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RESUMEN

El desgaste por fretting en los tubos de Generadores de Vapor
(GVY) originado en la vibraciones iInducidas- por el fTluido
circulante a su alrededor genera 1incertidumbre sobre Ila
integridad de los mismos. S6lo el conocimiento de las variables
que gobiernan la evolucién del desgaste permitira tener un
criterio para evaluar la vida residual de los mismos. Informacion
sobre la respuesta dinadmica de 1los tubos y la iInteraccién
dinamica tubo/soporte son prerequisitos para entender la relacion
entre el desgaste por fretting y la vibraciéon del tubo.

En este trabajo se presentan resultados experimentales del
comportamiento dinamico de un tubo en U tipo Central Nuclear
Atucha 1 (CNA-1 ), la influencia de la luz tubo/soporte en dicho
comportamiento y una evaluacion de la interaccién dinamica
tubo/soporte, valores que permiten ajustar un modelo por
elementos finitos de dichos tubos. Ademas se presentan resultados
de desgaste por fretting para el par de materiales Incoloy
800/acero inoxidable austenitico DIN 1.4550 y una primera

evaluacién de la constante de desgaste para dichos materiales.



ABSTRACT

Fretting wear of Steam Generator tubes caused by flow induced
vibrations (generates uncertainty on their iIntegrity. The
knowledge of the controlling variables -of the wear process may
give a criterion to evaluate the tubes residual life. Information
on vibratory response and dynamic iInteraction between tubes and
their supports are prerequisites for understanding the
relationship between fretting wear and tube vibration.
Experimental results of the vibratory response of an Atucha-I
Nuclear Power Plant type U-tube, the influencé of tube/support
clearance on this response and a study of tube/support dynamic
interaction, which allow the verification of a finite element
model of this type of tubes, are presented iIn this work. Also
wear results for the Incoloy 800/DIN 1.4550 austenitic stainless
steel pair of materials and a first evaluation of the wear

constant of this pair are presented.
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INTRODUCCCION:

En general el desgaste se puede definir como el dafio que se
produce sobre una superficie so6lida causado por la remocidén o
desplazamiento de material debido a la accidon mecanica de un
s6lido, liquido o gas en contacto con esa superficie solida [1].
Esta accion mecanica conduce a un deterioro gradual, cuyos
efectos principalmente son fendmenos superficiales, aunque estas
restricciones no deben ser rigurosamente aplicadas en un analisis
de falla, como tampoco la concepcién del desgaste como un
fendmeno enteramente mecanico ya que los factores de desgaste
pueden estar combinados con fendmenos de corrosién quimica.
Existen tres tipos principales de desgaste: desgaste adhesivo,
desgaste abrasivo y desgaste erosivo. A estos tres tipos
principales se deben agregar: fretting, Tfatiga superficial, y
erosion por cavitacion. Frecuentemente, entran en operacién mas
de un mecanismo simultaneamente, y es dificil separar un
mecanismo de otro.

El fretting ocurre generalmente entre dos superficies que se
procuran esten fijas una con respecto a la otra, pero que se ven
sometidas a pequefios movimientos relativos, " usualmente producidos
por vibraciones. La amplitud del movimiento re-lativo es pequeiia
y generalmente de dificil medicidon. Esta pequefia amplitud de
oscilaciéon es la que distingue el desgaste por fretting de los
otros tipos de desgaste, en los cuales la amplitud de
deslizamiento es mayor que el area de contacto y permite que las
particulas originadas por el desgaste puedan removerse facilmente
de entre los cuerpos. En el caso del fretting estas particulas

quedan atrapadas entre las dos superficies en contacto.



Existen multiples ejemplos de componentes afectados por problemas
de fretting. Algunos de ellos se presentan en lineas de alta
tension, protesis quirdrgicas, tuberias de calderas, etc. En la
industria nuclear este problema aparece, por ejemplo, en
elementos combustibles y en los tubos de los generadores de
vapor ( GV ).

Los GV, por consideraciones de disefo y montaje, requieren de una
pequeia Hluz entre los tubos y sus soportes,. Las vibraciones
inducidas por el fluido que circunda los tubos producen desgaste
debido a fretting ya sea entre el tubo y los soportes y/o con los
tubos adyacentes.

En [2] pueden encontrarse referencias de casos de fallas de tubos
de GV atribuidas a problemas de fretting cuyo origen se encuentra
en excesivas vibraciones inducidas por el fTluido. En el caso de
la Central Nuclear de Douglas Point se registro la primer falla
de un tubo en 1971 y la segunda en 1977, 10 afos después del
comienzo de operacion de la estacion. En otro de los casos, la
primera deteccién de falla de un tubo ocurridé después de 7 afios
de operacion y la segunda tras 16 afos. Estos y otros casos
demuestran que el desgaste por fretting en tubos de GV es un
proceso lento pero continuo.

Por lo tanto, 0la respuesta al interrogante sobre el nivel de
vibraciones que puede tolerarse en un componente sometido a
vibraciones inducidas por fluidos sin que se produzca un desgaste
excesivo, se encuentran en la prediccion del dafio producido por
fretting. Esto se hace muy significativo cuando se considera que
la vida util del GV debe rondar los cuarenta afios y que la

Nuclear Regulatory Comission ( USA ) establece el taponamiento



de tubos a partir de un 40% de pérdida de espesor de pared. Esto
significa que, si se sigue esta regulacion, para un tubo de 1 mm
de espesor de pared la tasa de desgaste promedio anual no puede
ser mayor a 1x10 1 mm.

La evaluacion del desgaste producido por vibraciones inducidas
por fluidos en tubos de GV necesita de -dos pasos. El primero es
determinar la interaccion tubo/soporte a traveées del
comportamiento dinamico del tubo sometido a. vibraciones. EIl
segundo paso es determinar coeficientes de desgaste para el par

de materiales en cuestién ( tubo/soporte o tubo/tubo ).



CAPITULO 1: CONCEPTOS GENERALES

1) VIBRACIONES INDUCIDAS POR FLUIDOS EN COMPONENTES DE CENTRALES
NUCLEARBS

Se denominan vibraciones inducidas por fluidos a los fendmenos
asociados a la respuesta dinamica de estructuras o componentes
que estan inmersos en un fluido o que lo transportan. El término
incluye a los casos en que se desarrolla una interaccion entre
fuerzas fluidodinamicas y fuerzas de inercia, amortiguamiento o
elasticas de las estructuras. El estudio de estos fenomenos
incluye tres disciplinas: mecéanica estructural, vibraciones
mecanicas y dinamica de fluidos.

Las vibraciones inducidas por fluidos fueron durante mucho tiempo
consideradas un problema secundario, hasta que algunas Tallas
catastroéficas,[3], obligaron a su consideracion en la etapa de
disefio de distintos componentes de las centrales nucleares,
(tales como generadores de vapor, intercambiadores de calor,
condensadores, etc.), a partir de la década del 70. Estos
componentes estan a menudo sometidos a flujos de alta velocidad
para mejorar la transferencia de calor, y al mismo tiempo se
busca disminuir el soporte estructural para reducir las caidas
de presion. Esta combinacién de altas velocidades y reduccion del
soporte estructural pueden tener como consecuencia amplitudes de
vibracién excesivas.

Los principales parametros que determinan la posibilidad de
ocurrencia de vibraciones inducidas por fluidos en un arreglo de

tubos son la velocidad de flujo, la longitud de tubo entre apoyos



y la luz entre el tubo y el apoyo. Otros parametros importantes
a tener en cuenta son el amortiguamiento, grado de turbulencia
del flujo, tipo de fluido y tamafio del tubo.

Un arreglo de tubos sometido a un flujo.cruzado tendra una mayor
resistencia a las vibraciones y al desgaste si los tramos entre
apoyos son cortos y las luces entre tubo y apoyos son las menores
posibles. Tramos cortos resultan en mayores frecuencias naturales
de tubo, y menores amplitudes de vibracidén para la misma energia
de excitacion. Luces menores tienen por efecto minimizar la
respuesta del tubo a bajas frecuencias y reducir las fuerzas de
impacto entre el tubo y el apoyo, disminuyendo asi el desgaste.
El' fluido y la estructura son sistemas iInteractivos, Yy su
interaccién es dinamica: los dos sistemas estan acoplados por la
fuerza generada en la estructura por el..fluidoA pero esta fuerza
deforma la estructura, lo cual cambia la orientacion de la
estructura respecto del fluido, y esto cambia la fuerza.
Distintos casos reportados en el mundo, ( [2],[4] ), mostraron la
importancia de entender los fendmenos relacionados con las
vibraciones inducidas por fluidos y los mecanismos de dafio para
poder predecir la vida 0til de los componentes. Dos problemas
tipicamente relacionados con esta cuestion son el desgaste por
fretting/impacto y la fatiga. - -

Hasta el momento son cuatro los mecanismos de vibraciones
inducidas por fluidos aceptados como relevantes en componentes
nucleares:

1) inestabilidad fluidoeléastica;

2) vibraciones inducidas por turbulencia;

3) desprendimiento de vortices;



4) resonancia acustica
La importancia relativa de cada uno de estos mecanismos pueden

observarse en la tabla 1 [5].

