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RESUMEN

El presente trabajo se empez6 por definir los parametros de disefio que se utilizaran en
el mismo, después se realizé una matriz de seleccion entre los diferentes tipos de
maquina que pueden realizar este proceso y que pueda ser accesible al presupuesto de
la empresa, se selecciona la maquina curvadora de rodillos tipo piramidal. Se calcul6 la
fuerza necesaria para deformar una tuberia de 8" SCH40 usando la teoria de momento
limite, dicha fuerza debe ser transmitida a lo largo del perfil mediante los rodillos motrices,
estos deben romper la carga generada por la fuerza de friccion y por el momento de
inercia de los elementos que la componen. Se realizo el disefio y seleccidén de todos los
elementos de transmision necesarios para llegar a la velocidad y torque deseado, de igual
manera se hizo un estudio econdmico para seleccionar la opcion mas viable y factible,
guedando la transmisién por cadena de rodillos como la més 6ptima, de igual manera se
disefio los rodillos deformadores con la teoria de falla a fatiga superficial, seleccionando
al hierro gris grado 35. En base a la fuerza maxima requerida para deformar el perfil, se
disefio el sistema hidraulico, empezando por seleccionar el cilindro hidraulico, el caudal
y la presion de trabajo con la que se trabajard, continuando con la seleccion de todos los
elementos. El bastidor fue disefiado mediante un analisis mediante elementos finitos,
después de varias simulaciones se selecciona planchas de acero A36 y perfiles

estructurales.
PALABRAS CLAVE:

e FATIGA SUPERFICIAL
e TORQUE
e CURVADORA DE RODILLOS
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ABSTRACT

The present work was started by defining the design parameters that will be used in it,
then a selection matrix was made between the different types of machines that can
perform this process and that can be accessible to the company's budget, selecting the
pyramid roller type bending machine. The force required to deform an 8 "SCH40 pipeline
was calculated using the limit moment theory, this force must be transmitted along the
profile by means of the drive rollers, these must break the load generated by the friction
force and for the moment of inertia of the elements that compose it. The design and
selection of all the transmission elements necessary to reach the desired speed and
torque was carried out, in the same way an economic study was made to select the most
viable and feasible option, being the transmission by roller chain as the most optimal In
the same way, the deforming rollers were designed with the theory of superficial fatigue
failure, selecting gray iron grade 35. Based on the maximum force required to deform the
profile, the hydraulic system was designed, starting with selecting the hydraulic cylinder,
the flow rate and the working pressure with which to work, continuing with the selection of
all the elements. The frame was designed by means of a finite element analysis, after
several simulations, A36 steel plates and structural profiles are selected.

KEYWORDS:

* SUPERFICIAL FATIGUE
* TORQUE
* ROLLER BENDER



CAPITULO I: ANTECEDENTES

1.1 Tema

“DISENO Y SIMULACION DE UNA MAQUINA CURVADORA DE TUBOS DE ACERO
HASTA 8 PULGADAS SCH 40 PARA LA EMPRESA SAURUS ECUADOR CIA. LTDA.”

1.2 Introduccién

La Industria Metalmecanica constituye un eslabén fundamental en el entramado
productivo de una nacion. No solo por su contenido tecnolégico y valor agregado, sino
también por su articulacion con distintos sectores industriales. Practicamente todos los
paises con un desarrollo industrial avanzado cuentan con sectores metalmecanicos

consolidados. (Koralic , Dascal , Saglimbeni, & Zanella , 2013)

Actualmente en el Ecuador los disefiadores y arquitectos se ven limitados en
cuanto a variedad y forma de las estructuras, principalmente en cubiertas metalicas, al
no existir una gama extensa de perfiles de formas curvas que permitan expresar la
creatividad en construccion, es para esto que la tuberia doblada o curvada puede
solucionar de alguna manera ese anhelo innovador de los mismos. (Moina & Navarrete,
2007)

El uso de maquinas curvadora de perfiles permite un proceso mas simplificado
para armar estructuras que requieran elementos curvos, contribuyendo este tipo de
maquina al desarrollo de las construcciones metalicas. (Anchapaxi , 2003)

Segun (Mohinder, Septima Edicién) cada curvado o doblado elimina un accesorio
de soldadura y al menos una soldadura con su examen correspondiente, el proceso de

curvado es a menudo la eleccién econdmica.



2

La tuberia curvada tiene una amplia aplicacion en muchos sectores industriales,

un tubo tal como sale de fabrica generalmente debe someterse a tratamientos post-
fabricacion para que este sea utilizable, esto se realiza con maquinas herramientas
controladas por un operador o controladas numéricamente (NC), la técnica de curvado
por rodillos es flexible ya que con un simple movimiento lineal se pueden obtener
diferentes radios de curvatura, a diferencia de los otros tipos de doblado donde la

geometria final depende directamente de la matriz de curvado.

En el presente proyecto se disefia, selecciona elementos y se simula una maquina
curvadora de tuberia de acero, segun las necesidades requeridas por la empresa

SAURUS ECUADOR CIA. LTDA.

Una vez gque la empresa construya la maquina, esta podra prestar servicios de
doblado de tubos desde 4 hasta 8 pulgadas de didmetro, tanto para los proyectos de la
propia empresa y de terceros, esta maquina estara en capacidad de doblar material de
igual o menor valor de momento limite al de una tuberia de 8 pulgadas SCH 40

simplemente intercambiando los rodillos.



1.3 Justificacion

La empresa Saurus Ecuador a lo largo de su trayectoria en el ambito industrial ha
logrado detectar ciertas falencias en los proveedores de servicios principalmente en los
de mecanica pesada, viendo como un nicho de mercado el servicio de curvado de
material tubular de grandes dimensiones con radios grandes de curvatura, al no existir
en el mercado proveedores de dichas maquinas y el importarlas salia a costos muy

elevados, nace la idea de desarrollar la ingenieria de la misma para su futura fabricacion.

Cabe recalcar que en el extranjero existen empresas que se dedican a la
fabricacion de maquinas curvadoras de tubos, pero sus precios son muy altos y las
caracteristicas técnicas son de ultima tecnologia, cosa que en el pais no es muy
necesario por no tener necesidad de estos avances, haciendo factible el disefio de la

misma Unicamente con las caracteristicas necesarias.

Es por ello que la empresa entrega la confianza para desarrollar el disefio de la
maquina, en donde se podra poner en practica todos los conocimientos y habilidades
aprendidos en las aulas, de igual manera socializar con las empresas proveedoras de
materiales y servicios que se necesitara para la futura construccion de dicha maquina.

La empresa pretende fabricar una maquina curvadora de tuberia de sistema
piramidal de tres rodillos con capacidad para deformar tuberia cédula 40 de hasta 8

pulgadas de diametro.



1.4 Objetivos
1.4.1 Objetivo General

Disefiar y simular una maquina curvadora de tubos de acero hasta 8 pulgadas
SCHA40 para la empresa SAURUS ECUADOR CIA. LTDA que sea de un costo menor a
las que se pueden encontrar en el mercado.

1.4.2 Objetivos Especificos

e Estudiar la mecéanica de doblado de material tubular.

e Disefary seleccionar los sistemas mecanicos de la maquina (potencia, hidraulico,
estructural), utilizando software aplicable para el 6ptimo funcionamiento de la
maquina, utilizando partes que la empresa dispone.

e Elaborar los diagramas de control para los sistemas Eléctricos e Hidraulicos.

e Elaborar el presupuesto de fabricacion de la maquina.

1.5 Alcance del proyecto

La ejecucioén de este proyecto tiene una duracién de seis meses una vez aprobado
el perfil.

Se entregara a la empresa la memoria de calculo de la maquina, asi como sus
planos de fabricacion, donde constaran todos los alojamientos para los elementos que se
necesite para su correcto funcionamiento.

Adicional se entregara un presupuesto referencial, con el fin de comprobar que la

maguina es factible y viable de construir en el pais.



CAPITULO II: ESTADO DEL ARTE

2.1 Curvado

El curvado o rolado es un proceso mediante el cual el material es deformado
plasticamente hasta llegar a un radio de curvatura deseado, este angulo generalmente
es bastante grande lo que lo diferencia del proceso de doblado convencional.
El material se flexiona mas alla de la resistencia de fluencia pero por debajo de la
resistencia ultima, este proceso debe conservar la seccidn transversal del material y no

generar defectos superficiales en el mismo. (Mohinder, Septima Edicion)

El curvado es considerado un proceso flexible, el mismo se lo puede realizar a
chapas metélicas o a diferentes tipos de perfiles dependiendo de las matrices que se
utilicen. Si se utiliza para deformar perfiles se deben considerar que los mismos tienen

una seccion trasversal uniforme.

El proceso de curvado generalmente se lo realiza en frio y por ende necesita mayor
potencia de trabajo que si se lo realizard en caliente, pero debido a dicho proceso se
tienen buenos acabados superficiales, aumento de dureza y de la resistencia en la parte

curvada. (Groover, Tercera edicion)

Como todos los procesos de deformacion plastica en materiales ductiles el
curvado tiende a recuperarse elasticamente, por ende hay que tomar en cuenta para
garantizar las dimensiones finales del material. Una vez que el material pasa de la zona
elastica a la plastica y no regresa a su geometria inicial después de quitar las cargas
aplicadas se dice que el material ha pasado a su zona de plasticidad, que en otras

palabras es cuando la deformacion es irreversible y permanente.



2.1.1 Doblado

Para hablar de rolado primeramente debemos saber que se aplica un proceso de
doblado al material y luego esta deformacion se la hace propagar a través de todo el
material por medio de la utilizacién de rodillos, por ello se deben tener en cuenta todas
las consideraciones de doblado para prevenir defectos y realizar un completo analisis de

las cargas necesarias que se necesitaran para el mismo.

Las caracteristicas de este proceso es que las fibras externas de la pared se
encuentran a tension por ende estas se alargan y se adelgazan, mientras que las fibras
internas de la pared se encuentran a compresion por esto las mismas se comprimen y se

engrosan, (Groover, Tercera edicion) como se puede observar en la figura 1.

Compresidn
(engrosamiento)

Traccion
{adelgazamiento)

Eje neutral

Figura 1. Fibras a compresion y a traccion
Fuente: (Metales Industriales de Puebla, 2019)

2.1.2 Doblado de material tubular

Los tubos doblados se han utilizado ampliamente en muchas industrias de alta
gama, como la aviacion, el sector aeroespacial, la construccion naval, la hidrocarburifera,
la automovilistica, etc. El doblado de tubos se ha convertido en una de las tecnologias de
fabricacion clave para la formacién de productos ligeros, mas aun, el doblado también

proporciona rigidez a la pieza al aumentar su momento de inercia sin aumentar su masa.
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El doblado de material tubular es mucho mas complejo que el de chapa, ya que
este tiende a deformarse o mucho peor puede llegar a romperse cuando se hacen
intentos de doblarlo, por ello que se los rellena de arena o se utiliza mandriles flexibles
que se introducen en el tubo con el fin de que estos soporten las cargas durante el
doblado y eviten la generacion de defectos, en la figura 2 se puede observar los diferentes

tipos de mandriles que existen.

ey G = ok

Inserto Bolas Laminado Cabla

Figura 2. Tipos de mandriles para doblez de tubo
Fuente: (Kalpakjian & Schmid, Quinta Edicidn, pag. 449)

2.1.3 Defectos de doblado
El doblado preciso depende de los conocimientos en profundidad de estos
fendémenos, asi como de los limites de formacién y el disefio de herramientas o procesos

a utilizar, sus principales defectos se describen a continuacion.

2.1.3.1 Arrugas

Durante el doblado, la pared interna del tubo se engrosa con tensiones
compresivas que en cierta medida puede llegar a ser critica, ya que esta puede producir
las llamadas arrugas, lo que no solo reduce la resistencia, rigidez y fatiga del tubo, sino
gue también determina el limite de formacion y la calidad de doblado. (Mohinder, Septima

Edicion)
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Dado que la arruga se ve interactivamente afectada por tantos factores como las
propiedades del material, las dimensiones geométricas, este es un defecto que afecta
principalmente a los doblados con radio agudo y con material de pared delgada, en la

figura 3 se puede observar este tipo de defecto producido en un tubo doblado 90°.

Figura 3 Arrugas generadas en la pared interna de un tubo

Fuente: (Metales Industriales de Puebla, 2019)

Este defecto no ha sido abordado por los cédigos para tener una aceptacion sin
embargo se tiende a utilizar la siguiente recomendacion: la relacion de la distancia entre
dos crestas dividida por la profundidad de la cresta promedio al valle es igual o mayor
gue 12. (Mohinder, Septima Edicién)

En la figura 4 se puede observar las crestas y valles generados por un proceso de

doblado y su nomenclatura.



Figura 4 Tolerancia de Arrugas sugerida

Fuente: (Mohinder, Septima Edicion)

Donde la profundidad de la cresta media al valle es la suma de los didmetros
exteriores de las dos crestas contiguas divididas por dos, menos el diametro exterior del

valle.

OD1+0D3

Profundidad = — 0D, Ecuacion 1

A 12 .
- >z
Profundidad ~— 1 Ecuacion 2

2.1.3.2 Adelgazamiento de la pared y deformacion transversal

Tras el doblado, hay fendmenos de deformacion inevitables que incluyen el
adelgazamiento de la pared exterior y el engrosamiento de la pared interior, junto con la

deformacion de cierta seccién transversal.

El grado de adelgazamiento de la pared afecta directamente la resistencia a la
presion del tubo doblado, mientras que el aplanamiento de la seccion influye en la
resistencia al flujo dentro del medio de transmision y, por lo tanto, reduce la confiabilidad

de los componentes tubulares. Por lo tanto, tanto el adelgazamiento de la pared como
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los grados de ovalizacion de la seccion deben controlarse estrictamente y deben evitarse

el agrietamiento y la distorsion de la seccion tubular.

Los criterios de aceptacion estan dados por el codigo ASME B31 en el cual indica
que el adelgazamiento de la pared exterior debe ser igual al grosor minimo de la pared
requerido para la tuberia recta (Mohinder, Septima Edicidn), por ello el fabricante debe
asegurarse que el grosor de la pared ordenada tenga un margen suficiente para este

efecto. En la figura 5 se puede observar la nomenclatura utilizada para la ovalizacion.

- Dm in
I
Dmax

—F

Figura 5 Ovalizacion

Fuente: (Mohinder, Septima Edicion)

De igual manera se tiene un criterio de aceptacién para la ovalizacion.

Ovalidad = 2mex"Pmin . 4000, Ecuacién 3

nom
Donde es aceptado con un 8% para presion interna y un 3% para presion externa.

(Mohinder, Septima Edicion)
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2.1.3.3 Recuperacion Eléastica

La inevitable recuperacion elastica con diferentes grados ocurre cuando se quita
la carga aplicada en el proceso, la parte tiende a recuperarse elasticamente después del
doblado y el radio de doblado aumenta. En ciertas condiciones es posible que el angulo
final de doblado sea menor que el angulo original (recuperacion elastica negativa).

En la figura 6 se puede observar como la tuberia se recupera elasticamente, el

angulo requerido es yo y por efecto de la recuperacion elastica el angulo queda y.

Yo

Figura 6 Recuperacion elastica en el doblado

Fuente: (Hurtado & Santana, 2012)

. La recuperacion elastica afecta tanto a la precision geométrica como a la de la
forma, lo que determina directamente la conexion y el rendimiento de sellado de los tubos
con otros accesorios (codos, tees, neplos, etc.), asi como la estructura interna de las

paredes. (Mohinder, Septima Edicion)
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2.1.4 Consideraciones para doblado de material tubular
Para un correcto doblado de material tubular se debe tener en cuenta las
siguientes caracteristicas que afectan la operacion: Espesor y Diametro del tubo, la

cantidad de dobleces que necesitara y su complejidad, el material.

En la figura 7 se puede observar los términos utilizados en el doblado de tubos,

donde D=Diametro exterior, R=Radio de doblado y t= Espesor de pared.

Figura 7 Dimensiones y términos para el doblado de tubos.

Fuente: (Groover, Tercera edicion, pags. 474-475)

El objetivo del doblado tubular es formar una curva redonda suave sin defectos
superficiales, esto es facil de conseguir cuando un tubo tiene un espesor de pared grande
y el radio de curvatura también es grande. El material a doblar debe mostrar
preferiblemente buena ductilidad y baja tasa de endurecimiento por deformacion. Para
determinar si un tubo tiene una pared delgada o gruesa, se compara el espesor con el

diametro exterior, El resultado se llama factor de la pared del tubo.

WF=

D .,
" Ecuacion 4
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Para reducir la tendencia de generar defectos como el aplanamiento, se

recomienda que el radio minimo del doblez R sea de alrededor del.5 veces el diametro

cuando se usa un mandril, y 3.0 veces D cuando no se usa el mandril. (Groover, Tercera
edicion)

El factor Wy nos indica con qué facilidad podemos doblar un tubo, cuando tenemos

valores altos del mismo quiere decir que aumenta el radio minimo de doblado, esto es

mAs critico para tuberia con paredes delgadas.

2.2 Métodos de Doblado

El doblado de Tubos tiene una variedad amplia de métodos, utilizando
herramientas manuales o maquinas de doblado, con y sin la aplicacion de calor. La
seleccién de un método sobre otro es una funcion de la economia, las propiedades de
los materiales, el tamafio de la tuberia, el radio de curvaturay la disponibilidad del equipo.

La tuberia se puede calentar para reducir la resistencia elastica del material. Al
trabajar con temperaturas altas da como resultado una disminucion de la resistencia a la
fluencia y la reduccién de la energia de doblado requerida.

El doblado en frio generalmente se refiere al trabajo realizado a temperatura
ambiente mientras que el doblado en caliente se refiere a la aplicacién de calor, Sin
embargo ciertos autores definen el trabajo en frio como aquel realizado bajo la

temperatura de cristalizacion del material.
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2.2.1 Doblado en frio
Cuando se requieren cantidades suficientes de dobleces repetitivos, los tubos de
hasta 10” 0 12” con un espesor de pared de no mas de 2" (12.7mm) se suelen doblar a

temperatura ambiente utilizando cualquier tipo de dobladora. (Mohinder, Septima Edicion)

Hay una gran variedad de maquinas de doblado en frio disponibles, con grados de
sofisticacion que varian desde simples dispositivos de doblado de un plano operados
manualmente hasta maquinas controladas numéricamente operadas hidraulicamente

capaces de doblados de varios planos.

2.2.1.1 Doblado por estirado

En el doblado por estirado dos matrices de presion se montan en una posicion fija
en el bastidor de la maquina, El tubo a doblar es colocado contra las matrices para que
luego un piston presiona una matriz de formacion la misma que tendra el radio de curvado
deseado, como se puede observar en la figura 8, este proceso generalmente se lo utiliza

para tuberia de pared gruesa.

