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Resumen

En la actualidad en el disefio de elementos mecanicos ademas de cumplir con factores de
seguridad, se debe de cumplir con su confiabilidad. Un ejemplo de ello son los rodamientos de
bolas. La mayoria de los fabricantes de rodamientos ofrecen sus productos con una confiabilidad
del 90 %. EIl problema con la estimacion de la confiabilidad de estos componentes se debe a que
los fabricantes ofrecen una confiabilidad que es obtenida mediante pruebas de cientos de
cojinetes en laboratorios usando cargas constantes. Muchos disefiadores o usuarios de
maquinaria requieren conocer cual es la confiabilidad real basada en las cargas que ellos usan en
sus equipos. En algunas industrias como la edlica o la aerondutica se requiere conocer con
precision cual es la vida de un rodamiento para evitar paros y fallas en los equipos.

Durante el siglo XX el desarrollo de la industria de los rodamientos tuvo grandes
adelantos dirigidos a mejorar y hacer eficiente su funcionamiento. Los avances que ha tenido
esta industria son basados en la mejora de los procesos de fabricacidn, el mejoramiento de
nuevos materiales, la aplicacion de conceptos de confiabilidad y la calidad. Los fabricantes de
rodamientos muestran en sus catalogos que el proceso de seleccion de un rodamiento es algo
sencillo que contempla unos cuantos pasos. También los libros de disefio mecanico ofrecen
informacidn de la seleccion de un rodamiento. La seleccion de un rodamiento es un proceso que
puede variar de disefiador a disefiador, es decir no existe una solucion unica que satisfaga la
necesidad. Pero existe la necesidad de conocer cuél es la confiabilidad real en cierta aplicacion.

La ecuacion de vida Lio que continua vigente, fue desarrollada en los afios 40 por
Lundberg y Palmgren. La ecuacion es aceptable, pero como se menciond anteriormente, tal
ecuaciéon muestra la confiabilidad en pruebas de laboratorio en donde se usaron cargas constantes
a velocidades angulares para conocer el tiempo de vida del rodamiento. Los datos obtenidos se
ajustan a una distribucion Weibull. En el pasado la ecuacion fue criticada debido a que no
considera el uso de los esfuerzos de contacto de Hertz generados debajo de la superficie.
También fue criticada por que sus desarrolladores no tomaron en cuenta dos articulos publicados
por el investigador Waloddi Weibull contemporaneo de ellos. Aun con las criticas mencionadas
la ecuacion es favorable y sigue rigiendo la industria de los rodamientos.

En esta investigacion se formulé una metodologia para conocer la confiabilidad real de
un rodamiento en una aplicacion. La metodologia propuesta hace uso de la ecuacion Lio y toma

en cuenta los esfuerzos de contacto de Hertz y hace uso de la distribucion Weibull, donde los



parametros Weibull n (eta) y p (beta) son dinamicos y son obtenidos en base a los esfuerzos de
Hertz. La metodologia es interesante para los disefiadores que necesitan conocer la confiabilidad

en una aplicacion de campo.
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1. Introduccion

En la actualidad, el disefio de componentes mecanicos se basa en el uso de factores de
seguridad que compara los esfuerzos obtenidos contra la resistencia del material utilizado por
medio de teorias de falla. El problema es que esas teorias de falla no usan la confiabilidad para
mostrar el tiempo de duracién de un producto, por lo que es de suma importancia manufacturar
productos que sean seguros y que sean confiables (E. V Zaretsky et al., 2003). Algunos
disefiadores usan la confiabilidad en los componentes mecanicos, pero ésta es determinada
basada en pruebas de duracion bajo ciertas variables de trabajo, 0 muchas veces en base a la
durabilidad de productos similares que se produjeron anteriormente.

El rodamiento es un componente mecanico el cual sus disefiadores o fabricantes lo
ofrecen con una confiabilidad de 90%, ademas, ha sido utilizado por décadas en la industria y
es dificil encontrar algunas méaquinas rotatorias o equipos que no hagan uso de él. Los
rodamientos se usan desde grandes maquinas como bombas y turbinas hidraulicas, ferrocarriles,
generadores de vapor, equipos bélicos, la industria aeronautica (Yakout et al., 2019) (Zhang et
al., 2017), la industria automotriz, la industria eolica, hasta en maquinas pequefias como
electrodomésticos, juguetes, etc. Los rodamientos a través de los afios han sufrido diversas
modificaciones que han sido graduales, por lo general estas modificaciones se han llevado a
cabo para aumentar su vida, resistir mas carga, soportar mas velocidad y hacerlos mas eficientes
(Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014). Hoy en dia se pueden encontrar en el mercado
una gran cantidad de rodamientos de diferentes tipos y tamafos.

En la actualidad, las compaiiias y la literatura solo muestran como se debe llevar a cabo
la seleccion de un rodamiento. La seleccion es en base a una férmula Lio adoptada por la
Norma ISO 281, que representa el 90% de confiabilidad, y lo que la férmula nos permite es
comparar la carga dindmica (resistencia) a la que el rodamiento fue disefiado, contra la carga de
disefio obtenida de un analisis estatico para obtener las fuerzas resultantes que actuan en el eje

donde serdn montados los baleros. Con las fuerzas resultantes obtenidas, el diametro del eje y la
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velocidad de giro se busca en el catdlogo del fabricante el rodamiento que cumpla con estas
especificaciones. Con el rodamiento seleccionado se usa la férmula Lio que compara la carga
dinamica del catalogo con la carga equivalente y asi se determina las horas de vida del
rodamiento, que corresponden con una confiabilidad del 90 %. Lo anterior es una metodologia
simple ofrecida por los fabricantes de rodamientos y actualmente es utilizada por disefiadores
de méaquinas y equipos. Ademas, no existe literatura y los fabricantes no muestran claramente
en sus catalogos, en qué condiciones se obtiene la carga dindmica de la formula Lio antes
mencionada. Debido a lo anterior, en este trabajo, se hace un analisis matematico que muestra
la obtencidn de la formula Lao.

La formula Lio ofrece una confiabilidad basada en pruebas que se le hicieron a los
cojinetes en base a cargas estaticas y a cierta velocidad de giro, para ver cual era su duracion.
Los resultados de las pruebas se ajustaron a una distribucién Weibull en la cual se obtuvieron
los parametros Weibull n(eta) y B(beta) (Budynas Richard G. and Nisbett Keith., 2015). Asi, el
problema con el método antes mencionado es que los pardmetros n y B fueron determinados
para ser estaticos, esto porque son calculados con cargas constantes, es decir, los pardmetros
fueron tomados bajo condiciones no reales.

El aporte que se hace con esta investigacion es ofrecer una metodologia que ofrece una
ecuacién para obtener la confiabilidad de rodamientos de bolas en una aplicacion practica. De
esta forma en este trabajo se desarrolla una metodologia que muestra la confiabilidad real
(dindmica) de los rodamientos en una aplicacién préactica, es decir, la confiabilidad bajo
condiciones de carga reales, las cuales son diferentes a las cargas usadas por los disefiadores en
los laboratorios. La metodologia para obtener la confiabilidad real se basa en los esfuerzos de
Hertz generados bajo la superficie de la carrera exterior del cojinete y estd basada en la
distribucion Weibull con los parametros 1 (eta) y B(beta) dinamicos. Asi, la confiabilidad
obtenida con la nueva metodologia es diferente a la confiabilidad que ofrece el fabricante del
rodamiento. Por tal motivo se recomienda usar esta metodologia en campos como la industria
edlica y la aeronautica en donde se necesita saber con precision cual es la vida real de un
rodamiento en base a los esfuerzos de Hertz generados. En esta investigacion se logro obtener
los objetivos planteados y ademas con la nueva metodologia se obtuvo una confiabilidad de una
aplicacién real de un rodamiento usando los esfuerzos de contacto de Hertz para obtener los

parametros n y P de la distribucion Weibull. A partir de los resultados obtenidos se pudo
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observar que la confiabilidad de la aplicacién es diferente a la confiabilidad que el fabricante de
rodamientos ofrece.

Para una fécil compresion, la tesis estd estructurada por capitulos. En el capitulo 1 se
presenta una introduccion. El capitulo 2 presenta el problema y su entorno. El capitulo 3
presenta el marco tedrico y la revision de literatura. En el capitulo 4, se presenta la metodologia
actual y la metodologia propuesta. El capitulo 5 presenta una aplicacion de la nueva
metodologia a un problema real. En el capitulo 6 se dan las conclusiones y recomendaciones.

Finalmente, en el capitulo 7 se presentan los aportes.
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2. El Problemay su Entorno

En este capitulo se presentan el planteamiento y la descripcion del problema, los objetivos, la

hipétesis y la justificacion del problema.

2.1. Planteamiento del Problema.

Los fabricantes de rodamientos ofrecen componentes con confiabilidad R(t) que es obtenida al
hacer pruebas en laboratorios con caracteristicas constantes muy diferentes a las que se tienen en
aplicaciones reales. Debido a lo anterior la confiabilidad es diferente y por lo tanto el tiempo de

vida estimada del rodamiento también.

2.2. Descripcion del Problema.

En la actualidad los fabricantes de rodamientos solo ofrecen en sus catalogos procedimientos
bésicos para hacer la seleccion de estos en base a la carga que se aplica, la velocidad de giro y el
didmetro de base. En la seleccién de un rodamiento de bolas, la confiabilidad R(t) que ofrece el
fabricante es en base a su férmula de vida Lio que fue obtenida a través de probar cientos de
rodamientos. Las pruebas se realizaron con una carga constante y con una velocidad de giro para
verificar cuanto es el tiempo de duracién, ajustando los datos a una distribucion Weibull
obteniendo los parametros B y n. El problema es que los valores de p y n son estaticos debido a
que la carga que se uso en la prueba es estatica. Ademas, como estos datos fueron obtenidos en el
laboratorio la confiabilidad ofrecida por el fabricante de rodamientos es muy diferente a la
confiabilidad que se genera en una aplicacion real en donde las cargas son distintas a las tomadas
por los fabricantes. En adicion, la formula de vida Lig no toma en cuenta los esfuerzos de Hertz y
el esfuerzo cortante generado debajo de la superficie que son el mayor motivo de causa de falla
en los rodamientos. Los esfuerzos de Hertz deben de ser tomados en consideracion al momento
de obtener los parametros de la distribucion Weibull, por lo que en una aplicacion real se
tendrian parametros f y n diferentes a los que ofrece el fabricante, dando como resultado una
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confiabilidad y un tiempo de duracion diferentes.

Existen aplicaciones de rodamientos como en las torres edlicas de generacion de
electricidad en donde sus tiempos de paro para dar mantenimiento son por temporadas y es
dificil parar cuando es temporada alta de vientos. Debido a lo anterior es necesario conocer de
forma exacta la confiabilidad bajo cargas reales y el tiempo de duracién de los rodamientos. En
la actualidad no existe una metodologia de analisis eficiente para determinar la confiabilidad real
y la vida de los rodamientos de bola en forma dindmica que tome en cuenta los esfuerzos de

Hertz y el modo de falla por cortante iniciado debajo de la superficie de la carrera.

2.3. Justificacion.
Para obtener la confiabilidad en un rodamiento se hace uso de la férmula de la vida Lio dada por
(1) la cual fue propuesta por los investigadores de la compafiia SKF, Lundberg y Palmgren a
principios de la década de los 50. En la actualidad la férmula fue adoptada por la Norma 1SO
281.
Lyp = 106 (i)k (1)

eq
Esta formula presenta algunos inconvenientes que se mencionan a continuacion:

- Palmgren y Lundberg para validar su férmula probaron cientos de cojinetes en los afios 40 pero

fueron solo del modelo 6309 por lo que se debe de probar en otros modelos (E. V Zaretsky,

2013).

- La literatura no menciona como Lundberg y Palmgren compararon su férmula con la

distribucion Weibull.

- No existe literatura que demuestre de manera clara la obtencion de esta ecuacion.

- No se tomaron en cuenta los esfuerzos de contacto de la teoria de Hertz debido a la complejidad

de anélisis de esta teoria.

- En la actualidad existen materiales y procesos de fabricacion mas avanzados que en los afios

40.

- La férmula compara la carga dindmica C que puede soportar la carrera, contra la carga

equivalente que se genera en una aplicacion Peq. Ademas, la férmula utiliza un exponente carga-

vida adaptado bajo condiciones diferentes a las cuales se tendrian en condiciones reales.

- Las ecuaciones no toman en cuenta las exigencias que las maquinas tienen en la actualidad
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(ejemplo son los campos edlicos o la industria aeronautica en donde se requiere conocer con

exactitud la vida de un cojinete).

Para obtener la confiabilidad de un rodamiento los fabricantes utilizan la ecuacion dada

en (2), la cual hace uso del valor Lo estimado por la formula de la vida Lio.

B
R(0) = Exp— (22) )

Los fabricantes ajustan los datos obtenidos de probar miles de cojinetes en base a una
carga constante y velocidad de giro para obtener la supervivencia usando la distribucion Weibull.
Los valores de los pardmetros de la distribucion Weibull que usa el fabricante son constantes con
valores B = 1.483 y 1 = 4.459. EI problema es que el valor de beta es estatico porque se esta
tomando con una carga constante. Por lo tanto, el fabricante ofrece una confiabilidad que no es
real, sino que fue obtenida bajo condiciones de laboratorio diferentes a las que se tienen en el
campo.

De lo anterior se plantea encontrar una metodologia para obtener una confiabilidad real y
la vida util real de un rodamiento sometido a cargas reales usando una distribucién Weibull en la
cual su parametro B sea dinamico, para lo cual se deben tomar en cuenta los esfuerzos de Hertz

debajo de la superficie de la carrera exterior del rodamiento.

2.4. Hipdtesis.

En esta seccidn se muestra la hipotesis general junto con las hipotesis especificas.

2.4.1. Hipotesis General.
1. Es posible generar una metodologia para obtener la confiabilidad real (dindmica) en una
aplicacién de un rodamiento de bola a través de los esfuerzos de contacto maximos de Hertz

utilizando la distribucion Weibull.

2.4.2. Hipotesis Especificas.

1. Mediante el analisis del circulo de Mohr es posible determinar los esfuerzos de Hertz
generados debajo de la carrera del rodamiento de bola para obtener los pardmetros f y n de la
distribucion Weibull.