Tabla 1: Mecanismos de excitacion
1: Poco probable

2: Probable

3: Muy mportante

Tipo de Flujo Inestabilidad Desprendimiento Turbulencia Resonancia

Fluidoelastica de vortices acustica
Flujo Axial
Intermo
Liquido 1 1 3 2
Gas 1 1 2 3
Dos fases 1 1 3 1
Extemo
Liquido 1 1 3 1
Gas 1 1 2 2
Dos fases 1 1 3 1
Flujo cruzado
Un tubo
Liquido 1 3 3 1
Gas 1 2 2 1
Dos fases 1 1 3 1
Arreglo de tubos
Liquido 3 2 2 1
Gas 3 1 2 3
Dos fases 3 1 3



1.1) Inestabilidad Fluidoelastica;

En 1970 se identificd y caracterizdé un mecanismo de excitacion
fluidoelastica que hacia crecer rapidamente y hasta valores muy
elevados las amplitudes de vibracidon de estructuras cuando la
velocidad del fluido en que éstas se encontraban sumergidas

superaba un cierto valor critico ( fig.l, [6]~>.

(la) Linear Scale, Small Damping (te) Linear Scale, Largo Domping

Figura 1: Curvas tipicas de respuesta de cilindros para pequefio y alto
amortiguamiento, mostrando la airplitud de vibracion vs.® velocidad de flujo

Cuando este mecanismo se presenta en un arreglo de tubos las
amplitudes de vibracion en la mitad de las luces pueden exceder
diez veces el valor de la luz entre el tubo y el apoyo,
ocasionando impactos entre el tubo y los apoyos y/o con los tubos
vecinos. Por debajo de la velocidad critica para la inestabilidad
las amplitudes de vibracién son muy pequefias y se deben
principalmente a vibraciones inducidas por turbulencia.

La inestabilidad fluidoelastica resulta del acoplamiento entre
las fuerzas dinamicas inducidas por el. fluida en la estructura
y el movimiento de la misma. La inestabilidad ocurre cuando la

v



velocidad del fluido es lo suficientemente alta de tal manera que
la energia transferida por el fluido a la estructura es mayor que
la energia disipada por amortiguamiento. La vibracion se produce
a la frecuencia natural del componente, .

S.S. Chen, [63/ postula la existencia de dos mecanismos de
inestabilidad fluidoelastica: inestabilidad controlada por
fluido-amortiguamiento e inestabilidad controlada por fTluido-
rigidez. Para una fila de tubos, el primero de estos casos ocurre
a valores pequeinios del parametro de masa-amortiguamiento, 6” (ver
Anexo A), mientras que el segundo ocurre a valores altos de 8,,
con una discontinuidad en el limite de estabilidad para un cierto

valor de 5t (fig-2).

Figura 2: Mapa de estabilidad para filas de tubos [6]

También diferencia dos clases de velocidades criticas,[7], que



son funcién de la perturbacidén inicial a que se encuentran
sometidos los tubos: si los tubos no son excitados mecanicamente
entran en inestabilidad en forma espontanea cuando la velocidad
del fluido alcanza un valor critico, fendmeno al que denomina
inestabilidad dindmica intrinseca; en caso que los tubos estén
excitados por una fuerza externa entran en iInestabilidad a una
velocidad critica menor que la anterior- dando origen al fendmeno

de inestabilidad dinamica excitada o inducida, (Fig. 3).

Figura 3: Desplazamiento del tubo en funcion de la velocidad del fluido para
P/D= 1,75 a temperatura arbiente [7].

La 1inestabilidad fluidoelastica generalmente no ocurre en
componentes nucleares sometidos a un TfTlujo axial, porque Ila
combinacion de las condiciones del fluido, y la alta rigidez a la
flexion de componentes tales como tubogwy elemgntos combustibles
hace que no se alcancen los valores de velocidad requeridos para

el establecimiento de este fendmeno, pero si es uno de los



mecanismos de excitacién mas importantes en flujo cruzado,

ya sea en liquido, gas o flujo de dos fases ( ver tabla 1 ).
H.J. Connors, (1970),[5], fué probablemente el primero que
estudid la inestabilidad fluidoelastica en arreglos de tubos de
intercambiadores de calor, en un trabajo que derivdo en la
formulacion de wuna ecuacion en términos de una velocidad
adimensional y otro término, también, adimensional, de masa-

amortiguamiento que es ampliamente aceptada para describir el

fendmeno:

donde:

Vr= velocidad del fluido entre los tubos del arreglo

~v0 0 -r
© ©-1

KH

V= velocidad de flujo libre © © 0 -r-
p= paso de los tubos del arreglo * _ © @
d= diametro del tubo © © © - I-
f= frecuencia natural del tubo bpH

£= relacion de amortiguamiento total

p= densidad del fluido

m= masa por unidad de longitud (incluida la masa hidrodinamica
y la masa del fluido dentro del tubo)

k= coeficiente de iInestabilidad fluidodinamica-.

Los valores de k y n se obtienen experimentalmente.
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A partir de mediados de la década del <"70 varios investigadores
comenzaron a estudiar la inestabilidad fluidoelastica de arreglos
de tubos, con diversas recomendaciones de guias de disefio. Las
expresiones mas difundidas que intentan representar este fendmeno
son las siguientes [9]:

1) Gilbert, Chen, Tanaka, Weaver:

r(z,P- (LEL)™

2) Goyder, Weaver:

3) Paidoussis:

» K@xD-(_2)° (E-D°

En [9] pueden encontrarse los valores propuestos para las
constantes de acuerdo a los diferentes arreglos de tubos posibles
y distintos valores de p/d.

Pettigrew, et al, recomienda como valores de disefio

de la ecuaciodn postulada por Connors y para regimenes de flujo
de hasta 80-90% de fraccion de vacio y cualquier configuracion
de arreglo de tubos [8]: k= 3,0; n= 0,5.

En la figura 4 se presentan resultados de inestabilidad

fluidoeléastica para flujos de dos fases.”

11



Figura 4: Resultados adimensionales de inestabilidad fluidoelastica en flujo
cruzado de dos fases [5]

En la Ffigura 5 se puede observar una comparacién entre
experiencias de distintos investigadores y el criterio de disefio

recomendado por Pettigrew, et al.

1.2) Vibraciones inducidas por turbulencia:

Este mecanismo es el mas iImportante para componentes sometidos
a un Fflujo axial, pero también tiene gran incidencia en los casos
de flujo cruzado. Mientras que la inestabilidad fluidodinamica
y el desprendimiento de vortices pueden producir fTallas de
componentes en lapsos cortos de tiempo, las vibraciones inducidas
por turbulencia son responsables del dafo por fretting/fatiga a

12
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Figura 5: Recopilacion de datos de inestabilidad fluidoelastica para
arreglos de tubos flexibles y la guia de disefio recomendada de
K= 3.0 [9]

largo plazo, presentandose en todos los casos en que haya flujo
de fluido alrededor de una estructura.

La turbulencia puede generarse localmente debido al flujo de
fluido alrededor del componente (“'‘excitacién de campo cercano'),
o por la presencia de otros componentes, tales como valvulas,
otros tubos, etc., ubicados aguas arriba del componente bajo
anadlisis (excitacion de campo lejano'™). En ambos casos se
generan fluctuaciones de presion aleatorias alrededor de la
superficie del componente, forzandolo a vibrar en frecuencias
alrededor de sus frecuencias naturales. En un flujo de dos fases

las fluctuaciones de presion debido al ".canpo lejano™ son muy



pequefias debido a que son atenuadas rapidamente por el alto
amortiguamiento inherente a las mezclas de dos fases, pero las
fluctuaciones de presion de '‘campo cercano' se ven incrementadas
por la presencia de burbujas del gas o vapor.