Matriz formador

/ Pistén hidraulico

Tubo doblado

Pines fijos

'Dados giratorios

Figura 8 Doblado de tubos por el método de estirado.

Fuente: (Groover, Tercera edicion)
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2.2.1.2 Doblado por compresion
En el doblado por compresion el tubo se sujeta por medio de una mordaza a la
matriz formadora estacionaria y se dobla mediante una zapata deslizante como se puede

observar en la figura 9.

;~ Mordaza
E l / ~ Zapata deslizante i,r

y ¥

~ Tubo v
E R x f ______ ""\ /~Zapata deslizante

5

.

-

"~ Blogue hormador —

Figura 9 Doblado de tubos por el método de Compresion.
Fuente: (Groover, Tercera edicion, pag. 475)

El doblado por compresidén generalmente se limita a paredes mas gruesas y radios
de doblado grandes. (Groover, Tercera edicidn)
2.2.1.3 Doblado por arrastre

En el doblado por arrastre, el tubo se sujeta a una matriz formadora giratoria
mediante una mordaza que generalmente se fija y se sostiene el tubo mediante una barra
de presion, a continuacion la matriz formadora gira en su eje realizando el doblado como
se muestra en la figura 10. Este método permite doblar tubos de pared mas delgada y

tubos con radios de curvatura mas pequefos. (Groover, Tercera edicion)
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Barra de
presion

-Mordaza

. Blogue formador
rotativo

Figura 10 Doblado de tubos por el método de Arrastre

Fuente: (Groover, Tercera edicion, pag. 475)

Cuando se trabaja con tuberia de paredes delgadas es aconsejable proporcionar soporte
interno para minimizar el aplanamiento o el pandeo, por lo general se suele utilizar
mandriles de bolas.
2.2.1.4 Doblado con rodillos

El doblado con rodillos (curvado) se lo utiliza para radios de curvatura amplios, una
de sus ventajas es que el radio de curvatura no depende de la matriz de radio fijo, y por

lo tanto es considerado un proceso bastante flexible.

Figura 11 Doblado con rodillos

Fuente: (Groover, Tercera edicion, pag. 470)



17

En el doblado con rodillos generalmente utiliza tres rodillos accionados por un

motor los mismos que tienen una posicion piramidal, el tubo a doblar se coloca entre los
dos rodillos inferiores y el superior, El doblado se logra ajustando los rodillos entre si
segun sea necesario para alcanzar el diametro requerido, luego el dobles es transmitido

a lo largo de la tuberia mediante los rodillos motrices. (Mohinder, Septima Edicion)

Un tratamiento térmico posterior al doblado en frio puede ser recomendable para

algunas aleaciones, dependiendo del grado de deformacion o cuando lo exija el codigo.

2.2.2 Doblado en Caliente

Segun (Mohinder, Septima Edicion) en aquellos casos en los que no se disponga
de equipo adecuado de doblado en frio, se puede emplear el doblado en caliente. Para
el doblado en caliente de materiales ferrosos, la tuberia a doblar generalmente se calienta

a temperaturas en el rango de 954 a 1121°C.

El método tradicional de doblado en caliente se realiza en una mesa de doblado.
Dependiendo de la relacion diametro-espesor, la tuberia que se doblara puede rellenarse

con arena para proporcionar mas rigidez y, por lo tanto, reducir la tendencia de pandeo.

La principal recomendacion es rellenar con arena si la relacion de didmetro a
espesor es de diez a uno o mayor para radios de curvatura de cinco diametros. Sin
embargo, cuando la relacién de diametro a espesor se aproxima a treinta a uno, la arena
comienza a perder su efectividad y aparecen las arrugas. (Mohinder, Septima Edicion)

Una vez que la tuberia ha sido rellenada con arena, la misma se hace atravesar

por un horno especialmente disefiado para este proceso, el mismo que no dirige las
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llamas directamente a la tuberia. El horno esta controlado por termopares o pirometros
para asegurar que se alcance la temperatura requerida, pero no se sobrepase.

Después de que el segmento a doblar haya alcanzado la temperatura requerida
en todo su espesor, el tubo se coloca en la mesa de doblado. Un extremo se restringe
sujetando los pasadores y el otro se arrastra mediante bloque impulsado por diferentes
meétodos. (Mohinder, Septima Edicion)

2.3 Maquinas dobladoras de radios grandes

Las maquinas curvadoras de perfiles, son las encargadas de dar diferentes
angulos y curvas a conductos de diferentes materiales y formas, el curvado es realizado
por medio de conformacion en frio, el cual produce una curva permanente de acuerdo
con la forma de la matriz y el método a utilizar, siempre conservando la forma de la

seccion transversal del material.

En la figura 12 se pueden observar dos maquinas curvadoras; una en posicion

vertical y la otra en posicion horizontal.

Figura 12 Dobladora de tubos y perfiles

Fuente: (Nargesa, Maquinas Curvadoras de perfiles, 2017)
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Existen curvadoras de tuberia de muchos tipos, desde maquinas totalmente
manuales hasta maquinas hidraulicas de gran envergadura con control numérico (NC).
El conocimiento de los diferentes métodos de doblado asi como las limitaciones
econdémicas y de capacidades, ayudaran a determinar la mejor maqguinaria al menor costo

y con la mejor calidad. (Nargesa, Maguinas Curvadoras de perfiles, 2017)

Entre la gran cantidad de maquinas para el proceso de curvado de tubos que
existen, se encuentran en el mercado con uno, dos o tres rodillos motrices, con avance
del rodillo deformador central para dar un solo tipo de curva, o avance de los dos rodillos
laterales independientes para generar curvas no asimétricas, también dependiendo de
las caracteristicas del material a curvar se tiene con avance manual o avance hidraulico

para mas fuerza.

2.3.1 Componentes de una maquina curvadora de tubos

Las maquinas curvadoras de perfiles tienen en comun los siguientes
componentes: un sistema de transmisién, que es el encargado de transmitir la potencia
a cada uno de los ejes motrices, un sistema hidraulico que es el encargado de dar la
fuerza de deformacion; ya sea en el rodillo formador central o en los laterales, un sistema
de control eléctrico que se encarga de cambiar el sentido de rotacion del motor asi como
del control de avance del cilindro hidraulico y un bastidor que es el encargado de soportar
toda la carga generada por el proceso, asi como el propio peso de la maquina.

Hay elementos adicionales que deben tomarse en cuenta al disefiar una maquina
curvadora de tuberia, como lo son las guias de apoyos laterales las que sirven para
apoyar la tuberia mientras se deforma de un lado para el otro, estos haran que el material

no quede en voladizo y su movimiento sea facil y solo en dos planos.
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Existen maquinas con rodillos pre deformadores los que se encargan de dar la
curva a los extremos del material ya que sin ellos es imposible que la curva se complete
totalmente a lo largo de todo el material.

Se debera considerar un equipo de izaje para colocar el material entre los rodillos
ya que los mismos son bastantes pesados para ser levantados manualmente por el
operador, En la figura 13 se puede observar los principales componentes que tienen este
tipo de maquinas.

Rodillos de ajuste

~__con movimiento
~ " hidréulico

iy
Ny m

Rodillo
motriz

Panel de =~
control i Sistema
/ " hidréulico
-~ e~ (Parte
: oy — . @ ' — ~ interna)
¥ N
) Rodillos de
Sistema apovo
motriz (Parte
interna) A

Estructura de
la maquina

Figura 13 Componentes principales de una maquina curvadora

Fuente: (AMOB, 2017)
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2.3.1.1 Sistema hidraulico
Los sistemas hidraulicos se aplican generalmente a dispositivos moviles de
maquinaria. Los mismos son preferidos por poder transmitir gran potencia con pequefios
componentes, tienen una gran precision y un buen arranque con grandes cargas ademas

de tener un buen control y una operacion suave e inversa.

Los sistemas hidraulicos se forman mediante un deposito, el cual es el encargado
de almacenar y enfriar el fluido (aceite); una bomba, la que moviliza al fluido por todo el
conducto hasta los actuadores con una presion deseada; valvulas que se encargan de
dirigir el fluido a los diferentes componentes del sistema; actuadores que son los
encargados a realizar el trabajo requerido; tuberias y conexiones que es por donde
pasara el liquido; un filtro el cual debe garantizar que se eliminen las particulas del fluido.

(Creus, 2007)

Redes de
Distribucién

Elementos de
Mando

Filtro de Retorno

|
Filtro de !l AR
Aspiracién I I Depéciio

Figura 14 Componentes principales de un sistema hidraulico.

Fuente: (Tema Fantéstico, 2011)
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2.3.1.2 Sistema de transmisién de potencia

Uno de los mejores métodos para transmitir potencia es a través del movimiento
giratorio de un eje, soportado por cojinetes o rodamientos. Se pueden utilizar engranes,
bandas o cadena de transmision a fin de reducir o aumentar la velocidad entre los ejes y
con ello el par de torsion de los mismos.

Los ejes generalmente son cilindricos, pueden ser huecos o solidos e incluyen
diferentes secciones para alojar la posicion de los cojinetes, engranajes, etc.

Para un correcto disefio del sistema de transmisién de potencia se debe
interactuar con todos los componentes (engranes, cojinetes, cadenas, poleas, etc.), ya
gue al seleccionar cada uno de ellos afectan o benefician el funcionamiento de los otros.
(Budynas & Nisbett, Octava edicion)

En la figura 15 se puede observar un sistema de transmision de potencia el mismo

que consta de cuatro engranes y tres ejes con sus respectivos apoyos.
2
E

Figura 15 Ejemplo de un sistema de transmision de potencia compuesto por un tren de
engranajes.
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Fuente: (Budynas & Nisbett, Octava edicion)
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2.3.1.3 Sistema de control de motores eléctricos

Las maquinarias industriales exigen un correcto funcionamiento, para ello se debe
poder controlar y proteger el motor eléctrico que es la fuente de energia principal, los
circuitos de potencia son los encargados de cumplir esta mision.

Estos sistemas generalmente estan compuestos de dos circuitos, un circuito de
potencia como se observa en la figura 16, el mismo que protege al motor de sobrecargas
y un circuito de mando el cual manda la sefial para encender o apagar el motor, con
varios componentes extras se pueden controlar las velocidades de giro del motor, asi

como su sentido de giro (horario o anti horario). (Tema Fantastico, 2011)

L2 L3

220V O CP CP

DISJUNTOR
TRIFASICO

L1

STECK
DISJUNTOR l

CONTATOR
TRIFASICO

CONTATOR
'\

RELE TERMICO

RELE TERMICO
FT

MOTOR
MOTOR| 5 TRIFASICO

Figura 16 Circuito de potencia de un motor eléctrico trifasico.

Fuente: (Vieira, 2018)
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2.3.1.4 Bastidor
Un bastidor es la estructura rigida que soporta el motor y los diferentes
mecanismos que conforman una maquina, garantizando el enlace entre todos los
elementos y soportando todas las cargas generadas por el proceso en que se utilizara la

maquina y el peso muerto de la misma.

Para un buen disefio de un bastidor se debe analizar individualmente los
elementos de la maquina que se construira, se debe considerar los esfuerzos que
producen y con esto seleccionar materiales y un éptimo disefio que se ajuste a las
necesidades procurando que los soportes no interfieran con el funcionamiento normal de

la maquina.

Entre los principales aspectos de disefio que se deben considerar se encuentran:
la resistencia, tamafio, rigidez, peso y por su puesto el costo de fabricacion, también entre
otros parametros se tiene la necesidad de absorber vibraciones, para todo esto se debe
seleccionar la mejor opcion de material y perfil, porque el bastidor tiene que soportar
grandes cargas. Normalmente los materiales utilizados para esto son acero, aluminio y
otros materiales compuestos, si de absorber vibraciones se habla, el hierro fundido es la
mejor opcion, ya que gracias al alto contenido de particulas de carbono permite una
mayor dispersion de las mismas, cabe recalcar que su costo es considerablemente bajo
a relacion de los otros materiales.

La estructura del bastidor esta compuesto por largueros y travesafnos en donde se
fijaran los componentes de una maquina, a distancias determinadas para distribuir la

carga correctamente.
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2.3.2 Tipos de maquinas curvadoras.

Las maquinas curvadoras de tubos se pueden clasificar en dos grupos
dependiendo de la movilidad de los rodillos, si la deformacion lo realiza solo el rodillo
central decimos que la maquina es piramidal, mientras que si la deformacion es generada

por los rodillos laterales se las conoce como asimétricas.

2.3.2.1 Asimétricas

Las curvadoras asimétricas se caracterizan por tener moviemiento independiente
de los dos rodillos laterales, como se puede observar en la figura 17, los mismos que
pueden generar radios de curvados muy pequefios ya que los ejes se encuentran mas

juntos, este sistema de doblado permite aprovechar de mejor manera el material.

Este tipo de maquina son mucho mas rapidas, versatiles y eficaces que las

maguinas de tipo piramidal.

Figura 17 Curvado de tuberia, radio pequefio

Fuente: (Nargesa, Maquinaria Industrial, 2019)
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2.3.2.2 Piramidales

A diferencia de las maquinas asimétricas este tipo de curvadora se caracteriza
por que solo se mueve el rodillo central, mientras que los rodillos laterales se encuentran
fijos como se observa en la figura 18, este tipo de roladora ofrece mas facilidades para
poder doblar tubos de grandes diametros, por la distancia entre los rodillos laterales
siempre es superior y fija.

La curvadora piramidal puede tener dos rodillos laterales motrices o tener todos
los rodillos motrices, toda dependera de la capacidad que se necesite transmitir para

poder deformar el material.

Figura 18 Curvadora piramidal, movimiento hidraulico del rodillo central

Fuente: (AMOB, 2017)

Este sistema es una buena opcion cuando se necesita curvar perfiles de grandes

dimensiones y con radios de curvatura muy grandes. (AMOB, 2017)
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CAPITULO lll: SELECCION DE ALTERNATIVAS Y DISENO DE COMPONENTES

3.1 Requerimientos de disefo

Para empezar la fase de disefio se debe identificar los requisitos que la empresa

quiere tener en su maquina, en la tabla 1 se detallan los mismos.

Tabla 1
Lista de requerimientos solicitados por SAURUS CIA. LTDA.
Requerimientos de maquina

Capacidad de curvado Tuberia de hasta 8 pulgadas SCH 40
Potencia Maximo 45 [kW]

Velocidad de trabajo 4-6 [rpm]

Diametro minimo de curvado 2500 [mm]

Flexibilidad del proceso Alta

Mantenimiento Facil

Seguridad Alta

La tuberia a curvar es de acero A 53 grado B, el mismo que es utilizado para la
conduccion de gases en mineria, petroquimica, pesca y en general.

Esta maquina también podra curvar tuberia ASTM A 106, la cual se utiliza para
servicios a altas temperaturas, estos dos tipos de tuberias tienen las siguientes
caracteristicas técnicas.

S, = 35 [kpsi], Syt = 60 [kpsi], % elongacion = 30 — 35
La tuberia de 8 pulgadas SCH 40 tiene un diametro exterior @,,; = 219.10[mm] y

un espesor de pared e = 8.18[mm]. (DIPAC, 2019)
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Una vez que se definen los parametros y se conoce las propiedades geométricas

del material se procede a seleccionar el mejor tipo de maquina curvadora.

Segun (Mohinder, Septima Edicién), para doblar tuberia de hasta 12 pulgadas con

un espesor de pared menor a 12.7 milimetros, se aconseja trabajar en frio, por lo que se

seleccionara el método de doblado de la figura 19, en donde se compara los dos factores

expuestos en la ecuacion 5 y 6, quedando de la siguiente manera:

Wy = % Ecuacion 5
R .,
Rp = I Ecuacion 6
Wy = 26.78, R, =11.41
12
11 #
10 +
. &/ N~
< ot
o 8 & A
€ Ll <
g £
5 6 7
S 5
T 4 )4
a v
2
1 . e
0 25 50 75 100 125 150

Diameter to wall thickness ratio (D /t,)

Figura 19 Métodos de doblado de tuberia en frio

Fuente: (Mohinder, Septima Edicion)
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Como se observa en la figura 19 los métodos de doblado recomendados para el
material a utilizar son por rodillos y el de estirado, por motivos de flexibilidad de proceso,
se descarta el método de estirado ya que el mismo necesita de una matriz por cada radio
de curvatura que se desee dar.

Ahora se realizard una selecciéon entre los dos tipos de maquina curvadora de
rodillos que se adapte de mejor manera a los requerimientos, se realizara una matriz de
seleccién en donde asignaran una nota desde 0 hasta el puntaje permitido en cada criterio
de seleccion, dependiendo del peso que tengan cada uno de ellos, los mismos que se

muestran en la tabla 2.

Tabla 2
Matriz de seleccién del método de curvado

Criterios de  Facilidad de Potencia Complejidad Costo de Adquisicion  Puntaje
seleccion  construccion Requerida  del Sistema  Fabricacion de materiales

hidraulico

Alternativas 2 2 1.5 3 1.5 10

Méaquina 15 15 15 3 1 8.5
Curvadora

Piramidal

Maquina 1 2 1 1.5 1 6.5
Curvadora

Asimétrica

De acuerdo a la matriz de seleccion realizada, se considera a la maquina
curvadora piramidal como la mejor opcién para disefar y construir, la misma que tendra
un menor costo y una facilidad de construccién, de igual manera por decisién de la
empresa se realizard con dos rodillos motrices por tener un sistema de transmision de

potencia menos complejo y por ende mas econémico que el de tres rodillos motrices.
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Por motivos de fuerza el desplazamiento lineal del rodillo deformador sera
realizado por un cilindro hidraulico, en la figura 20 se esquematiza los movimientos que

tendran los rodillos.

Rodillo deformador

Rodillos motrices

Figura 20 Movimiento de los rodillos laterales y central.

Fuente: (Metales Industriales de Puebla, 2019)

Para el disefio se tomara en cuenta un rodillo libre el cual serd impulsado mediante
un cilindro hidraulico el mismo que sera el encargado de deformar la seccién, y dos
rodillos motrices los cuales transmitiran la potencia del motor eléctrico para deformar a lo

largo de toda la longitud de la seccion a deformar.
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3.3 Fuerza de doblado

Se le llama fuerza de doblado a aquella que produce que el material llegue a un
momento limite, esto es lograr que la fluencia se propague por toda la seccion transversal
del material.

El acero tiene un limite elastico o de fluencia claramente definido y es considerado
un material elasto-plasticos, que es cuando el material puede seguirse deformando sin

necesidad de aumentar el esfuerzo aplicado, como se puede observar en la figura 21.

