instalar el anillo de sellado del pistén siempre existe el peligro de que el anillo se
incline y sea rasgado por los chaflanes de entrada normales.

En el caso de los vastagos es recomendable utilizar disefios de ranura abierta
para los diametros de vastago inferiores a los 30 [mm], ya que estos anillos son
propensos a romperse si se deforman tal y como se ha descrito anteriormente.

Instrucciones de montaje para juntas de PTFE

Se puede instalar la junta térica en la ranura mediante el procedimiento normal.
Los anillos de sellado de los pistones de hasta 100 [mm] de didmetro y de un
grosor de pared de mas de 1.6 [mm] deben expandirse “lentamente” e instalarse
mediante una herramienta de montaje. Los anillos mas grandes pueden ex-
pandirse a mano. Debe evitarse efectuar un estiramiento no uniforme o un exceso
de estiramiento en cualquier circunstancia.

En primer lugar la junta torica debe instalarse en la ranura. A continuacion, la junta
de vastago debe moldearse cuidadosamente en forma de rifidn sin curvaturas
bruscas. Este anillo deformado se coloca en la ranura y se moldea con la ayuda
de un pasador.

3.5 Diseiio de tapas
El primer paso para disefiar las tapas en el conjunto cilindro-piston, es

determinando el minimo espesor permisible que garantice que las tapas no sufran
deformaciones plasticas, para ello se hace un corte a la seccion longitudinal de la
pieza y visualizamos a nuestro elemento como una viga doblemente empotrada,
de longitud “L” que conforma la longitud de ambas varillas (ver figura 3.11) donde
la presion puede ser idealizada como una carga distribuida “w” de longitud “b” (ver
figura 3.12).
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Fig. 3.11 Esquema dimensional de la seccidn transversal de la tapa

| b |
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Fig. 3.12 Idealizacion de la tapa como una viga.

Transformando la presién a una carga distribuida sobre la viga:

P = 2.0684x10" [Pa]

Consideramos un ancho “c” de la viga con valor de 0.0127 [m] y se multiplica por
la presion ejercida sobre la viga, para poder obtener la carga distribuida:

w=Pc=20684x10' [Pa]*0.0127[m] - 262686.8| N/ |

El largo “b” y “L” de la viga tienen valores de 0.08255 [m] y 0.140474 [m]
respectivamente.
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Es importante calcular el maximo momento flector al cual estd sometido la viga
bajo la carga distribuida que soporta (Mmax), recurriendo a la siguiente ecuacion:

_ 262686.8| N 0.08255 2(0.14047{m|)-0.08255
L -vbtaLot) o]y oosme{n) 0 o) 000

Con ayuda del maximo momento flector y de las propiedades elasticas del
material, se puede calcular el minimo espesor requerido “h” el cual garantice que
la tapa no sufrird deformaciones permanente, y en consecuencia, el sistema falle,
para ello, se calcula el médulo de seccidon permitido con ayuda de la siguiente
formula:

_ 2'5Mméx

Gperm

S (6)

El factor de 2.5 es debido al factor de disefio el cual se decide en el componente,
el esfuerzo permisible se toma del esfuerzo de cedencia del acero 1018, que tiene
un valor de 370 [MPa], calculando el modulo permitido por medio de la ecuacion 6:

_ 2.5(537.756[Nm])
~ 370x10°[Pa]

=3.633x10’5[m3]

La seccion transversal tiene un perfil rectangular, por lo tanto el interés del
presente estudio es calcular el minimo espesor permisible “b” en la tapa, sabiendo
que:

ch?  0.0127h?
6

S:

3.633x10°[m*]; h=4.14x10"[m] =4.14[cm]

3.6 Diseio de varillas de contencion

Las varillas de contencién son de suma utilidad, ya que mantienen a las tapas
unidas al cilindro, evitando que los componentes del sistema salgan disparados
durante su funcionamiento. Dichas varillas estan hechas de un acero herramental
1045 cuyas propiedades de este material permiten que no sufran deformaciones
permanentes en su configuracion durante el flujo del aceite dentro del cilindro.
Estas varillas resisten la fuerza ejercida por el aceite, distribuyendo la fuerza entre
las cuatro barras, lo cual aplicando la ley de Hooke se puede determinar la
deformacion que sufre cada una de estas barras.
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o - P __110703N] = 218.474654[ MPa]

T AA 4(7*0.00635?)

0.3446[m]
206000[MPa]

L

S= J(EJ = 218.474654[MPa]( J =3.6547x107 [m]

Donde se contempla que cada varilla sufre una deformacion menor al milimetro
cuando experimenta toda la carga ejercida por el aceite a través del cilindro.

Se procede a calcular la minima longitud de rosca necesaria para poder garantizar

la sujecion bajo la maxima carga a la cual se somete al cilindro (Le) :

SWB (ZAIB)
[0.5+0.57735n (0D, — PDy ey ) |

L =
S,n70D

Bmin

Donde:

A =area del perno para esfuerzo a tension (9.161272x1o*5 [mZ])

Sus = resistencia a la fluencia de tension, del material del perno (530x10° [Pa])
S,y = resistencia a la fluencia de tensién, del material de la tuerca (370x106 [Pa])
OD;,,,, = diametro exterior minimo de la rosca del perno (0.013081[ m* )

PD,.x = didmetro de paso méaximo de las roscas de la tuerca (0.0120523[ m* )

n = numero de roscas por pulgada

Reemplazando los valores se obtiene:

530x10° (2*9.161272x10‘5)

L, = =1.25789295x102[m]=1.26[cm
* " 370x10°7(0.013081)[ 0.5+0.57735(13)(0.013081~0.0120523) | X0~ [m] [em]
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3.7 Seleccion del fluido hidraulico

Un elemento importante en el equipo hidraulico es el fluido de trabajo adecuado
para el sistema. El aceite es el encargado de transmitir la energia mecanica
entregada por la bomba hacia el piston, también tiene la funcion de lubricar, sellar,
recolectar particulas contaminantes en el sistema y como medio de transferencia
de calor.

Su seleccién es importante ya que, en general, debe cumplir las siguientes
cualidades:

- Viscosidad apropiada — es importante tomar en cuenta las condiciones de
trabajo ya que la viscosidad del aceite influye en la importancia de las fugas
y en las pérdidas de carga en las mangueras. Para un servicio normal
donde las temperaturas y presiones de trabajo son menores a 55 [°C] y
2000 [psi] se emplean generalmente aceites con viscosidad del orden de 32
cSt a 37[°C]. Cuando las presiones y las temperaturas de operacién son
elevadas se emplean frecuentemente aceites con viscosidad de 45 a 220
cSt a 37 [°C]. Por otro lado, para circuitos que operan en bajas
temperaturas se utilizan valores entre 8 y 21 ¢St a 37 [°C].

Se recomienda emplear para circuitos con bombas de caudal constante
aceites con viscosidad entre 33 y 65 cSt a 37 [°C].

- Elevado indice de viscosidad — la viscosidad de los aceites varia con la
temperatura, un descenso de la viscosidad por una elevada temperatura
provocara variaciones en la importancia de las fugas. Al contrario, si la
viscosidad del aceite aumenta por bajas temperaturas, provocara pérdidas
de carga en las tuberias. Para los circuitos hidraulicos es recomendado
utilizar aceites con indice de viscosidad mayor que 75.

- Pelicula de aceite resistente — para prevenir el desgaste del cilindro,
vastago, piston, bomba y valvulas. El desgaste de estos elementos provoca
un aumento del juego y por lo tanto un aumento en las fugas y un bajo
rendimiento en el equipo hidraulico.

- Demulsibilidad elevada - para asegurar la separacion rapida y eficaz del
agua y el aire. Si el agua penetra en el deposito, esta se separa bajando al
fondo del depésito y evitando circular por el circuito hidraulico.

- Estabilidad quimica — para asegurar una resistencia a la oxidacion e impedir

la formacion de pozos negruzcos 0 gomosos que se adhieran a los
mecanismos hidraulicos. La oxidacion del aceite se acelera con la
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presencia de polvos u otros cuerpos extrafios, por esto es muy importante
la instalacion de filtros y el mantenimiento periodico del sistema.

- Grado de acidez bajo — Los aceites acidos provocan la corrosion de las
superficies pulidas de los elementos del sistema hidraulico asi como a los
sellos, por lo tanto, es importante seleccionar un aceite con un grado de
acidez bajo.