Las amplitudes de vibraciéon varian aleatoriamente en el tiempo
y en direccidén, y su prediccion es mucho mas dificultosa que las
producidas por la inestabilidad fluidoelastica o desprendimiento
de vortices, las cuales son escencialmente del tipo "pasa/no
pasa'. Si ademads se considera la aleatoriedad inherente a las
predicciones de desgaste ( aun en el caso de fuerzas de
excitacion y modos de vibracion bien definidos) entonces estas
predicciones a largo plazo deben considerarse soélo como
acercamientos al orden de magnitud del fendmeno.

La respuesta estructural a la turbulencia se podria determinar
si se conocieran el espectro de la turbulencia, las correlaciones
espaciales del sistema y si las oscilaciones estructurales no
afectaran el campo de flujo, pero generalmente estos datos no se
encuentran a disposicion y los movimientos de la estructura si
afectan el campo de flujo.

Puede demostrarse que la respuesta cuadratica media de una
estructura cilindrica continua uniforme unidimensional sometida

a fuerzas distribuidas aleatorias es [10]:

y > =fr EHa®[O > r(x)4 00 sF(f dxdx™vf
donde:
H ( £ ) = funcion respuesta de frecuencia

modo de vibracion

o (x )

$ ( f ) = densidad espectral de la fuerza de excitacion por

14 .-



unidad de longitud.

Esta ecuacion puede simplificarse si  se hacen algunas
consideraciones. Se puede asumir que las fuerzas fTluctuantes
aleatorias a 1lo largo de wuna estructura cilindrica son
homogéneas, con lo que los valores de densidad espectral de
potencia se hacen constantes, y si ademas asumimos que tenemos
modos razonablemente separados, Yy pequefio amortiguamiento,

tendremos para el modo fundamental [11]:

16 TI3f 3£2D2
donde:
G = coeficiente que varia con las condiciones de apoyo y la
posicion X
m = masa total ( masa del tubo mas la masa hidrodinamica ) por

unidad de longitud. 'm

Pettigrew, et al,[5] y Taylor, et al, [11], presentaron
resultados de fuerzas de excitacion producidas por vibraciones
inducidas por turbulencia en tubos sumergidos en flujo cruzado
de dos fases. A la luz de los resultados obtenidos encontraron
que Sp, en flujo cruzado, era proporcional al cuadrado del flujo
masico, m, al cuadrado del diametro del tubo, a la inversa de la
longitud de tubo sometido a flujo cruzado y a la iInversa de la
frecuencia elevada a la 1,25. Por ello definieron la densidad
espectral de potencia normalizada (NPSD) para presentar estos

resultados.



Para flujo axial, en cambio, la normalizacién de SF se realiza de

la siguiente manera:

En la figura 6 se presentan resultados de NPSD vs frecuencia

reducida ( fr

fd/vV ), para flujo axial de dos fases y a alta

temperatura, junto con la guia de disefio recomendada por

Pettigrew [8] de” = 240"
e i -ierri- . 1} i
TEMP
'C
Paltlgraw (1992) 270
Paltlgraw «nd Gorman 270
Chalk Rlvar Laboratorlaa 310
Unpubllahad Dala 270
200 DESIGN GUIDELINE

Forraal 4 Sandlg (1971) 270

290 eV

=0 #=0

(@3

L-u_ it , _
10* * »«rat to~- i «9i?aiiol i« »-e7a»io’

REDUCED FREQUENCY

Figura 6: R ilacion de resultados de NPSD en funcion de la frecuencia
reducida para flujo axial de dos fases y guia de disefo recomendada [8]

La investigacion en el campo de flujo cruzado de dos fases
se encuentra en sus etapas iniciales, y todavia no se encontré
la relacion entre Sy y los parametros geométricos y de Tflujo

relevantes. En la figura 7 se presentan resultados recopilados

16



por Pettigrew, et al,[5], de NPSD vs fraccidén.de vacio.

0
BUNDLE
ORIENTATION

30* 45* 60* 90* P/d

Taylor ct *1. 119111
Taylor et -al. (19(81
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Figura 7: Recopilacion de datos en flujo cruzado de dos fases de NPSD en
funcidén de la fraccion de vacio [5]

1.3) Desprendimiento de vértices:

Cuando una particula de fluido se encuentra con la superficie de
un cilindro su presién aumenta desde el valor de presiéon dinamica
del fluido hasta el valor de presidon de estancamiento. La alta
presiéon del borde de ataque empuja la capa limite en formaciodn
a ambos lados del cilindro pero, a altos numeros de
Reynolds,(Re), la fuerza de presion no alcanza para mantener la
capa limite pegada a la superficie del cilindro hasta la parte
posterior del mismo, y cerca de la seccidon mas gruesa del

cilindro se produce el desprendimiento-de la misma en forma de
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vortices. Este desprendimiento en forma de vortices se debe a la
diferencia de velocidad entre las distintas capas de fluido, que
van desde velocidad cero, de la capa pegada al cilindro, hasta
la velocidad de corriente libre del -fluido. Los vértices se
desprenden en fTorma alternada de la superficie iInferior vy
superior del cilindro, generandose fuerzas periddicas sobre el
mismo y que son el origen del movimiento vibratorio.

En la fig.8 se puede observar un esquema de los campos de presion
oscilatorios en un cilindro para un tercio del ciclo de

desprendimiento [21].

Figura 8 : Esquema de los campos de presion oscilatorios en un cilindro para
un tercio del ciclo de desprendimiento [21]

Para el caso de un cilindro aislado sumergido en un flujo cruzado
el fendmeno de desprendimiento de vortices se conoce como '‘calles

de Von Karman'™ (ver fTig. 9,[36])-
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Figura 9: Fendmeno de "‘Calles de Von Karman' [36]

Cuando la frecuencia de desprendimiento de vértices coincide con
alguna de las frecuencias naturales del cilindro puede producirse
resonancia. Si la respuesta vibratoria es suficientemente grande
como para controlar el mecanismo de desprendimiento de vortices
se produce una correlacién espacial entre las fuerzas periddicas
generadas por los voértices y el modo de vibracién de. la
estructura, resultando en amplitudes de vibracién excesivas.

En la figura 10 se puede apreciar un esquema de los regimenes de
flujo a través de un cilindro circular aislado para distintos
valores de Re.

La frecuencia de desprendimiento de vortices de un cilindro
aislado, fs, puede calcularse por medio del numero de Strouhal,
St, (ver apéndice A), que a su vez es funcidén del Re, tal como se
puede apreciar en la figura 11 .

Para el <caso de un arreglo de "tubos el fenémeno de
desprendimiento de vortices puede o no ocurrir, dependiendo del
espaciado entre tubos y otros parametros del sistema. Para el

calculo del St es necesario definir con precision la velocidad
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< 40 A FIXED PAIR OF FOPPL
VORTICES IN WAKE

40 < Rt < 90 AND 90 < Rt < 150

TWO REGIMES IN WHICH VORTEX
STREET IS LAMINAR

150 < Rt < 300 TRANSITION RANGE TO TURBU-
LENCE IN VORTEX

300 < Rt ~ 3X 105 VORTEX STREET IS FULLY
TURBULENT

3X10® £ Rt < 3.5X 10s

LAMINAR BOUNDARY LAYER HAS UNDERGONE
TURBULENT TRANSITION AND WAKE IS
NARROWER AND DISORGANIZED

Figura 10: Regimenes de flujo a través de un cilindro circular aislado en
funcion del Re [20]

Fifura 11: Nimero de Strouhal de un cilindro aislado en fucidn del Re [21]

del fTluido. Algunos autores siguen considerando, como en el caso
de un cilindro aislado, la velocidad de corriente libre, mientras
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que otros consideran la velocidad del fluido entre los tubos del
arreglo. Es muy dificil en estos casos dar valores precisos del
St. En [12] pueden obtenerse valores de St para distintos
arreglos de tubos, pero es necesario tener en cuenta que el
fendmeno de desprendimiento de vortices.en arreglos de tubos es
muy complejo ya que el St podria depender de la posicion del tubo

en el arreglo.

1.4) Resonancia Acustica:

El fendmeno de resonancia acustica puede producirse cuando la
frecuencia de desprendimiento de vortices o de estelas periddicas
coincide con alguna de las frecuencias naturales de la cavidad
acustica formada por las estructuras que rodean al arreglo de
tubos, generandose entonces un fendmeno de resonancia. Las
consecuencias pueden ser serios dafos estructurales en los tubos
y un intenso ruido acustico.