Curva Esfuerzo-Deformacion

Esfuerzo )
ZONA ELASTOPLASTICA

ag
DEFORMACION PLASTICA
DEFORMACION
ELASTICA
<
auTts
agvys
\ Esfuerzo de
Limite Elastico ® Fractura
/
f{-
/
J;
=~ /
~~~_ Médulo de 4
/
Young (E) /! Ductilidad ( &f)

.

Deformacién Unitaria (& / L)

Figura 21 Diagrama Esfuerzo-Deformacion
Fuente: (Gandica, 2006).

El limite elastico es el punto que separa la curva de esfuerzo deformacion en un
campo elastico y un campo plastico, se define este punto como el esfuerzo que genera

una deformacion permanente del 0.2%. (Mase, 1978)
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En la figura 22 (a,b) se muestra una viga de seccion rectangular la cual es
sometida a un momento de flexion, en el punto (c) se puede observar la distribucion de
esfuerzo que se tiene al aplicar un momento de flexién, la parte superior se encuentra a
compresion mientras que la inferior se encuentra a tension, en el punto (d) se observa
como se aplica un esfuerzo igual al valor del limite de fluencia, si a este esfuerzo aplicado
lo aumentamos gradualmente podemos observar como el esfuerzo se va distribuyendo
desde los extremos hasta la linea neutra (e,f,g), es ahi cuando se llega al momento limite
y se dice que la seccion ha sido deformada plasticamente, ademas se supone

despreciable el endurecimiento por deformacion.

T N FFRPE
CS 2242 E
| (a) (b) (c) (d) (e) (f) (9)

Figura 22 Flexion plastica de una viga de seccion rectangular.

Fuente: (Moina, Navarrete, & Rodriguez , 2007)

Segun (Moina, Navarrete, & Rodriguez , 2007), el momento limite de una corona

circular es:
M =4S, e ry* Ecuacion 7
Donde:
S,=Esfuerzo de fluencia
e= espesor de tuberia

1,,= radio medio



33
Con las propiedades geométricas de la tuberia y con certificados de materiales
entregados por la empresa se procede a realizar el calculo del momento limite, quedando

de la siguiente manera:
M, = 4-292[MPa] - 8.18[mm] - (105.46mm)?
M, = 106.26[kN - m]
Ahora se procede a calcular la fuerza necesaria, para ello se idealizara el proceso

de doblado como una viga simplemente apoyada, con una carga puntual en el centro,

como se puede observar en la figura 23.

¥
| ! | Rl =/ =

S— AIF
A B

- Vap = Ry Vec = — Rz

"'--._____________../ x Fx F _
tR, tR: Map = B Mpe = E“ —X)
Fx
Vv 7 — 4 2 _ '1;2
VAR 48E!( x” —317)
o FI?
* ST ARE]
X

M

+

v

Figura 23 Cortante, momento y deflexion de vigas con apoyo simple: carga central

Fuente: (Budynas & Nisbett, Octava edicion, pag. 995)

La separacion entre apoyos sera de 1.2[m], se ha considerado tomando en cuenta

los tamafios de los rodillos comerciales para este tipo de maquinas (@ = 550mm), esta
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separacion es adecuada debido a que permite el avance del rodillo deformador entre los

rodillos laterales.

F- F-L .,
Mg szzT Ecuacion 8

Despejando F de la ecuacion 8, se tiene:

Donde:
F= fuerza necesaria para realizar el doblado
L= distancia entre apoyos de rodillos laterales

_ 4-106.26[kN - m]
B 1.2[m]

F = 354.20[kN]

Como manera de validacion de esta teoria, se realiza una simulacion mediante
simulacién por elementos finitos como se observa en la figura 24, en la parte inferior de
la misma se puede observar como varia la fuerza a lo largo del tiempo, la fuerza no
sobrepasa la fuerza calculada F = 354.20[kN] que se necesita para doblar la tuberia, en
este andlisis se introdujeron los siguientes parametros, friccion de coulomb de 0.25 entre
la tuberia y los rodillos, una velocidad de 5[mm/s], adicional se limitd la fuerza a
354.202 [kN]. El andlisis realizado a la tuberia de 8 pulgadas SCH 40 demostré que no
se tendra ningun defecto de doblado hasta los 400[mm] en un solo paso, sin embargo
por seguridad se recomienda realizar varias pasadas con el fin de minimizar los defectos

y para no trabajar a la maquina al 100% de su capacidad.



35

Step 80
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Figura 24 Analisis de la fuerza de doblado por elementos finitos
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En la figura 25 se muestra las fuerzas que actian en el proceso de doblado, la
fuerza F que es la encargada de generar la deformacion, y la fuerza de rozamiento E.
generada por la friccion de contacto cuando se desplaza la tuberia con la ayuda de los

rodillos motrices.

La fuerza de rozamiento se la calcula de la siguiente manera:
Fo=p-F

Donde:

u= Coeficiente de friccién

F= Fuerza
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Figura 25 Fuerzas resultantes del proceso de curvado
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El coeficiente de friccion se encuentra en la figura 26, donde se selecciona u =

0.74 perteneciente al contacto entre material acero dulce y acero dulce.

E. = 131.05[kN]

Tabla 3
Coeficiente de friccion de algunas combinaciones de materiales
Estatico Dinamico
Material 1 Material 2 Seco Lubricado Seco Lubricado
acero dulce acero dulce 0.74 0.57 0.09
acero dulce hierro fundido 0.183 0.23 0.133
acero dulce aluminio 0.61 0.47
acero dulce laton 0.51 0.44
acero duro acero duro 0.78 0.11-0.23 0.42 0.03-0.19
acero duro babbitt 0.42-0.70  0.08-0.25 0.34 0.06-0.16
teflon teflon 0.04 0.04
acero teflon 0.04 0.04
hierro fundido  hierro fundidoe  1.10 0.15 0.07
hierro fundido  bronce 0.22 0.077
aluminio aluminio 1.05 1.4
Fuente: (Norton, 2011, pag. 356)
354.20[kN]
F =074 ————
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Con esta fuerza se puede calcular el torque que necesitaran los rodillos motrices

para romper la fuerza de rozamiento, cabe mencionar que esta fuerza de rozamiento esta
siendo calculada para un caso de estudio critico, en el caso de lubricar o de cambiar el

material de los rodillos esta fuerza puede reducirse.

Para el calculo del torque necesario se necesita saber el radio de giro, para esto
se utiliza un diametro del eje de 240mm tomado de (AMOB, 2017), mas un 20% del

mismo para tener un valor cercano al real, quedando r = 150[mm].
T,=Fr-r Ecuacion 9
Donde:
T,= torque generado por la fuerza de friccion
r=radio de giro de los rodillos
T, = 131.05 [kN] - 0.15 [m]
T, = 19.65 [kN - m]
También hay que tomar en cuenta el torque generado por el momento de inercia

gue tendran los elementos de la maquina, entre estos los mas importantes y pesados son
los ejes, catarinas y los rodillos.
Para el siguiente calculo se hacen las siguientes consideraciones:
e Segun (Durapulse, 2009) la aceleracion y desaceleracion para motores con
carga representativa se debe realizar con curva tipo S, el motor se
estabilizara en un tiempo de 2[s], y para el frenado puede llegar hasta 7[s],

seleccionando el mas critico en este caso el tiempo de 2[s].



38
El motor sera de 40 [hp] que es con el que trabajan las maquinas
comerciales de estas capacidades (AMOB, 2017), y su velocidad nominal
del motor sera 1200[rpm], para que entre en los requisitos de disefio
entregados por la empresa.
Para facilidad de calculos los momentos de inercia seran calculados como
cilindros.
Los ejes y catarinas serdn pre seleccionados mediante un programa en
donde los parametros de entrada seran una 5 [rpm], y una potencia a
transmitir de 40[hp], en la figura 27 y 28 se encuentran los diametros
preliminares.

Se consideraran ejes de 700 [mm] de largo.

L ik

1.11 Calculation units 5l Units [N, mm, KkW...] |¥

1.21 Transmitted power 29,83 (kW]

1.31 Shaft speed 5 [/min]
1.{:: Torsion moment 56971,48 ! [Nm]

1.5 Preliminary min. diameter 244,86 [mm]

Figura 26 Diametro preliminar para los ejes, calculado en programa MITCALC
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i Check lines:3,9;3.10;3.13;3.14;3.15;3.16; Sprocketl Sprocket2
1.2‘ Transferred power P 40,00 39,20 [HF]
1.3‘ Speed of the sprocket wheel (desired) n 10 3 [/min]
1.4‘ Speed of the sprocket wheel (actual) n 10 5,00 [/min]
1.5‘ The desired [ actual transmission ratio i 2,000 2,000
l.t; Torque Mk 252000,00 493920,00 [lb.in]
1.7 The type of driving machine (loading) B..Moderate shocks hd
1.8 The type of driven machine (loading) B...Light duty w7
1_9‘ Type of lubrication A..Requested failure free -
1.10‘ Number of links of the chain Even only ~
1.11‘ Number of teeth of the sprocket wheel Even and odd | ¥ | Even and odd |
2.[; Automatic design
2.1 chain type
2.2 |A...Standard raller chains / ASME B25.1 hd |
2.3‘ Axis distance for Automatic design 27,56 Optimal ~ [in]
2.4? Range of smaller sprocket teeth 19 25
2.5‘ Automatic design - press the button Automatic design
2.6‘ Sort results according to parameter Transmission weight A
2.; Table of solutions
28| Type |l z1 | 22| n2 | i | Al Pp | v |l sD | p | 5P | Pp3% |
2.0| 140-2 | 171 43| 3835 | 253 | 6962 | 10482 | 2418 || 5884 | FOO | 150 | 36| 4037 hd

Figura 27 Seleccidon de cadena preliminar, calculado en programa MITCALC

Con esta preseleccion podemos calcular los momentos de inercia que tendran

cada elemento, con el fin de calcular el torque requerido, mas adelante se realizard un

disefio a profundidad de cada uno de estos elementos.

]. 2 2
1 zam(R]“ +R))

F4

Figura 28 Momento de Inercia de un solido rigido

R,

I= lme
2

Fuente: (Martin & Serrano, s.f.)
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Se procede a calcular los momentos de Inercia, con las masas obtenidas mediante

un programa CAD.

Tabla 4
Masas de elementos principales que estaran en movimiento

Elemento Masa [kg]

Eje Sdlido 278
Catarina 140-2 302
Rodillo 128
Tuberia 8in SCH40 255.18
I=2-m-R,’
Donde:

m = Masa del elemento
R = Radio

Ejemplo de céalculo de momento de Inercia del eje:

1—1 R,?
_2m 1

1
= =.278[kg] - (0.127[m])?

Ieje - 2

Lyje = 2.2[kg - m?]

Ecuacion 10

En la tabla 5 se resumen todos los momentos de inercia que estaran presentes en

el proceso de curvado.
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Tabla 5
Momentos de Inercia de elementos que estaran en movimiento
Elemento Momento de Inercia [kg*m?]
Eje Sdlido 2.2
Catarina 140-2 31.27
Rodillo 4.84

Tuberia 8in SCH40 2.842

Con estos datos obtenidos anteriormente podemos calcular la Inercia total que
tendra que mover el motor, El torque generado por el momento de inercia se lo calcula

con la siguiente formula:
Ti=I; « Ecuacion 11
Donde:
I:=Momento de Inercia Total
a=Aceleracion angular del motor.

El momento de inercia total se calcula sumando todos los momentos inerciales
individuales, mientras que la aceleracion angular se la calcula dividiendo la velocidad

nominal del motor para el tiempo de estabilizacion.

n .,
a=— Ecuacion 12
test

Donde:
n= Velocidad angular del motor

t.s+= tiempo que demora el motor en estabilizarse
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_ 1200[rev/min] 1[min] 2n[rad]

*= 2[5] 60[s] 1[rev]
rad
o =62.83—
S

Ahora se calcula la Inercia total, en donde se suma la inercia de tres rodillos, tres
ejes, tres catarinas y un tubo, que son las masas mas representativas que tendra que

mover el motor.
It = 3l,je + 3l cqtarina + 3lroaitio + Teubo Ecuacién 13
Iy = 117.77[kg - m?]
T; = 7399.71 [N - m]
Este es el torque necesario para mover las masas de los elementos, a este torque
le sumamos dos veces el torque calculado para sobrepasar la fuerza de rozamiento ya

que como se indicé anteriormente se tienen dos rodillos motrices, con esto podremos

calcular la potencia total que necesitara el motor para realizar este proceso de curvado.

T,=2x+T,.+T; Ecuacién 14
T, = 2% 19.66 [kN - m] + 7399.71 [N - m]
T, = 46.72[kN - m]
La potencia de disefio se la calcula de la siguiente manera:

Pp=T;, w Ecuacion 15

Donde:

T,= Torque necesario para realizar el proceso de doblado

w= Velocidad angular de los rodillos 5 [rpm]
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revy 1[min] . 2n[rad]
mind  60[s] [rev]

P, = 46.72 [kN-m]-s[

Pp = 24.46[kW] = 32.80[hp]

3.4 Disefio del sistema de transmision de potencia

En el disefio de transmision de potencia se deben tomar en cuenta los parametros
gue la empresa solicito al inicio para la realizacién del proyecto, entre ellas es la utilizacion
de varios de los recursos que ellos cuentan, como lo es una caja reductora de velocidad

con las siguientes caracteristicas, que se muestran en la tabla 6.

Tabla 6
Caracteristicas de caja reductora entregada por la empresa SAURUS ECUADOR

Relacion de reduccion 60.77

Velocidad maxima de entrada 1800 [rpm]
Potencia maxima 45 [kW] = 60.35[hp]
Torgque maximo 10400[N - m]

Fuente: SAURUS ECUADOR

~

Figura 29 Placa de Identificacion de la caja reductora

Fuente: SAURUS ECUADOR
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Figura 30 Caja reductora

Fuente: SAURUS ECUADOR

Con las caracteristicas de esta caja reductora se puede limitar ciertos parametros
de disefio como son la minima velocidad a la que se puede ingresar a la caja reductora,
el torque maximo permitido y por ende las relaciones que tendremos a la entrada y salida
de la misma.

Se debe llegar a una velocidad en los rodillos motrices de aproximadamente

5 [rpm], por lo que se realiza las siguientes relaciones.

n

Nyesultante = i Ecuacioén 16
CcTr

Donde
n: Velocidad nominal del motor

i.- Relacion de reduccion de la caja reductora

1200[rpm]
Nresultante = T 6077 = 19.75[rpm]
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Esta velocidad es la que se esperaria después de pasar por la caja reductora, pero
se necesita una velocidad final de 5[rpm], por lo que la relacion de reduccion que se

necesita es la siguiente:

_ Nyesultante

inecesaria = M odillos Ecuacion 17
) 19.75[rpm]
lnecesaria = 5 [—rpm] = 3.95

La relacibn que se necesita para llegar a una velocidad de 5[rpm] es de
aproximadamente i ~ 4, lastimosamente no se la puede realizar en una sola reduccién
ya que al bajar mucho la velocidad en la entrada de la caja reductora esto hara que el
torque aumente y no se pueda utilizar esta caja, adicional al tener una relacién de i ~ 4
y con esta potencia se tendran elementos demasiados grandes, lo que no es

recomendable ya que aumentara de manera drastica el tamafio de la maquina.

3.4.1 Seleccién de elementos de transmision de potencia

Existen varios métodos para transmitir potencia, entre los principales tenemos por
engranes, por bandas y por cadena de rodillo. Se necesitara seleccionar entre uno de
estos, el que mejor se adapte a los requerimientos de disefio.

Para seleccionar los elementos que transmitirdn potencia, se adopta ciertas
recomendaciones, que se detallan a continuacion:

e El sistema debe estar en capacidad de transmitir potencia a varios ejes a la
vez desde una misma fuente de potencia y permitir distancias amplias entre
ellos.

¢ Alta eficiencia y larga vida.
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e Se debe procurar ser facil de instalar, debe ser seguro y de poco
mantenimiento.
e Tiene que garantizar una relacion de transmision constante sin
deslizamientos ni arrastres.
e Los elementos deben ser facil de fabricar, o de facil adquisicion en el
mercado.

Con estas consideraciones efectuadas empezaremos a descartar posibilidades,
los engranes no son capaces de transmitir potencia a varios ejes a la vez ya que el mismo
a trabajar en contacto, hace que cambie el sentido de giro del elemento conducido, para
solucionar esto se afladen engranes locos los que hacen que los elementos conducidos

tengan la misma direccion, como se ilustra en la figura 32.

Figura 31 Tren de engranes simple

Fuente: (Norton, 2011, pag. 559)
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Al tener una potencia alta como lo es 40 [hp] el torque generado al reducir la

velocidad hacen que estos engranes salgan demasiado robustos, ya que en una

seleccion preliminar nos da un médulo de 20, lo que quiere decir que solo los engranes

de los extremos tendran un espesor de entre 20 y 40[cm], y un diametro cercano a un

metro, lo cual es dificil de fabricar, adicional a esto afiadirle 2 engranes locos aumentaria
el precio considerablemente.

Las bandas de transmision son elementos flexibles, son mucho mas economicas

qgue cualquier tipo de transmision, sin embargo estas no permiten transmitir potencia a

varios ejes adicional este tipo de elementos no trabajan bien a bajas velocidades.

Otra desventaja de las bandas es que no tienen una relacién de trasmisién
constante, ya que suelen deslizarse cuando estan en movimiento y a medida que se
gastan el problema aumenta, es por ello que es necesario aplicar un tensor de banda el