A partir de los parametros anteriores se selecciona el aceite Mobil DTE 24!°
aceite hidraulico anti-desgaste de alto desempenio, con estabilidad a la oxidacion y
estabilidad térmica lo que permite garantizar una vida util prolongada del aceite y
del filtro en servicio minimizando la formacién de depdsitos en el sistema y mayor
proteccion contra la corrosion de los componentes de sistemas que utilizan
diversas metalurgias. Su alto indice de viscosidad le permite un amplio rango
operacional de temperaturas y a su vez mantiene la eficiencia hidraulica.

Grado de viscosidad 1ISO 32
cSt @ 40 [°C] 31.5

cSt @ 100 [°C] 5.3
indice de viscosidad ASTM 98

Densidad 15 [°C], ASTM D 4052, kg/L 0.8468

Punto de fluidez, [°C], ASTM D 97 -27

Punto de inflamacion, [°C], ASTM D 92 220

Tabla 3.5 Propiedades del aceite Mobil DTE 24

'® https://www.mobil.com.mx/es-mx/industrial/lubricants/products/mobil-dte-24
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3.8 Seleccion de mangueras

La seleccion de mangueras es tan importante como la seleccidén de aceite ya que
son parte fundamental en el equipo hidraulico para trasportar el fluido a todo el
sistema. Una manguera esta construida de un tubo interior de goma sintética
extruido reforzada con capas de acero o material textil (o0 de ambas). Finalmente
estas capas interiores son cubiertas con goma sintética para protegerlas de las
condiciones ambientales.

Existen diferentes parametros importantes que hay que considerar antes de
seleccionar una manguera:

- Presion de trabajo — la presion de trabajo méxima recomendada para la
manguera debe ser igual o mayor a la presion maxima del sistema.

- Compatibilidad quimica — la manguera debe ser compatible quimicamente
con el fluido de trabajo y con el ambiente que lo rodea.

- Temperatura de trabajo — las mangueras deben ser seleccionadas tomando
en cuenta las temperaturas minimas y maximas del sistema. Al sobrepasar
los limites de temperaturas marcados por el proveedor se genera desgaste
prematuro de las mangueras, pudiendo causar la rotura y la fuga del fluido.

- Radio de curvado de la manguera — una manguera no debe doblarse fuera
de los radios minimos de curvatura indicados por el fabricante, ya que esto
puede provocar deformacion de la misma y la correspondiente pérdida de
resistencia mecanica, dando lugar a una posible rotura.

La instalacion de las mangueras en el sistema se debe hacer con una extension
suficiente para compensar los cambios de longitud cuando el sistema esté bajo
presion. Tomar estas medidas permite que los componentes del sistema se
muevan o vibren sin crear tension en la manguera y que no sea muy extensa para
gue no se enganche o roce con otros equipos como se muestra en la figura 3.13

Con las especificaciones anteriores se selecciona el tipo de manguera adecuada
para el equipo hidraulico. Los datos del sistema son los siguientes:
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P4 = 3000 [psi] = 20.68 [MPa]

Qpompa = 50 [I/ min] = 13.20 [GPM]

Fig. 3.13 Instalacion correcta de mangueras hidraulicas™

Por seguridad, las velocidades méximas del fluido recomendadas por Parker para

SuUs mangueras a una presion de trabajo de 3000 psi son:

Lineas de presion: 5.5 ["/s]
Lineas de retorno: 3 ["/]

Lineas de aspiracion: 1.2 ["/s]

Se calcula el diametro interior de la manguera para la linea de presioén por medio

de la siguiente expresion:

Qp = vamanguera

despejando d;

_ |4Qp
dip = 7
3
4(8.33x10™4 [— )

_ i _ b
dyp = = J e 0.01389 [m]

Su equivalente en pulgadas:

(7)

(8)
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dy = 0.547 [in]

El didmetro calculado fue de 0.547 pulgadas pero comercialmente es inexistente,
por lo tanto seleccionamos el diametro comercial inmediato superior que es de
5/8 [in].

Con estos datos y medidas de seguridad se consultdé el manual técnico Parker
para la correcta seleccion de la manguera. Con el diametro interior de la manguera
calculado y la presion maxima se selecciona la manguera Parker 302 de la Tabla
1A ubicada en el anexo 1 del presente trabajo.

La Manguera de media presion 302 tiene una presidbn maxima de trabajo de 3626
psi, didmetro interior de 5/8 in (médulo Parker -10) y refuerzo de doble malla de
alambre de alcero de alta resistencia.

Con la Tabla 1B del manual de mangueras flexibles de Parker (ubicaba en los
anexo 1) se corrobora la compatibilidad quimica de los materiales del tubo interior
de la manguera Parker 302 con el fluido seleccionado Mobil DTE 24(ISO 32).

De igual manera, se calcula el diametro interior de la manguera para la linea de
retorno por medio de la ecuacion 8:

m3

_ ﬂ _ 4(8.33x10_4’[T])_
d;y = = j—m[%]) = 0.0188 [m]

su equivalente en pulgadas
d; = 0.74 [in]

El diametro calculado fue de 0.74 pulgadas pero comercialmente es inexistente,
por lo tanto se selecciona el diametro comercial inmediato superior que es de 3/4

[in].

Se selecciona el mismo cédigo de manguera Parker 302 con un diametro interior
de 3/4 [in] (m6dulo Parker -12) con una presion maxima de trabajo de 3118 [psi], y
refuerzo de doble malla de alambre de acero de alta resistencia.

NUmero de Reynolds

Para minimizar las fugas y pérdidas de presion en los sistemas hidraulicos es
necesario que el flujo sea laminar. El régimen del flujo se determina por un nimero
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adimensional llamado numero de Reynolds y este debe ser menor a 2000 para

que el flujo sea laminar 7,

Calculando la velocidad del fluido con el nuevo diametro seleccionado en la

manguera para la linea de presion por medio de la ecuacion 7 tenemos:

m3
0 4(8.33x10~* 1) m
= 57— 419 —
Amanguera 7(0.0159) S

Uf =
Datos:

kg
p=8t6 | ]|

Yruuigo = 419[ 7]

d; = 5/8[in] (0.0159 [m])

v = 32 [cSt]
kg m
oo _ PV _ (846 [W])(4.19 [5p0.0159[m])
H 0.03485 [ 23

Re =1617.26 .. Laminar

17http://olimpia.cuautitlanZ.unam.mx/pagina_ingenieria/mecanica/mat/mat_mec/m7/LABORATORIO%20D

E%20TERMOFLUIDOS. pdf
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3.9 Esquema del circuito hidraulico

1 — Piston doble efecto

2 — Mandmetro

3 — Vélvula reguladora

4 — Valvula direccional

5 — Valvula de alivio

6 Motor acoplado a lab

7 - Filtro

LPM

Fig. 3.14 Esquema del circuito hidraulico.
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3.10 Velocidad del piston

Velocidad de extension.

Datos:

Gpiston = 3 [in] (0.08255 [m])

e B

A, = 0.00535 [m?]
Qvomba = 132 [GPM] (8.33x107* [-])

carrera del piston: 15 [cm]

Se calcula la velocidad del pistén despejando la ecuacién 7:

3
o, 833x107% [m—]
b _ S

= = 0.156 [m]
Y T, T 000535 m2] 0 s
cm
v = 1557 [—]
S
Velocidad de retroceso
Qp = vp(Al — A3)
m3
0, 8.33x10* [T] .
U = (4 — 4y _ (0.00535 [m?] — 0.00071[m2]) P 5]
cm
v =18 [T]

3.11 Diseiilo de la valvula direccional

Los parametros y configuraciones mas importantes de las valvulas direccionales
se mencionaron anteriormente. Se selecciona un carrete que haga la funcion de
centro cerrado pero incorporando el retorno del fluido en el cuerpo de la valvula.
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Calculo del diametro de la corredera

El célculo de d, y d, (ver Fig. 2.6) esta en funcion del caudal que atravesara la
vélvula, estos diametros deben permitir un flujo laminar para minimizar las
pérdidas debido a la friccion y también minimizar las fugas a través del huelgo, por
lo tanto el area anular debe ser el area del conducto de entrada para no hacer un
estrangulamiento dentro del cuerpo de la valvula.

Datos:
Didmetro y area del conducto de entrada

d. == [in] A-=126.61 [mm?]

N |-

se propone el diametro comercial inmediato superior para la corredera que es 5/8
d, =§ [in]  A,=198.06 [mm?]

se debe cumplir que el area anular sea el area del conducto para no hacer un
estrangulamiento del fluido dentro de la valvula, esto es:

A, = A1 — A¢
A, =198.06 [mmz] —126.61 [mmz]
A, = 71.45 [mm?]

despejando d, de A,

d2= ’%

d,

0.3755 [in] (9.538 [mm])
Seleccionamos el diametro comercial inmediato inferior que es de 3/8 [in].