La coincidencia de las frecuencias naturales de la estructura y
acustica es un requisito necesario pero no suficiente para el
establecimiento del fendmeno, ya que,, también depende de Ila
energia y amortiguamiento acusticos. Por 1o tanto, un
requerimiento adicional es que la energia de la onda acustica sea
alta y su amortiguamiento sea bajo.

Varios grupos de 1iInvestigadores han propuesto criterios de
evaluacion para resonancia acustica. Algunos de estos criterios
son:

1) CHEN,[12], propone como condiciones para el establecimiento

de resonancia acustica:

a ) “estructura = “aclstica
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BY = 5a p I T >2000

2) BRYCE, et al,[12], : -

a) fetura = 7=astia”™ donde la frecuencia acustica se calcula a

través un numero de Strouhal aclUstico definido como:

b) Un valor de velocidad del fluido calculada por medio del Sta,

y que también cumpla con la condicion:

St. >

3) BLEVINS, et al,[13]: sugieren que la resonancia acustica es
menos probable en arreglos cerrados de tubos, probablemente
debido a que el amortiguamiento acustico es mayor, ademas de
prevenir la formacion de vortices de gran tamafio ( los que estan
asociados a mayores energias acusticas ). De acuerdo a sus
resultados no se produce resonancia acustica en arreglos de

P/D<1,6 y L/D<3,0 ( ver figura 13 ):

22



~NO

LONGITUOINAI SPACING, L/O

Figura 13: Mapa de ocurrencia de resonancia acustica en funcion de las
dimensiones del arreglo de tubos [13]

2) CARACTERISTICAS DINAMICAS DE TUBOS DE GENERADORES DE VAPOR:
Los generadores de vapor ( GV ) son intércambiadores de calor que
tienen la funcidén de transferir el calor generado en el ndcleo
del reactor al circuito secundario y generar el vapor, de la
calidad deseada, para el funcionamiento de la turbina.

En el caso de la Central Nuclear Atucha-1 ( CNA-1 ) en cada uno
de los GV el calor es transferido a través de 3945 tubos en U.
En el secundario el agua de alimentacidon entra con 165,44 °C, se
evapora alrededor de los cafios y abandona el generador como vapor
con 0,25% de humedad, con una presion de 44 ata y una temperatura
de 254,87 “°C. Los tubos en U son de Incoloy 800 sin costura, con
un diametro exterior de 18 mm y espesor de 1 mm [14]. ElI manojo
de tubos esta soportado a lo largo de su longitud y en su parte

superior cuenta con el adicional de un conjunto de barras
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antivibratorias. Todos los soportes estan confeccionados con
acero inoxidable austenitico DIN 1.4541.

La composicidén quimica de estos materiales es la siguiente:
Tabla 11

Composicién quimica de los materiales de los
tubos y apoyos GV CNA-1 ( % en peso)

Incoloy 800 Acero Inox.
(ASTM B 163-66) DIN 1.4541

Elemento
C <0,10 <T °g
Ni 30-35 9,0-12,0
Cr 19-23 17,0-19,0
Mn <1,50 <2,00
Si S1,00 — <1,00
P : <0,045
S <0,015 <0,030
Cu <0,75 .
Ti 0,15-0,60 >5x%C<0,80
Al 0,15-0,60 .
Fe Balance Balance

Los mecanismos de dafio que han afectado a los GV alrededor del

|
mundo estan resumidos en la figura 14:

La mayor parte de los problemas se

Frewnq

deben a fendmenos de corrosion, vy

también en parte debido a vibraciones 8}

Dentong >GA

inducidas por fluidos en los tubos.
La incidencia relativa de los v

W
distintos tipos de dafio ha cambiado a sy

lo largo de 1los afios segun puede

apreciarse en la figura 15 [15]. on

\
U

Figura 14: Mecanismos de daro
que operan en los GV [15]
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K. Lo Year
SCC: stress corrovort cracking
SCC/IGA; stress corros*on crackmg/intergranutar attack

Figura 15: Variacion a través de los afos de la incidencia relativa de los
mecanismos de dafio en los GV [15]

El conocimiento de la respuesta vibracional de los tubos de GV,
que incluye frecuencias y modos naturales de vibracion vy
amortiguamiento, es Tfundamental para evitar amplitudes de
vibracion excesivas.

Los principales parametros que determinan la probabilidad de
ocurrencia de vibraciones inducidas por fluidos en el manojo de
tubos son Ja velocidad de flujo cruzado, la longitud de tramo
entre apoyos y la luz tubo/soporte. Otros parametros importantes
son el amortiguamiento, el grado de turbulencia y el tamafio de
los tubos.

Un manojo de tubos con tramos cortos entre apoyos Yy luces
tubo/soporte chicas tiene mayor resistencia a las vibraciones,
y por lo tanto al desgaste. Los tramos cortos entre apoyos
aumentan las frecuencias naturales del tubo y las luces menores

entre el tubo y los apoyos minimiza los impactos entre ellos.
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En general las consecuencias de los problemas originados en
vibraciones de tubos de GVs se traducen en adelgazamientos de
espesor o directamente perforaciones en los tubos por desgaste.
Estos problemas se localizan en la ubicacién de los soportes o
en la mitad del tramo entre apoyos.

Uno de los métodos mas utilizados para evitar amplitudes de
vibracién excesivas en la zona de la U es la colocacion de barras
antivibratorias ( BAV ) . En la figura 16 se- puede apreciar la

estructura de apoyos de un tipico GV Siemens/KWU.

Desde un punto de vista estructural los tubos de un GV son vigas
multisoportadas empotradas en su parte inferior. ElI grado de
restriccion en los distintos puntos,, de apoyo depende de la
geometria del apoyo y de la luz tubo/apoyo. La luz entre el tubo
y el apoyo es un requerimiento para permitir la expansion térmica
y facilidad de montaje. Es normal encontrar luces de disefio entre
0,4 y 0,8 mm diametrales [16].

Si la luz entre el tubo y el apoyo es pequefia los soportes se
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pueden considerar como apoyos simples, por 1o cual, el tubo
responde como una viga continua y todos los modos de vibracion
tienen nodos en los puntos de apoyo. Este tipo de modo de
vibracion se denomina '"'modo activo” ( todos los apoyos brindan
un soporte efectivo ). Cuando la luz tubo/apoyo es relativamente
grande no se produce un soporte efectivo en los puntos de apoyo
y el tubo "flota" resonando entre los soportes. A este tipo de

modo se lo denomina '"'modo inactivo'. Ver Tig. 17 [17].

Figura 17: Apoyo actuando en forma activa o inactiva [17]

La experiencia indica que, para tubos de 16-32 mm de diametro se
tienen modos activos de vibraciéon con luces menores o iguales a
0,4mm diametrales [18].

Para las Hluces entre 0,4 y 0,8 mm diametrales la respuesta
depende en gran medida de la amplitud de excitacion: si la
excitacion es baja el tubo vibra entre los soportes ( modo
inactivo ); para excitaciones altas el tubo permanece en contacto
con los soportes la mayor parte del tiempo, estableciéndose un

modo de vibracién activo.
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Algunas diferencias caracteristicas del comportamiento
vibracional de tubos de GV cuando se establece un modo activo o
uno Inactivo son:

* las frecuencias naturales de un modo 1i1nactivo pueden ser
significativamente menores que las de un modo activo y aumentan
con la amplitud de excitacion, mientras que las de los modos
activos disminuyen levemente con la amplitud de excitacion;

* el principal modo inactivo depende, entre otros parametros, de
las frecuencias y amplitudes de excitacion;

* el amortiguamiento asociado con el Tluido dentro de la luz
tubo/soporte es mucho mas iImportante en los modos inactivos;

* los modos inactivos son no lineales, y existen pocos estudios
sobre el comportamiento dinamico no lineal de- tubos;

* la velocidad critica requerida para la inestabilidad
fluidoelastica es menor a medida que aumenta el numero de apoyos
inactivos. En la fig. 18 la curva B representa el caso en que uno
solo de los apoyos del tubo actua en forma inactiva, la curva C
corresponde a dos apoyos ihactivos y asi sucesivamente [19].

* la amplitud de vibracion de un modo inactivo estad limitada por
la luz tubo/soporte y se mantiene practicamente constante hasta
que aparece la i1nestabilidad de otros modos. Ver fig. 19.