2. Es posible determinar la confiabilidad particular (real) para la aplicacion analizada, basado en
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los parametros Weibull determinados.

2.5. Objetivos.
En esta seccidn se muestra el objetivo general y los objetivos especificos.

2.5.1. Objetivo General.
Generar una metodologia para obtener la confiabilidad real (dindmica) en una aplicacion de un
rodamiento de bola a través de los esfuerzos de contacto maximos de Hertz utilizando la

distribucién Weibull.

2.5.2 Objetivos Especificos.
1. Determinar los parametros B y 1 de la distribucion Weibull mediante el circulo de Mohr
generado por los esfuerzos de contacto.

2. Estimar la confiabilidad real (dindmica) de la aplicacion particular analizada.

2.6. Delimitaciones.
1. Debido a la complejidad del anélisis y a restricciones de tiempo, solamente los cojinetes de
bola de carrera profunda son considerados en esta investigacion. Su andlisis se considera
suficiente porque su vida util esta determinada por los esfuerzos de contacto de Hertz.
2. Dado que el enfoque de esta investigacion es el esfuerzo de contacto de Hertz, y debido a que
la principal falla de los rodamientos es por fatiga, entonces en esta investigacion solo se toma en
cuenta la falla por fatiga generada debajo de la superficie, dejando fuera (para futuras
investigaciones) las fallas causadas por corrosién, por mal mantenimiento, por descarga eléctrica
0 por mala instalacion del rodamiento.
3. Debido a la propiedad del eslabon mas débil (la pieza falla por el elemento mas débil) y a la
propiedad de rango limite (la funcion densidad acumulada para el andlisis esta completamente
determinada por el nimero de ciclos y el rango de estrés aplicado), en esta investigacion, para el
analisis se hace uso solo de la distribucion Weibull (Ferndndez-Canteli, 2009) [Castillo pag. 44].

4. Dado que el desarrollo de la metodologia es teérico, no se hard un modelo fisico para la
validacion.
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3. Marco Teoérico

En este capitulo se describe en breve la historia de los rodamientos, se menciona el concepto de
rodamientos, la obtencion de la formula de vida Lio, el concepto de confiabilidad, la distribucion
Weibull, la teoria de esfuerzos de Hertz, el circulo de Mohr, y conceptos que son usados en esta
investigacion. Ademas, se menciona la necesidad de una nueva metodologia para obtener la

confiabilidad real de un rodamiento.

3.1. Historia de los Rodamientos.

Es esta seccion se presenta una breve resefia de los rodamientos a través del tiempo. La historia
de los rodamientos se remonta a mas de 5000 afios, no eran los rodamientos como hoy en dia los
conocemos (Jacobson, 2011). En la antigliedad una forma de rodamiento eran los rodillos para
mover cosas pesadas como piedras para construccion. Los romanos (44 y 55 D.C.) desarrollaron
3 tipos de rodamientos (Jacobson, 2011). Mas tarde durante la edad media el desarrollo de los
rodamientos estuvo detenido (Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014). No fue hasta el
renacimiento que el genio Leonardo Da Vinci aporté un gran ndmero de diferentes tipos de
rodamientos (Jacobson). En la revolucion industrial los rodamientos se usaron en gran cantidad
en los carruajes debido a la necesidad de mover mercancias de un lugar a otro. A finales del siglo
XIX su uso aumento debido al auge de las bicicletas. El siglo XX es considerado como la era
moderna de los rodamientos en donde se han dado grandes avances y se disefiaron la mayoria de
los tipos de rodamientos que tenemos hoy en dia. En la actualidad los rodamientos ofrecen un
gran campo para investigacion y desarrollo, muchos ingenieros y cientificos trabajan en
proyectos de investigacion para mejorar y desarrollar mejores rodamientos (Schmid, S.R.;
Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014).
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3.2. ¢ Qué son los Rodamientos?

Los rodamientos son componentes mecanicos que permiten el movimiento de giro de un ejey a
la vez permiten la sujecion del eje a un bastidor de una méquina. El propdsito del rodamiento es
reducir la friccion permitiendo el libre movimiento de rotacion del eje (Arakere et al., 2010).
Los rodamientos son componentes de alta precision que permiten a las maquinas moverse facil y
eficientemente (Anoopnath et al., 2018). En la actualidad el rodamiento es uno de los elementos
de mayor importancia en la industria. Los rodamientos son componentes clave en maquinaria
rotativa tales como turbinas, motores, cajas transmisiones de engranes, (Yu et al., 2018) (Dias
Machado de Azevedo Henrique; Araujo Mauricio Alex; Bouchonneau Nadege, 2016) (Fengtao,
Wang; Chenxi, Liu2; Wensheng, Su; Zhigang, Xue; Hongkun, Li; Qingkai, 2017). También son
utilizados en sistemas como rotores de motores, maquinas herramientas y ruedas del tren (W.
Guo et al., 2015).

3.2.1. Tipos de Rodamiento.

En la actualidad existen una gran variedad de rodamientos, pero basicamente estos se pueden
dividir en el elemento rodante que contienen. Los elementos rodantes pueden ser de bola, de
rodillo, de rodillo conico, de aguja y de rodillos esféricos (Booser, 2017) (Nisbet, 1976).
Ademas, en cada tipo de elemento rodante existen subdivisiones en base al acomodo de estos

elementos.

Bolas o balin O Agujas [ ]
Rodillos cilindricos ) .
Rodillos esféricos
Rodillos coénicos I:l

Figura 1. Tipos de elementos rodantes en un rodamiento.

Esta investigacion se enfoca en el analisis de los rodamientos de bolas de ranura profunda de una

sola hilera.
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3.2.2. Rodamientos de Bola de Ranura Profunda de una Sola Hilera y sus Componentes.
Los rodamientos de bola son los mas comunes y utilizados en las aplicaciones de mercado, sus

componentes (Booser, 2017) (Nisbet, 1976) (ver Figura 2) son los siguientes:

e Aro o carrera interior.
Esta carrera es la que esta en contacto con el eje o flecha, la mayoria de las veces esta carrera se

mueve junto con el eje, por lo que en pocas ocasiones permanece estatica.

e Aro o carrera exterior.
Esta carrera es la que tiene contacto con la estructura, bastidor o marco, la mayoria de las veces

esta carrera permanece estatica, por lo que en pocas ocasiones tiene movimiento.

e Balines.
Los balines es uno de los componentes mas importantes en los rodamientos y sirven para
transmitir la fuerza de reaccion del eje de la carrera interior hacia la carrera exterior, ademas el

movimiento de estos permite el giro del eje reduciendo la friccion.

e Jaula.
La jaula sirve para permitir una distancia de separacion equidistante entre todos los balines que

contiene el rodamiento para que no exista contacto entre ellos.

e Sello
El funcionamiento del sello permite que el lubricante que contiene el rodamiento no se salga
hacia el exterior de este. Ademas, evita que suciedad del exterior entre en el rodamiento y lo

contamine, provocando una reduccion en la vida Gtil.

Ademas de estos componentes, los rodamientos llevan lubricante que es esencial para el

correcto funcionamiento, reducir la friccion y el calentamiento entre los componentes.
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Diametro interior

Bolas ‘ \\
e > ¢

Jaula

Carrera Interng «—————
4 Diametro exterior

-
Carrera Externa«—

Figura 2. Componentes de un Rodamiento de bola de una sola hilera.

3.2.3. Tipos de Cargas en los Rodamientos de Bolas de Ranura Profunda de una Sola
Hilera.

Los rodamientos de bola de una sola hilera de ranura profunda pueden soportar cargas radiales
y axiales o también llamadas de empuje (ver Figura 3), ademas de una combinacion de ambas.

Cuando se hacen célculos las cargas axiales se deben de convertir a cargas radiales.
e Las cargas radiales se aplican en angulo recto (perpendiculares) con respecto al eje.

e Las cargas axiales o de empuje son aquella que son normales a la seccién transversal del
eje.

Rodamiento con
carga radial

Rodamiento con
carga axial

Figura 3. Tipos de cargas que soportan los rodamientos.
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En esta investigacion el enfoque es en las cargas radiales que actian en un rodamiento de

bolas de ranura profunda de una sola hilera.

3.3. Materiales Usados para los Rodamientos.

En la actualidad los rodamientos estan hechos de diferentes materiales, desde aceros, materiales
ceramicos, hasta materiales plasticos. Los rodamientos de bola son fabricados de diferentes
materiales dependiendo las partes que los componen. La importancia del material usado en la
fabricacion de los componentes del rodamiento afecta en la confiabilidad y el rendimiento. El
material usado en la fabricacion de los componentes depende de las condiciones de operacion
como la magnitud de la carga, la friccion, la deformacion y fuerzas de inercia. También puede

ser afectada por otros parametros como las temperaturas, la oxidacion y la humedad.

3.3.1. Materiales para el balin y las carreras.

Como se menciond anteriormente los balines y carreras de los rodamientos pueden estar hechos
de materiales como aceros, cerdmicos y polimeros. Los materiales mas usados en la fabricacién
de los rodamientos son los aceros inoxidables debido a que son mas resistentes a la corrosién de
la superficie y pueden soportar grandes cargas. El fabricante de rodamientos SKF utiliza aceros
con un alto contenido de cromo, segln la normativa 1ISO 683-17. El acero mas usado es el AlSI
52100 es uno de los aceros mas antiguos e investigados, debido a las exigencias respecto a la
durabilidad de los rodamientos que cada vez méas son mayores. La nomenclatura del acero AlSI
52100 puede variar dependiendo de la region, pero su variacion en la composicion quimica es
minima como se muestra en la tabla 1.

Tabla 1. Porcentaje de elementos contenidos en el acero AISI 52100.

Designacién | % % % % % % % %

de Pais Carbon | Silicon | Manganeso | Fosforo | Cromo | Molibdeno | Niguel | Sulfuro
AISI 52100 | 0.95- 0.15- 0.5 max. 0.012 1.3-1.6 | 0.08 max. | 0.25 0.025
USA 1.1 0.35 Mmax. Max. max.
100CR6 0.95- 0.15- 0.25-0.45 | 0.3 1.35- 0.1 max. - 0.02
Alemania 1.1 0.35 max. 1.65 max.
SuJ2 0.95- 0.15- 0.5 max. 0.025 1.3-1.6 | 0.08 max. | 0.25 0.025
Japo6n 1.1 0.35 max. max. max.
GCR15 0.95- 0.15- 0.25-0.45 | 0.027 1.4-1.65 | 0.1 max. 0.23 0.02
China 1.05 0.35 max. max. max.
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3.3.2. Materiales para Jaula.
Los materiales mas usados en las jaulas de los rodamientos son acero estructural y laton, ademas,
se pueden usar polimeros siendo los méas comunes el nilén y el acetato moldeado. Otros plasticos

utilizados son el fenol formaldehido y la poliamida 66.

3.4. Geometria de los Rodamientos de Bolas.

En cualquier tipo de rodamiento la geometria de sus componentes es de gran importancia para el
eficaz funcionamiento de este. Son muchas las variables geométricas que se tienen en un
rodamiento de bolas de ranura profunda de una sola hilera, en esta seccion se muestra la
geometria principal en un rodamiento de bolas (ver Figura 4): el diametro de paso y holgura,
didmetro juego longitudinal, altura del hombro, didmetro del balin, y el ancho del rodamiento.
También existen otras caracteristicas geométricas que son relaciones entre algunas de las
caracteristicas mencionadas en el enunciado anterior como la suma y diferencia de la curvatura,

conformidad de pistas, las cuales se analizan en la seccidén de metodologia actual.

dw al Cd
A l
J — 1+
Al
[ v
-. _________________________________ —
d.
dﬂ d. ____________ | db da

le
Al

Figura 4. Geometria principal de un rodamiento de bola.
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3.4.1. Diametro Nominal del Eje db.

El didmetro Nominal es de gran importancia porque es el didmetro del eje de la maquina en
donde se instala el rodamiento. En un catalogo de fabricantes este diametro es el que sirve para
seleccionar el rodamiento.

3.4.2. Diametro de paso de.

Es la media de los didmetros de contacto de las carreras exterior e interior y se define por (3)

d, +d;
d, = 02 i

(3)
En donde:

di = didmetro interior

do = didmetro exterior.

3.4.3. Holgura diametral Cq.
Se define como la distancia maxima que permite que una bola del rodamiento recorra
diametralmente la pista interior respecto a la pista exterior (ver Figura 5), su relacion funcional
es
Cig=d,—d;—2d (4)

Figura 5. Holgura diametral.
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3.4.4. Altura del Hombro Sy.

Es la profundidad que presenta el canal de la pista que se mide desde el hombro hasta el fondo
del canal (ver Fig.6) y se expresa en la siguiente formula

Sp =7r(1 —cosby) (5)

Figura 6. Altura del hombro de un rodamiento.

3.4.5. Angulo de contacto f.

Se define como el 4ngulo que se forma en el momento en que la bola tiene contacto entre la pista
interior y la pista exterior, lo cual tendra un valor maximo cuando llegue al tope marcado por la
altura del hombro (ver Fig. 7). Este angulo se forma cuando se tienen cargas axiales o de empuje,
si no existen tales cargas el valor de B es igual a cero. La determinacién del angulo se define

como sigue

_ 4 T0+Ti—@ 6
ﬁf—cos r,+1r—d (6)
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Figura 7. Angulo de contacto de un rodamiento.

La geometria mencionada anteriormente mencionada es basica y es la necesaria para la seleccion
de un rodamiento en un catalogo de algun fabricante. Para analisis de disefio de un rodamiento o
de investigacion se requiere hacer consulta en articulos de investigacion cientifica para encontrar
mas conceptos de geometria de rodamientos que los catalogos de fabricantes no mencionan.
También las dimensiones de los rodamientos han sido estandarizadas internacionalmente, por lo

que se puede consultar la geometria en las siguientes normativas:

. ISO 15

. ISO 464

. ISO 492

. ISO 582

. ISO 5753-1

3.5. Tipos de Fallas en los Rodamientos de Bola.
El buen funcionamiento de la maquinaria rotativa depende principalmente de las caracteristicas
dinamicas de los componentes rotativos, como ejemplo de los rodamientos (Yakout et al., 2019).
Los rodamientos de bolas pueden fallar por diversas causas. El problema es que las fallas no solo

afectan el rodamiento, sino que también afectan a toda la cadena de elementos mecéanicos de los
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gue se compone una maquina. Esto porque su estado de funcionamiento impacta en forma
directa y significativa en la precision, confiabilidad y vida Gtil de toda la maquina (W. Guo et al.,
2015). La falla del rodamiento también puede causar accidentes (W. Guo et al., 2015). Ademas,
la falla final de un rodamiento puede conducir a la falla final de un equipo mecénico lo cual trae
consigo pérdidas econdmicas para las empresas (Cui et al., 2019).