Asi, se considera que el flujo de aceite no sufre estrangulamiento dentro de la
valvula y sélo se consideran las pérdidas de carga localizadas.

El caudal que entra a la valvula es Q, y el que sale al piston es Q, como se
muestra en la Figura 3.15. Debido al huelgo entre el cuerpo de la valvula y el
carrete, existe una pequefia fuga q, por lo tanto el caudal suministrado a la vélvula
es:

QszQA'q
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El caudal que regresa del piston a la valvula es Qz y el que sale de la valvula al
tanque es Q.

Qr =0 +4q

Sin considerar las fugas hacia el ambiente debido a los sellos en el piston y en la
valvula tenemos con la ecuacion de continuidad:

Qs = QT
| Vpistén
E— Piston doble efecto ]
|
"y Qs
C ‘\ A a’ \ B
\ | [
Izquierda
N © \"- B \‘ y
Suministro
Tanque
Qr
P=0

Fig. 3.15 Flujo direccionado por la valvula con carrete desplazado a la izquierda.

Flujo de aceite a través de los huelgos

En el interior del cuerpo de la valvula, la corredera se desplaza de extremo a
extremo para realizar la funcién de direccionamiento de fluido a presion, como se
ha explicado anteriormente. Las tolerancias de la valvula y la corredera deben
permitir un deslizamiento libre sin que el juego entre estas genere fugas fuera de
los limites admisibles o0 que se desgasten las piezas por rozamiento excesivo
entre ellas.

Para minimizar las fugas, la manufactura de la corredera y el cuerpo de la valvula
debe ser muy precisa, las piezas tienen que ser rectificadas y cuidar que el eje de
la corredera quede concéntrico con el del cuerpo de la valvula.

Se utilizan gargantas circulares en el émbolo para mejorar la lubricacién y para
equilibrar la corredera ante presiones laterales.
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El juego radial entre la corredera y su alojamiento (ver Fig. 3.16) se expresa por la
diferencia de diametros:

_di—dy
s =22 9

donde:

d, — didmetro del alojamiento donde se desliza la corredera,
d, — diametro exterior de la corredera,

s — huelgo.

La fuga a través del juego o huelgo de las piezas se puede calcular teGricamente
considerando al flujo entre dos placas paralelas. Se aplica la siguiente ecuacion:

q:nAps3d(i+1) (10)

12p I Z

donde
q — fuga a través del huelgo en Img/sl

Ap — caida de presion en el huelgo en [Pa]
s — huelgo en [m]

d — didmetro de alojamiento de la corredera [m]

1 — viscosidad dinamica |9/,

[ — longitud axial del huelgo en [m]

‘{)‘ /////// ////‘>£_.£_é 5, Gargantas
N ‘___*: =kI= _:
- o e e =
89| ] \ EANIBIEIEES
L
¥ 1

Fig. 3.16. Huelgo entre corredera y cuerpo de la valvula™®

18 Pomper, Victor, Mandos Hidrdulicos en las Maquinas Herramientas, Barcelona, 1965
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La fuga real existente entre los huelgos es aproximadamente 30% inferior a los
valores obtenidos en los céalculos ™ como se mencioné anteriormente, el
maquinado de las piezas es muy importante ya que esta fuga es muy sensible a la
excentricidad del ajuste y el valor real del huelgo puede ser diferente al utilizado
en los calculos, por lo tanto, cualquier estrechamiento local tiene influencia en el
flujo a través del huelgo.

Se calcula la fuga que hay de la camara A a la camara B de la figura 3.15,
suponiendo que el sistema esta presurizado a 3000 [psi] en la camara A y la
presion en la camara B es la atmosférica. La fuga de la camara A a C sélo ocurre
entre la corredera y el area del barreno de salida del cuerpo de la valvula.

El juego radial entre la corredera y su alojamiento se calcula mediante la ecuacion
9.

s = 0.01 [mm]

Por medio de la ecuacion 10 se calcula la fuga a través del huelgo para un flujo
laminar:

donde
d, == [in] (0.015875 [m])

Ap = 3000 — 0 = 3000 [psi] (21 [MPa])

l Ly 0.017462
1 = 7¢ lin] (0.017462 [m))

Ns

n=20.7

Fugade AaB

_ (3.1416)(21x10¢[Pa] ) (1x10~5[m])*(0.015875[m]) (0.7)
12 (0.03485 [%]) (0.017462 [m])

q1

g = 121077 [ (6 [™L/,,1)
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Fugade AaC

La ecuacion 10 se debe modificar para calcular la fuga que hay entre la corredera
y el barreno de salida. Como se observa en la Figura 3.17 la fuga solo ocurre
alrededor del barreno.

Cuerpo de
la vélvula QA |
C "\
Flujo hacia \
el tanque
N ¥

Fig. 3.17 Flujo a través de la corredera hacia el barreno de salida

Datos:

traslape de la corredera con el barreno [, = — [in] (0.00238 [m])

3
32

diametro del barreno d. = = [in] (0.0127 [m])

N |-

por lo tanto la longitud equivalente por donde fluye el aceite hacia el tanque es:
L =d; =0.0127 [m]
Sustituyendo en la ecuacion 10 para calcular la fuga a través del huelgo:

_Aps®Ly
 12ul,

_ (21x10°[Pa]) (1x105[m])* (0.0127[m]) (0.7)
12 (0.03485 [%]) (0.00238 [m])

q1

¢ = 1876x1077 [] (11.26 ML/, . 1)

Sumando ¢, Y g, se obtiene a fuga total a través de los huelgos

m3
tht S 2.876x10_7 [Tl
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3.12 Calculo de pérdidas de carga en el circuito hidraulico.

Pérdidas primarias.

Son las debidas al rozamiento de capas de fluido con otras y del contacto del
fluido con la tuberia en secciones de tuberia constantes. Esta resistencia a fluir
depende de la velocidad del fluido, el diametro y longitud de la tuberia, de la
viscosidad del fluido y para régimen turbulento, la rugosidad en la pared de la
tuberia. En este caso, nos encontramos en régimen laminar por lo tanto es
despreciable el efecto de la rugosidad en la manguera.

Las pérdidas primarias se pueden calcular con la ecuacién de Darcy-Weisbach:

hy=fre (11)
donde

hs — Pérdida de carga primaria [m] longitud de la tuberia [m]

f — Coeficiente de friccion de Darcy [adimensional]

L — Longitud de la tuberia [m]

D — Diametro de la tuberia [m]

v — Velocidad media de la tuberia ["/s]

g="9.78["/ ;]

Para régimen laminar, el coeficiente de friccion de Darcy se calcula con la
siguiente expresion:

_64
f_Re

Calculando las pérdidas primarias con la ecuacion 11.:

o @mp (419 [%Dz
!~ 161726 (00159 [m]) 2(9.78[m/ ],

hy = 4.468 [m]

63



Pérdidas secundarias.

Son las pérdidas de forma debido a los cambios de seccion y direccion, asi como
en los accesorios instalados en el circuito hidraulico.

Las pérdidas secundarias se calculan con la siguiente expresion:
hpm =K— (12)

donde:
h,, — Pérdida de carga secundaria [m]
K — Coeficiente de pérdida

Nuestro circuito hidraulico tiene varias pérdidas secundarias. Si el diametro de la
tuberia es constante, se suman todos los coeficientes de pérdida [K].

VZ
hy, =YK 29 (12.1)
P Accesorio Pérdida
[K]
4 Codo 90° 0.9
2 “Tes” 0.9
1 Ensanchamiento 0.95
brusco
1 Valvula reductora de caudal abierta 5
1 Valvula de alivio NC 5
YK = 16.35

Tabla 3.6 Coeficientes de pérdida de accesorios

(+19[5])

hy, = (16.35) 2078 [m/sz])

h,, = 15 [m]

La pérdida de carga total es la suma de las pérdidas secundarias y primarias del
sistema.

hyor = 4.47[m] + 15[m] + 2[m]

hror = 21.47[m]
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La caida de presion debido a las pérdidas secundarias y primarias es:

Ap = pghror + XAp,

k
9

pghror = (846 )(9.78 [m/sz]) (21.47[m]) = 177640.2 [%]

Ap = 25.8[psi]

Céalculo de caida de presion en la valvula direccional

Velocidad del fluido en la valvula direccional, considerando que el diametro de
entrada y salida de la valvula es %2 in y el caudal de la bomba es 13.2 GPM.

Qp = A1v1 = Ay,

m
v, = 6.575 [?]
pvd;, (846 [%])(6.575 5P 0.0127[m])

A 0.03485 [%]

= 2027.06 Laminar

Por medio de la ecuacion 11 se calculan las pérdidas primarias en la valvula
direccional.