La interaccidén dinamica entre el tubo y el soporte puede ser de
tres tipos: iImpactos, deslizamiento o una combinacién de ambos
( fig. 20 ). En los casos reales generalmente se produce una

combinacién de los tres tipos.

28



OPERATING RANGE

S FLU 1DELAST IC
INSTABILITY

FLUI DELAST IC VIBRATION BETWEEN
EFFECTIVE

WITHIN LARGE GAPS AT
SUPPORTS WITH
TUBE/AVB INTERSECTIONS
SMALL GAPS

TURBULENCE

INCREASING FLOW VELOCITY

Figura 18: Variacion de la velocidad critica requerida para inestabilidad
fluidoelastica en funcion del nimero de apoyos inactivos [19]

TSP-IIUCTIVC MODE

c

TSP-ACTIVE MODE

FLO* VELOCITY, m/s

Figura 19: Desplazamiento RVS del tubo en funcidn de la velocidad del fluido
para una luz tubo/soporte de 1,02 mm diametral [16]

ElI movimiento del tubo en los puntos “‘de soporte puede ser en
forma lateral o un movimiento oscilatorio ( que a su vez puede
ser excéntrico o concéntrico). Ver fig: 21. Nuevamente, en los

casos reales predomina una combinacion de ambos.
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Figura 20: Tipo de interaccion dinamica entre el tubo y el soporte [38]

El movimiento lateral, dependiendo de la amplitud de excitacion,
se corresponde con un apoyo inactivo, mientras que un movimiento
oscilatorio se corresponde con uno activo.

La posicién de equilibrio del tubo es otro aspecto importante a
tener en cuenta para determinar su comportamiento dinamico pero
es de muy dificil prediccion, ya que depende de la fuerza de
resistencia creada por el fluido y de alineacién del tubo con
respecto a los soportes. Si el tubo estacentrado respecto de los
apoyos vibrard en un modo inactivo para bajas velocidades de

flujo. Al aumentar la velocidad auménta la amplitud de vibracién
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hasta que el tubo comienza a iImpactar contra los soportes. Si la
velocidad del fluido sigue aumentando la frecuencia natural de
vibracion comienza a aumentar hasta alcanzar la del primer modo
activo, con grandes amplitudes de vibraciéon a.mitad del tramo y
fuertes impactos en los apoyos [19]. En esta circunstancia las
vibraciones son controladas por el amortiguamiento.

El otro caso que puede presentarse es que el tubo, en su posicion
de equilibrio, esté apoyado en el soporte y se produce un modo
de vibracidén activo mientras la fuerza estatica tubo/soporte no
sea superada por la fuerza dinadmica, pero se produciran
vibraciones en el plano del tubo a menos que la fuerza de roce
sea suficientemente grande. Si la velocidad del fluido aumenta
lo suficiente no se pueden evitar las vibraciones con friccion
incluida, y cuando la amplitud de excitacion sea lo
suficientemente grande el tubo se despegara del soporte vibrando

dentro de la luz, con impactos a uno o los dos lados del apoyo.

3) AMORTIGUAMIENTO DE TUBOS DE GENERADORES DE VAPOR
El amortiguamiento se define como la disipacidn de energia en el
tiempo o con la distancia. La energia disipada por una estructura

que vibra es [21]:

em energia disipada por ciclo
4ti*energia total de 14 estructura

£ = relacion de amortiguamiento.
La relacién de amortiguamiento puede obtenerse de un espectro de

frecuencia, tal como se muestra en la fig. 22.

31



Figura 22: Determinacion de la relacion de amortiguamiento a partir de un
espectro de frecuencia

Otra forma de medir el amortiguamiento es a través del decremento

logaritmico ( 8 = 2nfE ):

Figura 23: Determinacion del decremento logaritmico

Una variable muy utilizada en vibraciones inducidas por fluidos
es el parametro de masa-amortiguamiento ( 6, ) que se define

como :



Generalmente, a mayores valores de 8, se tienen menores

amplitudes de vibracion.

El estudio del amortiguamiento de tubos de GV es complicado

debido a su dependencia con parametros deterministicos, como la

frecuencia del tubo y la viscosidad del fluido, como asi también

con parametros estadisticos como la alineacién tubo/soporte. Todo

esto hace del amortiguamiento un fendmeno no Hlineal, y un

analisis tedrico estricto necesitaria de coédigos de simulacion

de la interaccion dinamica tubo/soporte no lineal en el tiempo,

los cuales no estan disponibles en [la actualidad. Como

consecuencia, los estudios sobre amortiguamiento se realizan con

cédigos cuasi lineales y apoyados por resultados empiricos que

necesitan mayor profundizacion.

Existen varios mecanismos de disipaciéon que pueden contribuir al

amortiguamiento:

a) amortiguamiento interno o del material;

b) amortiguamiento viscoso entre el tubo y el fluido;

c) amortiguamiento producido por el fluido encerrado en la luz
tubo/soporte;

d) amortiguamiento dependiente del fluido que rodea al tubo;

e) amortiguamiento dependiente del fluido que circula dentro del
tubo;

) amortiguamiento por friccién en los soportes;

g) amortiguamiento por friccién en las uniones con la placa tubo;

h) energia disipada por impactos entre: el tubo y los soportes.

A excepcion del amortiguamiento propio del material del tubo

estos mecanismos tienen un nivel de contribucién al

amortiguamiento total distinto segun se analicen los casos de
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amortiguamiento en gases, en liquidos O en flujos de dos fases,
por lo gque trataremos cada caso por separado, concentrandonos
mayormente en el flujo de dos fases.

El amortiguamiento interno de los tubos de un GV en general puede
despreciarse ya que su contribucién es de alrededor del 1% del

amortiguamiento total [8].

3.1) Amortiguamiento en gases:

Debido a la baja viscosidad y densidad del aire y de los gases
livianos el amortiguamiento viscoso entre el tubo y el fluido y
el originado por el fluido encerrado en la luz tubo/soporte
pueden despreciarse. Asimismo, el flujo de fluido dentro del tubo
s6lo afecta al amortiguamiento para velocidades cercanas a la
necesaria para provocar inestabilidad fluidoeldstica en flujo
axial, las que normalmente no se encuentran en un GV.

La contribucidon de las uniones de los—-tubos con la placa tubo
hasta el momento no ha sido bien cuantificada, aunque obviamente
depende del tipo de unidon. Algunos valores obtenidos para
distintos tipos de uniones situan la contribucién de este
mecanismo en valores alrededor del 0,5% [22].

Los mecanismos de disipacién mas iImportantes en gases son,
entonces, la friccion entre el tubo y los apoyos y la energia
disipada por impactos.

Estudios realizados por Pettigrew, et.al, [8] indican que los
parametros mas relevantes del amortiguamiento en gases ( ) son
el numero de soportes y el ancho de los mismos, recomendando la

siguiente guia de disefio ( amortiguamiento en % ):



donde:

L = ancho del soporte
N = numero de soportes
Ij = longitud caracteristica de los tubos ( igual al promedio de

los tres tramos mas largos ).

3.2) Amortiguamiento en liquidos:

Los mecanismos de disipacién mas importantes en liquidos son el
amortiguamiento viscoso entre el tubo y el Iliquido (&y), la
friccién entre el tubo y el soporte (Efr), y el amortiguamiento
producido por el liquido encerrado entre el _.tubo y el soporte
Ep) [23], Las dos ualtimas contribuciones pueden considerarse
como un amortiguamiento del soporte (£5). ElI amortiguamiento

total sera, entonces:

«F = tr+ta+t, -

Estudios realizados por Pettigrew, et al, [24], concluyeron que
el amortiguamiento producido en los soportes es aproximadamente
el 75% del amortiguamiento total ( atribuido principalmente al
Tfluido encerrado dentro de la luz tubo/soporte ) y desarrollaron

una expresion semi-empirica para calcularlo (%):

«mewmWIIr

El amortiguamiento viscoso (%) puede calcularse con una expresion



desarrollada por Rogers, et al, [25]:

* _ 100N [ pd2w 2v yxx
/8 \ m )\nfd2)

u = viscosidad cinematica
De = diametro efectivo de los tubos circundantes ( De/d = 1,7p/d

para arreglos de tubos triangulares ).

3.3) Amortiguamiento en fTlujo de dos fases:

El estudio del amortiguamiento en flujo de dos fases es mucho mas
complicado que en flujos de una fase debido, principalmente, a
tres razones:

Io) entra en juego otra variable, que es. la fraccion de vacio eg,
20) porque no es posible mantener una mezcla de propiedades
constantes durante los ensayos y

30) porque el amortiguamiento depende también del régimen de
flujo ( cambia segun el flujo sea continuo o ihfermitente)-

Los parametros relevantes en flujo de dos fases son la fraccion
de vacio, el flujo masico, el titulo del vapor, la densidad, la
viscosidad, la tension superficial, la direccién del flujo y el
tipo de flujo.