cual a medida que se desgasta asegura que la banda estara en constante tensién, como

se observa en la figura 33.

i

Figura 32 Polea tensora

Fuente: (Budynas & Nisbett, Octava edicién, pag. 872)
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Las cadenas de rodillos pueden abarcar grandes distancias entre centros como

las bandas, y transmitir la velocidad y el torque como los engranes. Para una determinada
relacion y capacidad de potencia, las transmisiones por cadena son mas compactas que
las transmisiones por correa, pero menos compactas que las transmisiones por

engranajes. (Shigley, Mischke, & Brown, Tercera edicion)

El montaje y la alineacion de los accionamientos de cadena no tienen que ser tan
precisos como los de los engranajes. Los accionamientos de cadena pueden funcionar

con una eficiencia del 98 al 99 por ciento en condiciones ideales.

3.4.2 Cadenas de rodillos

Las caracteristicas basicas de las transmisiones de cadena incluyen una relacion
constante puesto que no se involucra al deslizamiento ni el arrastre, vida larga y
capacidad para impulsar varios ejes a partir de una sola fuente de potencia. (Budynas &
Nisbett, Octava edicién)

Las transmisiones por cadena suelen ser mas econémicas que las transmisiones
por engranajes y son bastante competitivas con las transmisiones por correa. (Shigley,
Mischke, & Brown, Tercera edicion)

En la figura 34 se puede observar la nomenclatura que se utiliza en este sistema
de trasmisién de potencia que fue estandarizado por la ANSI respecto a sus tamafos,

entre las principales partes se tiene los rodillos, placas, y pernos pasantes.
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Figura 33 Estructura de la cadena de rodillos

Fuente: (Tsubaki, 2019)

A continuacion se selecciona las cadenas de rodillos, se propone a utilizar dos
relaciones i; = 2.22, la que serd la relacion de entrada a la caja reductora y a la salida se
trabajara con una relacion de i, = 1.73, en la figura 34 se esquematiza todo el sistema

de transmision en conjunto para una mejor comprension.
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RODILLOS MOTRICES
n=5{rpm]

j i=1.73 j

CAJA REDUCTORA
i=60.77

R — T n=1200[rpm]

i=2.2

MOTOR

Figura 34 Esquema del sistema de transmision de potencia

Para seleccionar una transmisién de potencia por cadena de rodillos se debe
conocer la potencia pico que esta transmitira, esta es la nominal del motor multiplicado
por un factor de servicio, que depende de su par de arranque, su impacto y si es para
trabajo pesado.

En la tabla 7 se muestran los factores de servicio para diferentes cargas a
transmitir, en el caso de estudio se trabajara con un motor eléctrico y la carga a transmitir

es suave, por su baja velocidad, por esto se seleccionael F, = 1.2 .



Tabla 7

Factor de servicio para maquinas motrices

Maquinas motrices

Cargas wniformes hgeras:

Agitadores para liquidos, bombas y comprescres
centrifugos.ventiladores hasta 7.5 Xw

Pequenos transportaderes

Motores ekciricos
cd=2c¢cn
Motores térmicos
multicilindros > 600 rpm

Motores elcincos
¢ maxi > 2 ¢n
Monocilindro
< 600 rpm

Z6Nhd |6a16hid| 16224 hd

<6hg | 6416hd

1Ga24nhd

1.0 1.1 1.2

i 1.2

Cargas unifcrmes medias:
Teransporiacores de cinta (arena, granc)
Ventiladores superiores 7.5 Kw
Generadores-alternadores, maquinas heérramientas
Maquinaria artes graficas, prensas, cizalias,
lavadoras, bombas rotativas

Cargas wregquiares con sobrecargas.
Maquinaria para ladrillos y ceramica
Elevadores con canjilones.
Compresores y bombas de pistones
Maguinaria papel.

Pulvenzadores. Maquinana textl

Cargas wrequigres y sobrecargas importantes:
Molinos. machacadoras, laminadoras, calandras
mezciadoras, Gruas, dragas

Cafq;s muy irreguiares y grandes sortruec:rargaﬁ.' 7

13

12 1.3 |

13

14

1.6

18

Fuente: (Rodriguez Galbarro, 2018)
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Una vez seleccionado el factor de servicio se procede a calcular la potencia a

transmitir, de la siguiente manera:

P=F, P

P = 1.2-32.80 [hp] ~ 40[hp]

Ecuacion 18

Con esta potencia se procede a seleccionar el tipo de cadena de rodillo que se

utilizara en la primera relaciéon, para esto utilizamos la grafica que provee un fabricante,

para la seleccién de cadenas mediante tablas se debe considerar lo siguiente:

e 15000 horas a carga completa
e Tordn Unico

e 100 pasos en longitud minimo
e Lubricacion recomendada
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3.4.2.1 Seleccion de cadenas de rodillos (Motor a caja reductora)

Para la seleccion de la primera reduccion se trabaja con la tabla de seleccion
rapida, segun (Martin, 2018) para una velocidad de 1200[rpm] y una potencia a transmitir
de 40[hp] se debera seleccionar una cadena ANSI 80 de torén simple con 25 dientes para
el sprocket conductor (Ver anexo A2).

La relacion de transmision para esta reduccion es de (i; = 2.2), por lo que el
sprocket conducido tendré el siguiente nimero de dientes:

Zg1 = 11" Zpy
Zg1 = 2.2-25=155

Con estos datos se puede conocer las dimensiones y peso que tendran los
sprockets seleccionados (Ver anexo A3).

La longitud de esta cadena sera minimo de 100 pasos (Shigley, Mischke, & Brown,
Tercera edicién), como son las recomendadas para cadenas seleccionadas mediante
tablas, con esta longitud podemos calcular la distancia entre centros de los ejes.

L=100-p Ecuacién 19

L =100-1"= 100"

L = 2.45[m]
_P|_ 2 _q(N2-M1 0 8
C—4[ A+\/A 8( - )l Ecuacién 20
Donde:
A= Nyt L Ecuacion 21
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_ 25+55  100p
== .

A=-60

p 55 — 25
C=7|-(-60)+ \/(—60)2 -8 (T)

C =2992-p=29.92"
C = 759.97[mm]
Esta es la distancia minima que debe existir entre los ejes del motor y la caja
reductora, en caso de requerir mayor distancia por motivos de instalacion se debe
proceder.

3.4.2.2 Seleccion de cadenas de rodillos (Caja reductora a rodillos motrices)

Después de esta primera reduccion ingresara a la caja reductora la misma que
tiene una i=60.7 como ya se indico en la parte superior.

La velocidad que tendra el sprocket a la salida de la caja reductora sera de n, =
8.94, y los rodillos de 5,17 [rpm], como la velocidad del sprocket conductor esta por
debajo de la que los fabricantes utilizan en sus tablas por fatiga superficial, se procedera
a hacer un andlisis de fatiga de los elementos que conforman la cadena.

Se debe seleccionar la menor entre las dos potencias nominales limitadas por la
placa del eslabén H, y por los rodillos H,, estas ecuaciones nos indican si la cadena
fallara a desgaste o por traccion, las cadenas que giran a altas velocidades generalmente
fallan por desgaste, mientras que las que trabajan a bajas velocidades fallan a traccion.

(Budynas & Nisbett, Octava edicion)
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H;=0.004-N,%.7n,09.pB-007p) |pp] Ecuacién 22

. 1508
H, = 200KNTP T rp) Ecuacién 23

ny15

Donde:

N; =Numero de dientes del sprocket conductor.

n, =Velocidad del sprocket conductor [rpm]

p =paso de la cadena [pulgadas]

K, =29 para niumeros de cadena 25,35; 3.4 para cadena 41; y 17 para cadenas 40-240
Las ecuaciones 22 y 23 son directamente proporcionales al nimero de dientes, la

velocidad y el paso de la cadena, lo que nos indica que si se aumenta el nUmero de

dientes estas soportardn mas, después de realizar varias iteraciones se llega a la

conclusién de que la cadena Optima sera la ANSI 200 (paso p = 2.5”) de doble torén, el

sprocket conductor debera tener z,, = 26 dientes, quedando de la siguiente manera:
H, = 0.004 - 26108 - 8.94%9 - 2.5(37007+25) [pp]
Hy = 12.90 [hp]

100017 - 265 - 2.5°8
2 8.9415

[hp]
H, = 175490.92 [hp]
Por los resultados obtenidos se puede decir que la cadena no fallara por desgaste,
ya que H, > H,, de estos se selecciona el menor valor, quedando la potencia permisible
de la siguiente manera:

H;=K,-K,-H, Ecuacion 24



Donde:
K, =factor de correccion para un numero de dientes distinto de 17 (Tabla 8)
K,=correccion por numero de hileras (Tabla 9)

Tabla 8
Factores de correccién de dientes, K4

Mimero de disnies Poencis Potenda
‘=0 oafaring presxirems, — pasexirema,
impulsora K, K,
11 0&3 0.52
12 089 059
13 075 .
14 0.E1 075
15 0.B7 0E3
16 094 el
17 100 1.00
18 1.0 1.0%
1% 1.13 1.18
20 L19 128
M e [ I

Fuente: (Budynas & Nisbett, Octava edicion, pag. 893)

X (N1)1'5
17 \17

26 1.5
K, = (—) =1.89

17

Tabla 9
Factores de torones mdltiples, K,

1 1.2
| 3 1.7 |

%] 25

4 33

5 19

& 4.8

] &0

Fuente: (Budynas & Nisbett, Octava edicion, pag. 893)

K,=17

H, = 1.7-1.89 - 12.90[hp]
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H, = 41.44 [hp]
Esta potencia es la que podra soportar la cadena, es mayor a la potencia nominal

del motor, por lo que se garantiza que la cadena no fallara en funcionamiento.
HA > Hmotor

Ahora se debe calcular el nUmero de dientes del sprocket conducido, para esto

utilizamos la siguiente relacion.
Zgy =iy Zpy Ecuacion 25
zg = 1.73 26 = 44.98 ~ 45
Con los datos obtenidos se procede a seleccionar los sprockets del catalogo del
proveedor, donde estan las caracteristicas dimensionales (Ver Anexo A4)
A continuacion se procede a calcular la distancia entre centros, se recomienda que
esta distancia este entre 30 y 50 pasos. (Shigley, Mischke, & Brown, Tercera edicion)
C=40-p
C =40-2.5"=100"
C = 2.54[m]

3.4.2.3 Lubricacion de cadenas de rodillos

La lubricacién de cadenas de rodillos es esencial a fin de obtener una vida larga y
sin problemas, en la tabla 10 se muestra las recomendaciones para el tipo de cadena
seleccionada y a la velocidad que girara el sprocket conductor, con esto veremos el tipo

de lubricacion que se necesita.
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Tabla 10
Tipos de lubricacion para cadenas de rodillos

50 TippA 288 552 933| 144 209 289 384 618
100 538[103 174 269 391 540 714 115
150 775 148 251 388 563 777 103 166
200 100 192 325 503 729 101 134 [215
300 145 277 468 724 105 [145 [193 310
400 187 359 606 938|136 188 |249 350
500 & 229 439 741 [115 166 |04 222 0
s00 270 517 [873 127 141 155 149

700 310 59.4 |8eo 101 112|123 0

800 350 |630 728 B824[ 917 IO

Q00 399 |528 610 &9.1| 748 844
1 000 77 |450 521  s9e0| &858 721
1 200 287 343 396 [ 449 499 O
1 400 227 272 315 | 358 o0
1 400 18.6 zz.ajﬁ" 0
1 80O 156 87 216
2 000 133 |159  ©
2 500 9.56| 0.40
3000 725 0o

Tipe C Tipe C

Fuente: (Budynas & Nisbett, Octava edicion, pag. 892)

La lubricacion por goteo o por bafio poco profundo es satisfactoria. Se debe
emplear un aceite mineral medio o ligero, sin aditivos. Excepto en condiciones poco
habituales, no se recomiendan los aceites pesados ni las grasas, porque su viscosidad
es demasiado alta para ingresar en las holguras pequefias de las partes de la cadena.
(Shigley, Mischke, & Brown, Tercera edicién)

Para la cadena ANSI No. 80 se necesita lubricacion tipo C, la cual es una

lubricacion por chorro de aceite, mientras que para la ANSI No. 200 se recomienda una

lubricacion por bafio.
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3.4.3 Disefio de Ejes Laterales

El presente disefio se realizara para los tres ejes porta rodillos, el central y los dos
laterales (motrices).

Se empezard calculando los dos ejes motrices los cuales estaran sometidos a las
cargas producidas por el proceso de curvado, se toma las siguientes consideraciones
para el disefio: los ejes deben alojar los siguientes elementos (2 rodamientos, 1 sprocket
y 1 rodillo), hay que tomar en cuenta que el agujero del sprocket esta limitado a 7”.

Para calcular el diametro de los ejes se trabajara con la recta de Goodman
modificada la cual se deriva de la teoria de la distorsién. (Budynas & Nisbett, Octava
edicién)

En la tabla 11 se detallan las cargas que actuaran en los ejes.

Tabla 11
Fuerzas que participan en el proceso de curvado
F = 354.20[kN] Fuerza necesaria para deformar el material
F, =131.05[kN] Fuerza de rozamiento generada por el proceso de
curvado
Tnax = 55.13[kN - m] Torque maximo generado por el motor de 40[hp] a una

velocidad de 5.17[rpm]

Fign = 116.54[kN] Fuerza tangencial generada por el sprocket

En la figura 35 se realiza un diagrama de cuerpo libre del eje portarodillo lateral,
con todas las fuerzas que actuan en el mismo, donde en los puntos A y C iran los

rodamientos, mientras que en el punto By D iran el sprocket y el rodillo respectivamente.
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Figura 35 Distribucion de cargas en eje de rodillo lateral

A continuacién se presentan el diagrama cortante y momento flector en los planos
XY y XZ (Ver figura 36 y 37, respectivamente).

PLAND XY

-84 .89

YkN-m]

-30.46

Figura 36 Diagrama cortante y momento flector eje lateral, Plano XY
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PLANO XZ

Y[kN-m]

-22.54

Figura 37 Diagrama cortante y momento flector eje lateral, Plano XZ

Tabla 12

Reacciones en los apoyos Ay C
Punto A Punto C
Ay=-94.89 [kN] Cy=271.96 [kN]
Az=-9.23 [kN] Cz=256.82 [kN]

Estas reacciones nos serviran mas adelante para la seleccién de rodamientos o

cojinetes de contacto.

Como se observa en las figuras 36 y 37, el punto mas critico es el C, donde ira el
segundo apoyo, pero cabe recalcar que se tiene un limitante en el diametro maximo de
la manzana del sprocket antes seleccionado, por lo que la disposicion final del eje se hara
mediante la comprobacién de ese diametro y donde se procede a calcular e factor de

seguridad con un material seleccionado.
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Antes de realizar los céalculos primero se procede a seleccionar el material con el
que sera fabricado el eje, (Budynas & Nisbett, Octava edicion) recomienda utilizar un
acero que tenga una elongacion mayor al 12%, en este caso se utiliza un acero SAE
1018, el mismo que es de facil adquisicion en el mercado local.
A continuacion se detallan las propiedades del material seleccionado.
S, = 304[MPa] Syt = 598.2 [MPa] %elog = 20
Con estas propiedades se puede calcular el limite de resistencia a la fatiga Se, que
se encuentra en el punto critico de una parte de la geometria y condicidén de uso, la misma
gue se modifica con los factores de Marin, que se describen a continuacion:
Se=0.5-S,,-ka-kb-kc-kd-ke-kf Ecuacién 26
Donde:

ka= factor de modificacion por la condicion superficial
kb= factor de modificacién por el tamafio
kc= factor de modificacién por la carga
kd= factor de modificacion por la temperatura
ke= factor de confiabilidad
kf= factor de modificacion por efectos varios
Estos factores se los resume en la tabla 13, donde se indica su valor

correspondiente y de donde han sido seleccionados.
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Tabla 13
Factores de Marin para eje porta rodillo lateral
Factor de Marin Valor Observacion
Factor de Modificacion por condicion ka = 4.51-598.270265 Ver Anexo A5
superficial ka = 0.828 Tabla 6-2
kb = 1.51 17870157 Ver Anexo A5
Factor de tamafio
kb = 0.669 Ecuacion 6-20
Ver Anexo A5
Factor de carga kc=1

Ecuacién 6-26

_ Ver Anexo Ab
Factor de temperatura kd =1
Tabla 6-4
_ Ver Anexo A5
Factor de confiabilidad ke = 0.814
Tabla 6-5

Se =0.5-598.2-0.825-0.669-1-1-0.814
Se = 134.37[MPal]
3.4.3.1 Factores de concentracion de esfuerzos por fatiga ks y kg

Al existir irregularidades o discontinuidades en un elemento giratorio aumenta
drasticamente el esfuerzo, ya que los mismos son concentradores de esfuerzos, las

siguientes ecuaciones definen los factores de esfuerzos para flexion y torsion.
ki=1+q(k,—1) Ecuacion 27
ks =1+ qeortante(Kes — 1) Ecuacién 28
Donde:
q,qs= sensibilidad a la muesca

K., K.;= Factores tedricos de concentracion del esfuerzo
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La sensibilidad a la muesca q, g5 y los factores K, K;, se los encuentra mediante

gréficas, los mismos se encuentran resumidos en la tabla 14.

Tabla 14
Sensibilidad a la muesca y factores de concentracion de esfuerzo

Factor de concentraciéon de

Sensibilidad a la muesca Observacion Observacion
esfuerzo
Ver Anexo A6 Ver Anexo A6
q=0.84 K, =1.8
Figura 6-20 Figura A-15-9
Ver Anexo A6 Ver Anexo A6
Acortante = 0.93 Kis =13
Figura 6-21 Figura A-15-8

Con estos datos podemos calcular los concentradores de esfuerzo kf y ks, para

flexion y torsion sucesivamente.

ke =1+0.84(1.8 - 1) kes = 1+40.93(1.3 —1)

kp = 1.672 krs = 1.279

3.4.3.2 Cargas aplicadas en el punto critico

Ahora se procede a seleccionar las cargas que actlan en el punto en estudio, con