L v?
hf=f55

et as2afmp (6575[5])
~2027.06 (0.0127 [m]) (9,78 [m/sz])

hy
he = 0.13 [m]

Las pérdidas de carga en la valvula direccional propuesta son debido a cambios
de seccion y direccion.
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Pérdidas por cambios de seccion y direccién del fluido.

Entrada Pérdida [K] Salida Pérdida
[K]
Ensanchamiento 0.2 Cambio de direccion 1.1

brusco 90°
Cambio de direccion 1.1x3 Expansion repentina 0.15
90°
“Te” flujo derivado 1.0 Entrada con borde 0.5
agudo
YK =45 YK =1.75

Tabla 3.7 Coeficientes de pérdida de accesorios

Por medio de la ecuacion 12.1 se calculan las pérdidas secundarias en la valvula
direccional.

2

hy, = YK~
m — Z @
b~ (625 ESTS YD
2(9.78[™/ 2]
h,, = 2.12 [m]

k
9

Ap = pgh,, = (846 )(9.78 [m/sz]) (2.12[m] + 0.13 [m]) = 18616.23 [%]

Ap = 2.7 |psi]

Finalmente, se calcula la caida de presion total en el sistema.

Apror = 28.5 [psi] (196500.6 [Pa])

3.13 Calculo de potencia

Cuando el sistema esta en espera y la valvula direccional esta en posicion neutral,
el flujo que genera la bomba hidraulica s6lo debe vencer las pérdidas por friccion
en tuberias y accesorios. A continuacion se calcula la potencia necesaria para
vencer estas resistencias.
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P — Potencia de la bomba [W] Potencia de la bomba [W]

p. — Presion de trabajo [Pa]

Q, — Caudal de la bomba [mg/s]
n — eficiencia de la bomba [0.85 para bombas de engranajes]

(196500.6 [Pa])(8.33x10~* |™*/. )

P= XE =192.57 [W]

P =0.26 [HP]

La unidad de potencia hidraulica consume 0.26 HP cuando se encuentra en modo
de espera. Esta es la potencia necesaria para vencer las pérdidas debidas a la
friccion del fluido en mangueras y por los accesorios.

En este capitulo se analiz6 la resistencia de los elementos que conforman el
piston hidraulico y el comportamiento del fluido en la valvula direccional. Se
seleccionaron los componentes adecuados al sistema, sin embargo, no hay que
perder de vista que el calculo “a mano” es s6lo uno de los muchos pasos en el
proceso de disefio en ingenieria, por lo cual falta recurrir a demas herramientas
que estén al alcance y que nos ayuden a tener un amplio conocimiento del
comportamiento del sistema y en base a ello tomar las mejores decisiones. Dichas
herramientas se describen a fondo en el siguiente capitulo.
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CAPITULO 4 COMPUTACION APLICADA AL DISENO E
INGENIERIA ASISTIDA POR COMPUTADORA

4.1 Modelos en computadora

Con ayuda de programas aplicados al disefio en ingenieria [** se construyeron los
modelos de diferentes piezas del cilindro, y se realizé el ensamble de todos los
componentes para poder armar el cilindro hidraulico, a continuaciéon se muestran
los componentes modelados con la ayuda de este programa (figuras de la 4.1 a la
4.16):

Fig. 4.1 Piston

Fig. 4.2 Véastago

' Autodesk Inventor Professional 20018 Licencia para estudiantes
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Fig. 4.3 Cilindro

Fig. 4.4 Tapa superior

69



Fig. 4.5 Tapa inferior 1

Fig. 4.6 Tapa inferior 2
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Fig. 4.7 Componente del rascador 1

Fig. 4.8 Componente del rascador 2
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Fig. 4.9 Varilla de contencion

Fig. 4.10 Tuerca A365
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Fig. 4.11 Ensamble del cilindro en vista isométrica.

Fig. 4.12 Ensamble del cilindro-piston en vista de perfil

A continuacion se muestran los de la valvula direccional, donde se puede
visualizar de forma esquemaética la estructura interna de este componente, sus
canales, entradas y salidas.
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Fig. 4.13 Venas de comunicacion internas.

Fig. 4.14 Las diferentes posiciones de la corredera

Fig. 4.16 Corredera de la valvula
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4.2 Estudios en elemento finito

Como parte importante en el disefio mecanico, es importante tener a la mano una
herramienta que permita visualizar de manera grafica y aproximada, al
componente bajo el ambiente de trabajo el cual se pretende meter, para ello se
recurre al estudio FEM de todos los componentes, a cada modelo del cilindro se le
definen los materiales de los cuales estdn compuestos, se agregan las
condiciones de carga y de empotramiento, se definen mallas que abarquen a todo
el modelo a estudiar (procurando que la malla sea lo mas chica posible y
despliegue los datos mas convergentes a los datos reales) y se visualizan los
resultados. Dichos resultados se hacen por medio de la falla de Von Misses, el
cual despliega datos aproximados a las condiciones reales, donde se procura que
las condiciones de esfuerzo no sobrepasen a los valores de esfuerzo de fluencia
del material de cada componente.

Con ayuda de software especializado a la ingenieria, se hace el estudio FEM de
todos los componentes por separado, procurando que las condiciones
programadas se acerquen a las reales, estos estudios se pueden visualizar entre
las figuras 4.17 a la 4.25, con sus respectivos valores maximos criticos.

Svess ] SOUD VoW WS STRESs + | s < |of

Max:46.65

Fig. 4.17 Andlisis FEM de la tapa superior, con un esfuerzo maximo de 46.65 [MPa]
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Max:4 379E-03

00TE-03
1.825E-03
1,642E-03
1.460E-03
1277E-03
1,085E-03

| 9.123E-04
7.293E-04
SAT4E-04
3B49E-04

Fig 4.18 Deformacién de la tapa superior, con un valor de 4.38x107 [mm)]

Svess +] SoU Vo wises TRess ~ | s [

By oo

Fig. 4.19 Anédlisis FEM de la tapa inferior, con un esfuerzo méximo de 46 [MPa]
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Max:4 S534E-03

Fig 4.20 Deformacién de la tapa inferior, con un valor de 4.6 x10° [mm]

SOLID VON MISES STRESS

49.872

44,944
40017
35,089
30.161 E
4 25233
20.305
15377

5.522

Fig. 4.21 Andlisis FEM del piston, esfuerzo maximo de 118.9 [MPa]
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CONTOUR, DISPLACEMENT (mm) (TOTAL]

Fig. 4.22 Deformacion del pistén, con un valor de 2x10” [mm]

Fig. 4.23 Andlisis FEM del vastago, esfuerzo maximo de 439.2 [MPa]
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Fig. 4.24 Analisis FEM del cilindro, esfuerzo méaximo de 209 [MPa]

isplacement ¥

0.012
0.011
0.010
0.009
0,007
0.006
0.005
0.004
0,002
0.001
0.000

> Min 0.0 |

Fig. 4.25 Deformacion del cilindro, con un valor de 3x10” [mm]
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En el presente trabajo se presenta una herramienta computacional que va de la
mano con el calculo de disefio por parte del ingeniero, donde los resultados
computacionales son comparados con los calculados y, mediante el analisis de los
datos se modifica el disefio, los materiales que lo componen, o bien, se deja el
disefio tal cual se tiene previsto, es importante no reemplazar la metodologia de
calculo “convencional” por el método computacional, ya que el tener presente el
comportamiento fisico de los componentes ayuda mucho a prevenir el
comportamiento computacional del modelo. Sin embargo, hay que tomar en
cuenta que el analisis FEM va muy de la mano de la capacidad de
almacenamiento y procesamiento de la computadora, al igual que tener las
consideraciones de carga y de empotramiento muy bien delimitados, para poder
obtener resultados fidedignos con las condiciones reales.

La seleccién de componentes que se adquirirdn en el mercado va de la mano con
el proceso de disefio. Este apartado analiz6 los modelos disponibles en el
mercado, sus especificaciones, delimitaciones y alcances, para asi escoger el
mejor componente que cumpla con los requerimientos del sistema.
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CAPITULO 5 DESCRIPCION DE LA PRUEBA DESTRUCTIVA

5.1 Analisis del marco

En este capitulo se analiza la resistencia del marco para piston ubicado en el
laboratorio de mecanica de la Facultad de Ingenieria (ver Fig. 5.1), dicho marco
sirve para dar soporte al pistén hidraulico, asi como también al banco de pruebas
destructivas de soldadura.