Por lo anterior, el estudio y monitoreo del estado de los rodamientos y el diagndstico
inteligente de fallas tienen un valor tedrico y practico importante en ingenieria (Cui et al., 2019)
(Song et al., 2018). Las fallas que se pueden presentan en los rodamientos de bola son las

siguientes:

e Una de las principales fuentes de fallas es originada desde la manufactura y el mal
montaje de rodamientos de bola, estos errores tienen un gran impacto en la vida atil de
los rodamientos (Yakout et al., 2019) (Weiss, 2005) (Behzad & Bastami, 2011) (Sales &
Gmbh, n.d.) (Yakout et al., 2018).

e Seleccion de un rodamiento inadecuado o que no cumple con las caracteristicas
requeridas en la aplicacion.

e Fallas por exceso de carga. Cuando se carga un rodamiento con una carga mayor a la que
fue disefiado causara falla prematura (Sales & Gmbh, n.d.).

e Falla por lubricacion inadecuada. Cuando se usa un lubricante inadecuado que no cumple
con las especificaciones del fabricante.

e Falla por falta de lubricacion. Esta falla se presenta en algunos tipos de rodamientos que
requieren lubricacion cada cierto periodo de tiempo. Cuando por falta de mantenimiento
el rodamiento no se lubrica se produce altas temperaturas causadas por la friccion lo cual
hace que el rodamiento se desgaste mas rapidamente (Sales & Gmbh, n.d.)(Insight &
Europe, n.d.).

e Fallas por corrosién. Cuando el rodamiento se encuentra en ambientes corrosivos y los
agentes de corrosion logran penetrar el rodamiento causando dafios en las carreras y el
balin (Sales & Gmbh, n.d.).

e Fallas por choque eléctrico. Si el rodamiento recibe una descarga eléctrica que cause

dafio en sus componentes (Sales & Gmbh, n.d.).
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e Fallas por fatiga. Esta falla es causada debido a que los materiales tienen su limite de
fatiga y que debido al uso se alcanza dicho limite. EI problema es que algunos materiales
como el acero AlISI 52100 no tienen un limite de fatiga especificado.

e Fallas por esfuerzos de contacto o de Hertz. Esta falla se genera debido a que las cargas
aplicadas al rodamiento ocasionan esfuerzos de contacto y un esfuerzo cortante el cual es
méaximo a cierta profundidad, dichos esfuerzos con el paso del tiempo generan grietas
bajo la superficie de las carreras las cuales con el paso del tiempo avanzan hasta la
superficie ocasionando agujeros en las pistas de las carreras. Este tipo de fallas son las
dominantes en los rodamientos (Arakere et al., 2010) (Pandiyarajan et al., 2012) (Asada
et al., 1992)(Bower, 1988).

El enfoque de esta investigacion es en fallas generadas bajo la superficie causadas por los

esfuerzos de contacto de Hertz.

3.5.1. Fallas en los rodamientos de bola causada por los esfuerzos de contacto de Hertz.

En un rodamiento las cargas se transmiten del eje en donde van montados los rodamientos a la
carrera interior, enseguida pasan a los balines y finalmente se trasmiten a la carrera fija exterior.
En la transmisién de fuerza de la carrera interior hacia los balines y de los balines a la carrera
exterior se generan esfuerzos de contacto. Los esfuerzos de contacto generados son grandes en el
rango de 2000 MPa, junto con estos esfuerzos se presenta un esfuerzo cortante maximo. El valor
del esfuerzo cortante maximo se presenta debajo de la superficie (ver Figura 8) en donde también
con el paso del tiempo se presentan grietas las cuales van avanzando hacia la superficie
generando pequefios agujeros (Arakere et al., 2010) (Sales & Gmbh, n.d.) (E. V Zaretsky, 2013).
Cuando los orificios se presentan en alguna de las dos carreras, el paso de los balines hace que
los orificios crezcan (ver Figura 9), lo cual causa vibraciones en el rodamiento afectando su
funcionamiento y causando la falla. Ademas, las grietas que se generan debajo de la superficie
actuan como concentradores de esfuerzos haciendo més grande el problema (Bower, 1988).

Es dificil de predecir el tiempo cuando este tipo de falla va a ocurrir. Este problema de
prediccién se agudiza si las carreras estan hechas de un material como el acero AISI 52100, ya

que este acero no tiene bien definido su limite de fatiga.
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Rolling s
direction max

a. Deterioro en el momento del b. Deterioro al cabo de 1000 horas ¢, Deterioro al cabo de 1200
reconocimiento de servicio. horas de servicio.

Figura 9. Deterioro de la carrera.

3.6. Teoria de Hertz.
Cuando dos cuerpos solidos elasticos curvos son presionados entre si con una carga, ocurre un
aplastamiento que deja una forma plana (Anoopnath et al., 2018). Por ejemplo, cuando dos

balines se presionan entre si, un balin y una carrera curva o un rodillo y una superficie plana.
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Debido a la superficie plana generada se produce un area eliptica de contacto, ademas de
deformaciones, esfuerzos debajo de la superficie y esfuerzos cortantes. En 1878 Heinrich Hertz
encontrd que el calculo de estos esfuerzos era solo aproximaciones y estaban obstaculizadas por
valores empiricos (Schmelz, 1992). En enero 1881 en Alemania Hertz pablico un analisis
matematico sobre la relacion que rige el tamafio y la forma del area de contacto y la distribucion
de los esfuerzos sobre esta area. El problema es que el desarrollo matematico de Hertz es dificil
de entender por los ingenieros mecanicos (Schmelz, 1992). La teoria de Hertz se aplica para la
obtencion de los esfuerzos en elementos de maquina como rodamientos de bolas y rodillos,
engranajes y levas. La teoria de Hertz se aplica si se cumplen las siguientes condiciones
(Hamrock & Dowson, 1981) (Schmelz, 1992):

(1) Los materiales analizados son homogéneos y no se debe de exceder el limite elastico.

(2) No se inducen fuerzas tangenciales entre los solidos.

(3) El contacto esta limitado a una pequefia porcién de la superficie, tal que las dimensiones de
la region de contacto son pequefias en comparacion con los radios de los elipsoides.

(4) Los sélidos estan en reposo y en equilibrio.

En este anélisis el calculo de los esfuerzos de Hertz se explica y se aplica en el capitulo de

metodologia.

3.7. Vida de los Rodamientos.
En esta investigacion el concepto de vida Gtil de un rodamiento se toma para una falla por fatiga,
descartando las fallas por choque eléctrico, mal mantenimiento, falta de lubricacién, sobrecarga,
mal alineado, corrosion, etc. La vida Gtil se toma sobre un cojinete que este bien instalado, bien
lubricado, este limpio, ademéas que este sellado para evitar la suciedad del polvo y particulas
extrafas.

La vida util de un rodamiento se puede definir como el nimero de revoluciones o el
numero de horas de funcionamiento a una velocidad constante dada, que un rodamiento es capaz
de resistir antes de iniciar a presentar los primeros sintomas de fatiga (inicio de la grieta) en uno
de sus elementos, ya sea en los balines, en la carrera interior o exterior (E. V Zaretsky, 2013). La
norma que la asociacion de fabricantes de rodamientos antifriccion (AFBMA) hace mencion que
el criterio de falla es la primera evidencia de aparicion de fatiga. Por ejemplo la compafiia

Timken utiliza un criterio de falla el cual es el descascarado o picadura en una zona de 0.01 in?
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(Budynas Richard G. and Nisbett Keith., 2015). Aunque un rodamiento puede seguir

funcionando aun cuando aparezcan las primeras evidencias de fatiga.

3.7.1. Duracion nominal o Vida Lio de un Rodamiento.

Los fabricantes prueban cientos de rodamientos hasta la falla, las pruebas se realizan con cargas
constantes a velocidades constantes para obtener la duracion nominal o vida Lio. No obstante, las
pruebas que se realizan en laboratorios demuestran que los rodamientos aparentemente idénticos
y funcionando en condiciones aparentemente idénticas, tienen duraciones diferentes (Budynas
Richard G. and Nisbett Keith., 2015). Por esta razon, los calculos estan basados en la duracion
nominal, es decir, vida nominal Lio que define que el 90% de los rodamientos funcionaran
correctamente y el 10% presentaran fallas prematuras.

La duracion especificada por el fabricante estd basada en datos que son hipotéticos basados
en la carga y velocidad suministrados por el mismo fabricante. El termino de vida L1o, introduce
un concepto en el cual se tiene un limite de carga que representa la carga maxima que puede
soportar el componente, bajo la cual no se producird la falla del rodamiento en condiciones
ideales.

Lip =1Ly <L>K )

Peq
L10 = Revoluciones para el que el 10% de los rodamientos disefiados fallan.
L1 = 10° revoluciones.
C = Carga dinamica especificada por el fabricante.
P4 = Carga de disefio estimada en el paso 1.

K= exponente relacion carga vida.

La formula Lio fue propuesta por los investigadores de SKF, Lundberg y Palmgren a
principios de la década de los 50 (Arakere et al., 2010). En la actualidad la formula fue adoptada

por la Norma ISO 281 y continua vigente.

3.7.2 Carga dinamica de un rodamiento C.
La carga dindmica C de la formula de vida Lo de un rodamiento se define como la carga que un

cojinete soporta en un millén de revoluciones con una probabilidad de sobrevivencia del 90%.
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La carga dindmica se usa para seleccionar un rodamiento en un catalogo, la carga equivalente
que se tiene en una aplicacion debe de ser menor que la carga dindmica. Lo anterior evita que se
presenten fallas por sobrecarga o deformaciones plasticas de los componentes. El problema que
presenta este concepto es que los fabricantes no mencionan con exactitud como determinan la
carga dindmica. Algunos de los factores que se usan para obtener el valor de la carga dindmica
son los siguientes:

- Tamano del elemento rodante.

- Numero de elementos rodantes por fila.

- Numero de filas de elementos rodantes.

- Conformidad entre los elementos rodantes.

- Angulo de contacto con carga.

- Propiedades de los materiales.

- Propiedades de los lubricantes.

- Temperatura de operacion.

- Velocidad de operacion.
Para conocer mas sobre el concepto de carga dinamica en la siguiente seccién se muestra el

desarrollo de la formula Lio.

3.8. Desarrollo de la Formula de Vida Util de los Rodamientos.
La formula de vida Lio usada en la actualidad fue desarrollada en el siglo pasado por varios de
los investigadores que han hecho grandes aportes a la industria de los rodamientos. Como se vio
en la seccién 3.6 la teoria de Hertz aportd el desarrollo y la compresion de los esfuerzos de
contacto. Su aporte es de gran importancia en el campo del disefio, pero no ha tenido impacto en
el desarrollo de rodamientos. Son varios los investigadores que incluso aceptaron no agregar la
teoria de Hertz en sus analisis debido al alto grado de dificultad para comprender los analisis
matematicos de la teoria de Hertz. En las siguientes secciones se muestran los principales aportes

que se han hecho a la formula de vida Lo.

3.8.1. Ecuacién de Stribeck.
En el siglo XX Richard Stribeck hizo los primeros aportes de la era moderna de los rodamientos

publicando dos articulos en los cuales hizo varios adelantos. Algunos de los aportes de Stribeck
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(Jacobson, 2011) son los siguientes:
- Calculd la capacidad de carga estatica que puede soportar un rodamiento.
- Calculé la distribucion de la carga entre los balines de un rodamiento, ademas del balin
que soportaba la carga més pesada de todo el rodamiento.
- También determind la carga que puede ocasionar una deformacion plastica en el
rodamiento. Por lo que propuso que los rodamientos trabajan bien si la carga a la que

operan esta debajo de la carga que ocasiona deformacion plastica.

Stribeck aportd la siguiente ecuacidn que relaciona la carga radial con el nimero de balines y
el diametro de un balin con la constante K de Stribeck (E. V Zaretsky, 2013) (Oswald et al.,
2011)(E. V. Zaretsky, 1998).

K=2% (7)
En donde

K= constante de Stribeck

Q= carga total radial

d = didmetro del balin

Z = numero de balines

El nimero 5 en la ecuacién anterior fue derivado por Stribeck (1901) al analizar el instante
en que una carga aplicada a un balin esta en forma radial y el juego diametral es cero. El enfoque
utilizado por Stribeck fue evaluar la suma finita de varios niameros de bolas, en seguida, derivo la
ecuacién para la capacidad de carga estatica escribiendo el valor mas conservador de 5 para el
valor teorico de 4.37 (Hamrock & Dowson, 1981).

3.8.2. Ecuacion de Palmgren.
Arvid Palmgren en 1924 aporto a la industria de los rodamientos una ecuacion que modificaba la
ecuaciéon de Stribeck. Las modificaciones se basaron en los efectos de carga y velocidad.
Ademas, establecid las reglas para las conversiones de cargas axiales y radiales que actdan en un
rodamiento en una carga puramente radial o una carga equivalente Q (E. V Zaretsky, 2013) (A.
Palmgren, 1924) (E. V. Zaretsky, 1998).
Q=R+yA (8)
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En donde:

R= carga radial

A= carga axial

Q = carga total radial

y = valores en funcion de la constante K de Stribeck

En 1945, Palmgren modifico la ecuacion de 1924 por la ecuacion 9 (A. Palmgren and
Ruley B., 1945) (Jacobson, 2011) (E. V Zaretsky, 2013) (Tudose, 2010) que convierte las cargas
radiales y axiales en una carga equivalente.
Q=Fq=0G=XE+YE 9)
En donde:
Peq: carga equivalente
F. = Fuerza radial de la carga

F.= fuerza axial de la carga

Y= el valor real del cojinete
X= factor de rotacién

C»= el termino C; se usa en catalogos comerciales

3.8.3. Ecuacion de Waloddi Weibull.
En 1939, Waloddi Weibull hizo aportes al desarrollo de los rodamientos con la publicacién de
dos articulos “Una teoria estadistica de la resistencia de materiales” (Weibull, 1939a) y “El
fenémeno de la ruptura en sélidos” (Weibull, 1939b) (E. V Zaretsky et al., 2003). El resultado de

las investigaciones de Weibull se obtuvo una ecuacion de vida (10).
4 1
L 11er17e 10
-[:[ 17 (10)

L= vida de contacto en revoluciones
T = es el esfuerzo cortante critico
V= volumen estresado

c/e = el exponente de relacion vida esfuerzo
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e=constante del material

El problema con la férmula de Weibull para la vida de rodamientos es que no fue
adoptada por otros investigadores. El investigador Erwin Zaretsky menciona en (E. V Zaretsky,
2013) que Weibull sugirié a Palmgren y Lundberg usar su ecuacion, pero no la usaron o no

existe evidencia escrita de que la usaron.