Los parametros geométricos a tener en cuenta para la evaluacion
del amortiguamiento son el diametro del tubo, la longitud del
tubo, las condiciones de vinculo y la configuracién y orientacion

del arreglo de tubos.

La influencia del flujo mésico e, el amortiguamiento es
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importante solo para valores cercanos a la inestabilidad
fluidoelastica, produciéndose una disminucién de los valores de
amortiguamiento, sobre todo en la direccidén normal al eje de los
tubos [27]- A este fendmeno suele denominarselo como
"amortiguamiento negativo'.

La fraccion de vacio si se presenta como un parametro fundamental
en el amortiguamiento de acuerdo a estudios realizados por
Carlucci y Brown, por Axisa, et al, y Pettigrew, et al, [27].-
En la fig. 24 se puede ver una comparacion de resultados

obtenidos por Pettigrew y Axisa.
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Figura 24: Comparacion de resultados de amortiguamiento de arreglos de tubos
en flujo cruzado de dos fases [Z7]

Los resultados obtenidos por todos estos investigadores indican
que el amortiguamiento maximo se obtiene para valores de fracciodn
de vacio entre el 40-70%, produciéndose una disminucién bastante
marcada para valores mayores al 90% ( una fraccidén de vacio del
100% corresponde a gas).

La figura 24 también muestra menores valores de amortiguamiento
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para la mezcla agua-vapor con respecto a la mezcla ailre-agua,
demostrando la influencia de parametros del fluido como la
viscosidad y la relacion de densidades de fases.

En la fig. 25 se pueden observar valores de amortiguamiento para

distintas orientaciones y tipos de arreglos de tubos.

Void Fraction (%)

Figura 25: Armortiguamiento en flujo de dos fases para distintos arreglos de
tubos y distintas orientaciones de los mismos [26]

Pettigrew, et al, [26], indica que Qlas mediciones de
amortiguamiento en mezclas de dos fases generalmente son mayores
que los valores de amortiguamiento viscoso basado en parametros
de fluidos bifasicos homogéneos, 1o que iIndicaria la existencia
de un mecanismo adicional al viscoso, por Q1o que el

amortiguamiento del fluido seria:

Ef =



donde:

amortiguamiento del Tluido

£v

amortiguamiento VISCOSO

amortiguamiento bifasico r
ElI amortiguamiento total tiene ademas una componente de
amortiguamiento que se produce en los soportes, por Mo que:
El - 8F + = f + Bj + *S
El amortiguamiento viscoso se puede calcular con la siguiente

expresion:

donde:

pB = densidad homogénea de la mezcla de dos fases

p* = densidad de la fase liquida
pg = densidad de la fase gaseosa
eg = fraccidén de vacio

ug = viscosidad bifasica equivalente

U

viscosidad cinematica de la fase liquida
Uy = viscosidad cinematica de la fase gaseosa

De/d = (0,96 + 0,50 p/d )p/d para un arreglo de tubos triangular



El amortiguamiento bifasico se puede aproximar con la siguiente

expresion:

A = coeficiente determinado experimentalmente ( ver fig. 25 )

f (eg) = funcidén de fraccidon de vacio

LI C?)
LI C?))

o) = tensidn superficial del agua a 20°C

1 40% < eg < 70%

1-(eg-70)/30  -eg > 70%

ol = 1dem a la temperatura de la mezcla

El amortiguamiento producido en el soporte se calcula, para bajos
valores de fraccion de vacio, con la expresion dada para
amortiguamiento en liquidos. Para altos valores de fracciéon de
vacio se calcula con la expresion recomendada para

amortiguamiento en gases.

4) MASA HIDRODINAMICA:

Un componente estructural que se mueve a velocidad constante en
un Ffluido infinito 1deal no experimenta ningun tipo de
resistencia. A este fendémeno se lo conoce como la paradoja de
D"Alembert. En cambio, un cuerpo moviéndose a velocidad variable,
aun en un fluido potencial, si experimenta resistencia; el cuerpo
se comporta como si tuviera una masa adicional de Tfluido

rigidamente unida a él, y que se mueve junto con él. Cuando el
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cuerpo es sometido a algun tipo de .excitacion no soélo se
acelerara su masa sino también la de la masa adicional. A esta
masa adicional se la denomina masa hidrodinamica, n”, la cual es
proporcional a la densidad del fluido, p, y al volumen del
cuerpo, V. Entonces su expresion general es [12]:
m = P VC,
donde Cj es el coeficiente de masa hidrodinamica.
La fuerza total requerida para acelerar el cuerpo estara dada

por:

donde:

M = masa del cuerpo

cy = coeficiente de amortiguamiento ViScOSO

Esta ecuaciodon describe la fuerza que produce el fluido sobre un
cuerpo que se mueve en una cierta direccion. Para un cuerpo con
tres grados de libertad, tanto de traslacion como de rotacion,
una descripcion completa de la masa hidrodinamica requiere de una
matriz de seis por seis. La masa hidrodinamica de varios cuerpos
con N grados de libertad se representa por [ m 1,( 1,J=
=1,2,..,N ), pero se puede demostrar que..esta matriz es simétrica
y que el ndmero de términos necesarios para describir
completamente la masa hidrodinamica es N(N+1)/2. Para el caso de
un componente estructural formado por varios cuerpos la situacion
es bastante mas complicada [28].

La masa hidrodinamica tiene un efecto importante en el
comportamiento dinamico de una estructura sometida a vibraciones,

particularmente en sus frecuencias naturales. En el caso de un
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solo cuerpo el efecto es reducir la frecuencia natural en un
factor [ M / ( Mmjj )™, es decir,, la relacién entre Ila
frecuencia natural en un fluido, fj, con la frecuencia natural en

vacio, fy, es [28] :

Para un grupo de cuerpos, si todos se encuentran en estado
estacionario salvo el gque estamos considerando., se establece un
modo de vibracion denominado desacoplado, y la frecuencia natural
se obtiene de la misma manera que para un solo cuerpo.

Cuando todos los cuerpos pueden moverse libremente, el modo de
vibracion se denomina acoplado y no hay una expresion simple de
la masa hidrodinamica que debe incorporarse al calculo de la
frecuencia natural. S6lo cuando todos los cuerpos son idénticos

se puede utilizar la siguiente expresion:

donde p es uno de los autovalores de la matriz de masa
hidrodinamica. En una estructura de varios cuerpos con N grados
de libertad, la ecuacidén anterior brinda N frecuencias naturales.
Carlucci y Brown [27] midieron valores de masa hidrodinamica en
arreglos de tubos sometidos a flujd#»cruzaEE' de dos fases,
obteniendo una expresiéon semiempirica para el calculo de Ila

misma: -
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donde:
= masa por unidad de longitud del tubo

frecuencias del tubo en aire

fg

T = frecuencias del tubo en la mezcla de dos fases

Pettigrew, [8], recomienda, basandose en un trabajo de Rogers,

et al, para el calculo de masas hidrodinamicas en liquidos:

con De/d=1,7p/d para arreglos triangulares
=1,9p /d para arreglos cuadrados
En la fig. 26 se presentan resultados experimentales confrontados

con esta teoria:

Figura 26: Resultados experimentales de masa hidrodindmica en funcién de la
fraccion de vacio y gula de disefio recomendada por Pettigrew [8]
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5) FRETTING:

El fretting es un fendémeno de desgaste, (iInicialmente de
naturaleza adhesiva, cuyo principal origen se encuentra en las
vibraciones o en oscilaciones de pequefa amplitud. Fué registrado
por primera vez por Edén, et al,(1911>,quienes experimentaban
problemas por la formacién de herrumbre en las mordazas de
maquinas de fatiga en las que ensayaban probetas de acero, lo que
dificultaba la remocidn de las probetas. Tomlinson, (1927), fué
el primero que investigé el fendmeno experimentalmente y acufo
el término "fretting corrosion” [29], que suele utilizarse aun
en la actualidad. Las referencias en la Iliteratura sobre
ocurrencia de fretting se fueron incrementando con los afos, en
parte debido a las tolerancias cada vez mas pequefas con que
deben trabajar los ingenieros y también debido a las condiciones
mas agresivas en que deben operar los materiales.