Debido a que el marco para pistén ya es un elemento fabricado, enfocamos el
siguiente estudio a verificar que dicho marco soporte la carga suministrada por el
elemento hidraulico:

ANALISIS DEL MARCO

Las vigas superiores de la estructura de perfil “C” se encuentran paralelos el uno
con el otro, tal como se muestra en la siguiente figura:

Fig. 5.1 Vigas superiores del marco para pistén

Para el estudio de estas vigas vamos a analizar la fuerza de trabajo del pistén
como una fuerza distribuida en 0.13 [m] y concentrada en el centro de la viga, esta
viga puede analizarse como un perfil rectangular de ancho 0.0057 [m] y 0.155 [m]
de alto, como se muestra en la figura 5.2.
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v V 0.0057 [m]

o}

T
Hih

Figura 5.2 Bosquejo de la carga aplicada a las vigas superiores

Se analiza la viga para verificar que el esfuerzo permisible en funcion de su
modulo de seccién, su maximo cortante y su factor de disefio sea el adecuado
para soportar la fuerza generada por el piston.

Sabiendo que el esfuerzo permisible esta dado por:

_1.25M,,,

O =
erm
P S

(13)

bh’>  0.0057(0.155)°
=

S =

=0.00002282375 m* | = 2.282375x10°° | m" |
Analizando la fuerza por unidad de longitud a través de la seccion central de la
viga:
o = 20.684[M Pa]
_ o h _ N
W= ob = 20684000[Pa](0.0057[m])) = 117898.8[ AJ

Calculando el momento flexionante maximo:

_wd[2(L)-d] 117898.8(0.13)[ 2(0.713)-0.13]
e 8 B 8

= 2482.948728[Nm]

Calculando el esfuerzo permisible con la ecuaciéon 13:

1.25M,,, 1.25(2482.948728)
TS 0.00002282375

o =135.984924.037[M Pa]

El cual se compara con el esfuerzo de fluencia de un elemento estructural A36 el
cual tiene un valor de 250 [MPa], al ser el valor calculado menor al valor de
cedencia de dicho acero, se puede asegurar que ambas vigas soportaran la carga
aplicada por el piston.
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Ademas de los célculos anteriormente descritos, se procede a determinar si la viga
es segura segun el criterio de Von Misses, calculando la reaccién en los extremos
de la viga y el momento flexionante:

R=ob(013) ( % j _ (20684000[Pa])(0.0057[m])(0.13[m]) _ 7663.422[N]

2

M =Rx= %b(o.13[m])[%j =7663.422[N ][%3['“]} = 2732.009943[Nm]

Calculando esfuerzos normales sobre la seccion transversal que pasa a L/2 de la
viga:

My 12(2732.009943)y
O, =—=
1 (0.0057)(0.155)’

=1544520124.87y

Donde “y” es la distancia a partir del eje neutro en lo largo de la viga.
Calculando los esfuerzos cortantes a lo largo de la misma seccién transversal:

V=7663.422 [Pa]

‘ 6(7663.422 [P 155)’
Txy:_G_\Q[h__ 2j:_ ( [ ag]) (0.1%6) = -2166227384(0.00600625 - y*
bh’ {4 0.0057(0.155) 1

Se procede a calcular los esfuerzos principales en la seccién transversal de la
viga, tomando como referencia el eje neutro, a 0.03875 [m] de la viga y en la parte
superior, sabiendo que:

2 2

¥ ox XY ol a2

0 0 -13010903.2] 13010903.2 -13010903.2
0.03875 59850154.8 | -9758177.42| 61400977.5 -1550822.65
0.0775 119700310 0 119700310 0
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Utilizando el criterio de Von Misses determinamos si la viga es segura:

y ax >y al a2 ud

0 0 -13010903.2| 13010903.2 -13010903.2| 5.07851E+14
0.03875 59850154.8 | -9758177.42| 61400977.5 -1550822.65| 3.86771E+15
0.0775 119700310 0 119700310 0 1.43282E+16

Sabiendo que el acero A36 tiene una resistencia a la fluencia de 250 [MPa] se

puede determinar el factor de seguridad segun el criterio de Von Misses.

Sabiendo que:

S, = 250[MPa];

2 » (250000000 ? 250000000°
o,"-0,0,+0,"=| ———— | ; FS=
1 1~2 2 ! ) 2 2
F.S o,” —-o0,0,+0,
y ox >y ol o2 ud Fs
0 0 -13010903.2| 13010903.2 -13010903.2| 5.07851E+14| 11.0935855
0.03875 59850154.8 | -9758177.42| 61400977.5 -1550822.65| 3.86771E+15] 4.0198812
0.0775 119700310 0 119700310 0 1.43282E+16| 2.08854932

El factor utilizado en el sistema fue de 1.25, a comparacion de los factores
calculados por medio de Von Misses se puede apreciar que el sistema no falla
debido a la carga aplicada por el pistén.

Analisis de tornillos

Se procede a estudiar los tornillos adecuados que puedan soportar los esfuerzos
de corte al cual estd sometido, para ello se idealiza al tornillo como un elemento
cilindrico sometido a cortante simple, y cuya seccion transversal es de 2.2 [cm], 0
bien 0.022 [m].

Calculando el area de la seccion transversal del tornillo:
A= 7zr? = 7(0.011[m])* =0.0003801336[ m’ |

Multiplicando la fuerza distribuida en la viga y multiplicada por la longitud en la cual
esta sometida se puede calcular el esfuerzo cortante el cual soporta la viga, dicho
esfuerzo se divide entre dos y se obtiene el esfuerzo al que estan sometidos los
tornillos, tal como se muestra en la figura 5.3.
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tornillos

g|—>|v

00

- T

Fig. 5.3 Representacion esquematica de los tornillos y la carga que soportan

ob=V =117898.8[ Pa](0.13[m]) =15326.844[N |

R= v._ —15325'844 =7663.422[N ]

2
Se procede a calcular el esfuerzo cortante el cual esta sometido cada uno de los
cuatro tornillo en la viga:
r=—_ ~10.08[MPa]

4A
Este valor se puede contrarrestar con la diferente gama de tornillos existentes en
el mercado, por las dimensiones y el material, se sugiere adquirir un tornillo A 307,
con seccién transversal de 7/8 de pulgada.

Se procede al disefio de viga soporte del piston, esta viga tiene como proposito
brindar soporte y fijacion al pistdon durante el tiempo de funcionamiento, dicho
elemento se localiza en la parte superior del marco, con las dos vigas en C como
soporte, tal como se muestra en la figura 5.4.
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b= 0.13 [m]|
|

b)

Fig. 5.4 a) Bosquejo del soporte del piston y b) bosquejo de la carga distribuida

Se idealiza la carga como una fuerza uniformemente distribuida a lo largo del
soporte, por consiguiente, este elemento es analizado como una viga doblemente
apoyada y se desea verificar el minimo espesor “h” requerido para el soporte.

Sabiendo que:

1.25M,,,

Gperm

S

y que su modulo de seccidn esta dado por:

_ bh?
6

S

Donde “b” es la longitud del soporte el cual tiene un valor de 0.13 [m]
Se calcula el momento flexionante maximo del material:

o =20.684[M Pa]

Calculamos el esfuerzo mecénico en una fuerza distribuida por unidad de longitud

86



w=od = 20.684x10° (0.15) = 3102600[%]

Al ser una fuerza uniformemente distribuida en toda la seccion longitudinal de la
viga

v _ Wb’ _3102600(0.13)

e =g = 6554.2425[Nm]

El esfuerzo permisible del material en este caso corresponde a una viga de acero
estructural A572, el cual tiene un valor de esfuerzo a la cedencia de 448 [MPa]

_ 1.5(6554.2425)

228x00° = 2.19450083x10°

Calculando el espesor h del soporte:

h= \FTS =3.182525x10* [m]

En donde se sugiere tomar un espesor de 4 [cm] de dicho soporte.

Este soporte se sugiere que se encuentre soldado en el lado superior del marco,
es importante determinar las regiones a soldar y el electrodo a utilizar.

En la tabla 3.1 podemos ver el tipo de electrodo a utilizar cuando unimos vigas
A572 grado 65, para el cual el electrodo utilizado es un E80.

Tipode Maetales tipicos que se
slectrodo unen (grado ASTM)
ES0 A36, AS00
E70 Ald2, Add]
EBO AS5T2, Grado 63
ES0
E100
ELID

Tabla 5.1. Metales tipicos grado ASTM gue se unen segun el tipo de electrodo

Mott sugiere una diversa clase de formulas para determinar la fuerza por unidad
de longitud a lo largo de la cuerda de los elementos soldados, para ello se
requieren factores geométricos para el analisis de soldadura, el cual contiene el
siguiente perfil ilustrado en la figura 5.5.
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Corddn de soldadura

Aw=2d

Figura 5.5 factor de longitud Aw determinado mediante dos cordones de soldadura paralelos

Donde el propésito de este factor es determinar la fuerza f por unidad de

soldadura de la viga bajo una fuerza cortante

fot
A,

Donde el factor A, =2d =2h=2(0.04)=0.08[m]

La fuerza cortante tiene un valor de:

V =110703[N]

v 110703[N]
=~ oo _1383787[%}

Con este dato se analiza la fuerza que soporta cada extremo de la viga soldada,
para ello se determinan las reacciones en cada lado de la viga (R) con ayuda de la

figura 5.6.