3.8.4. Ecuacion de Palmgren y Lundberg.

En 1947 Palmgren junto con Gustaf Lundberg desarrollaron una formula de vida para
rodamientos de bola y rodillo. La formula fue publicada en la misma época que el trabajo de
Weibull. Palmgren-Lundberg realizaron su formula de vida Lio que se apeg6 a una distribucion
Weibull, el problema es que no tomaron en cuenta los esfuerzos de contacto de Hertz (E. V
Zaretsky et al., 2003). Ademas, la literatura no menciona la manera en que ellos obtuvieron los
parametros para la distribucion Weibull. La ecuacion 11 fue desarrollada por Palmgren and
Lundberg (E. V Zaretsky et al., 2003) (Harris & Yu, 1999) (E. Y. Zaretsky, 1986).

176 hy1ye

L~ I%l z¢ [V] (11)
En donde:
L= vida de contacto en revoluciones
T = es el esfuerzo cortante critico
V= volumen estresado
c/e = el exponente de relacion vida esfuerzo (E. V Zaretsky et al., 2003).
c= constante del material
e= constante del material

h = profundidad donde se presenta el esfuerzo cortante

En esta ecuacién Palmgren y Lundberg tomaron en cuenta que la fuerza causa un
esfuerzo cortante maximo debajo de la superficie y que existe un volumen que sufre un esfuerzo.
Ademas, usaron la teoria ortogonal del esfuerzo cortante y asumieron que la propagacion de la
grieta iniciaba en una profundidad h (E. V Zaretsky, 2013). Desarrollando esta ecuacion se llega

a la ecuacion actualmente adoptada por 1SO 281.
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Lo =1Ly (L)K (1)

Peq

3.8.5. Ecuacion de Vida de loannides y Harris.
En 1986 E. loannides y T. A Harris introdujeron el esfuerzo cortante a la fatiga (t) en la
ecuacion de Palmgren dando como resultado la ecuacién 12 (loannides & Harris, 1986)(E. V
Zaretsky, 2013).

e
~|= ) = (12)

Otra cuestion es que loannides-Harris introdujeron el concepto de fatiga en la ecuacion, pero se

supone que el uso de la fatiga en los cojinetes daria vida infinita y en la mayoria de los casos los
cojinetes fallan por fatiga que se presenta en forma de grietas bajo la superficie estresada, dichas
grietas con el tiempo se van propagando hacia el exterior de las carreras o los balines haciendo
que estos fallen. Debido a lo anterior, el concepto de fatiga que menciona que se puede lograr

vida infinita no se cumple en este caso.

3.8.6. Ecuacidn de Vida de Erwin Zaretsky.
En 1994 Erwin Zaretsky desarrollo una ecuacion basada en la ecuacion de Palmgren y Lundberg
(E. V Zaretsky et al., 2003) (E. V Zaretsky, 2013) en donde el valor de c lo hizo independiente de

e. Ademas, al exponente ¢ le tomé un valor de 9
1
L 11° 1172 13
~I2] 7] (13)

3.8.7. Ecuacién de Vida I1SO 281.
La férmula Lio desarrollada por Palmgren y Lundberg fue incorporada por ANSI/ABMA vy la
norma ISO 281 (E. V Zaretsky, 2013) (ISO, 2008) (ABMA 9., 1990), y la ecuacién continua

vigente en el célculo de vida de un rodamiento.
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3.8.8. Desarrollo de la carga dinamica de la ecuacion de vida Lio de Palmgren y
Lundberyg.
La ecuacion de vida Lio (1) desarrollada por Palmgren y Lundberg y adoptada por la norma ISO
281 usa la capacidad de carga dindmica (C), cuando se selecciona un cojinete este es un valor
que debe ser mayor que la carga equivalente. Es raro que un catdlogo muestre como se obtiene la
capacidad de carga dinamica, a continuacion, se muestra como se obtiene dicha carga.
Suponiendo que el material tiene un limite a la fatiga, lo cual significa que puede soportar
un numero ilimitado de cargas en un nivel de carga bajo o debajo de este, la curva de vida Util
sera asintotica, pero debido a que el material tiene un limite o un limite de fractura la curva debe
ceder. Si se asume que la curva tiene un perfil de una funcién exponencial (E. V Zaretsky, 2013),
la relacion existente entre la carga y el nimero de ciclos de carga a la fatiga sera
K=clan+e)™*+u (14)
En donde:
n= numero de ciclos en millones
u = limite de fatiga
x= el exponente
K= Stribeck stress contact
c = constate del material
a= numero de ciclos de carga en un punto con la exposicidn de carga maxima

e = constante del material

En la ecuacién 14 despejando u hacia el otro lado
K—u=c(an+e)™

Elevando toda la ecuacion a x para eliminar -x

K—u x
[ = (an + e)‘x]
[K — u]x 3 bl - 1
c =(an+e) = (an+e)
Resultando la siguiente ecuacion
c 1% c*
(an+e)=[K_u] =[K—u]x

Despejando e para dejar solo el término an
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an =[Kiu]x—e

La vida en millones de ciclos resulta ser el termino an, como se muestra en la siguiente

formula

X

K—u] —¢

Vida (millones de ciclos) = [

. ., . ., . 5
Sustituyendo en la ecuacion anterior la ecuacion de Stribeck K = Z—fz entonces

X

c
Vida (millones de ciclos) = 50
7dz Y
Eliminando el concepto de fatiga para los cojinetes de acero u=0 y la constante del

material e=0, ademas, como P, = Q, donde fc es el coeficiente de geometria y esta dado por
(15) sustituyendolo en la ecuacion anterior
c
fe=73 (15)

fcdzzr
P,

Life(millones de ciclos) = I

La capacidad de carga dinamica C depende del factor de geometria fc, del diametro d del
balin del rodamiento, y del nimero de balines en el balero Z (E. V. Zaretsky et al., 2012), por lo
tanto, se sustituye C en la ecuacion anterior

C=fd*Z (16)

Obteniendo

C X
Vida (millones de ciclos) = lp—l (17)
eq

La ecuacion anterior es la ecuacion que se conoce como Lo

C X
Lip = I_P l (18)
eq
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Esta es la formula general para encontrar la vida en rodamientos. Si se tiene un
rodamiento de balines la formula toma el exponente 3, si es para rodamiento de rodillos toma el
valor de 3.3.

El termino L10 se refiere a la vida en millones de la carrera interior a la cual el 10% de la

poblacion va a fallar y el 90 % va a sobrevivir. En donde C es la capacidad de carga dindmica

que un rodamiento disefiado puede soportar.

Como se puede observar son diferentes las variables que se usan para calcular la vida del
cojinete. La ecuacion de vida Lio fue desarrollada por Palmgren y Lundberg en los afios 40’s y
ha sufrido pequefios cambios a través de los afios hechos por loannides-Harris y Zaretsky, aun

asi, se considera que la formula mantiene la base proporcionada por Palmgren y Lundberg.

3.9. Confiabilidad.

Se define confiabilidad como la probabilidad que un producto, componente o equipo funcione
adecuadamente a través de un periodo de tiempo t en ambientes especificados a un nivel de
confianza dado. Otra forma de definir confiabilidad es calidad que a través del tiempo. En la
actualidad el concepto de confiabilidad se aplica en todas las areas de disefio de productos. Un
ejemplo, en el disefio de rodamientos de bolas, en donde se desea conocer su tiempo de vida. Los
disefiadores mecanicos utilizan factores de seguridad en donde comparan el esfuerzo generado en
el componente contra la resistencia del material, pero la mayoria de las veces no toman en cuenta
el concepto de confiabilidad, el cual va mas alla que un factor de seguridad. La confiabilidad
analiza el tiempo de vida de un producto el cual puede ser medido en ciclos, revoluciones, horas,
afios dependiendo el tipo de producto. En el periodo de tiempo analizado se espera que el
producto opere satisfactoriamente sin que se presenten fallas. En este analisis la funcion de
distribucion que se usa es la distribucion Weibull.

3.10. Distribucion Weibull.

La distribucion Weibull fue desarrollada a mitad del siglo XX por el ingeniero mecanico
Waloddi Weibull, como se mencion6 anteriormente Weibull también se adentr6 en el disefio de
rodamientos. En 1951, Weibull publicé una articulo llamado “A statistical distribution funtion of

wide applicability” del cual surgi¢ la distribucion Weibull (Dodson 2006)
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En este andlisis se usa una distribucion Weibull de dos parametros definida por el
parametro (B) o parametro de forma que determina la forma o perfil de la distribucion y el
pardmetro teta () que indica la escala de la distribucion, es decir muestra que tan aguda o plana
es la distribucion.

La funcion de densidad de probabilidad de la distribucion Weibull de dos parametros esta

dada por:

t

=)@ (19)

Por la tanto su funcién de confiabilidad es:

an\B
R(t) = e_(ﬁ) (20)

3.11. Resistencia a la fatiga.

La fatiga es un fendbmeno que afecta a los materiales que componen los elementos de maquina y
a muchos productos afectado la vida util de estos y pudiéndolos provocar la falla aun cuando los
esfuerzos a los que se somete la pieza estén por debajo del limite elastico, un ejemplo es cuando
se rompe un alambre doblandolo hacia atras y adelante en forma repetitiva hasta que se rompe
(Mlikota et al., 2018). Cuando se analiza el rompimiento del alambre la carga que se aplica para
romperlo no es de gran magnitud, la cargase debe de aplicar en forma repetitiva para lograr la
fractura. Al igual que el alambre, los elementos de las maquinas pueden fallar aun cuando no se
les aplica una carga que pueda causar la fractura superando el esfuerzo de cedencia o el esfuerzo
ultimo de tensién o compresion del material, cargas de menor magnitud, pero en forma repetitiva
causan que el material se fatigue y se fracture a través del tiempo, por lo tanto, la fatiga es
fendmeno de acumulacion de dafio. La fatiga es una preocupacion en cualquier elemento de
maquina que estén presentes los esfuerzos ciclicos La fatiga se aplica en escalas microscépicas y
macroscopicas, es decir se puede presentar en la falla de un cojinete hasta en la fragmentacion de

un barco en dos.

3.11.1. Maquina de prueba R. R. Moore.

Para determinar la resistencia a la fatiga de los materiales bajo cargas ciclicas se usa la maquina

de prueba R. R. Moore (figura 10). La maquina utiliza probetas estandarizadas (figura 11). La
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probeta se sujeta a la maquina y se hace girar estando al mismo tiempo de estar sometida a una
carga que produce flexion pura (sin cortante transversal) mediante pesos. La flexion y la rotacion
producen un esfuerzo ciclico de tension y compresion en la probeta. La méquina posee un
contador de revoluciones para detectar el nimero de ciclos cuando el esfuerzo ciclico genere la

falla.

Probeta l Contador de ciclos

n |
____}

g Pesos

Figura 10. Maquina de prueba de R. R. Moore.

37/16 pulg

0.30 pulg

97/8 pulgR

Figura 11. Probeta estandarizada para maquina de R. R. Moore.
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3.11.2. Diagrama S-N o de Wohler.

A partir de los experimentos a la flexion de la viga rotatoria, el ingeniero aleman August Waéhler
grafico la relacion de la resistencia a la fatiga respecto al namero de ciclos a la falla de la
probeta, las graficas obtenidas fueron llamadas diagramas Wohler (en honor a August Wahler) o
diagramas de S-N (donde S es el esfuerzo y N es el numero de ciclos) (Sik et al., 2018).
Ademas, al analizar distintos materiales Wohler descubrié que existen materiales que tienen un
limite de resistencia a la fatiga y otros materiales que no presentan limite de resistencia a la
fatiga (Se). El diagrama S-N (figura 12) es de un material que tiene limite de resistencia a la
fatiga, en este diagrama la resistencia a la fatiga se representa en el eje de las ordenas y los
ciclos van en el eje de las abscisas de manera logaritmica (si se usan coordenadas cartesianas se

percibe una linea recta sin pendiente y no se distinguirian las diferentes etapas de los ciclos) (Sik
etal., 2018).

Vida finita N
Vida infinita
Bajo ciclaje Alto ciclaje

_ ———-.‘-..___-“__
%
@ 50
2
& N
=
<
<
£ N
: N
% \ Limite|de Resistencia
= a la fatiga S,

50

10° 10t 102 10° 104 103 108 107 108
Numero de ciclos de esfuerzo (N)

Figura 12. Diagrama S-N o diagrama de Wohler.

La resistencia a la fatiga inicia con el valor del esfuerzo ultimo del material (Su) cuando
el nimero de ciclos es cero. Cuando el material se somete a cargas ciclicas la resistencia a la

fatiga empieza a reducir su valor. El diagrama S-N muestra diferentes etapas del numero de
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ciclos fatiga bajo ciclaje, fatiga de alto ciclaje y vida infinita (Budynas Richard G. and Nisbett
Keith., 2015) (Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014)(Pedersen, 2018) .

3.11.2.1. Fatiga de bajo ciclaje.
La fatiga de bajo ciclaje se presenta hasta los 1000 ciclos, aqui la pendiente es minima. En esta
seccion se pueden disefiar elementos de maquina que requieren pocos ciclos. Esta zona esté en la

seccion de vida finita.