En las primeras etapas del fretting se producen importantes
deformaciones plasticas localizadas y aumento de temperatura. En
el caso de aceros inoxidables austeniticos se ha observado la
formacién de martensita y puede producirse endurecimiento por
deformacion.

Una de las caracteristicas del frettiiig, que®™ lo distingue de
otros tipos de desgaste, es que la mayor parte de la viruta
metalica producida queda retenida entre las dos superficies.

El fendmeno de fretting es dependiente d$l tiempo, y en los casos
en que el componente esta sometido a cargas ciclicas puede
acelerar la nucleacidon y crecimiento temprano de fisuras de

fatiga, produciéndose una disminucién de la vida a fatiga del

componente, como puede apreciarse en la fig 27 [30]. A este
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fendbmeno se lo denomina fretting fatiga.

S

BASELINE FATIGUE CURVE

MAXIMUM
STRESS

X\ ~ REDUCTION IN FATIGUE LIFE

N

FRETTING FATIGUE CURVE

CYCLES TO FAILURE N

Figura 2Z27: Diagrama dque muestra como el” fendmeno de fendmeno de
fretting/fatiga puede disminuir la vida a fatiga [30]

La nucleacion y crecimiento de fisuras de fatiga dependeréa
principalmente del estado de tensiones en la zona y de los
valores de las cargas ciclicas. El efecto del fretting en la
resistencia a fatiga de los materiales excede los alcances de
este estudio, aunque es necesario sefialar que en los casos en gque
el desprendimiento de material es importante este efecto es
minimo. Se piensa que esto es asi debido a que se produce el
desprendimiento del material superficial donde se inician las
fisuras de fTatiga antes de que las mismas tengan tiempo de
propagarse fuera de la zona sometida a fretting [29].

El otro fendmeno relacionado al fretting, la corrosién, deriva
del hecho que la mayoria de las aleaciones estructurales que se
utilizan en medios agresivos forman una capa de 6xido superficial
que protege al material base. Por lo taiﬁato, cdalquier proceso de
desgaste superficial puede afectar la resistencia a la corrosion
del material. En algunos casos pueden generarse picaduras en la

zona de desgaste, en los cuales se considera mas significativo
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el problema de concentracion de tensiones en la base de las
picaduras que [la disminucion de seccién del componente por
desgaste [31].

Los generadores de vapor, por consideraciones de disefo (permitir
la expansion térmica de los tubos ) y montaje, requieren de una
pequeia luz entre el tubo y el soporte. Las vibraciones inducidas
por el fluido que circunda a los tubos producen desgaste de los
mismos, ya sea en la ubicacion de los soportes y/o con tubos

adyacentes (ver fig. 28 [8])-

Fi%lél’a 28: Ejemplo de desgaste por fretting en un tubo por interaccidén
tubo/soporte |8 - —

Debido a 1la naturaleza alternativa _de los i1mpactos y el
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rozamiento este fendmeno es designado normalmente como fretting
en tubos, aungque en este caso las superficies no se mantienen
siempre en contacto por la accion de una fuerza normal. Es por
ello que, en realidad, es mas correcto hablar de desgaste por
"fretting-impacto”. En estos casos la amplitud de deslizamiento
también es muy pequefia pero las cargas normales estticas son
mucho menores y, por lo tanto, puede producirse la separacion de
los componentes permitiendo que el material desgastado pueda
"escaparse™ de entre las dos superficies.

En la fig. 29 se pueden apreciar algunas caracteristicas de los

distintos tipos de fendémenos de desgaste.

Vingsbo y Soderberg definieron un mapa de fretting ( fig. 30 )
o1 e
en el cual se distinguen distintos regimenes de desgaste en
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funcion de la amplitud de movimiento., relativo entre los dos

cuerpos [32].

Fretting Map (Vingsbo and Soderberg)

Amplitude (]im):’

Figura 30: Mapa de fretting de Vingsbo y Soderberg [3]

En el primero de estos regimenes las amplitudes del movimiento
relativo son del orden de algunos micrémetros y, en general,
pueden absorberse por deformaciéon eléstica y/o plastica de los
cuerpos. La tasa de desgaste es muy baja y no hay crecimiento de
fisuras de fatiga. ElI fendmeno de fretting-fatiga ocurre para
amplitudes de oscilacion de aproximadamente 5 a 10 pm, entre los
regimenes de adhesion y bajo deslizamiento. El desgaste por
fretting puro en el rango de amplitudes de 20 a 300 pm ( régimen
de deslizamiento medio ). En este caso la tasa-de desgaste puede
aumentar debido a la accion de corrosion. Para amplitudes mayores
( régimen de alto deslizamiento ) el .desgate producido es

caracteristico del deslizamiento unidireccional. Las amplitudes



para el caso de fretting-impacto se encuentran en el rango de 10
a 100 pm [32]-

En general se observan en los materiales ensayados bajo varias
condiciones de contacto tres zonas caracteristicas, tal como se

observa en la figura 3l.

Figura 3l: Diagrama esquematico de las zonas subsuperficiales encontradas en
materiales sometidos a desgaste superficial [33]

La zona 1, la mads alejada de la region de contacto, estid formada
por el material base y no registra deformaciones. La zona 2 es
una region intermedia deformada plasticamente; el rango de
deformacion en esta zona va desde cero, en la interfase con la
zona 1, hasta un maximo en la interfase con la zona 3. En muchos
casos se observa en esta zona una reorientacion y desintegracion
de cristales, con un refinamiento de la microestructura del
material, aunque los constituyentes presentes son so6lo los del
material base. Al contrario, en la zona 3 ( zona de contacto con
el otro material), se observan diferencias tanto morfoldgicas
como composicionales con respecto al material base. A menudo, la
zona 3 aparece como una estructura muy fina con constituyentes

de los dos materiales en contacto, ccmo asi también del medio



ambiente [33]. No obstante,las caracteristicas particulares de
las zonas subsuperficiales pueden tener grandes variaciones,
dependiendo de las propiedades de los materiales ensayados, medio
ambiente, tipo de contactos, niveles nominales de las tensiones
de contacto y velocidad de deslizamiento relativo.

Algunos aspectos de los mecanismos de desgaste producido por
fretting puro o por fretting-impacto no estan totalmente
clarificados. Existen algunas evidencias de que el
desprendimiento de material producido por fretting tiene una
morfologia de laminas delgadas. Este tipo de desprendimiento se
explica por medio de la teoria de la delaminacidén, propuesta por
Suh en 1973 [35]. Esta teoria, indica una secuencia de eventos
que lleva a la pérdida de material en la forma de pequeias
laminas delgadas, que en los casos de materiales ductiles pueden
presentarse enrolladas sobre si mismas. El proceso comienza con
un contacto de tipo adhesivo de las asperezas de las dos
superficies en contacto, las cuales se deforman o fracturan
facilmente, generandose una capa superficial relativamente
pulida. Las tensiones de traccidon entre las superficies producen
deformacién pléastica de las capas pulidas y a una distancia
finita de la superficie se producen apilamiento de dislocaciones,
que lleva a la formacidn de vacancias. La coalescencia de estas
vacancias resulta en la formacidén de una fisura paralela a la
superficie, y cuando esta fisura alcanza una longitud critica,
que depende del material, se produce el desprendimiento del
material entre la superficie y la fisura en la forma de una
lamina delgada, generandose nuevas asperezas en las zonas de

interseccion de areas de delaminaciéon. La profundidad a la que
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se produce la nucleacidon y la distancia de propagaciéon de la
fisura dependen de las propiedades del material y de las
condiciones de carga superficial.

En el caso de impactos perpendiculares a la superficie, una parte
importante de esta energia se transforma en trabajo de
deformacién. Aparecen tensiones de compresion en las capas
superiores del material y finalmente se forman microfisuras
paralelas a la superficie que eventualmente alcanzan Ila
superficie, desprendiéndose pequefias particulas de material. El
desgaste comienza después de un cierto numero de impactos, numero
que depende del nivel de fuerzas aplicadas.

El desgaste debido a impactos oblicuos ( impactos seguidos de
deslizamiento ) esta influenciado por el nivel de tensiones que
aparecen inmediatamente al contacto y por la friccidén causada por
la componente tangencial de la fuerza. Estudios realizados por
Ko,[39], 1indican que en estos casos el desgaste se produce
principalmente por la accién de la componente de corte.