88



R, R,

V V

I

Figura 5.6 Reaccion en los soportes de la viga soldada

wi 3102600 N/ J(0.15[m])
T2 2

R = 232695 N |

Este valor es la fuerza tedrica que resiste cada una de las dos reacciones en la
viga.

Para determinar si el canal de soporte del banco de prueba resiste, se hace un
analisis similar al hecho para el marco en general (figura 5.7).

0.229 [m] .
|

TN
A 0.147 [m]

Fig. 5.7 Bosquejo de la carga soportada en la viga inferior del marco

— 1'25Mméx

O =
erm
P S

bh?  0.0057(0.147)’
=

S =

= 0.00002052855[m3] = 2.052855x10°° [mﬂ

Analizando la fuerza como una fuerza por unidad de longitud a través de la
seccién central de la viga:
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o = 20.684[M Pa]
w = ob = 20684000[ Pa](0.0057[m])

Calculando el momento flexionante méaximo:

_wd[2(L)-d] 117898.8(0.229)  2(0.713)-0.229 |

i = 4039.7[Nm]
8 8

Calculando el esfuerzo permisible tedrico:

1.25M,,  1.25(4039.7)
O = =

=245.981[M Pa
perm S 2.052855x10°° 1 ]

El cual, como el caso de las vigas en la parte superior del marco, al ser
referenciadas por el acero A36, y su esfuerzo permisible es menor a su esfuerzo
de cedencia, se garantiza que la viga de soporte resista la carga aplicada.

5.2 Andlisis de la viga por el criterio de Von-Misses

Calculando la energia de deformaciéon de Von Misses:

=13500[N]

R (0b(0.229)] _ (20684000 Pa])(0.0057 [m])(0.229[m])
- 2 - 2

M =Rx = %b(0.13[m])(%j =13500[N ](0.7173[m]] =4812.75[Nm]

Calculando esfuerzos normales sobre la seccion transversal que pasa a L/2 de la
viga:

12(4812.75
o My 12( )Y _3180684212.32y

“ 1 (0.0057)(0.147)°

Donde “y” es la distancia a partir del eje neutro en lo largo de la viga.
Calculando los esfuerzos cortantes a lo largo de la misma seccién transversal:
V=R=13500 [Pa]

2 6(13500 [P 147)°
Txy=_6_\’3[h__ ZJZ_ (13500 | a])3 (0.147) _ e = ~4473610396(0.00540225~ y*
bh* | 4 0.0057(0.147)°( 4

De forma andloga a la viga superior, calculamos la energia de distorsion del
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sistema por medio del criterio de Von Misses y tomando como referencias el eje
neutro, a 0.03675 [m] de alto y en la parte superior de la viga.

y ox | ™Y ol a2 ud Fs

0 0 -24167561.8| 24167501.8 -24167501.8| 1.75221E+15| 5.97236778
0.03675 117220895 -18125671.3| 119959649 -2738753.94| 1.47264E+16]| 2.06011911
0.0735 234441790 -3.8802E-09 | 234441790 0 5.4963E+16| 1.0663b6279

Donde se puede apreciar que la viga estara casi en su limite en su parte superior,
sin embargo, segun el criterio de Von Misses, los esfuerzos principales entran en
la elipse de méaxima energia de distorsion, por ende se concluye que el
componente resiste la carga.

5.3 Descripcion de las pruebas destructivas

Las aplicaciones de soldadura han sido utilizadas tanto en la industria de la
construccion como de la fabricacion de componentes metalicos, dicha herramienta
ha tenido su uso desde la antigiiedad, sin embargo, para la era de la ingenieria
moderna, no fue hasta el siglo XX durante el transcurso de las guerras mundiales
donde los ingenieros dieron un uso indispensable en la union permanente de
distintos elementos metalicos.

La demanda de personal capacitado en el manejo adecuado y eficiente de la
soldadura en el territorio nacional es elevada, sin embargo, pocas son las
instituciones a nivel nacional que ofrecen capacitacién y certificacion a nivel
nacional e internacional en el manejo de soldadura.

Segun la Sociedad Americana de Soldadura (AWS por sus siglas en inglés), hay
aproximadamente 35 000 inspectores de soldadura en todo el mundo, de los
cuales se tiene poco conocimiento del porcentaje que sean de nacionalidad
mexicana, pero se intuye que es minimo el personal que cuenta con la
certificacion por parte de AWS ya que son escasas las instituciones que pueden
cubrir la gran demanda de soldadores a nivel nacional e internacional.

Es importante dar a conocer a los estudiantes de ingenieria que el proceso de
certificacion de los soldadores conlleva un examen teérico y practico de
conocimientos generales acerca del proceso de soldadura, asi como un ensayo
destructivo de piezas metalicas soldadas, como por ejemplo el proceso SMAW
111, el cual se conoce comunmente como soldadura por electrodo revestido.

91



En la calificacion del proceso SMAW existen varios ensayos realizados en
diferentes posiciones, como la 1F, 2F, 3F y las posiciones 1G, 2G, 3G, en acero
estructural, donde la posicion 3G califica en todas las posiciones anteriores.

En el presente trabajo se tiene como meta ejemplificar a los alumnos el proceso
de calificacién en la técnica de soldador con ayuda de una prensa hidraulica que
se aproxime en lo mayor posible a un modelo utilizado en las instituciones de
certificacion de soldadura, en consecuencia, verificar que la soldadura esta bien
hecha y sirva de punto de comparacion para instruir a los alumnos a mejorar sus
técnicas de soldeo (en caso de requerirse), a la vez que transmitir a los futuros
ingenieros las posibles vias de desarrollo en esta disciplina.

Prueba de fractura

En esta prueba se aplica una carga a una probeta soldada en “T” como se
muestra en la figura 5.8 causando que la raiz de la soldadura quede a tension, si
la probeta llega a la fractura se examina la falla.

Fuerza aplicada

Fig 5.8 Prueba de fractura en una probeta soldada en “T”

Prueba de doblez quiado

Se describe el modelo de prueba de doblez guiado con las siguientes dimensiones
(Fig. 5.9), segun recomendaciones de AWS.
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*‘( AS REQUIRED
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| PLUNGER——a |
DIE 12— <= 1-1/8
v — AN o
1-1/8 (28)[ (19) \
T | ‘ 6-3/4
3 (76) | 170)
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MIN.
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I (19)
| 34 (19) 1 |
’-«— 22— f ;
(50) A B
3-7/8—— [ 7-1/2 (190) .
(98)
9 (229)

ALL DIMENSIONS IN INCHES (MILLIMETERS)

Fig. 5.9 Banco de prueba del ensayo de doblez guiado en pulgadas (mm)

Las dimensiones del punzoén y la matriz se determinan a partir del espesor [T] de
la solera a ensayar. La tabla 5.2 muestra cdmo se determinan estas dimensiones y
un ejemplo con una solera de 3/8 [in] de espesor.

Fixture Dimensions for 20% Elongation of Weld

Specimen Thickness, T Plunger Radius, A Die Radius, B
in (mm) in (mm) in (mm)
3/8 (10) 3/4 (19) 1-3/16 (32)
T 2T A+T+1/16 (1.6)

Tabla 5.2 Dimensiones de los accesorios.

Como siguiente punto se deben preparar los cupones que seran evaluados, dichos
cupones son de acero ASTM A36, debidamente cortados y preparados. Las
piezas soldadas deben de unirse como se muestra en la Figura 5.10.
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MUESTRA DE

1" (25.4 mm) /\ - DOBLEZ DE RAIZ [ ] /

{ancho 1-1/2") \

MUESTRA DE ,
DOBLEZ DE CARA o ‘\\ DIRECCION DEL LAMINADO
{ancho 1-1/2") ; OPCIONAL
3/8" iR
{10mm)

Figura 5.10 Muestra con dimensiones a evaluar por el proceso AWS.

Se marca con gis 0o plumén las muestras de doblez de cara y se cortan cuidando
gue los cortes sean paralelos.

Se remueven las platinas de respaldo y el refuerzo de cordén de la cara de cada
soldadura de los cupones por medio del esmerilado y martillo con cincel,
guedando piezas como se muestran en la siguiente figura.