3.11.2.2. Fatiga de alto ciclaje.
En el diagrama S-N donde termina la zona de bajo ciclaje comienza la fatiga de alto ciclaje, es
decir, a los 102 ciclos, el fin de la zona de alto ciclaje varia dependiendo el tipo material y va de
10° ciclos a 10ciclos, en la figura 12 la fatiga de alto ciclaje va de 10° a 10° ciclos. En la
pendiente generada en la zona de alto ciclaje se puede obtener el nimero de ciclos en los cuales
una pieza sometida bajo un esfuerzo puede fallar, o viceversa, si se conoce el nimero de ciclos
en los cuales una pieza falla se puede obtener el esfuerzo que genera la falla. Por lo tanto, la

resistencia a la fatiga en la zona de alto ciclaje se puede expresar mediante la siguiente ecuacion
log S = bslogN{ +C (21)

En donde:

C =es la interseccion

bs = es la pendiente

Ny = es el numero de ciclos a la falla

S¢’=es la resistencia a la fatiga

De la ecuacion anterior se despeja la resistencia a la fatiga S+ quedando de la siguiente manera

S = 10€(N/)"s (22)

La ecuacion anterior debe ser usada de 10° < Ny’ < 10°. También se puede despejar el

namero de ciclos si se conoce la resistencia a la fatiga.
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Ny = (5;107¢)""™ (23)

La ecuacion anterior debe ser usada de 10° < Ny’ < 10°. La pendiente bs se obtiene con la

siguiente ecuacion

!

b, = —glog (z—Z) (24)
Endonde S;”’=0.75 S,

El valor de Se¢’ puede variar dependiendo el tipo de carga al cual estd sometido el

elemento mecanico, para los aceros se toman los siguientes datos

S, =058, flexion (25)
S, =045S, axial (26)
S, =0.298S, torsion (27)

También el Se” se encuentra en catalogos de materiales o sitios Web especializados. La

interseccion se obtiene con la siguiente ecuacion
N2
¢ = 10g || (28)
Se

Las ecuaciones 21, 22, 23, 24 y 28 se conocen como las ecuaciones de Basquin.

3.11.2.3. Limite de resistencia a la fatiga (S¢’) y Limite de resistencia a la fatiga real (Se).

El limite de resistencia a la fatiga es la zona en donde un elemento de maquina puede alcanzar
una vida infinita, es decir es donde tedricamente la falla a la fatiga no se presentara. Sin
embargo, el valor de Se’ se reduce por diversos factores como el acabado superficial, la
temperatura, la geometria, la carga, el medio ambiente, etc, convirtiéndolo en el limite de
resistencia a la fatiga real (Se) (Strzelecki & Sempruch, 2016) (Budynas Richard G. and Nisbett
Keith., 2015).
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4. Metodologia

La estructura de este capitulo presenta primero la metodologia actual que se hace para
seleccionar un rodamiento de una sola hilera de ranura profunda. En adicion, se presenta la
forma para determinar analiticamente el esfuerzo cortante méaximo (zmax) que ocurre en la carrera
exterior de un rodamiento en base a la teoria de esfuerzos de Hertz. Ademas, en este capitulo se
muestra la nueva metodologia para obtener la confiabilidad real en una aplicacion del

rodamiento a través de la distribucion Weibull por medio de los parametros 3 y 1.

4.1. Metodologia Actual.

Actualmente la metodologia que se usa para la seleccion de un rodamiento ha estado vigente
desde hace varias décadas. La metodologia actual es mostrada en los catalogos de los
fabricantes de rodamientos, y en algunos libros de disefio mecéanico. La metodologia es un
proceso simple ya que se basa en conceptos de mecéanica de materiales. Abarca desde la

seleccion del rodamiento, hasta el calculo de la vida Lio.

4.1.1. Seleccién del rodamiento y calculo de la vida util Lio.

La seleccion de un rodamiento requiere conocer las cargas que soportan los cojinetes. Para
obtener el valor de las cargas o reacciones que el eje transmite al rodamiento, se hace un
analisis estatico en donde el eje soportado por los rodamientos se considera como una viga
sometida a fuerzas radiales. Las cargas que soporta el rodamiento dependen del tipo de
componente mecanico que el eje soporta, pueden ser engranes, bandas, cadenas, levas, etc.
Dependiendo la aplicacion que se va a analizar, las cargas a soportar pueden ser radiales o

axiales.

Si se tiene una combinacion de cargas axiales y radiales, estas se deben de convertir en
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una carga radial equivalente Peq mediante la ecuacion
Py = XE +YF, 9)
Los valores de X y Y se encuentran en la tabla de (Sales & Gmbh, n.d.) (Insight &
Europe, n.d.). Si no hay cargas axiales o de empuje y solo se tienen cargas radiales, entonces Fr

= Peq, (en esta investigacion solo se analizan cargas radiales). Cuando se obtiene el valor de la

Peq Se inicia con el siguiente paso.
Paso 1. Determine la carga de disefio Pq a la que el rodamiento estara sujeto.
Esta carga estd determinada por el factor de rotacion V y la carga equivalente Peq a la que el
rodamiento esta sometido. Para el calculo de Pq se utiliza la ecuacion (29) en donde el factor de
rotacion V=1 si el aro interior del rodamiento es el que gira, 0 V = 1.2 si el que gira es el aro
exterior.
P, =VP, (29)
Paso 2. Seleccione el rodamiento a utilizar.
La seleccién del rodamiento se realiza basado en la carga de disefio Pq estimada en el paso
anterior, el didmetro del eje en el que el rodamiento va a ser instalado y la velocidad de giro.
Ademas, se debe de conocer la aplicacion en la que se va a usar el rodamiento para saber qué
tipo de elementos lo integran pudiendo ser estos: bolas, cilindros, cilindros cénicos o de agujas.
Conociendo el tipo de elemento del rodamiento, se hace una seleccidén de un rodamiento en un
catalogo de algun fabricante.
El rodamiento seleccionado debe cumplir con algunas restricciones las cuales son:
- El diametro interior del rodamiento debe ser igual al didmetro de la flecha en la que va a
ir montado.
- Las revoluciones del eje deben ser menores que las revoluciones especificadas en el
catalogo.
- La carga a la que se somete el cojinete no debe sobrepasar la carga dinamica C
especificada en el catalogo.
Una vez con el rodamiento seleccionado el siguiente paso es obtener la vida Lio.
Paso 3. Determine la vida de disefio L1o del rodamiento.

Una vez seleccionado el cojinete se debe obtener la vida Lio que puede soportar bajo la carga de
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disefio Pqg, y con la carga dinamica C y el exponente K:

Lig =1L, (%)K 1)

Los tres pasos anteriores muestran la metodologia basica o comdn que se utiliza para
seleccionar un rodamiento y obtener la vida L1o en una aplicacion. La seleccion del rodamiento
es un proceso que puede variar dependiendo del disefiador, por lo que no se tiene un resultado
preciso (Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014).

Los siguientes pasos es conocer los esfuerzos maximos y el esfuerzo cortante maximo

en base a la teoria de esfuerzos de contacto de Hertz.

4.1.2. Célculo de los esfuerzos maximos y del esfuerzo cortante méximo usando la teoria
de Hertz.

Al estar en contacto el balin con la carrera exterior se generan esfuerzos debajo de la superficie,
el calculo de estos esfuerzos se hace usando la teoria de Hertz. Para hacer uso de la teoria de
Hertz se deben conocer varios parametros geométricos y del material, tales como los radios de
la carrera exterior, el diametro del balin, la relacion entre los radios del balin y de la carrera
exterior, los semiejes a y b del area eliptica que se genera, las ecuaciones de las integrales
elipticas, ademas de los médulos de elasticidad y relacion de Poisson del material del balin y de

la carrera. La obtencion de estos parametros se muestra en los siguientes pasos.
Paso 4. Determine la curvatura total R del rodamiento.

Para determinar el radio de la curvatura total R, es necesario conocer las dimensiones del balin
y de la carrera exterior. La curvatura total R es la relacion que existe entre los radios de la
carrera exterior y el balin. Algunos catalogos de rodamientos proporcionan las dimensiones del
balin, pero no proporcionan las dimensiones de los radios de la carrera exterior. No obstante,
una vez que se conoce el diametro del balin, se puede obtener las dimensiones de los radios de
la carrera usando la férmula de conformidad de la pista (fi) que relaciona el radio de curvatura
de la carrera (roy) con el diametro del balin (d) como lo muestra la ecuacion (30), (Pandiyarajan
etal., 2012) (Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014)(E. V. Zaretsky et al., 2012)

fi="¢ (30)
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De la ecuacion anterior se despeja el radio de la pista (ryy) obteniendo
oy = fid (31)
Los radios de la carrera exterior son dos, rpy que ya se menciono y rox que es medido
desde lo més profundo de la curvatura al centro del cojinete, ambos se muestran en la Figura 13.

Para obtener rux se utiliza la siguiente ecuacion

r __de—dcosp
bx — 2cosf

(32)
En donde

de = diametro del centro de un balin al diametro de otro balin en el gje x.

d = didmetro del balin.

B = es el angulo de desface en del balin (en este caso es igual a 0 porque hay cargas axiales).

bx

Figura 13. Radios de la carrera exterior y del balin.

Conociendo los radios del balin y la carrera exterior, se determina la curvatura total (R) que esta
dada por la curvatura Ry que se genera en la direccion del eje "x” y esta en funcion de rax y rox, ¥
por la curvatura Ry que se genera en la direccion del eje "y” y esta en funcion de rpx y roy (ver
Figura 13), y se obtiene por medio de las ecuaciones (33 a 35) (Pandiyarajan et al., 2012)

(Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014) (The Society of Automotive Engineers, 1979).
1 1 1

S 33
R~ R R, (33)
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EE . (34)
Rx Tax Thx
1 1 1
— =+ (35)

Una vez que se obtiene las geometrias del balin, la carrera exterior y la relacion de
radios, los siguientes pasos se enfocan en obtener los pardmetros de las ecuaciones elipticas
usados para determinar los ejes de la elipse o los semiejes ay b.

Paso 5. Determine la razon de radio de curvatura ay.

La razdn de curvatura ar es la proporcion de la curvatura Ry con respecto a Ry y sirve para definir

el sentido de la elipse como se puede apreciar en la Figura 14, y est& dada por (36)
ar =5 (36)

Paso 6. Seleccion del parametro de elipticidad (Ke) y las ecuaciones elipticas.

También el valor de o sirve para encontrar las ecuaciones para calcular el valor del pardmetro de
elipticidad Ke, y las ecuaciones simplificadas de las integrales elipticas F y €. Si ar estd entre 1y
100, seleccione las ecuaciones elipticas del lado izquierdo de la Tabla 2 y el sentido de la elipse
sera el del inciso a. Por el contrario, si ar esta entre 0.01 y 1, seleccione las ecuaciones del lado

derecho de la Tabla 2 y el sentido de la elipse seréa el del inciso b.

a) 1=a,=100 b) 0.01=cr=1

Figura 14. Posicion de la elipse dependiendo .
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Tabla 2. Ecuaciones simplificadas de las integrales elipticas.

1< 2100 0.01=0 51

RE = I'Ir:’IrI k!’ = ar:.l'rl'l.'

w T
F=E+qclna,. F=E—qclnrx,.
donde g, =~ — 1 donde g, =~ — 1
uneqa—z on 9%—2

£=1 Ha £=1+qaar

=1+2=
ay

El pardametro de elipticidad ke se obtiene con la siguiente ecuacion

ke = (ay)/n (37)

Asi, las ecuaciones elipticas simplificadas de las integrales elipticas F y € se obtienen
con las ecuaciones

I
F = 5 + qqlna, (38)
- 9a
E=1+ . (39)
E=1+q,a, (40)

Dependiendo del valor de la razon de radio o, seleccione las ecuaciones correctas de la
Tabla 2 (Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014).

Paso 7. Determine el modulo de elasticidad efectivo (E’).

El médulo de elasticidad efectivo se determina con los coeficientes de Poisson (v) y el médulo

de elasticidad (E) del material y estan especificados por el fabricante. La relacién funcional es:

2
= Goa?), 6] (41)

Eq Ep

El
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En donde va es el coeficiente de Poisson para la bola y v, es el coeficiente de Poisson para
el aro exterior. Similarmente Ea es el modulo de elasticidad del balin y E, es el modulo de

elasticidad del aro exterior.

Paso 8. Determine las dimensiones a y b de los semiejes de la elipse que se forma en el punto

de contacto entre el balin y la pista del aro interior.

Los valores de a y b se determinan como la mitad de las dimensiones del eje y (Dy) y del eje x
(Dx) de la elipse (Hamrock & Dowson, 1981). Donde a representa la dimensién que resulte
mayor; por ejemplo, si Dy>Dy, entonces a=Dy/2 por el contrario si Dx>Dy entonces b=Dy/2. Dy y

Dy estan respectivamente dadas por:

6k,2EP,R
D, =2(——"— (42)

(43)

Paso 9. Determine el esfuerzo maximo Max.

Este esfuerzo maximo se presenta en el punto de contacto entre el balin y la pista exterior del

rodamiento (Hamrock & Dowson, 1981) y esta dado por

6P,
Prax = (44)

D, D,

Donde,

P4 = Carga de disefio estimada en paso 1.

Dx = Diametro de la elipse de contacto en la direccion x.

Dy = Diametro de la elipse de contacto en la direccién y.

Paso 10. Determine el valor de los esfuerzos ox, oy y os.

Los valores de los esfuerzos ox, oy y o se encuentran bajo la superficie de contacto. En esta

investigacion se analizan los esfuerzos generados en la carrera exterior y estan dados por

(45)

>

o = [M(Qy + Q)]
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b
o, = [M(Q, +vQ'})] n (46)

o=l Gz )

Paso 10.1. Determinar el valor de k, £’y z.

El valor de k es la relacion funcional de los semiejes elipticos a 'y b (SAE AE-7, 1979) y esta

dada por
k = b 48
=- (48)
k' =vV1-k? (49)

El pardmetro z es la profundidad en donde se encuentra el esfuerzo cortante maximo
(Oswald et al., 2011) y su ecuacion es
z=0.78b (50)

Paso 10.2. Determine los parametros M, n, £, £, £2«, 2’y y A.