esto calculamos las cargas fluctuantes en el mismo.

Tabla 15
Cargas que actuan en el punto critico (Tomadas de las figuras 36 y 37)

PLANO XY PLANO XZ

M pin xy = —16.497[kN - m] Miin xz = —21.756[kN - m]

Mgy xy = O[KN - m] Max xz = —1.597[kN - m]

T = 55.131[kN - m]
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Una vez que se tiene identificadas las cargas que trabajaran en el punto critico, se
procede a calcular los momentos y torque fluctuantes, al estar trabajando en dos planos

se debe consolidar ambos momentos en un solo equivalente de la siguiente manera:

2 2 ‘2
Mmaxeq = \/Mmaxxy + Mmaxxz Ecuacién 29

2 2 . .
Mpyineq = \/Mminxy + Min xz Ecuacion 30

Ahora se procede a calcular los torques y momentos medios y alternantes que son

los que se utilizaran mas adelante para el célculo de factor de seguridad de los ejes.

M _ Mmaxeq+Mmineq M _ |Mmaxeq_Mmineq|
m 2 a~ 2

Ecuaciéon 31

Tinax+Tmi Tmax—Tmi 4
T,, = w T, = “"‘”2—"""' Ecuacion 32

En la tabla 16 se resumen todos los calculos realizados con las ecuaciones 29,

30, 31y 32, de igual manera se los torques minimos y maximos

Tabla 16
Momentos y torques medios y alternantes

Momentos Torques

M min eq = 27.304[kN - m] Tomin = O[KN - m]
Mpayeq = 1.59 [kN - m] Trax = 55.131[kN - m]
M,, = 14.450[kN - m] T, = 26.565[kN - m]
M, = 12.854[kN - m] T, = 26.565[kN - m]

3.4.3.9 Factor de seguridad de los ejes

Con finalidad de tener un buen criterio de falla a la fatiga, a continuacion se

expresan mejor en la figura 38, donde se puede ver claramente que el criterio de
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Soderberg y la recta de Goodman modificada son criterios bastantes conservadores,
mientras que la recta ASME-eliptica y la recta de Gerber son muy optimistas, se
seleccionara el criterio de falla de la recta de Goodman modificada la cual es nos dara un

buen resultado para el estudio que se esta realizando.

5,
¥ r\
bt
‘\\
, Recta de fuencia (Langer)
N/
o] ht
b s
8 g \.\
E ‘ s Recta de Gerber ) o
b Linea de carga, pendiente r= 545,
K ~
& Y
= ™~ Recta de Goodman modificada
T = 5
A
i \\ Recta ASME-cliptica
“RL"L'IJ. de | \
Soderberg | N
0 I - y
o S 5, A

Esfuerzo medio o,

Figura 38 Diagrama de fatiga donde se proporcionan varios criterios de falla

Fuente: (Budynas & Nisbett, Octava edicion, pag. 297)

Al considerar la recta de Goodman modificada como un criterio, el punto A
representa un punto limite con una resistencia alternante Sa y una resistencia media Sm.
La pendiente de la linea de carga que se muestra se define como r = Sa/Sm.

El criterio de la recta de Goodman modificada es representado de la siguiente

manera:

oa om 1 .,
—t —=- Ecuacion 33
Se Sut n

En este caso se tiene que verificar si el diametro critico que esta dado por el

agujero maximo del sprocket cumple con un factor de seguridad, también hay que
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recalcar que el eje esta sometido a cargas combinadas por lo que el criterio de seguridad

guedara de la siguiente manera:

1 16 J4'(kf'Ma)Z+3(kfs'Ta)2 +J4'(kf-Mm)Z+3(kfs-Tm)2

Ecuacion 34
n  md3 Se Sut

Despejando n y resolviendo se obtiene el siguiente factor de seguridad:
n = 1.64

Segun (Deutschman, Michels, & Wilson, 1975)El factor de seguridad adecuado

para elementos que se encuentran sometidos a fatiga puede estar en un rango de:

e 1.3-1.5 Determinacién muy precisa los esfuerzos, conocimiento perfecto de
las caracteristicas del material, seguimiento exacto de los procedimientos
tecnologicos de fabricacion.

e 1.5-1.8 Célculo menos preciso sin ninguna verificacion experimental, menor
precision de la tecnologia de produccion.

e 1.8-2.5 menor precision de los calculos, material no homogéneo, ejes de
gran diametro.

Por lo que el factor calculado esta dentro de los requisitos de disefio, cabe recalcar
que un grado de seguridad innecesariamente grande implica un coste elevado.

En la tabla 17 se resumen los factores de seguridad en los diferentes puntos del
eje, teniendo el factor de seguridad mas bajo en el punto calculado B, con esto se

garantiza podra trabajar en vida infinita sin problemas de fatiga.
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Tabla 17
Factor de seguridad en varios puntos del eje
SECCION Distancia x [mm|] Didmetro [mm] Factor de seguridad
A 15 ?140 >5
B 168 0178 1.64
c 336 ?190 2.53
D 508 ?180 4.24

3.4.4 Disefo de Eje central

De la misma manera que se calculd los ejes laterales se procedera a realizar el
procedimiento para el eje central, como se demostrd en el capitulo anterior, las fuerzas
que interactdan en los ejes son las mismas, salvo que este eje debe soportar la carga
completa de curvado, asi como el doble de la fuerza de rozamiento como se observar en

la figura 39.

Figura 39 Distribucion de cargas en eje de central
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En la figura 39 se realiza un diagrama de cuerpo libre de eje central, en donde los

puntos Ay B, son los apoyos, el punto B ademas de ser apoyo también tiene una carga

que sera la efectuada por el cilindro F en este punto, en el punto C, actia dos veces la
fuerza de rozamiento Fr que se genera al mover la tuberia por los rodillos.

En la figura 40 se presentan el diagrama cortante y momento flector en el plano

XZ solamente, en el plano XY no se tienen cortantes ni momentos representativos debido

a que la carga actua directamente en un apoyo, por lo que se descartara esta carga.

PLANO XZ

262110
Y[kN] |

X[mm]

-612.509

Y[kN-m]

X[mm] _
50,148
Figura 40 Diagrama cortante y momento flector eje lateral, Plano XZ
Las fuerzas de reaccion en los puntos Ay B son:
Az = —612.51[kN] Bz = 874.62[kN]
Como se puede observar en la figura 40 el punto critico se encuentra en el punto
B, este eje al no tener un torque presente la teoria dice que no fallara a fatiga sino su falla

sera estatica (Budynas & Nisbett, Octava edicién), por lo que se utiliza la ecuacion

conocida como la fatiga de primer ciclo de Langer, descrito en la ecuacion 35.



69
A diferencia de los otros ejes este tiene una Unica carga que es la de flexion, por
lo que se utilizara la misma resistencia a la fatiga corregida Se = 134.37[MPa] y se
seleccionara los valores de q, q, Y kt, kt,, de la misma manera antes descrita.
En la tabla 18 se muestran los valores de los factores y de donde se seleccionaron
los mismos.

Tabla 18
Sensibilidad a la muesca y factores de concentracién de esfuerzo

Factor de concentracion de

Sensibilidad a la muesca Observacion Observacion
esfuerzo
Ver Anexo A6 Ver Anexo A6
q=0.84 K, =1.82
Figura 6-20 Figura A-15-9

Con estos datos se puede calcular el factor de concentracion de esfuerzo a flexion.
kr =14 0.84(1.82 - 1)

3.4.4.3 Cargas aplicadas en el punto critico
En la tabla 19 se procede a resumir las cargas que actian en el punto critico del

eje central, en este eje al no estar sometido a una carga torsional, se descarta los torques.
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Tabla 19
Momentos medios y alternantes

Momentos

M, = —58.18[kN - m]
M, = 0 [kN - m]
M,, = 29.09[kN - m]

M, = 29.09[kN - m]

Con estos datos obtenidos y con el factor de concentracién de esfuerzos ya se

puede calcular el factor de seguridad que tendra el eje en el primer ciclo, para un diametro

de 160[mm].
Sy ..
ca+om=— Ecuacion 35
32-Ma+ 32-Mm Sy
f - d3 fFm-d3 ~ n
32-29.09[kN - m] 32-29.09[kN -m] 304[MPa]
1.688 + 1.688 =
- (160mm)3 - (160mm)3 n
n =124

Segun (Deutschman, Michels, & Wilson, 1975)El factor de seguridad recomendado

para elementos que se encuentran sometidos a carga estatica pueden estar entre:
e 1.2-2.2 Materiales suficientemente plasticos
e 2.0-3.0 Forjados, materiales fragiles (aceros muy aleados, hierros muy fuertes)
e 2.5-3.5 Fundicién, materiales fragiles (aceros muy aleados, hierros muy fuertes)
En este caso el material seleccionado es un material suficientemente plastico, por

lo que se esta dentro de la recomendacion.
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3.4.5 Diselo de cufias

Las cufas son utilizadas para transmitir un par de torsiéon de un engrane, polea o
sprocket de entrada a través del eje, a uno de salida, el eje debe tener el tamafio
adecuado para soportar las cargas y deflexiones generadas por la torsion.

El disefio de las cufias y sus respectivos alojamientos en los ejes, son
imprescindibles de calcular, debido a que estos elementos son los encargados de fijar los
sprockets y de igual manera los rodillos deformadores cuando se realiza el proceso de
curvado.

En la figura 41 se puede observar una cufia, con su debido alojamiento en un eje,

asi como la nomenclatura que se usa.

-

~

di-t1

Figura 41 Nomenclatura de cufias y cufieros.
Fuente: (OPAC, 2018)

Estas cufias son disefiadas bajo norma DIN, como el didmetro de eje que se tiene
es mucho mayor al que los libros recomiendan, se procede a trabajar con tablas de
proveedor especialistas en las mismas, en la tabla 20 se muestra la seleccion realizada,
en la parte superior se encuentran los rangos en mm, en la parte inferior se encuentran

los medidas que se debe realizar para tener diferentes tipos de ajuste.
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Tabla de selecciéon de cuias
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|6 & 10 12 12 17 47 22 22 30 30 38 38 44 44 50 50 58 58 65 &5 75 75 85 85 95 95 110 110 130 130 150[ 170|200 230 260 290 330 380 440
o s| 8 10 12 17 17 22 22 30 30 38 38 44 44 50 50 58 58 65 65 75 V5 85 @5 85 95 110 110 130 130 150 150 170|200/230 260 280 330 380 440 500
asienfofio  P9| 2 3 4 5 5 6 B 8 B 10 10 12 12 14 14 16 16 18 18 20 20 22 22 25 25 2B 2B 32 32 36 35 40|45|50 56 63 7O 80 90 100
g ’ asienioliges N9| 2 3 4 5 5 6 6 8 8 10 10 12 12 14 14 16 16 18 18 20 20 22 22 25 25 28 2B 32 32 36 35 40|45|50 56 63 70O 80 90 100
§ mu:zm 12 18 25 189 & 25 35 31 4 37 5 38 5 4 55 47 6 48 7 54 75 6 9 62 9 68 10 76 11 83 12 13|15|17 20 20 22 25 28 ¥
st dif. admf+0,1 +0,1 +0,1 +0,1 40,1 +0,1 +0,1 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0.2 40,2 +0,2 +0,2 40,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,3 +0,3|+0,3]+0,3 +0,3 +0,3 +0,3 +0,3 +0,3 +0,3|
asenfofio  P9| 2 3 4 5 5 6 6 8 B 10 10 12 12 14 14 16 16 18 18 20 20 22 22 25 25 2B 2B 32 32 36 36 40|45|50 56 63 VO 80 90 100
2 ’ asientoligers JS9| 2 3 4 5 5 6 6 8 8 10 10 12 12 14 14 16 16 18 18 20 20 22 22 25 25 28 2B 32 32 36 36 40|45|50 56 63 FO 80 90 100
g :lTn:::wm 1 14 18 12 23 16 28 2 33 24 33 22 33 21 38 24 43 23 44 27 49 31 54 29 54 32 64 35 74 38 84 94[104{114 124124 144154174195
i dif. adm{+0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 #0,1 +0,1 +0,1 +0.2 +0.1 +0.2 +0.1 +0,2 +0,1 +0.2 +0,1 +0,2 +0,1 +0,2 +0,1 +0,.2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0,2 +0.2 +0,2 +0.2 +0,3 +0,3]+0,3]+0,3 +0,3 +0,3 +0,3 +0,3 +0,3 +0 3|
g ¢ con aprislo 05 0% 12 0B 17 11 22 14 24 18 24 16 24 14 29 17 34 16 34 2 39 24 44 22 44 24 54 27 64 30 71 81|81|101 111 11,1131 141 16,1 181
dil_adm|+0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,1 +0,2 +0,1 +0,2 +0,1 +0,2 +0,1 +0.2 +0,1 +0,2 +0,1 +0,2 +0,1 +0,2 +0,1 +0,2 +0,1 +0,2 +0,1 +0,2 +0,1 +0,2 +0,1 +0,3 +0,3]+0,3]+0,3 +0,3 +0,3 +0.3 +0,3 +0,3 +0,3

a 3 - 3 - 3 - 35 - 4 - 45 - 5 - 55 - 55 - 65 - T - B @101 13 13 14 16 18 20

2 min ¢+ |25 35 4 3 5 4 6 5 B 6 B8 6 B 6 9 7 M 7 N 8 12 9 14 9 14 10 1B 1M 18 15 21 23|26|28 32 32 36 40 45 S0

min. (0,16 0,16 0,16 0,20 0,25 0,40 0,25 0,40 0,25 0,40 0,40 0,50 0,40 0,50 0,40 0,50 0,40 0,50 0.40 0,60 0,60 0,60 0,60 0,60 0,60 0,80 0,60 0,80 060 1,00 1.0 1,0)1.0)10 16 16 16 25 25 25

“ max. |0,25 0,25 0,25 0,30 0,40 0,50 0,40 0,50 0,40 0,50 0,60 0,70 0,60 0.70 0.60 0.70 0,60 0.70 0,60 0,80 0,80 0,80 0,80 0,80 0.601,100801,100801,30 1.2 1.2|12|12 2 2 2 3 3 3

max. |0,16 0,16 0,16 0,20 0,25 0,40 0,25 0,40 0,25 0,40 0,40 0,50 0,40 0,50 0,40 0,50 0.40 0,50 0,40 0,60 0,60 0,60 0,60 0,60 0,60 0,80 0,60 0,80 0,60 1,00 10 1,0/10|10 16 16 16 25 25 25

¢ mn. (0,08 0,08 0,08 0,10 0,16 0,20 0,16 0,20 0,16 0,20 0,25 0,30 0,25 0,30 0,25 0,30 0,25 0,30 0,25 0.40 0,40 0,40 0,40 0,40 0,40 0,50 0,40 0,50 0,40 0,70 07 OF|O7|0O7F 12 12 12 2 2 2

Fuente: (OPAC, 2018)

Las dimensiones de las cufias a utilizar son de b =45[mm] y h = 25[mm].

También en la tabla nos dan la recomendacion para los alojamientos en los ejes y en los

elementos a sujetar (rodillos y sprockets), tpj. = 15[mm] Y toyp, = 10[mm].

Para la sujecion de los rodillos y los sprockets de los tres ejes se utilizara la misma

cufia ya que se encuentran en el mismo rango, a continuacion se debe calcular la longitud

que tendran las cufias.

Las cuias tienen dos modos de falla, cortante cuando la cuia se corta a lo ancho

en el punto de contacto entre el eje y la falla por presién de contacto o aplastamiento

ocurre cuando se incrusta cualquiera de los lados debido a la compresion.

La falla por cortante se define de la siguiente manera:

F
Txy

Acortante

Ecuacién 36
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Donde F es la fuerza aplicada y A.ortante €S €l producto del ancho por la longitud
de la cufa.

La falla por aplastamiento se define de la siguiente manera:

F F . s
Oxy = = — Ecuacion 37
Acontacto min(ty,t2)-L

Donde F es la fuerza aplicada y A ontacto €S €l area entre un lado de la cufia y el
eje o la maza, (el mas pequefio de los dos).

Segun (Deutschman, Michels, & Wilson, 1975) La longitud de la cuia tiene que
ser aproximadamente 1.25 veces el diametro del eje para evitar el desgarre del cubo
sobre la flecha.

La fuerza que actla sobre la cufia se la calcula mediante la siguiente formula.

T

F = Ecuacion 38

Teje
Como se puede observar en las ecuaciones 36 y 37, la falla mas critica que podra
tener la cufia es por esfuerzo de contacto o aplastamiento por tener un area mas
pequefia, por lo tanto se trabajara con la ecuacion 37, despejando la longitud y con un
factor de seguridad de 1.2 que es menor a la que tienen los ejes, por lo que este elemento

fallara antes de que fallen los ejes que son mucho mas costosos.

n=-—> Ecuacion 39
Oxy
S
n=—"
min(t,,t,) - L
F-'n
L

Sy - min(tl, tz)
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T-n

L= -
Sy rmin(ty, t3) * Teje

Donde:
T=Torque en el eje
n= Factor de seguridad de 1.5

S,= Resistencia a la fluencia Acero AISI 1020 (250 [MPa])
Tejo= Radio del eje donde ira la cufia

min(t,, t;)= profundidad minima del cufiero del eje o de la maza.

L 55.131[kN - m] - 1.5
~ 250[MPa] - 0.010[m] - 0.178[m]

L = 185.835[mm]

Como se observa la cuiia es menor que las longitudes de los sprockets y de los

rodillos, por lo que con una cufia es suficiente para fijar los elementos rotatorios.

3.4.6 Seleccién de rodamientos

Para la seleccion de rodamientos se trabajara con las fuerzas de reaccion que
obtuvimos en los ejes, adicional se seleccionara el tipo de rodamiento como lo
recomiendan los fabricantes, como se vio anteriormente los rodamientos inferiores
tendran que soportar adicional a las cargas de reaccion la carga axial, que no es mas que
la generada por el peso de los componentes.

El rodamiento intermedio si debe ser disefiado para soportar deflexiones del eje
producidas por el proceso de doblado, segun (SKF, 2018) el mejor tipo de rodamiento
para este tipo de carga es el rodamiento de rodillos de rétula, de igual manera para la

carga que recibira el rodamiento inferior el mas 6ptimo es el de bolas.
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(SKF, 2018) Indica que si el eje gira a menos de 10 [rpm], solo se considera la
carga estatica de los rodamientos, de igual manera los rodamientos son disefiados para

trabajar 10° [horas] con una confiabilidad del 90%.

La limitante para la seleccion de los rodamientos son los didmetros en cada uno
de las secciones del eje, por esta razdn se seleccionara el tipo de rodamiento y se

procedera a verificar si cumple con la carga requerida.

En la tabla 21 se detalla las reacciones que se generan en cada plano para

proceder a realizar el célculo y comprobacién del rodamiento seleccionado.

Tabla 21
Reacciones en los ejes laterales y central

EJE LATERAL

Ay = —94.89 [kN] Cy = 271.96 [kN]
Az = —9.23 [kN] Cz = 256.82 [kN]
Ax = 4.903 [kN]

**Carga generada por el peso de los elementos

EJE CENTRAL

Az = —612.51[kN] Ax = 4.903[kN]

Bz = 874.62[kN]

3.4.6.1 Carga estética equivalente del rodamiento
Las cargas estaticas que tienen componentes radiales y axiales se deben convertir