Figura 5.11 Piezas de muestra finales.

94



En la prueba destructiva se utiliza la prensa hidraulica disefiada en los capitulos
anteriores. La probeta se coloca en el banco de pruebas apoyada en sus extremos
y se aplica una carga al centro, donde esta el cordon de soldadura, y se dobla
180° en forma de U. Finalmente se inspecciona visualmente la parte inferior de la
probeta en busca de grietas o defectos.

A criterio del docente o examinador se determina si la pieza ensayada califica
como buena técnica de soldador o requiere mejor preparacion en soldadura. Sin
embargo, la prueba anteriormente descrita sirve para emular la prueba de practica
mas utilizada en los institutos de certificacion en soldadura.

En este capitulo se analiza si el piston hidraulico estudiado en el capitulo 2 puede
ser incorporado en el marco para pistén ubicado en el laboratorio mecanica de la
Facultad de Ingenieria, donde los calculos realizados concluyen que es viable. A
Su vez, es importante conocer los procesos actuales de certificacion de soldadores
a nivel mundial, que en consecuencia permite a los estudiantes de ingenieria
verificar por medio de una prueba destructiva su técnica de soldadura y sea de
punto de referencia para ellos para mejorar su técnica, en caso de requerirse y
sirva de experiencia y conocimiento en el area de soldadura.
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CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES

La prensa hidraulica disefiada en este proyecto utiliza un conjunto cilindro-pistén
de doble efecto, accionado manualmente por medio de una valvula direccional que
redirige el fluido proveniente de la bomba hacia el pistén.

La carga maxima tedrica calculada que entrega el piston, considerando las
pérdidas en el sistema, es de 10.8 toneladas, las cuales estan dentro del
requerimiento.

Consultando la norma AWS (Sociedad Americana de Soldadura por sus siglas en
inglés) se describieron las pruebas de fractura y prueba destructiva de doblez
guiado aplicadas a soldadura.

Los calculos realizados en las vigas del marco y con ayuda de la herramienta
computacional de elemento finito se corroboré la resistencia del marco para la
carga maxima que puede ejercer el piston.

Se recomienda adquirir el vastago y cilindro con proveedores especializados en
hidraulica, ya que estos se pueden adquirir con todos los requerimientos y
especificaciones necesarias ahorrando en costos por manufactura.
Comercialmente el cilindro se encuentra honeado y lapeado, para el caso del
vastago se encuentran rectificados, cromados y se garantiza su rectilineidad (0.5
[mMm]/2000 [m]).

El disefio de esta prensa cumple con los requerimientos y necesidades descritos
en el capitulo 2, sin embargo, no se pretende competir con modelos existentes en
el mercado, lo que se pretende es tener un nuevo equipo integrada en el
laboratorio de manufactura que permita hacer pruebas destructivas de soldadura,
aprovechando la unidad de potencia hidraulica ubicada en el mismo laboratorio y
en consecuencia, sea de utilidad en el proceso de ensefianza-aprendizaje en la
Facultad de Ingenieria.
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ANEXO 1

-Tablas de seleccidbn de accesorios
hidraulicos y sus propiedades

-Tabla de compatibilidad quimica de
mangueras flexibles Parker con
aceites hidraulicos

-Tablas de seleccion de sellos para
piston y vastago
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Tabla 1A Modelos de manguera

—

Manual

Resumen de mangueras

SAE100RS.

Media presion

Médulo Presion de trabajo MPa (factor de sequridad 4:1) Rango de
0| o8| 1| 12| 16| 2| 28| 2| Jo| So|emeeshr| Reuermo EN 1s0 SAE | Pigina
DN 06 10 16| 29 46
302 |400]350]330] 275] 250 215| 165] 125] 90| 80| 404100 | 2mallas alambre | ENES3-2SN 1508 1438 SAEIDORZAT Ca2
304 | 345 275] 240 155| 138| 12| 86| 78| -40/+80 | 2malas, alambre SAE100R2 AT Ca-3
402 | 100] 100] 100] 100 404100 | 1malla, alambre Ca4
421RH 63| 50| 40| -40+100 1 braid, wire BN 853-13N 1503 14381 SAE 100 R1 AT Ca5s
421N | 25| 215] 180] 160| 130| 105| 88| 63| 50| 40| 404100 | 1mala alambre | BNBSHISH 1505 14361 SAET100R1 AT Ca6
421WC | 19,0 155] 138 86| 69 40/+121 | 1malla, alambre 1505 14361 SAE 100 R1 AT Ca7
a2 | 225|215| 180 160 130| 105| 88| 63| 50| 40| -40+100 | 1mala alambre | ENESHISN 1505 14381 SAET00RT AT Ca8
424 69| 43| 35| 24| -404+85 | 1malla alambre SAET0ORT AT Ca9
42 | 192 157 | 140] 105]| 87| 70 48/+150 | 1malla, alambre SAE 100 R1 AT Ca-10
436 275| 240 190 155] 138 -50/4150 | 2 mallas, alambre SAE 100 R16 Ca-11
441 | 345|203 275 240| 19.0| 155 138 404125 | 1malia, alambre 180 11227-1818 SAE 10016 Ca-12
MIRH | 345| 293 | 275 240 190| 155| 138 40/+125 1 braid, wire B0 112371816 SAET00R16 Ca13
451TC | 210 20| 210| 210| 210| 210 -40/+100 | 1mala, alambre B nznan SAE100R17 Ca-14
461LT | 425 400 350/ 31,0| 280 280 21,0 -50/+100 | 2mallas, alambre | EN857-288 Ca-15
462 | 425| 400| 350 31,0| 280 280 210 172 40/+100 | 2mallas, alambre | ENBSTISC | BO11237-125C Ca-16
462ST | 425 400| 350 31,0| 280 280 210 -40/+100 | 2mallas, alambre | ENESTISC | BO11237-1-25C Ca-17
463 400] 400/ 350 max+120 | 2 mallas, alambre Ca-18
4TITC | 400 | 360 | 350| 297 250| 215| 175 40/ +100 | 2mallas, alambre | HIT-IN B0 11237-1-235¢ Ca-19
472TC 157] 125| 90| 40/+100 | 1mala alambre | ENSST28C | IS01123-128C Ca-19
492 | 280| 250| 225] 190 150 150| 10| 75 40/+100 | 1mala slambre | ENBSTISE | 1S011237-115C Ca-20
422ST | 280 250| 225| 190 150 150| 11,0 40/+100 | 1malla, alambre | ENBSTISE 180 11237-115C Ca-21
493 | 200|200 200] 175 max. 120 | 1malla, alambre Ca22
692 | 210| 210| 210| 210 210 -40/+80  |1/2 mallas, alambre SAE100R17 Ca23
692Twin | 210 | 210| 21,0] 210 210 -40/+80  |1/2 mallas, alambre SAE100R17 Ca-24
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Tabla 1B Compatibilidad quimica de mangueras flexibles Parker con aceites

hidraulicos

A = Preferido, bueno a excelente, con poco o nulo cambio en las propiedades
fisicas

F = Aceptado, marginal o condicional, afecta perceptiblemente a las propiedades
fisicas

X = Inapropiado, afecta gravemente a las propiedades fisicas

~

Fluido

Mobil EAL Artic 10, 15, 22,32, 46, 68, 100
Mobil Glygoyle 11, 22, 30, 80
Mobil HFA

Mobil Jet 2

Mobil Nyvac 20, 30, 200, FR
Mobil Rarus 824, 826, 827
Mobil SHC Serie 600

Mobil SHC Serie 800
Mobil SHL 624

Mobil Vactra Qil
Mobil XRL 1618B
Mobilfluid 423

Mobilgear SHC 150, 220, 320, 460, 680
Mobilrama 525

Molub-Alloy 890

Moly Lube ,HF* 902

Monolec 6120 Aceite Hidraulico
Mondxido de carbono (caliente)
Morfolina (aditivo puro)

Nafta

Naftaleno

Nitrato aménico

Nitrato sddico

Nitrobenceno

Nitrégeno, gas
NORPAR 12, 13,15

Nuto H 46, 68

Nyvac 20, 30, 200, FR

Nyvac Light

QOceanic HW

Oxiaeno. aas

M MXT>XTIX

XTMXTPE X MBXXX T T XTI TX D

Sin clasificar, insuficiente informacion

><:P><Zb>CKJ“:X'HZDK'HXTIZD'HX}TI:DX:D:D:D:DX}'H:D}X

><:|>><:|>:bm:'_:'><-n>><-n><-n>-n><>-n>><>>>>><>'n>>><

A16
A16
A16
A16
A 16

A16
F15

A15
A16
F15
A16
F15
A15
A16

A16
A16
A16
A16
A16

F 16, 1
8

A15

>xX I

R X XTI X X XX <

>
-~

><><:b)>><><‘j><>:b><><><m><><><><><><

Vi

X

PR s P I e o B — PR

b I =

ACERO

XPpPPPPEXPEPTPEPEXTEIPErErEPE>>2>>2 21

LATON

TP XTMXPEXOPPEPEPPrPrrPrPrPrrPrr>rPrrPr>

ACERO
INOX.