Los parametros M, n, Qy, Qy, Q°, Q’xy A de las ecuaciones 45, 46 y 47 se obtienen por medio de
las siguientes ecuaciones (SAE AE-7, 1979)

2k
== (51)
k'2€E
2 2 A%
ek (E) )
n= |——2 (52)
1+k (B)
1_
Q= — 2n+k%[7’—8] (53)
, n zr71
sz_ﬁ-l_l-l_kg[(F)g_T] (54)
Q=241 "+kz[<1)£ 7—"] 55
Y 2an o 2 k2 b [\k2 (55)
Q’y=—1+n+k%(}"—8) (56)

Las variables £ y F representan los valores de las ecuaciones elipticas obtenidas en el

paso 6 y z representa la profundidad a la que los esfuerzos ox, oy ¥y oz, se encuentran en la
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carrera exterior. Para calcular A, primero se deben calcular los valores de A y B que son

variables que dependen de curvatura de la bola y de la pista.

1 [1—-v,2 1—1v,2
A_A+B< E, * E, G7)
Las ecuaciones de Ay B son
4= 1( 1 1 ) 58)
2\Tyy Thy
p-i(L4d) 9
2 Tax Tbx

Donde, los valores de los radios rax, ray, 'ox Y Iy Son los obtenidos en el paso 4.

Paso 11. Determine el esfuerzo maximo cortante zmax.

El esfuerzo cortante maximo, que en los rodamientos genera la falla, se determina de la siguiente
manera (Oswald et al., 2011) .

Tmax = (O—méixz;o-min) (60)

En la ecuacién, omax Y omin S€ toman de acuerdo con los esfuerzos obtenidos en el paso

10, por ejemplo, si el esfuerzo ox tiene un valor mas alto que los esfuerzos oy y oz, entonces ox
se toma como omax 0 o1. De igual manera, el que tenga el menor valor se toma como omin 0 o2

(Pandiyarajan et al., 2012).

Aqui, es importante mencionar que los pasos mostrados en la metodologia actual no
vienen en ningun manual de fabricante de rodamiento. Y debido a que esta en base a los datos
de catalogo no es eficiente para determinar la vida real del rodamiento cuando esté es operado
en condiciones diferentes a las realizadas en el laboratorio de donde se sacaron los datos del
catalogo. La metodologia propuesta para la determinacion de la confiabilidad real del

rodamiento es como sigue.

4.2 Metodologia Propuesta.
Los pasos de la metodologia aqui propuesta son un complemento a la metodologia actual y se
enfocan en la determinacion de la confiabilidad real de un rodamiento cuando este es operado a

condiciones diferentes a las del catalogo. La metodologia inicia después de seleccionar el tipo de
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rodamiento a usar, y de determinar los esfuerzos de Hertz generados debajo de la superficie de la
carrera exterior. Asi, la contribucion de esta investigacion al conocimiento actual se da en los

siguientes pasos:

Paso 12. Determine los parametros Weibull 5 y .

En este caso los esfuerzos principales obtenidos de la teoria de Hertz, el esfuerzo principal
mMAaximo o; toma el valor de o1 y el esfuerzo principal minimo oy toma el valor de 3. En
unidades de esfuerzos, los parametros » (escala) y g (forma) de la distribucion Weibull se
obtienen haciendo uso de los esfuerzos calculados o1 y 3. Asi, de acuerdo a (Pifia-Monarrez,

2018), los parametros Weibull son estimados como:

Nusoesfuerzo = +/ 01 03 (61)

4
b=- 0.98511‘3:(2—;) (62)
Aqui observe que los parametros B Y nuscesfuerzo, SON llamados parametros de uso en
esfuerzo ya que son obtenidos en base a los esfuerzos reales de la aplicacion. También observe
que la contribucion es este paso consiste en el uso de los esfuerzos de Hertz para la obtencion

de los parametros Weibull.

Paso 13. Determinar los coeficientes de fatiga.

Asi, haciendo uso de la curva esfuerzo-ciclos del material, los coeficientes de fatiga del material
bs e interseccion de la pendiente C, se obtienen con las siguientes ecuaciones de Basquin
(ecuaciones 21 a la 28)

N{ = (sp107¢)""
Para calcular los pardmetros bs y C primero se encuentran S’jy S’e En donde:
S, = 0.75S,

El valor de S’ se obtiene con la siguiente ecuacion
Se =045S,

La pendiente bs se obtiene con la siguiente ecuacion
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b = 1l Si
s = 73%\g,
La interseccion (C) de la pendiente se obtiene con la siguiente ecuacion

(SZ)Zl

C=logl S
e

Paso 14: De la funcién de confiabilidad Weibull, usando el valor Lio del catdlogo determine
la n de catélogo en ciclos.
Se usa la funcion de confiabilidad Weibull para calcular la n de catélogo en ciclos, la vida Lio

es de catalogo

B
_ _ Lio
R(t) o eXp{ (ncatciclos) } (63)
Luego se despeja Mcatciclos
In(—1n(0.9))
Ncatciclos = €XP {ln(Llo) - %} (64)

Paso 15: Determine la 5 en esfuerzo que corresponde a la » de catalogo en ciclos, para ello
use Basquin.
Para obtener n en esfuerzo que corresponde a la n de catalogo en ciclos use la siguiente

ecuacién con los mismos parametros de Basquin bs y C del paso 13

77catesfuerzo = (1OC)(ncatciclos)bs (65)

Paso 16: Determinar el Esfuerzo que le corresponde a la vida Lio del catdlogo. Use la

proporcion entre Eta de catélogo y vida L1 de catalogo en ciclos.

El esfuerzo que corresponde a la vida Lio de catdlogo se obtiene al dividir la n de catalogo en
esfuerzo entre la proporcién de eta de catalogo en ciclos entre la vida L1 de catalogo en ciclos

__ MNcatesfuerzo
LlOcat esfuerzo — " Tcatciclos (66)

Lio
Paso 17: Usando la eta de uso en esfuerzo y la vida L1g de catalogo en Esfuerzo determine la
confiabilidad que la vida L1o del catalogo en esfuerzo representa para esta aplicacion.
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Determine la confiabilidad de la vida Lio de catidlogo en esfuerzo usando la eta de uso en

esfuerzo y la vida L1o de catalogo en esfuerzo.

B
L10 t
R(Llocatesfuerzo) = exp {_ <M> } (67)

7']usoesfuerzo

Paso 18: Basado en la funciéon de confiabilidad calcule la vida Luso en esfuerzo de la
aplicacion.
Determine la vida L de uso en esfuerzo usando la funcion de confiabilidad de 0.9 y la n de uso

en esfuerzo usando la siguiente ecuacién

B
R(t) = exp {_ (Lusoesfuerzo) } (68)
Nusoesfuerzo
Despejando Luso
1
Lusoesfuerzo = (nusoesfuerzo)(_ ln(R(t))) B (69)

Paso 19:

Usando la vida L de uso en esfuerzo y la Eta de catdlogo Esfuerzo, determine la vida real del

rodamiento para esta aplicacion.

Obtener la confiabilidad real de la aplicacion usando la vida L uso en esfuerzo y la eta de

catalogo en esfuerzo

{ Lusoesfuerzo ﬁ}
R(real) = exp{— <—> (70)

77coltesfuerzo

58



5. Aplicacion
La metodologia propuesta se aplica en un caso real de seleccion de rodamientos, en donde el

fabricante proporciona una confiabilidad de 0.9 en sus productos. Con la nueva metodologia se

puede conocer la confiabilidad real que se tiene en la aplicacion.

5.1. Caso 1. Seleccidon de cojinetes para un eje intermedio de un reductor de velocidad.

La nueva metodologia que se desarroll6 se aplica al siguiente problema. Para realizar el calculo
de los esfuerzos principales ox, oy y oz en un rodamiento se tomo el eje intermedio de un
reductor de velocidad mostrado en Figura 15 al cual se le deben seleccionar los rodamientos. El
reductor de velocidad es usado para disminuir la velocidad que proporciona un motor eléctrico
(1800 rpm) a un ventilador (450 rpm) en un proceso de secado de granos. La potencia
transmitida del motor eléctrico al ventilador son 12 hp. El objetivo del eje es reducir la
velocidad angular de 1800 rpm a 900 rpm conservando una potencia de 12 hp. El andlisis se
hace en el eje intermedio o eje 2 Figura 16. Dicho eje es de acero AISI 1020, el diametro
minimo que se permite es el disefiado del eje 2, tiene un valor de 45 mm y su velocidad de giro
es de 900 rpm. EI didmetro de paso del engrane B es de 5 in y el didmetro de paso del engrane
C es de 3 in. El &ngulo de presion de ambos engranes es de 20°

) Engrane A Eje 1
Motor g = /
=N E | ST 4
; E/Je 2 Engrane C
Cajade / — g
engranajes Engrane B ——= —
Eje 3 —

Engrane D

Vista lateral

Figura 15. Disefio del reductor de velocidad conectado con un motor.
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Eje 2
Engrane B
_ / Engrane C
Rodamiento :_ _________ — —]\|Rodamiento
2 ]
‘3in ‘ 7in ‘3in ‘

Figura 16. Vista superior del eje 2.

5.1.1. Calculo de reacciones en el eje.
Para obtener las fuerzas que actdan en los cojinetes que estan montados en la flecha 2 se debe
hacer el siguiente andlisis. La potencia que se transmite el reductor es de 12 hp suponiendo que
no existen perdidas.
El torque generado en el eje 2 depende de la velocidad angular (w) y de la potencia (P) que

transmite el eje. El torque se obtiene mediante la siguiente ecuacion

63000 P
T =~ (71)
63000 P 63000 (12 hp) )
B = = = 84’0 lb n
w (900 rpm)

Debido a que el eje 2 esta en equilibrio, por lo tanto, el torque en el engrane C es igual al
torque en el engrane B, pero en direccion contraria (T¢ = -840 Ib in).
El célculo de las fuerzas radiales y tangenciales que actian en los engranes dependen del

angulo de presion @ del engrane (ver Figura 17).

Figura 17. Fuerzas ejercidas en el diente de un engrane.
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La fuerza tangencial que esta en funcién del torque y del radio del engrane viene dada por
(Schmid, S.R.; Hamrock, B. J.; Jacobson, 2014)(Ugural, 2004)

T
F, = - (72)

La fuerza radial generada viene dada por
F. =F,xtan® (73)
En este caso para los engranes B y C el &ngulo de presion es @ = 20 °, el radio rg=2.5 in
y rc=1.5 in, por lo tanto, numéricamente las fuerzas tangenciales y radiales para los engranes B
y C son

; _T_84Olbin_336lb
By 25in

F,5 = F,gtan® = (336 b) tan 20° = 122.29 Ib

g T _840bin__
€77 15in

F,. = F,ctan® = (560 Ib) tan 20° = 203.82 Ib

Con las fuerzas tangenciales y radiales en cada engrane se deben de calcular las fuerzas
de reaccion en los puntos donde los cojinetes seran montados. Se debe tomar en cuenta que las
fuerzas radiales y tangenciales acttian en planos diferentes en este caso plano x-y y plano x-z. El

analisis es basado en las fuerzas y reacciones mostrado en las Figuras 18 y 19.

+Y
RB FRC

Figura 18. Fuerzas y reacciones en el plano x-y.

Como se muestra en la Figura 18, las fuerzas y reacciones las cuales acttan en el plano x-y
son.
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+U YMp = 0 = (122.29 1b)(10 in) + (203.82 1b)(3 in) — (13 in)(Ryy ); Ray = 141.10 Ib

XE =0=141.10 b — 122.29 Ib — 203.82 + Ryp,,; Rp, = 185.01 lb

+Z

Figura 19. Fuerzas y reacciones en el plano x-z.

Similarmente, como se muestra en la Figura 19, las fuerzas y reacciones las cuales acttan

en el plano x-z son
+U YMp =0 = (Ry;)(13in) — (336 1b)(10 in) — (560 Ib)(3 in); Ry, = 387.69 lb
YE,=0=-387.691b+61b+560—Rp,; Rp, =508.311b

Para finalizar se obtiene la resultante de las fuerzas de reaccién en los puntos Ay D.

R, = / Rjy + R3, (74)

R, = +/(141.10 b in)? + (387.69 Ib in)? = 412.56 lb in

Rp = /R,_%y + R3, (75)

Rp = +/(185.01 Ib in)2? + (508.31 Ib in)2 = 540.92 Ib in

En este caso como la fuerza de reaccion en D es mayor que la fuerza reaccion en A, por lo
tanto, Rp va a ser la fuerza de disefio que se usara para seleccionar el cojinete en los pasos

siguientes, como Rp es una fuerza radial entonces cambia a Fr = Rp = Pq.
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5.1.2 Aplicacién de metodologia actual.

Paso 1. Determine la carga de disefio Pqg a la que el rodamiento estara sujeto. Debido a que en
este caso no se presentan cargas axiales solo cargas radiales por lo tanto P = Fr=540.92 Ib in.

En este caso, la carrera exterior no gira, por lo tanto, se utiliza un factor de rotacion V=L1.

Py =VP,; = (1)(540.921b); P; =540.921b = 2406.13 N

Paso 2. Seleccione el rodamiento a utilizar. La minima dimension del didmetro del eje 2 es de
45 mm y la carga radial P¢=540.92 Ib (2406.13 N) calculado en el paso 1. En busqueda en
catdlogos de diferentes fabricantes se encontr6 el rodamiento que mas se acerca a las
caracteristicas de disefio, el cual es el 6009 del fabricante SKF. Los datos del rodamiento se

pueden observar en la Figura 20 y en la Tabla 3:

Figure 20. Especificaciones del rodamiento.
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Tabla 3. Especificaciones del rodamiento de bolas seleccionado.

Tipo de Balero Rodamientos rigidos de bolas de una hilera

con tapa
Diametro interior o del eje (d) 45 mm
Diémetro exterior (D) 75 mm
Ancho (B) 16 mm
Carga dinamica (C) 22100 N
Carga estatica (Co) 14600 N
Velocidad Méxima 10000 rpm
Méaximo Diadmetro del hombro del eje 67.8 mm

interno (U;)

Minimo Didmetro del hombro de la carcasa | 54.7 mm
exterior (Uo)

Radio del chaflan (r) 1 mm

Cantidad de balines 13

Diametro del balin (dy) 8.731 mm

Material 52100 acero al cromo

Las propiedades que presenta el acero 52100 usado en los rodamientos son esfuerzo
ualtimo de tension (Sut) de 2400 MPa y una dureza de 62 HRC (Dureza Rockwell C) (Y. B. Guo
& Liu, 2002).