a una carga estatica equivalente de la siguiente manera:

Po=Xo-Fr+Yo:Fa Ecuacién 40

Donde:
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Fr = Carga radial real del rodamiento [kN]
Fa = Carga axial real del rodamiento [kN]
Xo = Factor de carga radial del rodamiento
Yo = Factor de carga axial del rodamiento
Adicionalmente se utiliza un factor de seguridad So, para los rodamientos que se

encuentran sometidos a carga estatica
Co=So-Po Ecuacion 41
Donde:
Co =Capacidad de carga estatica basica [kN]
Po =Carga estéatica equivalente del rodamiento [kN]
So = Factor de seguridad estética (Tabla 22)

Tabla 22
Valores orientativos para el factor de seguridad estatica So

Tabla 11
Valores orientativos para el factor de seguridad estaticasg
Tipo de Rodamientos giratorios Rodamientos fijos
funcionamiento Requisitos de rendimientao (p. ej., funcionamiento silencioso o funcionamiento sin
vibraciones)
sinimportancia normial sup.

Rodamientes Rodamientos Rodamientos Rodamientos Rodamientos Rodamientos Rodamientos Rodamientos

de balas de rodilles  de bolas de rodillos  de bolas derodillos  de bolas de rodillos
Suave, sin vibracion 0,5 al 1 15 2 3 0.4 08
Normal 0.5 1 1 15 2 35 0.5 1
Cargas de chogue >156 >25 =15 >3 =2 = =1 =2

pronunciadas’

Para los rodamientos axiales de rodillos a rotula, se recomienda utilizarsg = 4.

1 fuando no se conoce la magnitud de |la carga de chogue, deben utilizarse valores de s, por lo mencs iguales a los arriba mencionados.
Sise conoce la magnitud de las cargas de chogue, se pueden aplicar valores de s menores.

Fuente: (SKF, 2018)
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El factor de seguridad estatica seleccionado es de So =2, para un tipo de
funcionamiento suave y un rendimiento superior para rodamientos de bolas, y So = 1.5
para los rodamientos de rodillos.

Los factores de carga radial y axial depende del rodamiento seleccionado esto los
encontramos en las tablas segun las recomendaciones del fabricantes. (SKF, 2018)

En el punto A de los ejes laterales se colocara un rodamiento de bolas, el mismo
que debe tener un diametro interior de D = 150 [mm]

Para los ejes laterales tenemos que encontrar una reaccion radial equivalente, que

esta dada por la siguiente ecuacion:

Fradgia1 = \ Fy* + FZz? Ecuacion 42

Los rodamientos de bola tienen una carga estéatica equivalente con los siguientes

factores (SKF, 2018):
Po=0.6-Fr+0.5 -Fa Ecuacién 43

En la tabla 23 se resumen las cargas que debera soportar el rodamiento.
Tabla 23
Factor de carga estética para rodamientos de bolas

FACTOR DE CARGA ESTATICA
PARA RODAMIENTO DE BOLAS

Fradial 95'34[kN]
Po 59.65 [kN]
Co 119.31[kN]

El factor de carga Co = 119.31 [kN], debe ser menor al mostrado en la figura 42,
por lo que se selecciona el rodamiento de bolas de designacion 6030, con lo que se

garantiza que el rodamiento soportara la carga.
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Dimensiones principales Capacidad de Carga limite Velocidades nominales Masa Designacion
carga basica de fatiga Velocidad de  Velocidad
dinamica estatica referencia  limite
d D B C Co Py
M kN kN TP kg -
150 190 20 4838 61 1,96 6 700 £300 1,2 61830
210 28 88,4 93 2.9 6 300 5300 3,05 61930 MA
225 24 923 98 3,05 6 000 3800 315 16030
[ 225 35 125 125 3.9 6 000 3800 43 6030 |
270 45 174 166 49 5000 3200 10 6230
320 65 276 285 7.8 4 300 2800 23 6330
320 65 276 285 7.8 4 300 4000 26 6330 M

Figura 42 Rodamientos rigidos de una hilera de bolas d = 150 - 180 [mm]

Fuente: (SKF, 2018)

De manera similar se selecciona el rodamiento que ira en el punto C del eje lateral,

la seccion donde ir4 este rodamiento tiene un diametro de d = 190 [mm].

Los rodamientos de rodillos a rétula tienen una carga estética equivalente con los

siguientes factores (SKF, 2018):
Po=Fr+Yo-Fa Ecuacion 44

En latabla 24 se resumen la carga estatica, y se podra seleccionar mediante tablas

el rodamiento que mejor se adapte al requerimiento.
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Factor de carga estética para rodamientos de rodillos a rétula

FACTOR DE CARGA ESTATICA

PARA RODAMIENTO DE BOLAS

F radial

Po
Co

374.06 [kN]

374.06 [kN]

748.12 [kN]
De igual manera se selecciona un rodamiento de rodillos a rotula con designacion

23938 CCK/W33, como se observa en la figura 43.

|

N

DDy
Aguiaro clindrico Agujern cinkn
D e Capacidad de Carga  Welardales Masa Dk i s
i e g Budtira e e e b o 0 A

dmimica estgca fafga Weloddsd Walocdad e i i AL SO0
d 1] B C =] Fu damia-  limitg
i

1 W WM pB %

B/ =0 OEZ &0 230 =S 2 &M 2200 78 * X386 OwW33 * X38s DWWl
0 TR =0 1E0 H& Zom ZE00 kP ¢ FUBL ODW3I3 ¢ FHBL DIWI3
ZE0 100 10E0 13O0 EE 15D 2300 =3 * ZREE DOWI3 ¢ ZREE DDOOW T
300 #1700 1®O O 1T 2300 = * 3386 0wl * 3Es ODYW33
300 Q12 1400 2 ZFEO 18 11m AE00 3#/E * ZEIE DOWI3 ¥ ZENE DDOOW T
320 B5 1130 1%0 MO 13D 2E00 F- L] * 0L OOW33 v 270 OONW33
30 117 1500 IO 18K 13m 1500 0 F/ES ¢ FIEE OOWII v 736 DDW3ET
320 13 FOOO 2 ZFEOD B2 13M 1700 s * 2E OwW33 * 22[E DYW33

0 ZE0 EF O&TS 200 L] 240 2E00 * B|ms ¥ Bms
0 TR EE 1380 L2 150 2500 = * XuBE =]
50 100 1120 130 k3 14D 2000 AE * ZAEE OOWi3 ¢ ZAEE (DGOW T
3 106 1370 2 FED B3 1=m oo E 1 pl-£-coJur) k] ¢ O4Es DW3I3
3 138 1s00 IO Az 11m 1500 &8 ¢ ZETE OOW3I3 ¢ ZETEE DRGOM T

Figura 43 Rodamientos de rodillo a rotula d = 180 - 220 [mm|]

Fuente: (SKF, 2018)

Para el eje central se debe seleccionar solamente el rodamiento inferior, debido a

gue el segundo rodamiento ya viene pre dimensionado en la rétula que se le acoplara al

extremo del eje del cilindro hidraulico para la carga radial generada en este punto.
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Segun (SKF, 2018), para cargas radiales altas se recomienda utilizar rodamientos
de rodillos cilindricos, a diferencia de los de bolas tienen una carga estatica equivalente

con los siguientes factores:
Po=0.92 -Fr + Fa Ecuacién 45

Donde Fa no puede superar 0.5 de Fr.

En la tabla 25 se muestran las cargas que participan en la seleccion de este tipo

de rodamiento.

Tabla 25
Factor de carga estatica para rodamientos de rodillos cilindricos

FACTOR DE CARGA ESTATICA
PARA RODAMIENTO DE BOLAS

Fradial 612 [kN]

Fuxial 4.903 [kN]
Po 567.94 [kN]
Co 851.92 [kN]

El factor de carga Co = 851.92 [kN] debe ser menor al que soporte el rodamiento
seleccionado mediante el diametro en la figura 44, se seleccionara el rodamiento de

rodillos cilindricos UN 2230 ECM.
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]
2 : _ n.rB
il —E :H:
rs - 3
i r2 4
D Dy d F dy dq —t E
L i) i g |
WU M NUF N
Dimensiones Capacidad de Carga  Velocidades nominales Masa Designaciones
principales carga basica limite de Velocidad de Velocidad Rodamiento con Jaula estandar
dinamica estatica fatiga referencia  limite jaula estandar alternativall
d D B C ; X
mm kN kN r.p.m. kg -
140 250 68 655 830 93 2800 4 800 15,5 * NJ 2228 ECML PA
cont. 250 68 655 830 93 2800 4 800 15,5 * NUP 2228 ECML PA
0 &2 780 830 a8 2400 2800 22 * NU 328 ECM J, ML
0 62 780 830 88 2400 2800 23 * NJ328 ECM J, ML
0 62 780 830 88 2400 2800 235 * NUP 328 ECM J, ML
300 102 1200 1430 150 2400 4300 36 * NU 2328 ECML B
00 102 1200 1430 150 2400 4300 36,5 * NJ 2328 ECML B
300 102 1200 1430 150 2400 4300 37 * NUP 2328 ECML =
150 225 35 198 290 315 3200 5000 &9 NU 1030 ML M
270 45 510 600 b 2600 2800 il * NU 230 ECM J, ML
270 45 510 600 &b 2600 2800 12 * NJ 230 ECM J, ML
| 1, ML
2073 735 930 100 2600 2 800 185 * NU 2230 ECM ML ]
210 73 735 930 100 2600 2800 19 * NJ 2230 ECM ML

Figura 44 Rodamientos de una hilera de rodillos cilindricos d = 140 - 170 [mm]
Fuente: (SKF, 2018)
3.4.6.2 Lubricaciéon de rodamientos (SKF, 2018)

A velocidades muy bajas es muy dificil formar una pelicula de lubricante
hidrodindmica en las areas de contacto de los elementos rodante, es por esto que los
fabricantes recomiendan utilizar grasa.

La ventaja de la grasa con respecto al aceite es que retiene facilmente la posicion
de rodamientos, particularmente con ejes inclinados o verticales. La grasa también puede
contribuir a sellar la disposicion para protegerla de contaminantes solidos y liquidos.

(SKF, 2018) Recomienda los siguientes porcentajes de llenado de grasa para los
rodamientos:

* 100% para velocidades bajas
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3.4.7 Alojamientos para rodamientos

El disefio de los alojamientos para los rodamientos antes seleccionados se lo
realizara mediante simulacién por elementos finitos, considerando las cargas que
soportaran los mismos y las dimensiones, también se debe considerar un espacio para
que pase el eje y poder apretar los rodamientos mediante una tuerca, otro factor a
considerar es la facilidad que tendra para lubricacion, por ende se dejara en la parte
superior un espacio para poder colocar grasa en los elementos rodantes, estos
alojamientos deberan ser removidos en caso de mantenimiento por lo que tendran que

ser empernados al bastidor de la maquina.

Estos alojamientos seran realizados en acero A36 por su facilidad de adquisicion
en varios espesores de placa en el mercado y su maquinabilidad, estara sujeto por 4
pernos al bastidor para el caso de los ejes fijos, para el alojamiento mévil se disefiara un

mecanismo para mover linealmente el eje.

3.4.7.1 Alojamientos para rodamientos de los ejes laterales

En la figura 45, se observa el disefio que tendra el alojamiento inferior de los ejes
laterales, en la parte derecha se encuentran las cargas aplicadas para el analisis.

Limit Target G

Direction Type E'\ t}’_ .

Fx 9230.00 N v
Fy 4903.00 N v
Fz 9.489E+04 N -

Change Units Q

o oK Cancel

Figura 45 Cargas aplicadas al alojamiento inferior
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Una vez realizada la simulacién por elementos finitos se puede observar las zonas
donde habra mayores esfuerzos, que seran en los agujeros de los pernos como se

aprecia en la figura 46.

94 6 Max.
“ Load Caselv
Stress v 50
Von Mises v
MPa v
& 4 20
20

0.67 Min

Figura 46 Esfuerzo de Von Misses en el alojamiento inferior

El resultado indica que se tiene un factor de seguridad minimo de 2.624, y un

desplazamiento de 0.0371 lo que no afectara al rodamiento.

En la figura 47, se puede observar la forma que tendran los alojamientos

superiores, en la parte derecha se encuentran las cargas aplicadas a este elemento.

|| @ EDIT STRUCTURAL LOAD 23
Type %- Force -

Limit Target (€]
—
2. 720E+05 NS 4503.00 N - 25BBE+05N | w G

Fx 2.T20E+05 N -
Fy 4503.00 N -
Fz 2.568E+05 N -

Change Units j:__jl

[i] 0K Cancel

Figura 47 Cargas aplicadas al alojamiento inferior
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En la figura 48 se puede observar las zonas que se encuentran sometidas a mayor
esfuerzo, al igual que en los alojamientos inferiores los puntos mas criticos son los

agujeros donde iran los pernos.

177 2 Max

Load Casel~
160

Stress v
Von Mises v

120

MPa~

& 4

40

= 3.1Min

Figura 48 Esfuerzo de Von Misses en el alojamiento superior

En este caso tenemos un factor de seguridad de 1.401, y un desplazamiento
maximo de 0.055 [mm] de igual manera no afecta en nada a los rodamientos, el factor de
seguridad es aceptable por lo que ya que esto es cuando la maquina este a su maxima

carga que no va a ser muy usual en el tipo de servicio que brindara.

3.4.7.2 Alojamiento para rodamiento del eje central y acople movil

El rodillo con movimiento lineal, el que aplicara la fuerza para deformar la tuberia,
debe poder girar en su propio eje y adicional moverse linealmente con la ayuda del
cilindro hidraulico, para esto se propone usar una guia metalica de 600[mm] de longitud,
que es la carrera que tendra el cilindro hidraulico, adicional este debera soportar las
cargas y debe estar fijada al bastidor de la maquina el mismo que al final se encargara

de transmitir toda la carga al piso.
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Esta guia debera tener un tope al final en caso de alguna falla. Se debe considerar

una holgura entre el alojamiento mévil y la guia con el fin de que se pueda colocar grasa
entre estos elementos, en la figura 49 se puede observar la forma que tendra la guia y el

alojamiento del rodamiento inferior del eje central.

Figura 49 Cargas aplicadas al alojamiento maovil

Las fuerzas aplicadas en el alojamiento mévil son las cargas de reaccion que se

trabajaron en la seleccién de rodamiento de rodillos cilindricos.

En la figura 50, se observa los lugares donde existira mayor concentracion de
esfuerzos (color verde y amarillo), en el caso en estudio se tiene un factor de seguridad
minimo de 1.359, de igual manera se tiene un desplazamiento maximo de 0.208[mm], lo

gue no afecta en nada al movimiento lineal del rodillo mévil.



86

Max: 15 \

Load Casel~

Safety Factor -

& 4

Figura 50 Factor de seguridad en el alojamiento mévil

Los agujeros de las placas que se presentan en los puntos anteriores fueron
calculados mediante el perno seleccionado mas 1/8 de pulgada de holgura, este calculo

de pernos se lo presenta a continuacion:

nF .
d = |——= Ecuacion 46
perno N'S}’perno%

Donde:

n = Factor de seguridad

F = Fuerza de reaccion en los puntos

N = Numero de pernos

Syperno = Resistencia a la fluencia del perno

Se seleccionan pernos grado 8.8 el mismo que tiene una resistencia a la fluencia

de SYperno = 828[MPa] y el nUmero de pernos con el que se trabajara sera de N = 4.
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2-374.06[kN]

4-828[MPa] -7

dperno

dperno = 0.0169[m] = 17[mm]

El perno inmediato superior es de 3/4 de pulgada, de la misma manera se realiza

para el alojamiento movil, pero con un nimero de N = 6 pernos.
dperno = 0.0177 = 18[mm]

3.4.8 Disefio de Rodillos

Es comun que los rodillos se fabriquen con acero al carbono o hierro gris y se
recubran con cromo, a fin de dar un mejor acabado superficial al producto formado y
mejorar la resistencia al desgaste de los rodillos. Se pueden utilizar lubricantes para
reducir el desgaste de los rodillos, mejorar el acabado superficial y enfriar los rodillos y el

material que se esta formando.

Como se demostré anteriormente, el rodillo central sera el que mas carga va a
recibir, ya que tiene la carga del cilindro hidraulico y dos veces la fuerza de rozamiento
gue se genera al momento de curvar un perfil, por ello nos centraremos en este para

seleccionar el material adecuado para la resistencia del mismo.

Segun (Norton, 2011) las fallas a fatiga comienzan por un esfuerzo cortante y
contintan hacia la falla por el esfuerzo de tensién. También existe un esfuerzo cortante
asociado con los esfuerzos de contacto por compresion y se cree que es la causa de la

formacion de la grieta después de muchos ciclos de esfuerzo.

En la figura 51 se muestra la distribucion de la fuerza de contacto, cuando se

encuentran dos cilindros en contacto.
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Figura 51 Prisma elipsoidal de distribucion de la presion, contacto cilindrico
Fuente: (Norton, 2011)

3.4.8.1 Esfuerzo por fatiga superficial

Las fuerzas que actuan sobre el rodillo deformador, son las siguientes:
F = 354.202 [kN]
2+ Fr =262.109 [kN]

Por las fuerzas presentes podemos decir que el rodillo esta trabajando con
rodamiento y deslizamiento combinado, que es una condicibn mucho mas severa que

trabajar solo con rodamiento puro (Norton, 2011).

La geometria de la huella de contacto se obtiene mediante las constantes del
material, al ser el rodillo de hierro fundido y las piezas a curvar de acero se obtienen las

siguientes condiciones:

Ecuacion 47




89

Donde:

m,, m, = Constantes del material
94,9, = Coeficiente de Poisson
E;, E, = Modulo de Young

El coeficiente de Poisson para los dos materiales es 9,,9, = 0.28 , mientras que

el médulo de Young para el acero es E; = 207 [GPa] y para el hierro fundido es E, =

103.4[GPa].
1-0.282 1-0.282
™= "507 M2 = 71034
m, = 4.45x10712 [i] m, = 8.91x10712 [i]
1 ' Pa 2 ' Pa

Ahora se define la constante de la geometria cilindrica que depende de los radios

R; Y R, de los dos cilindros, la misma que esta dada por la siguiente ecuacion:

1 1 1 .,
B = - (R—1 +R—2) Ecuacion 48

Donde:

R;= Radio del rodillo en el punto central de contacto

R,= Radio exterior de la tuberia a curvar

En el caso de que un cilindro este sobre un plano R, = o, haciendo 1/R, igual a
cero. Para un cilindro en canal, R, se vuelve negativo. Si no, R2 es finito y positivo, como