FTrrrrrPrrrrrPrrrrrrPrlrP>>I>>]1 3=
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Tablas 1C Sellos para piston y vastago

SELLO OE

ol
=l

an

Dimensiones del alojamiento
N® de Seccion

serie

00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210
00210

S <CH®WIODDVOZEr-rAIGMmMOO D>

Vee

L0z

Seccion  Rango de @ del pistén Ancho de Profundi-

1,78
262
353
533
6,99
6,99
8.4
12
1,78
262
353
3,53
533
533
6,99
6,99
6,99
6,99
10,0
10,0
14,0

@ Ry
Ry
Rz < 0,3

a
o
"
g )
[=1 ]
al =]

R

recomendado
D (mm)
2 <

8 15
15 40
40 80
80 133

133 330

330 670

670 1000
1000 -

8 15
15 40
40 80
40 80
80 133
80 133

133 330
330 670
133 330
330 670
670 1000
670 1000
1000 -

L {mm)

22
32
4.2
6,3
81
81
9,5
13,8
272
372
4.2
5,0
6,3
7.5
81
81
10,0
12,5
12,5
150
20,0

ranura
G (mm)

2,45
3,65
5,35
7,55

10,25

12,0

13,65

19,0
25
3,75
55
5,0
7,75
7.5

10,5

12,25

10,0

12,5

15,0

15,0

20,0

Haolgura
laranura daddela maximade

e (mm)
06 - 04
08 - 05

0.8

1

1
1.2
1.4
1.4
0,6
0,8
08
08

1

1

1
1,2
12
1,2
1.4
1.4
1,4

0.5
0.6
06
07
08
08
0.4
05
05
05
06
06
0.6
0,7
0.7
0.7
0.8
08
0.8

Holgura  Radio

maxima  maximo
0 a 200 bar 200-400 bar

e (mm)
04 - 02
05 - 03
05 - 03
06 - 04
06 - 04
07 - 05
08 - 06
08 - 06
04 - 02
05 - 03
05 - 03
05 - 03
06 - 04
06 - 04
06 - 04
07 - 05
07 - 05
07 - 05
08 - 06
08 - 06
08 - 06

R, (mm)

05
05
05
0,9
09
09
09
09
05
0.5
0,5
05
09
09
0,9
09
09
09
09
09
0,9

Ison
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CINTA GUIA

. L
5
i o
1 + K o I-Z o] =
LY %
i
. i 5 . g 3
[) el o __ 1 | _ . b elal M
]
Para obtaner informacion acerca del acabado superficial, dal chaflan de i 1 uly | s D ¥ |
Dimensiones del alojamiento
N° de serie Rango de @ del vastago Cinta guia Cajera
recomendado
d/D (mm) S (mm) L (mm) d (mm) D (mm)
15063 =50 1,50 58 6,3 D- 30 d+ 30
15081 =50 1,50 58 8,1 = D- 30 d+ 30
15100 =50 150 98 10,0 - D- 30 d+ 30
15150 =50 1,50 98 150 D- 30 d+ 3,0
16025 =50 1,55 5% 2,5 1 D- 31 d+ 31
16040 =51 155 2% 4,0 D- 31 d+ 31
20063 =50 2,00 g 6,3 D- 40 d+ 40
20081 =51 2,00 . 8,1 D- 40 d+ 4,0
20097 > 50 2,00 0 9,7 D- 40 d+ 4,0
20150 > 50 2,00 15,0 2 D- 40 d+ 40
20200 > 50 2,00 g 20,0 +o* D- 40 d+ 40
25042 > 50 250 o 4, D- 50 d+ 50
25056 > 50 250 56 D- 50 d+ 50
25063 > 50 250 4 6,3 D- 50 d+ 50
25081 > 50 2,50 81 D- 50 d+ 50
25007 > 50 280 . 9,7 D- 50 d+ 50
25150 > 50 2,50 L. 15,0 +o* D- 50 d+ 50
25200 > 50 2,50 . 20,0 2 D- 50 d+ 50
25250 > 50 250 g 25,0 2 D- 50 d+ 50
25300 > 50 250 L 30,0 - D- 50 d+ 50

e (mm)
0,25
025
0,25
025
0,25
0,25
0,30
0,30
0,30
0,30
0,30
0,40
0,40
0,40
0,40
0,40
0,40
0,40
0,40
0,40
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SELLOS ON

For surface fin

Housing dimensions

Series
no.

00590
00590
00590
00590
00590
00590
00590
00590
00590
00590
00590

Cross-
section

OZErZwmMmoo0o o >

R

Loz

R

O-ring
cross-section

(mm)

1.78
262
3.58
533
6.99
8.40
1.78
262
3.53
533
6.99

Recommended
rod @ range
(mm)
= <

6 12
12 65
65 250

250 420
420 650
650 1000

6 25
28 50
56 100

110 200
220 360

Groove
width

(mm)

3.7
5.0
6.0
8.4
11.0
14.0
4.0
5.0
6.0
8.5
12.0

Groove
depth
G
(mm)

2.40
3.40
4.40
6.10
8.00
10.00
3.00
4.00
5.00
7.50
10.00

R=03
3 _ M I R<03
g
157 ]
©
#
8
-
o = 3 s
al = el o  _LJ_ .
For surface finish, lead in chamier and other installation dimensions see ,General 3 ideline:
Housing dimensions
Seriesno.  Cross- O-ring Recom- Groove  Groove Gap max.
section cross- mendedrod @  width depth 0-200 bar
section range
d L G
(mm) (mm) (mm) (mm)
2 <
00110 A 1.78 4 8 22 2.45 0.6 0.4
00110 B 2.62 8 19 3.2 3.65 0.8 0.5
00110 c 3.53 19 38 4.2 5.35 0.8 0.5
00110 D 5.33 38 200 6.3 7.55 1 0.6
00110 E 6.99 200 256 8.1 10.25 1 0.6
00110 F 6.99 256 650 8.1 12 1.2 0.7
00110 G 8.4 650 1000 9.5 13.65 1.4 0.8
00110 H 12 1000 - 13.8 19 1.4 0.8
00110 K 1.78 4 8 2.2 25 0.6 0.4
00110 L 2.62 8 19 3.2 3.75 0.8 0.5
00110 M 3.53 19 38 4.2 55 0.8 0.5
00110 N 5.33 38 200 6.3 7.75 1 0.6
00110 (o] 6.99 200 256 8.1 10.5 1 0.6
00110 P 6.99 256 650 8.1 12.25 12 0.7
L+o2
B R
| —
i LIX el
&
a
o
+
R
.
al = Bl & 3
al e N al el e I,
on dimensions see Gene

O Retainerring Radius

Gap max. Radius

200-400 bar
(mm)
0.4 0.2
0.5 0.3
0.5 0.3
0.6 0.4
0.6 0.4
0.7 0.5
0.8 0.6
0.8 0.6
0.4 0.2
0.5 0.3
0.5 0.3
0.6 0.4
0.6 0.4
0.7 05

(mm)

d+
d+
d+
d+
d+
d+
d+
d+
d+
d+
d+

1.5
1.5
2.0
2.0
2.5
2.5
2.5
3.0
3.0
4.0
6.0

max.
R
(mm)

0.4
0.4
0.4
0.4
0.4
0.4
0.4
0.4
0.4
0.4
0.4

max.
(mm)

0.5
0.5
0.5
0.9
0.9
0.9
0.9
0.9
05
0.5
0.5
0.9
0.9
09

Ison

IsoY

1502
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ANEXOQO 2
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LISTA DE PIEZAS

ELEMENTO

CTDAD

MO DE PIEZA

DESCRIPCION
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1
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2
3
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LISTA DE PIEZAS

ELEMENTO

CTDAD

NO DE PIEZA

DESCRIPCION

1

Tapa Inferior Piston

2

Contenedor del
Rascador 1

Contenedor del
Rascador 2

Tapa Inferior Piston

Cilindro

Pistdn

Tapa Superior Piston

Vastago

e e e Ll Ll

Varillas de contencidn

Digefio de

Josué Marino

Revisado par Aprabado par

Emnesto Badillo

Fecha
26/02/2018

FI UNAM

Explosivo Pistan

Edicidn

Hoja
1/1

| 1
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