Paso 3. Determine la vida de disefio Lio del rodamiento. Con los datos del rodamiento
seleccionado en el catalogo y los de disefio se calcula la vida til del rodamiento.

22100 N

3
SAnc1an) .85 x 10° ]
5406.13 N) 774.85 10° revoluciones

LlO == 106(

5.1.3. Calculo de los esfuerzos de Hertz.

Paso 4. Determine la suma de curvatura R dada por la curvatura que se genera en la direccion
del eje x y por la curvatura que se genera en la direccion del eje y. Para realizar el calculo de la

curvatura R, es necesario conocer el valor de los radios de la bola, el aro interior y la pista.
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Estos valores se encuentran en el catalogo del producto del fabricante.
Tax = Tay = 4365 X 1073m
T =Ty, = 35.003125 mm = 35.003125 X 1073m

Como no se cuenta con el radio rny de la pista del aro exterior se hace uso de la ecuacion

31 y usando un valor de conformidad de 0.52
Tpy = dR, = (8.731mm)(0.52) = 4.54mm = 4.54 x107% m
Haciendo uso de las ecuaciones 33, 34 y 35 para obtener la curvatura total R y las

curvaturas Ry y Ry
1 1 1

1_ _ = 200.52
R,  4365x 103m  35.003125 x 10~3m m
R, =4.986x1073m

1 1 1
— =883 m

R, 4365x10°m 454 x 10-3m

R, = 0.1132m

1
= = 200.52m + 8.83m = 209.35m

R=477%x10"3m

Paso 5. Determine la razén de radio ar

Con la ecuacion 36 se obtiene

_0.1132m
" 4986 x 1073 m

a, =22.70

Paso 6. Seleccione las ecuaciones elipticas a utilizar para calcular la curvatura.

En este caso se seleccionan las ecuaciones del lado izquierdo de la Tabla 2. Esta seleccion sirve

para determinar la direccion de la elipse.

Calcule el parametro de elipticidad ke con la ecuacion 37

k, = (22.70)*/7 = 7.299
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Determine F y &. Las ecuaciones elipticas de primer y segundo orden son simplificadas de las

integrales elipticas. Haciendo uso de las ecuaciones 38 y 39 se obtiene lo siguientes

F =2+ (5-1)In(22.70) = 3.353

2 2
T
@Y, e

€=1+"370

Paso 7. Determine el médulo de elasticidad efectivo (E°).

Sustituyendo en la ecuacion 41 el coeficiente de Poisson y el médulo de elasticidad, en este
caso es el mismo material para el balin y la carrera exterior (acero inoxidable AISI 52100) por
lo tanto va= v=0.30 y el mddulo de elasticidad Ea=E»=200 GPa.

2
¥ T w3077, -@anzy 27T

200 X 10°Pa ~ 200 x 10°Pa

Paso 8. Determine las dimensiones a y b de los semiejes de la elipse que se forma en el punto

de contacto entre el balin y carrera exterior.

Con las ecuaciones 42 y 43 se obtiene Dy y Dy respectivamente y dividiendo ambos resultados

entre 2 se muestraen (76 y 77).

=3.518 x 1073m

1
b — 6(7.299)2(1.025)(2406.13N)(4.77 x 10~3m)] /3
y - 7(219780219780 N/m?)

q = 3518107 _ 1759 % 10~3m = 1.759 mm (76)

1
6(1.025)(2406.13N)(4.77 x 10733
L= l (1.025)( ) )l = 482x107*m

7(7.299)(219780219780 N /m?)

__ 4.82x107*

b =241 % 10"*m = 0.2410 mm (77)

Paso 9. Determine el esfuerzo Maximo Pmax.

El esfuerzo maximo Pmax Se obtiene con la ecuacion 44
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6(2406.13N)

Py = = 2710045464.29 P
max = (3518 x 10-3m)(4.82 x 10-+m) @

Paso 10. Determine el valor de los esfuerzos de contacto ox, oy, 0.

Los esfuerzos ox, oy, ¥ oz Se calculan con las ecuaciones (45 a 47), aunque primero se deben de

calcular todas sus variables que contiene las ecuaciones en los pasos siguientes.

Paso 10.1. Determinar el valor de k, k’y 7.
Para encontrar la relacion funcional k y su derivada k™ entre a y b se usan las ecuaciones (48 y

49)

k' =1 —k?=./1-(0.137)% = 0.9905

La profundidad z a la cual se genera el maximo esfuerzo cortante se obtiene con la
ecuacion 50

z=0.78 b = 0.78(0.2410mm) = 0.18798 mm = 0.18798x10"3m

Paso 10.2. Determine los pardmetros M, n, £, £2’x, £3, ',y A.

Para determinar los esfuerzos ox, oy y oz, es necesario hacer el calculo de los siguientes
parametros M, n, £, €3, 2’ £2°yy Ade las ecuaciones 51 a la 57.

2(0.137)

= (0.9905)2(1.025) 0.2724

M

0.18789)2
0.241

0.18789)2
0.241

(0.137)2 + (0.137)2(

n= = 0.1727

1+ (0.137)2(
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Q. = (1 - 0.1727) (013 )( .18798 )(3 353 — 1.025)
x 2 0.2410
Q, = —0.1648
Q. = 0.1727 ] +1+0.137 (0'18798 [ ] (1.025) — 3.353
* 1(0.137)2 ' 0.2410 / [1(0.137)2
Q, =-2.7238
q - 1 N 1 01727 (0.18798 [ ](1 025) — 3353
Y7 200.1727) 2 (0.137)2 0.2410 / [L(0.137)2] > '
Q, = —0.3286
18798

Q') =-1+01727 + 0.137( ' ) (3.353 — 1.025)

0.2410
', = —0.5785
Con la ecuacion 57 se obtiene el valor de A, pero primero se deben calcular los valores

de Ay B usando las ecuaciones 58 y 59

1 1 1
- _ — -1
4=5 (4.365 X 10°m | 454 x 10—3m) 4415m

1 1 1
B=— =100.26 m~ !
2 (4.365 X 10~3m + —35.003125 x 103 m) m
1 1 —(0.30)? 1 —(0.30)?
A= + =8.6933 x 10~ m3/N
- -1

Por ultimo, se sustituyen el valor de los parametros antes calculados con las formulas 45

a 47 para obtener los valores de los esfuerzos o, oy, y oz.

= ([0.2724(-0.1648 + (0.30) 27238)]( 0.000241 )
L ' 30(=2. 8.6933 x 10~ 1

o, = —741522665.686 Pa

= [[0.2764(-0.3286 + (0.30)(—0.5785) ( 0.000241 )
- ' SO0 N9 x 107

o, = —384772372.51 Pa
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_ [ [0.2764( 1 0 1727>] ( 0.000241 )]
% = 2 0.1727 ' 8.6933 x 10714

0, = —2152276334.65 Pa

Paso 11. Determine el esfuerzo maximo cortante zmax.

El esfuerzo maximo cortante zmax con la ecuacién 60, se obtiene de la diferencia del esfuerzo
mayor menos el esfuerzo menor, dividido entre dos (tomando los valores absolutos). En este

caso o es el mayor y oy el menor, por lo tanto, su valor es

_ (2152276334.65 — 384772372.51)

Topie =
max 2

Tmax = 883751981.07 Pa

De acuerdo con lo anterior, se puede observar la metodologia paso a paso para el calculo
de los esfuerzos principales y el esfuerzo cortante maximo zmax. Enseguida con los esfuerzos

principales obtenidos se encuentran los parametros Weibull.

5.1.4. Aplicacion de la metodologia propuesta.
Paso 12. Determinar los parametros Weibull #usoesfuerzo ¥ Buso.

Con los esfuerzos o1 y 63 se obtienen los pardmetros n (parametro de escala) y B (parametro de

forma) de la distribucion Weibull usando las ecuaciones 61 y 62.

Nusoesfuerzo = /01 03 =/ (2152276334.65)(384772372.51) = 910.02 MPa

4 4(—0.54562412
Buso = ———2 = ( ) = 1.274062 = 1.28

- TN =" 715.227633465MPa
0.995(n (=
n (03) 0.995In (g5 755 1hPa)

Estos parametros Buso Y Musoesfuerzo S€ denominan de uso ya que son obtenidos con los

esfuerzos reales de la aplicacion.

Paso 13. Determinar los coeficientes de fatiga.
Asi, haciendo uso de la curva esfuerzo-ciclos del material, los coeficientes de fatiga del material

bs e interseccion de la pendiente C, se obtienen con las siguientes ecuaciones de Basquin
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N{ = (s}10€)""
Para calcular los parametros bs y C primero se encuentran S’y S’e En donde:
S/ = 0.75S, = 0.75(2400 MPa) = 1800 MPa

El valor de S’ se obtiene con la siguiente ecuacion
S, =0.45S, = 0.45 (2400 MPa) = 1080 MPa

La pendiente bs se obtiene con la siguiente ecuacion

L L (S_ 1) (1800MPa)_ 0073
s = 73% (5 ) = 3% \1080MPa) T

La interseccion (C) de la pendiente se obtiene con la siguiente ecuacion

1ol [0 | [(1800 MPa)?
~ %875 | T 8| 1080 MPa

l = 3.47

Paso 14: De la funcién de confiabilidad Weibull, usando el valor Lio de catadlogo determine
la n de catdlogo en ciclos.

Para calcular la n de catalogo en ciclos se usa la siguiente ecuacion

In(-1In(0.9))
B

Neatciclos = 4495215719 ciclos

} = exp{In(774850000.00) — =2C=2}

Ncatciclos = €XP {ln(l’lo) - 1.28

Paso 15: Determine la i en esfuerzo que corresponde a la # en ciclos del catalogo, para ello

use Basquin.

La 1 de catalogo en esfuerzo que corresponde a la n de catalogo en ciclos se obtiene por medio

de la siguiente ecuacién de Basquin, los pardmetros bs y C son los obtenidos en el paso 13
Neatesfuerzo = (109) Meatcicios)?s = (10%347)(4495215719 ) 70073
Ncatesfuerzo = 582.57 MPa

Paso 16: Determinar el Esfuerzo que le corresponde a la vida Lio del catalogo. Use la
proporcion entre Eta de catalogo y vida L1 de catalogo en ciclos.

El esfuerzo que corresponde a la vida Lio de catalogo se obtiene al dividir la | de catalogo en

esfuerzo entre la proporcién de eta de catalogo en ciclos entre la vida L1 de catalogo en ciclos
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_ Ncatesfuerzo _ 582.57 .
LlOCatesfuerzo— Ncatciclos - 4495215719 =100.41

L1 774850000.00

Paso 17. Usando la eta de uso en esfuerzo y la vida L1 de catalogo en Esfuerzo determine la

confiabilidad que la vida Lo del catalogo en esfuerzo representa para esta aplicacion.

Aqui se obtiene la confiabilidad para la vida Lio de catalogo para esta aplicacion con la

siguiente ecuacion

B 1.28
Liocat 100.41
R(Llocatesfuerzo) = €xp {_ <M> } = exp {— (910 02) } = 0.942

r]usoesfuerzo

Paso 18: Basado en la funciéon de confiabilidad calcule la vida Luso en esfuerzo de la
aplicacion.
Determine la vida L de uso en esfuerzo con la confiabilidad de 0.9 y la n de uso en esfuerzo

usando la siguiente ecuacion

L B
R(t) = exp _< usoesfuerzo)
nusoesfuerzo
Despejando Lusoesfuerzo
Y
Lusoesfuerzo = (T]usoesfuerzo)(_ ln(R(t))) A

1
Lusoesfuerzo = (910.02 MPa)(—1n(0.9)) /.28

Lusoesfuerzo = 156.8621 MPa

Paso 19: Usando la vida Lio de uso en esfuerzo y la Eta de catalogo Esfuerzo, determine la

vida real del rodamiento para esta aplicacion.

Obtener la confiabilidad real de la aplicacion usando la vida Luso y la eta de catalogo esfuerzo

{ Lusoesfuerzo ﬁ}
R(real) = exp{— (—) (70)

ncatesfuerzo

156.8621\%®
R(real) = expy— (W) = 0.829
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Como se puede observar la confiabilidad real es de 0.829 la cual es menor que la

ofrecida por el fabricante de 0.90.
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6. Conclusiones

Los fabricantes de rodamientos ofrecen en sus productos una vida Lio un ejemplo los
rodamientos de bolas de una sola hilera de ranura profunda el cual se analizd en esta
investigacion. La formula Lio que fabricantes usan la cual es obtenida probando cientos de
cojinetes bajo una carga constante y una velocidad angular constante continua vigente después
de varias décadas. Tal ecuacion que ha sido criticada por varios investigadores, pero aun asi
sirve como referencia para la seleccion de rodamientos. Sin embargo, existen industrias en
donde se desea conocer con precision la vida del rodamiento por motivos de mantenimiento o

para evitar paros.

La metodologia propuesta en esta investigacion basada en obtener la confiabilidad a través
de una distribucion Weibull usando los esfuerzos de Hertz ofrece una vida apegada a las cargas
que se usan en aplicaciones reales muy diferentes a las condiciones de laboratorio que usan los
fabricantes. Por lo anterior, esta metodologia debe de ser adoptada por disefiadores que
requieran conocer con mas apego a la realidad la confiabilidad y la vida util de los rodamientos
que usan en sus disefios. Ademas, en base a los resultados obtenidos en este trabajo, esta
metodologia puede ser adoptada en otros tipos de rodamientos. También se puede adoptar en el

disefio de elementos mecanicos que estén bajo esfuerzos de contacto de Hertz.

Con este trabajo se cumplié el objetivo general de generar una ecuacién de vida L
mediante la distribucion Weibull, que sea mas eficiente en medir la vida de los cojinetes de bola
que tome en cuenta los esfuerzos de Hertz que generan un esfuerzo de cortante maximo bajo la
superficie. Ademas, se lograron los objetivos especificos de determinar los pardmetros gy n de
la distribucion Weibull mediante el circulo de Mohr generado por los esfuerzos de contacto y

estimar la confiabilidad real (dindmica) de la aplicacion particular analizada.