R, (Norton, 2011).

Para el caso de la tuberia que pasa por el rodillo deformador, se trabajard como

- .01
un cilindro en el plano, es decir — =0, por lo tanto:
2
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B—l( ! +0)
2 \6.514[in]

1
B = 3.022 [—]
m
La mitad del ancho a de la huella de contacto se obtiene entonces de:

a= |- —=-— Ecuacion 49

Donde:

my, m, = Constantes del material

B = constante de la geometria cilindrica
F=Fuerza normal de contacto

L = Longitud de contacto

Se debe definir la longitud de contacto que en este caso es la longitud de arco que

esta en contacto entre el rodillo deformador y la tuberia.

L= % dtubo Ecuacion 50
L = 0.344[m]
4.45x1012 [i] +8.91x10-12 [i]
S Pa| T8 Pa) 354.202[kN]
T 3.022 [l] 0.344[m]
m

a = 0.0017[mm]
El area de contacto que se genera por contacto de los cilindros es de forma
rectangular, quedando de la siguiente manera:

area=2-a-L
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area = 2-0.0017[m] - 0.344[m]
area = 0.00117[m?]
A continuacion se debe calcular la presion de contacto promedio y maxima, las

mismas que se determinan con las ecuaciones:

F .
Pyrom = — Ecuacion 51

Pyrom = 302.26 [MPa]

2'F

—_— Ecuacion 52
ma-L

Piax =
Ppax = 384.85 [MPa]
Ahora se calcula la presion maxima que se genera en el area de contacto.
fmax = 1" Prax Ecuacion 53
frnax = 0.74 - 384.85[MPal]
fmax = 284.789 [MPa]

Los esfuerzos principales en la zona de contacto son maximos sobre la superficie,
sin embargo se tiene que trabajar en la parte interna donde sera critica donde la
profundidad sea z = 0.3a, a esta distancia de la superficie podemos calcular los

componentes de los esfuerzos aplicados, la fuerza normal y la tangencial.
72

z o
O;normal = ~Pmax " |1 — 2 0z tangencial = —2" fmax" 2 Ecuacion 54

O x normal = Oz normal Ox tangencial = 0 Ecuacién 55

z2 . .
Txznormal = 0 Txz tangencial = —fmax " A ’ 1- 22 Ecuacion 56
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Calculando los esfuerzos tenemos los siguientes resultados:

Oy normal = —367.126 [MPa] 0y tangencial = —170.87[MPa]

O normal = —367.126 [MPa] =0

Oy tangencial
Txz normat = 0 Txz tangencial = —271.673 [MPa]

Todos los esfuerzos son negativos ya que se encuentran trabajando a compresion,

los esfuerzos totales sobre cada plano cartesiano se los obtiene superponiendo las

componentes debidas a la carga normal y tangencial.

Ox = Oxnormal t Ox tangencial Ecuacién 57
O0; = Oznormal T Oz tangencial Ecuacion 58
Txz = Txznormal T Txz tangencial Ecuacion 59

0, = —538 [MPal]
oy = —367.126 [MPa]
Ty, = —271.673 [MPa]
Como el area de contacto es corta se elimina el esfuerzo en la tercera dimension.
g, =0 Tyy =0 Ty, =0
A diferencia del caso de rodamiento puro, estos esfuerzos no son principales

debido al esfuerzo cortante aplicado. Por lo que se tiene que encontrar los esfuerzos

principales o4, g,, 3 mediante las siguientes ecuaciones.

o>-C,-06*-C,-0—-C,=0 Ecuaciéon 60
Donde:

C,=0,+t0,+o0, Ecuacion 61
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Ci =Ty +1,%+1,%—0,0,—0,0,—0,0, Ecuacion 62
Co=0,0,0, + 2Ty Tyy Tyy — 03Ty, 2 — OyTpy 2 — O,Tyy Ecuacion 63

Debido a la complejidad de las ecuaciones, se utiliza un programa matematico

para resolver las mismas, dando como resultado los siguientes datos:
o3 = —737.354 [MPa]
o, = —167.772 [MPa]
o, = 0 [MPa]
7,3 = 368.677[MPa]

Como se puede observar el esfuerzo principal es mucho mas grande que el
esfuerzo normal o,, el esfuerzo cortante maximo es el 7,3, es critico mientras mas se

acerca a la superficie.

3.4.8.2 Resistencia a la fatiga superficial

Una vez que sabemos el esfuerzo que se va a ejercer se procede a seleccionar
un material de los que se listan a continuacion, con esto podemos calcular el factor de
seguridad que tendran los rodillos después de un cierto determinado namero de ciclos,
los rodillos deben trabajar por lo menos 4000 [horas] a maxima potencia, por lo que el
ciclo de vida se calcula de la siguiente manera:

__5.17 [ciclos] 60 [min] 4000 [horas]

Nesperada - [min] 1 [hora] 1[dia] Ecuacion 64

Nesperaga = 1.2x10°[ciclos]

A continuacién se selecciona un material para comprobar cuantos ciclos de vida

soporta, por cuestion de costos y por motivos de fabricacién se seleccionara un hierro
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nodular Gr.80-60-03, el mismo que permitira trabajar de mejor ya que la fuerza de
rozamiento disminuye por la presencia de carbonos en la estructura metalica del mismo,
ademas de esto para la medida de rodillos que se necesitan si se pueden realizar
mediante fundicion en el mercado local, debido a que al seleccionar otro material sera
muy dificil de conseguir y maquinar.

Tabla 26
Datos de resistencia a la fatiga superficial para varios materiales

]
Tabla 5-7  Datos de resistencia a la fatiga superficial para varios materiales
Parie 1: Matersles gue operan contra un rodille de scero para heramientas HRC 60-62

Rodamiento pure Rodamiento y 9% de deslizamiento
¢ Maleral K 5. @ 1E8 i L K 5. & 1EB i L
P cidios, psl psl ciclos, psl
1 Acem 1020, carburizada, 0L045 In min
. de profundidad HRC 50-60 12700 256000 739 3IE3I 10 400 9 00D 1320 &1.06
2 Arem 1020, HB 130-150 — — — — 1720 94 00D 478 2345
3 Acem 1117, HB 130-150 1 &DO E9 DDD 4.21 1.4 1150 77000 363 19.12

4 Aremn X134, endureddo por induccicn,
0.045 Inmin. de profundided HRC 45-58 10000 327 000 GG 3424 8200 206000 E51 41.31

& Acem 4150, tratamienta tErmico,
HE 370-300, con chapedo de oromo

muy delgada G060 177000 1118 5029 — — — —
& Acem 4150, tratamienta tErmico,

HE 370-300, con chapedo de fosfato oDl 6000 E20 4231 &260 120000 1186 5152
7 Arcem colado 4150, tratamiento témioo,

HE 270-300 — — — — 2BR0 121 000 1786 6072

8 Acero 4340, tratamiento tArmioo,
endurecido por Inducckin, 0045 in min.

de profundidad HRC 50-58 13003 359000 1415 6622 9000 6000 1402 &3.44
o Arero 4340, tratamiento tArmioo,

HE 270-300 — — — — RO 169 00D 18.05 7555
10 Acero 6150, HE 300-320 1170 7&8 00 3 17H — — — —
11 Acero 6150, HB 270-300 — — — — 1820 o7 00D E30 3506
12  Acerp maraging para herramisntas,

18% M, endurecido al alre, HR.C 48-50 — — — — 4300 146000 150 2213
13 Hierm gris, Cl. 20, HE 140-160 7o 49 000 183 19.09 740 47 000 4.08 18.72
14 Hierm gris, Cl. 30, HE 300-220 1120 &3 000 4.2 10.82 — — — —

CONTINUA =)



95

15  Hierm gris, C 30, tratamiento térmico
(ausreveniday HE 255-300,

chapado de fosfato 2030 102 000 552 7N 2E10 4 000 £.01 28.44
16 Hierm gris, Cl. 35, HE 725-255 2000 Big 000 11.62 46 35 1 Q00 B4 D00 B30 ELES
17 Hierm gris, Cl. 45, HE 220-240 —_ _ —_ — 1070 &5 000 177 1201
18 Hierm nodular, Gr 80-60-03,

tratamiento trmico, HE 207-241 2100 O D00 10,09 4153 1 Q&0 Q3 Q00 F & 26.31
19 Hierm nodular, Gr. 100-70-03

tratamiento trmico, HE 240-260 — _ — — ERT 122 000 13.04 5433
20 Migual bronce, H8 §0-90 1390 73 000 &01 268D —_ — —_ —_
1 Fundido de arena, bronce-fasfon

SAE 65, HE 65-75 730 52 000 284 1613 L 36 D00 239 14,08
22 Bronce fund.-cont. SAE 650, HE 75-80 —_ — _ —_ 120 33 000 154 12,87
23 BEronce duminio 2 500 O 000 587 7a7 — — — —
34  Zinccolado, HE 7O 250 28 000 07 1535 220 26 000 in 15.20
35 Resina de acstzto G20 — — — 580 — — —
36 Cawcho de poliuretanc 240 — — — — — — —

Fuente: (Norton, 2011)

Se selecciona un hierro gris clase 35, con una dureza HB 225-255, el mismo que
tiene las siguientes caracteristicas
1=5.56 { =26.31
Con estos datos se puede calcular los ciclos de vida que tendra el material:
Nyigq = 10674108 Ecuacién 65
Donde K es el factor de carga experimental y se utiliza para determinar la carga
segura de resistencia F en un numero especificado de ciclos, o bien el nimero de ciclos
gue se puede esperar antes de que ocurra la falla. (Norton, 2011)
K = n(m, + my) - 65> Ecuacion 66
K = 3312 [psi]

— 26.31-5.56-10g(3312
Nvida =10 & )

Nyigq = 5.4x10°
Con esto garantizamos que el rodillo trabajara sin fallas por lo menos 4000 [horas],

los afios de vida que tendra la maquina depende del uso que se le dé, si se tiene un uso
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continuo de 8 horas al dia, durante 5 dias a la semana y 50 semanas al afio, el rodillo
central durara aproximadamente 2 afios, cabe recalcar que la maquina va a trabajar para
brindar servicios de diferentes tamafios, por lo que este ciclo de vida se alargaria mas,
adicional este es la vida esperada para el rodillo central, rodillos deben soportar el doble

de ciclos, ya que trabajaran con la mitad de la carga.

3.5 Disefio del sistema hidraulico

Para el disefio del sistema hidraulico primero se selecciona el cilindro hidraulico
con el que se trabajara el cual debe dar una fuerza de empuje igual o mayor a la que se
necesita para deformar la tuberia que es F = 354.2[kN].

El control del fluido serd mediante una valvula tres posiciones y 4 entradas la
misma que controlara el avance y retroceso del cilindro hidraulico, la misma puede ser
controlada eléctricamente o por medio de palancas.

En la figura 52 se muestra el circuito hidraulico con el que se manejara la maquina
curvadora, el mismo consta de:

e Un cilindro hidraulico de doble efecto

e Una valvula 3/4 para la derivacién del fluido hidraulico hacia el cilindro.

e Un grupo motriz conformado por: una bomba de engranajes externos, un motor
eléctrico y una valvula limitadora de presion.

e Un tanque reservorio con el doble de la capacidad del cilindro.

e Un filtro que se colocara en la entrada de succion del tanque.
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Figura 52 Esquema del circuito hidraulico

3.5.1 Seleccién del cilindro hidraulico

En la tabla 27 se selecciona un cilindro hidraulico, en donde nos indica el tamafio
que tendra el cilindro y su fuerza de empuje.

Tabla 27
Determinacion del cilindro SERIE CR

Piston | Vastago Empuje Min | Empuje Max _Fuerza_ F"“‘?‘? Cau_da! _Caudal sl
AREAS Diferencial Traccion Salida Diferencial Entrada
Bore Rod Push Min PushMax | Force Regen. Lz oree Fé‘;‘;’ ;e ’;::1 . F‘;""
A prstén| Avrso | Si S, S F,(MIN) | F,(MAX) Fy F; Q, Q, Q,
mm mm ez | emZ ez i T T L) Trmn Trmin Tminm |
74 7,54 337 546 5,35 - 0,52 20
25 18 491 254 238 0.74 7,85 4,07 3,78 29 1,53 14
32 18 804 2.5 5,50 129 1286144 4,07 4,78 48 1,53 33
22 g 3,80 4,24 -~ < [ .76 . 2,28 25
o7 3.60 5.76 5,08 14,02 228 53
40 28 12,56 6,15 641 1.86 20,096 8,85 10,25 7o 3,69 38
28 6,15 1347 . 8,85 21,55 3.69 8.1
50 36 19,63 10,17 545 234 34 16,28 15,12 1.8 8,10 57
36 . 10,17 20,98 16,28 33,57 8,10 126
63 45 31,16 15,90 15,26 467 49,85064 2543 2442 187 8,54 a2
45 B 15,90 | 4.4 25,43 54,55 9,54 20,6
80 56 50.24 24,62 2562 754 50,384 38,39 41,00 30.1 14,77 154
56 24,62 53,88 . 38,39 86,21 14,77 323
100 70 76,50 35847 40,04 11.78 1256 61,54 64,06 4.1 23.08 240
195 70 12266 38,47 84,19 18.40 196,25 61,54 134,71 736 23,08 50,5
50 < 63,58 | 58,07 4 = 101,74 54,51 . 38,15 354
- 90 63,59 | 137,38 101,74 215,80 . 38,15 82,4
160 110 200,96 24,99 105,98 3014 321,536 151,98 165,56 120.6 56,99 63,6
200 110 31400 9489 | 21802 4710 so2.4 151,98 35042 1884 56,99 1314 |
140 . 153,86 | 160,14 : = 746,18 56,22 i 97,32 96,1 |
250 140 49063 153,86 | 336.77 7359 765 246,18 53882 204 4 9232 2021
180 g 254,34 | 236,29 - 406,94 378,06 H 152,60 1418
320 180 503 84 25434 | 54850 120,58 1286 144 406,94 878,20 1823 152,60 3287
220 y 375,54 | 423,90 g <58 607,50 676,04 < 227,96 2543

Fuente: (CILCOIL, 2005)
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El cilindro seleccionado que cumple con la fuerza de empuje es el de diametro de

piston de @ = 200[mm], el mismo que tiene 2 vastagos, de 110y 140 [mm], hay que
seleccionar entre uno de los dos comprobando su pandeo, para esto hay que guiarse de
la longitud de pandeo dependiendo de su tipo de fijacion, en la figura 53 se puede
observar los diferentes tipos de fijacion que existe y su influencia sobre la longitud de

pandeo.

Lk=0.7L Lk=L Lk=2L
Figura 53 Influencia del tipo de fijacion sobre la longitud de pandeo

Fuente: (CILCOIL, 2005)

Se selecciona Lk = 2L, ya que se trabajara con una rotula la que empujara al
rodillo deformador, con el valor de Lk se procede a calcular el pandeo del vastago y
seleccionar entre uno de los dos, la carrera que tendra el vastago es de 600[mm], por lo
gue la longitud de pandeo queda de la siguiente manera:

Lk = 2-600[mm]
Lk = 1200[mm]
Mediante la ecuacion 67 se determina la carga maxima antes de que pandee el

vastago.

Fp = Ecuacion 67
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Donde:
Fp = Carga axial maxima sin pandear
E = Modulo de elasticidad del acero E = 200[GPa]
J = Momento de Inercia ] = (- d*)/64
C = Coeficiente de seguridad C = 3.5
Para el vastago de @ = 110[mm]:

_ m- (110[mm])*
/= 64

] = 7.18x10%[mm*]

_ m?-200[GPa] - 7.18x10°[mm*]
P= (1200[mm])? - 3.5

Fp = 2814[kN]
Esta carga es mucho mayor que la fuerza de deformacién por lo que se selecciona
este primer diametro de vastago con lo que ya no es necesario realizar la siguiente

comprobacion.

3.5.2 Calculo de la presién de trabajo
La presion de trabajo del sistema se la determina en base de la fuerza de curvado

requerida y a la geometria del Cilindro Hidraulico, utilizando la ecuacién 68.

F .,
Py = — Ecuacion 68

b 354.2[kN]
B 1. (200[mm])

~ = 9.318[MPa] ~ 93,178[bar]

Como se observa esta presion es menor que la presion nominal de 160 [bar] con

la que trabaja el cilindro, por lo que se asegura que esta dentro del rango.
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3.5.3 Calculo del caudal de trabajo

Para calcular el caudal de trabajo, primeramente debemos requerir la velocidad

con la que se movera el vastago, esta velocidad sera de 5 [mm/s]
Qin = Vvastago -area

T
Qin = S[mm/s]- 7 (200[mm])?

mm?3
O = 157079.63[ - l

Qin, = 9.425 [ﬁ]
Este es el caudal que se necesita para mover el vastago a la velocidad requerida,
con este dato y la presion calculada anteriormente ya se puede seleccionar la bomba que
ird en el sistema.

3.5.4 Seleccién de bomba

Los sistemas hidraulicos comunmente utilizan bombas de engranajes externos ya

gue son versatiles, tienen alta resistencia y larga duracion.

La simplicidad en la construccion permiten que los costos sean muy accesibles y

los mantenimientos menos complejos.

En la figura 54 se selecciona una bomba de engranajes externos, la misma que
nos da un caudal trabajando a 1500 [rpm], como se sabe comercialmente el motor
eléctrico mas cercano es el de 1800[rpm] con esta velocidad de giro se calculara el caudal

real al que trabajara la bomba.



101

PO CIUNDRADA  |CAUDAL a 1500 giros/min PRESION MAXIMA VELOCIDAD MAXIMA DIMEMSIOMNES

em’fgiro [amrev]  liros /min [lires/min] »ar giros/min [rpm]

T T S - R N N S
oppe |20 | o oo ow|mo | sw | & | @

LT I N 2 I N - I N

owoin |91 | na 20| w5 || mo | sis | w |
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Figura 54 Bomba de engranajes externos tipo GHP1

Fuente: (Marzocchi, 2019)

El caudal real se calculara con la velocidad de giro del motor que es de 1800 [rpm],
como ya se mencion0 anteriormente.

8.8[l/min] 1500[rpm]
x 1800[rpm]

x = 10.56 [l/min]

Este es el caudal con el que trabajara la bomba de engranajes externos, es un
poco mayor al requerido el mismo que nos cambiara la velocidad del vastago a 5.6 [mm/s]
el mismo que no afectara en nada a la operacion normal de la maquina.

En la figura 55, después de realizar la simulacion en el programa FluidSIM de
FESTO, se observa como se desplaza el cilindro hidraulico, el mismo tendrd una
velocidad constante de 6[mm/s], y una fuerza de 354.20[kN] como se requiere, la presion
a la que trabajara el sistema es de aproximadamente 117 [bar], que esta dentro de los

parametros antes seleccionados.
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Figura 55 Simulacion circuito hidraulico

Ahora se necesita calcular la potencia del motor eléctrico que trabajara con esta

bomba, para ello se trabaja con la siguiente ecuacion.

P-Q

Pot = —

Donde:
Pot = Potencia requerida
P = Presion de operacién

n = Eficiencia (n = 0.75)

, _ 9:318[MPa] - 10.56[L/min]

n

Pot = 2.187[kW] ~ 2.93[hp]

0.75

Ecuacion 69

Se seleccionara un motor de 3 [hp], con una velocidad de 1800 [rpm].
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3.5.5 Dimensionamiento de tuberias

Segun (Creus, 2007) la velocidad del fluido hidraulico dentro de la tuberia que
conecta al cilindro no debe superar los 5 [m/s] en mangueras de goma ni los 4,5 [m/s]