Basados en el marco teorico esta es una metodologia que dio importancia a la teoria de
Hertz esquivada por muchos investigadores debido a su complejidad matematica, y aplicarla a
trabajo de Weibull en forma de esfuerzos sin la necesidad de analizar grandes cantidades de

rodamientos.
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7. Aportes.

En esta investigacion se hicieron los siguientes aportes:

Se tiene una metodologia para obtener la confiabilidad de un rodamiento de bolas de
ranura profunda que este sometido en una aplicacion real muy diferente a la

confiabilidad que ofrecen los fabricantes de rodamientos.

La nueva metodologia obtenida utiliza los esfuerzos de contacto de Hertz generados
bajo la superficie de la carrera. Tales esfuerzos no habian sido tomados en cuenta
anteriormente por los investigadores.

Los parametros de  y ) son obtenido con los esfuerzos de contacto de Hertz.

Ademas, la metodologia utiliza una distribucion Weibull en donde los pardmetros  y n
son dindmicos, a diferencia de los parametros estaticos que toman los fabricantes de
rodamientos en sus formulas de vida Lio.

Esta metodologia se puede adaptar a otros problemas en donde se desee obtener la
confiabilidad real y que existan esfuerzos de contacto de Hertz.

La metodologia también puede adaptarse en problemas donde no existan contactos de
Hertz.
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Featured Application: Based on the catalogue Ljy life, the paper let us to select the ball

bearing that corresponds to the analyzed application, both formulation and steps are given.

Moreover, when the actual application conditions are different of those at which the ball bearing
was designed, the proposed method let practitioners to determine the real L-life (or reliability)

that corresponds to the actual conditions, a step by step application and formulation is presented.

Additionally, this methodology can be applied to any field or application where the inputvariables
are either contact stress or principal stress values.

Abstract: Since the designed bearing’s reliability of %% was determined in a lab environment, it does
not represent the actual used environment. In this paper, a new methodology to determine the actual
reliability that corresponds to the use conditions is offered. This new method is based on the standard
method used to select the ball bearing. The proposed method is based on the two parameters of
Weibull distribution, where the shape (8) and scale (1) parameters are both determined fromthe
Hertz contact stresses values, which are generated under the surface of the motionless outer race,
and by the forces transmitted between the ball and the outer race. Therefore, the derived reliability is
different from the %% index offered by manufacturers.

Keywords: weibull analysis; hertz stress; ball bearing: d ynamic load; mechanical design; reliabi ity

1. Introduction

Ball bearings are important machine components that are used in vehides, machines, airplaves,
appliances, and precision equipment [1,2]. Defects of ball bearings are the main cause of failure of a
wtating machine [3,4]. A ball bearing failure caused a mechanical machine to stop working, resulling
in economic losses. Therefore, fatigue life prediction for bearing has an important significance and
practical value [5]. Currently, bearing manufactures offer their products with a reliability based on the
Lo life percentile, that is obtained through tests performed on static loads and at a certain rotation
speed [6]. Therefore, machine designers and people who use machines need to know the actual
reliability that corresponds to their own application. In various articles, Erwing Zarestsky explained
how the L life equation has been analyzed in different models such as the Waloddi Weibull fatizue
life model, Lundberg-Palmgren model, lonnides-Harris model, and Zaretsky model [7-7]. In 1962,
The Lundberg-Palmgren life equation has been incorporated into the International Organization for
Standardization (ISO). Over the years, the formula has been questioned for various reasons, one of

which is that it was obtained by testing bearings of the same model and under laboratory conditions.

The aim of this article is not to criticize the formula, but rather, to make use of it in a new methodology

Appd. Sci 2020, 10, 8100; dod 10, 330 fapp 1 (228 100 www mdpi comjowma Vapolsci
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Stress-strength Weibull analysis with different shape parameter
and probabilistic safety factor
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Absitract
Hince products are subjected 0 a rendom variahle sircss-sirangth, thar relighility masit be determined using the simess-swength analysis.
Umnfortunately, when both, siress and strength, follow a Weibull distribution with different shape § 1 the reliahility stress-smmength

has naol & elose solution. Therelore, in this paper, the Formalation 1o perform the amnalys s stress-strength Wedball with diTerem shape
perameters is derived. Furthermane, the Tormalation 1o determine the salety factor that eormespandds to the designed reliahilny & ako given.
Add becane the relvtombhip betweon the derived safsy factor and the designed raighility is unikque, then becase reliabiliy & random,
the dermved salcty factor is rand<am.

Keywards: prohabilistic smalety lactor; Weibull distribanion; stress-sirength analysi; commaon Weibull shape parameter; varisble siness-
sirength; [ estimation directhy .

Analisis estrés-resistencia Weibull con diferente parametro de forma
P v su factor de seguridad probabilistico

Hoesumsen

Cuando los praducios son sometidos a esinés variables, su confiabilkdad debe ser estimada a pantir de la resistencia que éstos limnen amie <l
exings al que son sometklos, para b que wsamaos 2] andl BB esirdés-res sencia. Desalorunadamenie, cuando ambos, el esirds v b ressiencia
51 guem un cormp i emta W etbull con diferenies pardmetros de Fonma, no excste una saluciin corracda on la estimacian de laconbabil sdad .
Par lo tnio, en este articula, se presenta la formaulacidn para poder realizar o] andl s & esirés-re sistencia Wethull con diferente pardmetro
e forma. Ademds, la formulaciin para determainar <l factor de seguridad prohahilistico comespondiene al producio es dada. Y como
relacidn entre ¢l factor de segurkdad v la con fabilkdad son dmicas, entonces, b oon fahilkdad es alesoria v <l facor de seguridad también.

Falabras clave: Tactor de segunidad probahbilistico; distribuadn Weibull; andl s esrés -resistencia; pardmetro de Bmma comadn Weibull;
esirés-res Kiem o varish les; estimacian directa de fl.

1. Divbroddbuetion Morsever, because in genceral two types of failure modes

exist, 1o know the Btigue and shock filires maosdes And

In general, the reliability of a component is given by its
capability o withstand the applied stress, Therefore, due o
beth the stress and the strength variables are randoan, then in
the meliability Feld, the analysis is performed by using a
probability density functions (pdf) 1o model the stress
variable and a pdf s model the strenpth wvariable [1].

Haw ba ¢l Hoo-Tgomno, MM Palo-Son mee. ME. and VilllaaO iy H. 5»

since fatigue oocuwrs duwe 1o the repeated application of the
losawd (e lical losd be havvion), and the shock occurs when the
applied stress (s) is higher than the product's swength {5)
{=>5). Then in bath cases, the reliability of the smalysed
component can be accessod by applying the stress-strengih
reliability snalysis [2]. Unfortunately, il the stress and the
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Absrracr— I the proposed probabilistie shaft®s methodology
the stress average aml the standard deviation are both
determined based om the bimary synthesis approach. The
efficiency of the proposed methodology & compared with the
static aml Fatigee approaches. The application is pecformed by
wsing @ specd redoeer. Then e estimated stvess average aml
stambard  deviation are both  wed in tee  stressStremgih
methodology to determine the relialility of the desigmed shall
Adbdlitionally, simce by applying the probabilistic method, the
e and the standarcd deviation of e albe rmating 5, and Faligoe
S valwes are both always determined, (hen tee proposed metlod
is generaliced to determine the shaft's reliability by considering
that bt 5o mmd e fllow cither a omormal, Weibwll or lognormal
distritwstion. Finally, the guidelines to sclect which distribution
wi should wse in the stres-strength anabysis are also given,

Keywaords—  Probabilisde shaft design,  Fovlgre; Weibad!
afivtrifindion; Binany spmihesis; Sresofinengih analysis Towsional
rigidiry,

[.  INTRODUCTION

In machines and equipment a shaft is used to let movenent
and transmit power [1], [2]. Therefore, its design is based on
ithe app lied altemating {5;) and the midmnge stress (5.) values,
However, when a shaft fails due o the 8, value, its failure
ooeurs al the first eyele forafier a few cyeles), meaning that the
instantanecws applied 5. value was higher than the shafi’s
strength. However, becmise in the design shaft’s phase, a
seeunty metor is used, then the material™s stremgth {5,) valee i
higher enowgh than the 3, value (say S>3), implying o frst
cyele fallure occurs, Consequently, the shafll fails by fatigue.
Fatigue is a failure generated by ihe cumulated damage,
generated by the eyelical app lication of the stress, Therefore, in
the analysis the shaft*s failure is genemted by the allernating £,
stress value, Consequently, the shaft's reliability is also based
on the &, value. Thus, in this paper the fatigue shaft's design as
well as the shaft's relisbility are both determined by using both
the nominal &, valwe and its corresponding standard deviation,
The &, standard deviation is determined based on the fatigue
amd binary synthesis methodologies, The efficiency of the
proposed method is shown by designing an intermediate shafi
of a fan speed reducer, and by comparing the designed shaft’s
diameter with those given by the static and dynamic { fatigee)
methodologies,

In the static approach, the speed reducer shafit's design is
performed based on the bending and torsional stresses that are
acting at the critical point of the shaft, in the yield strength S,
and ultimate strength Sut material’s values [3]. And 1o
determine if the designed shaft is whether safe or not, the Vion
Mises and the distortion energy {DE) criteria, with a safety
factor of two [4-5] are uwsed The designed static shafi's
diameter was d.=0.023 5m () 92K in).

In similar form, in the dynamic fatigue approach [4], the
shafl"s design analysis was hased on both the altemating S, and
midrange Sy, stresses values at which the shaft is subjected, The
applied 5, value was determined based on both the bending
loads generated by the gears, and on the mdial forees generated
by the applied torque. And the Sy value was determined
through the Soderberg’s fatigue method, were the modified
endurance limit {S.) value waz determined by using the
comesponding endurance modification factors. The designed
ftige shalt diameter was de=0 0375m | 148 in).

On the other hand, in the binary synthesis approach [3], the
shaft"s design analysis was performed by considering that all
the endurance limit modification factors of the above fatigue
approach are random [6] [T], and that they can be modeled by
a mormal distribution [E]. Therefore, afier all the modifier factor
were synthetized by using the binary =y nthesis approach. Then
from the symthetized average valoes, the comesponding
modified endurance limit {S,) value was determined, And by
using the Se valie with the comespond ing Soderberg line and
the stress mtio {r=5,58,) in the Soderberg’s diagram, the
maximum allowed 5°, value was determined. Finally, by using
the 8., value of the fatigue analysis, and the addressed binary 87,
value and a safety fetor of 2, the designed binary shaft
diameter was do=0038 1 (1,30 in).

Howeyer, here it is important 1o obseryve that 1) although in
the static, fatigwe amnd binary approaches we conclude the
designed shafl is considered safe, and we use a safety fctor of
twa, From neither of these analyses it is possible to determine
the relihility that the designed shaft presents. And 2) hecause
ded s (0,023 S5mc0003 TSm0 038 1m), then we have that the
mobust design i the one given by the binary method with
d=00381m. 3) because in the binary method, the estimated S,
walwe is higher than the minimum expected strength Sapw value
{Se=Semn), then although we design the shafl with &=0 03 Elm,

failures are expected. Hence in omder to avoid failures, in
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CHAPTER 5

Weibull Reliability Methodology for
Ball Bearing Design Based on Hertz
Stress With Focus on Industry 4.0

Baldomero Villa-Covarrubias™', Manuel R. Piia-Monarrez',
Lazaro Rico-Pérez’

Doctorado en Tecnologia, UAC)
" Corvesponding Author: baldomeroviie@uacg mx

Abstract. The fourth industrial revolution, also known
as Industry 4.0, is characterized by the digitalization of
processes and use of technologies for manufacturing
along with the combination of production processes
and machines using internet, software and sensors is
common. Since many of the mechanical elements of
machines like bearings, screws, springs, gears, and pulleys
are prone to failures or requiere constant maintenance
Industry 4.0 allows an analysis and provides instant
feedbacks of the problems. Thus, when the process
machines are interconnected and available, fewer
failures will surface due to instantaneous feedback.
Conseguently, maintenance programs need to be
rigorously designed, implemented and monitored
Moreover, there exist various types of maintenance such
as preventive, corrective and predictive. The latteris the

maintenance that is more commeonly used in Industry
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Abstract: In this psper we present the mechamical element design analysis by using an ATST 1040 steel with yield soength of
5+=352 MPa The desirned element is exposed to a biditecional load. The applied load senerates torsion, bending amd
tension sTesses. [hese siresses could genmerate deformation. From thess smesses by wsing the Mobr cocle spproach, the
comespondmg minimal STess (Forn ), MAKImMa] STE5E (. ) a0d the maximal shear 57855 (Taw ) are determined. Then based on
(O 1) 80 om the Vion Mises Theory, the safety factor (SF) was determined However, although the found SF index is higher
than ome (5F-=1). because it does not represent the reliability (FAt)) of the desirned element, then based oD Gurm. G amd
T, e Weibnll distribution snalysis was used o determine the designed Pif) index. An application is also presented.

Egyword:: Mechanical design, 2D-Mohr's circle, Vion Mises Theory, Weibull dismibuation

1. Introduction

At the presant tims in the design of 3 machine element. aquipment and products a safety factor must be provided to
prevent them from failing and o bring about varlous negative consequances. Thus, we will say that 3 desizned element 1=
safe if its safety factor (5F) is greater than ome (SF=1). Safety = of paramount miporiance o ensure the machine element or
desizned part of a product will not fail before the desizned time t. On the other hand, if an element fails, it can cause vanous
unfaverazble simstions. For exsmpls, if 3 machine in 3 company stops working becanse one of it: components fails, it can
cause econonic or buman losses. Thersfore, components are desigmed under 3 Sxilure theory criterion that predict that the
element will zet a safety factor ereater than one (5F=1). Thus, it 1s expecied that the desiened element will not fail. However,
becanse the loads ar which the slement is designed and its own stength to withstand those loads are both random then the
estimated 5F index is not efficient to predict and'or to minimize the risk of faihre, Heace, since the loads and the resistance
are both random ., then the reliability factor mmst be taken into account to predict and to minimize the sk of failure [1]. Done
thiz, in this paper bazed on the principal smesses o), o> and on the mawimum shear swess T,,., the Weibnll distribution is
used o estimare the desizmed relisbility index [R{t)]. Finally, we concluded that both the S5F and the Fit) indices have o be
analyzed to establish the desizned component is safe.
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