en el caso de tubos de acero. En caso de exceder estos limites, se presenta un flujo
turbulento con lo que puede existir una mayor pérdida de carga y un sobrecalentamiento.
Por otro lado, las velocidades sugeridas del fluido en los sistemas hidraulicos son:

e Aspiracion de la bomba hidraulica 0,6 a 1,2 [m/s]

e Velocidad de fluido en la impulsion 2,0 a 5,0 [m/s]

e Velocidad de retorno 1,5 a 4,0 [m/s]

Para el célculo del didmetro y del espesor de la tuberia se trabajara con la siguiente

ecuacion:

4-Q .,
Dint = — Ecuacion 70

Donde:

Q = Caudal del fluido

V' = Velocidad recomendada
@ine = Diametro de la tuberia

Para la tuberia de impulsion se elige una velocidad de 5.5 [m/s], y el caudal de

entrada al cilindro de 10.56[l/min].

_[4-10.56[l/min]
Dint = - 5[m/s]

Dine = 6.6]mm]
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La tuberia de retorno se trabajara con una velocidad de 4 [m/s]

_|4-10.56[l/min]
fnt = - 4[m/s]

Dine = 7.48[mm]
En la tuberia de aspiracion se recomienda una velocidad baja, por lo que se tomara
1[m/s], y tendra que tener el mismo caudal de salida de la bomba 10.56[l/min], con lo

que queda un didmetro interno de:

4-10.56[l/min]
m-1.1[m/s]

Qint =

Dine = 14.27[mm]

Se seleccionara mangueras de alta presion flexibles ya que las mismas son faciles
de instalar mediante acoples rapidos y permiten elaborar ruteos que se acoplen a la
necesidad de la maquina, con esto se evitara colocar soportes y la interferencia con los
otros componentes de la maquina, en la figura 56 se muestran los tamafios de mangueras

hidraulicas de 6 mallas que se adaptan a los requerimientos del sistema.

o @
Part 1D _ oD Max WP
number in mm Size mm bar psi
[ TFD0O45SP-04 1/4" 6.4 4 17.8 450 6525]
| TFDO4SP-06 3/8" 9.5 6 21.2 445 6453 |
TFD045P-08 1/2" 12,7 8 24.3 415 6018
[ TFDO45SP-10 5/8" 16.0 10 28.0 350 5075 ]
***TFDO4SP-12 3/4" 19.0 12 32.0 350 5075
***TFDO4SP-16 1" 254 16 39.5 280 4060
***TFDO4SP-20  1.1/4" 31.8 20 50.8 210 3045
***TFDO4SP-24  1.1/2" 38.1 24 57.2 185 2683
¥+*TFD045SP-32 2" 50.8 32 69.8 165 2393

Figura 56 Manguera hidraulica de 6 mallas 100R15

Fuente: (Jara, 2014)
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3.5.6 Dimensionamiento del depdsito

El depdsito del sistema hidraulico es el encargado de enfriar el fluido y separar los

contaminantes que contenga el mismo.

Segun (Roca, 2006), los depdsitos deben tener por lo menos el doble o triple del
caudal maximo de la bomba. El objetivo es renovar el fluido hidraulico entre ciclos, de

esta manera se disipa el calor y las particulas se sedimentan.

Con lo antes mencionado se puede llegar a un dimensionamiento del depdsito de

la siguiente manera:
Capacidad del deposito = 3 - Q Ecuacion 71
Capacidad del deposito = 3 - 10.56[l/min]
Capacidad del deposito = 31.68[l] ~ 1.114[ft3] = 31681[cm3]

Para el disefio del depdsito se utilizara la recomendacion de (Buthod, 12 edicion),
que se pueden disefiar tanques rectangulares hasta una capacidad de 30[ft3], también
indica que para tanques de lados iguales se puede utilizar la siguiente ecuacion:

B=3v Ecuacion 72
Donde:
V = Volumen del tanque
B = Lado del tanque
B = /31681[cm?]

B = 31.64[cm]



106
También se recomienda que para una mejor distribucion de la carga es preferible
tener 1.5B para el lado largo y 0.677B para el lado corto. (Buthod, 12 edicion)
B; = 1.5 * 31.64[cm]
B; = 47.46[cm]
B = 0.677 * 31.64[cm]
Bc = 21.42[cm]

Quedando la altura de:

H = v Ecuacion 73
B;'Bc¢
H = 31.16[cm]

Una vez gque tenemos las distancias que tendra el depésito se debe calcular el

espesor de las paredes, para lo cual utilizamos la ecuacion 74:

t=1L- /MLSO‘%'G [in] Ecuacién 74

Donde:

H = Altura del tanque [in]

B = Factor de relacion entre la altura y el ancho del tanque g = 0.116 (Ver tabla 28 )
G = Gravedad especifica del liquido

S = Resistencia del material S = 16600(psi], tabulado en el cédigo tablas UCS-23
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Tabla 28
Factores de relacion entre altura y ancho de tanques rectangulares
Values of @ and 8
Ratio, i or%' 025 0.286 0.333 0.4 0.5 0.667
Constant, 8~ 0.024 0.031 0.041 0.056 0.080 0.116
Constant,@  0.00027  0.00046  0.00083 0.0016 0.0035 0.0083
Ratio,E ord 1.0 15 2.0 2.5 3.0 35 4.0
Constant, 8 0.16 0.26 0.34 038 0.43 0.47 0.49
Constant,a  0.022 0.043 0.060 0070 0078 0.086 0.091
#H = height of tank L = length of tank / = maximum distance between supports

Fuente: (Buthod, 12 edicion)

0.116-12.26[in] * 0.036 - 0.85
16600([psi]

t = 18.68[in] -

t = 0.030[in] = 0.762[mm]
Nos acercamos al espesor de lamina que es de 1[mm], se colocara bocas para la
linea de succion y de retorno, adicional se colocara una boca en la parte inferior para

propdsitos de mantenimiento, quedando de la siguiente manera:

Boca de retorno
- ————

Fapa de recipiente

Boca de succidn

T

‘\

Figura 57 Depdsito de aceite hidraulico Boca para vaciado
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3.6 Disefio del bastidor

Para el disefio del bastidor se ubicaran todos los elementos que interactuaran en
la maquina, con el fin de no obstaculizar a ninguno de los mismos.

En la figura 58 se puede observar los diferentes puntos donde iran aplicadas las
cargas generadas por el proceso de curvado, asi como el peso de los elementos que

conforman la maquina.

Figura 58 Distribucién de cargas en el bastidor
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En la tabla 29 se muestran las fuerzas que actian en los diferentes puntos, con

sus respectivas fuerzas en los ejes X, Y, Z.

Tabla 29
Cargas aplicadas al bastidor

Cargaen X [kN] CargaenY [kN] CargaenZ [kN] ‘
Punto A: Carga de reaccién de los alojamientos de rodamientos superiores
2.45 [kN] 271.96 [kN] 256.82 [kN]
Punto B: Carga de reaccion de los alojamientos de rodamientos superiores
2.45 [kN] 271.96 [kN] 256.82 [kN]
Punto C: Carga de reaccion de los alojamientos de rodamientos inferiores
2.45 [kN] —94.89 [kN] —9.23 [kN]
Punto D: Carga de reaccion de los alojamientos de rodamientos inferiores
2.45 [kN] —94.89 [kN] —9.23 [kN]
Punto E: Carga de reaccién en el alojamiento movil
4.90 [kN] 0 [kN] —612.51[kN]
Punto F: Carga generada por el cilindro hidraulico
4.20 [kN] —354.20 [kN] 0[kN]
Punto G: Carga generada por el motor eléctrico
4.96 [kN] 0 [kN] 0 [kN]
Punto H: Carga generada por la caja reductora
16.89 [kN] 0 [kN] 0 [kN]
Punto I:Carga generada por la el deposito de aceite hidraulico
4.78 [kN] 0 [kN] 0 [kN]
Punto J: Carga generada por el motor eléctrico

4.96 [kN] 0 [kN] 0 [kN]
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En la figura 59 se puede observar los resultados de la simulacion por elementos
finitos efectuada en el bastidor con las cargas mostradas en la tabla 29, en el analisis se

puede observar que el factor de seguridad minimo que se tiene es de 1.34.

Figura 59 Factor de seguridad, analisis por elementos finitos del bastidor

En la figura 60 se observa el desplazamiento maximo que tendra, el mismo que es

de 1.08[mm], este desplazamiento no afecta en nada al funcionamiento de la maquina.
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Figura 60 Desplazamiento, andlisis por elementos finitos del bastidor

3.7 Disefio del sistema de control eléctrico
El sistema de control eléctrico sera el encargado de controlar encender y apagar

el motor, cambiarlo el sentido de giro del mismo.

En la figura 61 se puede observar como sera el control para el cambio de sentido
de giro del motor eléctrico, el mismo constara de dos contactores (C1 y C2) los cuales
tendran cuatro entradas y salidas, dos normalmente abiertos y los otros dos normalmente
cerrados, estos se conectaran al circuito de mando del motor trifasico en las posiciones
R, Sy T, para cambiar de sentido de giro, simplemente debemos cambiar las parejas de
R-S a R-T, por ejemplo.

Los elementos que activaran y desactivaran el proceso, seran los pulsadores P1

y P2, uno para cada sentido de giro del motor, y se tendra un paro de emergencia OFF.
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Figura 61 Diagrama de control para cambio de giro del motor eléctrico

La figura 62 indica un diagrama de potencia el mismo que estar4 a cargo de
alimentar y proteger al motor, donde Q es el interruptor termo magnético, el mismo
protege al motor cuando la temperatura supera la normal de funcionamiento.

El RT es el relevador de sobrecarga este protege al motor contra corrientes
mayores a la corriente indicada en la placa de datos.

Los K1 son los contactores, los mismos que son encargados de controlar al motor,
estos vienen accionados por un diagrama de control como se mostro anteriormente en la

figura 61.
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Figura 62 Circuito de potencia de un motor trifasico

Fuente: (Moina & Navarrete, 2007)
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CAPITULO IV: ANALISIS FINANCIERO
4.1 Introduccién
En el presente capitulo se hard un estudio de factibilidad econémica, para la
realizacion del presente proyecto, el mismo se dividira en varias secciones para su facil
compresion, adicional se separara cada elemento con su respectivo proveedor y precio

final para compararlo con las maquinas con similares caracteristicas en el mercado.

4.2 Sistema motriz

Tabla 30
Costos de elementos del sistema motriz

ITEM DESCRIPCION CANTIDAD COSTO COSTO PROVEEDOR
FINAL
1 Catarina doble torén 2 [Uni] $3,669.12 $7,338.24 CMAINPRO
ANSI 200, Manzana
tipo C, Z=65.
2 Catarina doble torén 1 [Uni] $1,048.32 $1,048.32 CMAINPRO
ANSI 200, Manzana
tipo B, Z=25.
3 Cadena ANSI 200 10.23[m] $663.80 $6,790.67 CMAINPRO
doble
4 Catarina simple torén 1 [Uni] $127.95 $127.95 McMaster Carr
ANSI 180
7=
5 Catarina simple torén 1 [Uni] $383.85 $383.85 McMaster Carr
ANSI 180,
7=
6 Cadena ANSI 180 3 [m] $59.29 $177.87 McMaster Carr
7 Eje AISI 1018, 1.6 [m] $729.96 $1,167.94 Ferrotoll
didmetro 10”
8 Magquinado de ejes y 3 [Uni] $165.00 $495.00 SAURUS
tuercas
9 Chavetas 45x25[mm], 6 [Uni] $12.34 $74.05 McMaster Carr
L=200 [mm]
10 Matrices 3 [Uni] $1,170.40 $3,511.20 JCR fundiciones

deformadoras, hierro
nodular, segin planos

11 Maguinado matrices 3 [Uni] $336.00 $1,008.00 JCR fundiciones
deformadoras
12 Rodamiento SKF de 2 [Uni] $557.84 $1,115.68 Casa del
bolas d=150, D=225, ruliman
B=35, Codigo 6030
13 Rodamiento SKF de 2 [Uni] $1,684.53 $3,369.06 Trocetti

rodillo a rétula d=190,

CONTINUA )
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D=260, B=52, Cdédigo:
23938 CQW33
14 Rodamiento SKF de 2 [Uni] $1,049.42 $2,098.84 Casa del
rodillo cilindrico d=150, ruliman
D=270, B=73, Cddigo:
UN 22230 ECM
15 Caja reductora 1 [Uni] $3,500.00 $3,500.00 SAURUS
1:60.7,hasta 45 [Kw]
Usada
SUBTOTAL $32,206.67

4.3 Sistema hidréaulico

Tabla 31
Precios de elementos del sistema hidraulico

ITEM DESCRIPCION CANTIDAD COSTO COSTO FINAL PROVEEDOR
1 Cilindro Hidraulico, 1 [Uni] $3,480.52 $3,480.52 NEUMAC
D=200, L=600, presion
de trabajo 160 [bar]
2 Arrastrador de rétula, 1 [Uni] $1,645.10 $1,645.10 NEUMAC
d=160, D=400, b=165
3 Bomba de engranajes 1 [Uni] $695.49 $695.49 NEUMAC
externos,
Q=10.56[l/min]
P=250[bar]
4 Motor Siemens 3[Hp], 1 [Uni] $679.76 $679.76 SIEMENS
1800 [rpm]
5 Acople tipo matrimonio 1 [Uni] $54.38 $54.38 NEUMAC
de 3/4”
6 Mangueras hidraulicas 1 [Uni] $58.18 $58.18 Servimangueras
de 6 mallas 100R15
d=1/2", L=2 [m]
Con acoples roscado,
recto y codo
7 Mangueras hidraulicas 2 [Uni] $29.09 $29.09 Servimangueras
de 6 mallas 100R15
d=1/2", L=1 [m]
Con acoples roscado,
recto y codo
8 Mangueras hidraulicas 2 [Uni] $43.63 $43.63 Servimangueras
de 6 mallas 100R15
d=3/8", L=1.5 [m]
Con acoples roscado,
recto y codo

9 Valvula 3 posiciones /4 1 [Uni] $684.06 $684.06 NEUMAC
vias, eléctrica,
VICKERS
10 Bloque de distribucién 1 [Uni] $327.37 $327.37 NEUMAC
de lineas

CONTINUA )
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11 Filtro para aceite 1 [Uni] $74.42 $74.42 NEUMAC
hidraulico
12 Tanque lamina de 1[Uni] $344.47 $344.47 SAURUS
acero 2[mm],

dimensiones L=32 cm,
B=22 cm y H=40cm,
con tapay
perforaciones
SUBTOTAL $8,116.47

4.4 Bastidor

Tabla 32

Precios de elementos estructurales

ITEM DESCRIPCION CANTIDAD COSTO COSTO PROVEEDOR
FINAL
1 Plancha acero A36, 5 [Uni] $258.00 $1,290.00 Ferrotoll
e=12.7
2 Plancha acero A36, 2 [Uni] $617.00 $1,234.00 Ferrotoll
e=25.4
3 Perfil IPE 140 1 [Uni] $75.90 $75.90 Ferrotoll
4 Perfil UPN 120 4 [Uni] $80.40 $321.60 Ferrotoll
5 Angulo 100x10 1 [Uni] $118.10 $118.10 Ferrotoll
6 Mano de obra, Incluye: 2930 [ko] $0.51 $1,494.30 SAURUS
corte, armado y
soldadura
7 Granallado SP10 26 [m2] $35.84 $931.84 SAURUS
Pintura Bicapa
8 Tol galvanizado 5 [Uni] $35.40 $177 Ferrotoll
e=1.4[mm]

9 Pintura tercera capa 29.76[m2] $11.2 $333.40 SAURUS

SUBTOTAL $5,976.14

4.5 Sistema de control eléctrico
Tabla 33
Precios de elementos del sistema de control eléctrico

ITEM DESCRIPCION CANTIDAD COSTO COSTO PROVEEDOR
FINAL

1 Motor trifasico 40[hp], 1 [Uni] $4,860.24 $4,860.24 SIEMENS
1200 [rpm]
2 Variador de frecuencia 1 [Uni] INNOVATRONICA
3 Caja para contactores 1 [Uni INNOVATRONICA
e [Uni] $10,920.00

CONTINUA )



117

4 Panel de control movil 1 [Uni] INNOVATRONICA

(Incluye pulsadores y

cableado)
5 Contactores, 4 4 [Uni] INNOVATRONICA
entradas, 4 salidas

6 Instalacion y 1 [Uni] INNOVATRONICA

mantenimiento por 1

afio
SUBTOTAL $15,780.24

4.6 Costo Total del proyecto

Tabla 34
Costo total del proyecto

ITEM DESCRIPCION PRECIO FINAL
1 Sistema motriz $32,206.67
2 Sistema Hidraulico $8,116.47
3 Bastidor $5,976.14
4 Sistema de control eléctrico $15,780.24

COSTO TOTAL $62,079.52
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CAPITULO V: CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES
5.1 Conclusiones

e Se disefid una maquina curvadora de rodillos tipo piramidal con capacidad para
doblar tuberia hasta 8 pulgadas SCH 40. El motor de la maquina es de 40 [hp] y
velocidad de 1200 [rpm] , los diametros de los ejes sera de 180 [mm], un tamafio
de la misma sera 3330x2440x1560[mm] y un peso total de 9.20 [Ton].

e El analisis estructural realizado por medio de elementos finitos dio como resultado
gue para una distribucién mas éptima dentro del bastidor se deberé realizar con
planchas estandar, las mismas aumentan la rigidez soportando y distribuyendo de
mejor manera la carga generada por el proceso de curvado.

e Se concluyé que la fuerza de doblado necesaria para curvar la tuberia de 8
pulgadas SCH40 es de 354.20 [kN], esta fuerza fue calculado mediante la teoria
del momento limite para seccién de corona circular desarrollada por (Moina &
Navarrete, 2007) y comprobada mediante una simulacion por elementos finitos.

e El sistema hidraulico trabajara a una presién de 160[bar] con un cilindro de @ =
200[mm] y una carrera de L = 600[mm], la bomba seleccionada tiene un caudal
de 10.56[lt/min] y sera impulsada con un motor eléctrico de 3[hp] a 1800[rpm],
este cilindro movera un rodillo deformador el cual sera fabricado de Hierro nodular
Gr.80-60-03.

e EIl costo de fabricacién de la maquina estimado es de $62,079.52 esto incluye
materiales, accesorios y mano de obra, esto representa una ventaja econémica en

comparacion con importar una maquina con estas caracteristicas.
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5.2 Recomendaciones

Se recomienda realizar un estudio méas profundo sobre este tipo de maquinas que
existen actualmente en el mercado, como manera de complemento y comparando
sus capacidades de trabajo frente a las aqui presentadas, de igual manera hacer
un estudio al tipo de material a curvar, ya que los datos presentados en este
proyecto son obtenidos de tablas de libros.

Con el fin de aumentar los factores de seguridad en el bastidor, se recomienda
utilizar un material que tenga un limite de fluencia mas alto que el acero ASTM
A36, que sea facil de encontrar en el mercado y con un costo parecido.

Se recomienda realizar una curva deformacion real de cada uno de los materiales
gue se vayan a utilizar, tomando datos de laboratorio que nos acerquen mucho
mas a la realidad.

En la medida de lo posible es recomendable permitir que otros alumnos de la
carrera realicen un nuevo andlisis respectos al sistema de conformado de la
maquina y guiandose en los bosquejos que forman parte del presente trabajo, se
realice las correcciones pertinentes de tal forma de alcanzar con la maquina una

mejor prestacion en cuanto al curvado de tuberia.
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