Una revision de los trabajos publicados sobre desgaste de tubos
de generadores de vapor muestra que a pesar del esfuerzo
realizado hasta la actualidad no se han encontrado técnicas de
trabajo totalmente confiables, ni analiticas ni experimentales,
para la prediccion del mismo. Uno de Hlos origenes de este
problema se encuentra en la interaccién de numerosas variables
que afectan la tasa de desgaste como la compatibilidad entre los
materiales en contacto, condiciones de contacto y carga,
condiciones del medio, tipo de movimiento del tubo, luz entre el

tubo y los apoyos, temperatura, fuerza de excitacion, etc.
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5.1) Variables principales del fretting en tubos de GV

5.1.1) Interacci6on dinamica tubo/soporte

Diversos grupos de investigadores, ( refs. 39 a 46 ), comparando
las severidades del dafo producido por los tres tipos de
interaccion dinamica posible entre los tubos y sus soportes,
concluyeron que se registra un orden creciente de desgaste para:
1) impactos puros

2) fretting puro

3) Impacto seguido de deslizamiento ( impacto oblicuo )

Sin embargo, tanto en el analisis de ésta como en el de otras
variables que iInfluyen en el proceso, no existe en la literatura
una coincidencia plena. Un programa de investigacion llevado a
cabo por el Electric Power Research Institute ( EPRI) y Kraftwerk
Union ( KWU), [47] y [34], indica que se produce mayor desgaste
en el caso de fretting puro, seguido por el caso de fretting mas
impacto y fTinalmente impactos puros. Blevins, [52], en cambio,
postula que si la vibracion es muy importante y el tubo impacta
y rebota contra los soportes el desgaste por este mecanismo es

mayor que en el caso de fretting puro.

5.1.2) Combinacion de materiales y Dureza

La combinacion de los materiales de los tubos y sus soportes es
el parametro mas importante que afecta el desgaste por fretting.
Pero la eleccion de los materiales, en los generadores de vapor,
generalmente se hace en base a su resistencia a las condiciones
del medio ( corrosion ) a pesar que la tasa de desgaste para

algunas combinacic nes de nateriales puede ser un orden de
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magnitud superior que otras, para las mismas condiciones de

ensayo, tal como puede observarse en la fig. 32 [48].

Fretting-Wear of Tubing Materials in 2656C Pressurized Water

Excitation Frequency: 28 Hz.
Force ratio. fy ‘ft » 3
Equivalent Depth of Wear of Tube Specimens. Mm/10® cycles

Figura 3: Resultados obtenidos por Ko [48] de desgaste por fretting en agua
a alta tenperatura

El desgaste por fretting es escencialmente un mecanismo de corte
superficial por lo que la dureza del material, por si misma, no
tiene un efecto significativo. Por ejemplo, el Incoloy 600 y el
acero inoxidable austenitico AISI 347 tienen durezas similares,
pero la tasa de desgaste del Incoloy 800 con estos dos materiales
es muy distinta ( ver fig. 32 ). Rayaba e Ilwabuchi [49], en un
estudio sobre Hla influencia de la dureza en el desgaste por
fretting concluyeron que las propiedades de la capa de O6xido
formada en la iInterfase era mas significativa que la dureza del
material desde el punto de vista del desgaste, y que, por Ilo
tanto, la variacion del desgaste observado para un par de

materiales a distintas temperaturas se debe en algunos casos a
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un cambio en el tipo de 6xido que se forma en la interfase.

5.1.3) Condiciones del medio

La quimica del agua, y en particular la cantidad de oxigeno
disuelto, son iImportantes a altas temperaturas. Estudios
realizados por Fisher [51] en Zircaloy muestran un Incremento en
la tasa de desgaste cuando los niveles de oxigeno disuelto son
altos. En los ambientes acuosos hay un aumento en la tasa de
material removido, principlamente debido a un aumento de la tasa
de disolucion electrogquimica.

La influencia de la temperatura no estd del todo clara, aunque
es muy marcada. Algunos estudios realizados por Ko indican un
aumento en el desgaste del Incoloy 800 contra un acero inoxidable
y un acero al carbono [32]. Resultados similares se obtuvieron
para tubos de Incoloy 600 contra un acero inoxidable AISI 410

[8]- Estos resultados se pueden observar en la fig. 33.

*utoci»*t.i»itn wit»» «N*, **

Figura 33: Variacion de la tasa de desgaste con la temperatura para distintos
materiales [X]

Otros estudios realizados por Fisher, et al, [51], en materiales

de canales combustible tipo CANDU ( Zr-4 versus Zr-2,5%Nb )
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muestran un incremento en la tasa de desgaste desde temperatura
ambiente hasta Hlos 250 ©°C para luego descender desde esta
temperatura hasta los 315 °C.

Sin embargo, en [29] se presentan resultados de aceros vy
aleaciones de niquel que presentan un marcado descenso en el
volumen desgastado a medida que se incrementa la temperatura en
el rango comprendido entre los 150 y 200 °C ( ver Tig.34 ). Este
tipo de tendencia también se observa en el trabajo de Kayaba e
Iwabuchi [49] para un acero inoxidable austenitico y un acero de
0,45% de carbono. La temperatura de transicion del régimen de
desgaste severo al de menor volumen de desgaste es de 200 °C para

el acero de 0,45% de C y de 300°C para el inoxidable austenitico.

Figura 34: Volinen desgastado en funcion de la temperatura para a) acero
0,45%4C ; b) acero inoxidable SUS 304 [49]

5.1.4) Luz entre el tubo v los soportes
En la fig. 35, [50], se puede observar la influencia de la luz
tubo/soprte en la tasa de desgaste de distintos materiales. Los

resultados muestran que a menor luz se tiene una menor tasa de
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desgaste. En dichos experimentos se midieron también las fuerzas
de reaccioén en los soportes, comprobandose un incremento de estas
fuerzas para mayores luces, mientras se mantenian constantes la
fuerza y la frecuencia de excitaciéon. Esta tendencia se verifica
mientras la luz sea lo suficientemente pequefia como para mantener
una interaccion dinamica del tipo de fretting puro o de impactos
oblicuos. Cuando la luz es muy grande se puede producir una
transicion a un régimen de impactos puros, con lo que la tasa de

desgaste disminuye.

100 x(DIAMETRA |l T/TSP CIEARANCE)/ (TUBE OIAUETER)

Figura 35: Tasa de desgaste de distintos materiales en funciéon de la luz
tubo/soporte [50]

5.1.5) Fuerza de impacto
La fuerza dinamica entre el tubo y los soportes tiene una gran

influencia en la tasa de desgaste. Ko, [40], mostr6 que la fuerza
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resultante, definida como el vector suma de los valores RMS de
las componentes de reaccion en los soportes, es un parametro
adecuado para comparar el desgaste si se mantienen constantes el
tipo y geometria del contacto y la luz entre el tubo y el

soporte. En la figura 36 se puede observar la influencia de este

parametro.

IMPACT FORCE, N

Figura 36: Tasa de desgaste de diversos materiales en funcion de la fuerza de
impacto [50]

Estos resultados estan corroborados por experiencias realizadas
por J.H. Cha, et al, [50] para distintos tipos de materiales.
Dentro de este parametro debe considerarse la relacién entre la
componente de corte y la componente normal. Cuando la componente
de corte es grande también lo es la tasa de desgaste ( iImpacto
oblicuo); si la componente normal es mucho mayor que la de corte

( practicamente impacto puro ) la tasa de desgaste es menor.
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5.1.6) Frecuencia

La figura 37 muestra la variaciéon de la tasa de desgaste de un
acero al carbono [60] en funcion de la frecuencia de excitacion.
En la region de bajas frecuencias ( menores de 40 Hz ) no aparece
un efecto significativo sobre la tasa de desgaste. Para las
frecuencias mayores de 40 Hz la tasa de desgaste disminuye
ostensiblemente al aumentar la frecuencia. Esta disminucién en
la tasa de desgaste se podria atribuir a un menor tiempo de

contacto entre los cuerpos durante los impactos.

° Y foootw ™

Figura 37: Variacion de la tasa de desgaste con la frecuencia en un acero al
carbono [50]

5.2) Teorias de prediccidén de desgaste por frettino

Una de las teorias mas aceptadas inicialmente para la prediccioén
del desgaste por fretting fué 1la teoria de Archard, cuyo
basamento tedrico se encuentra en un desgaste de tipo adhesivo.

Archard postulé que el volumen desgastado, V, es directamente
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proporcional al producto de la fuerza normal aplicada, F, y la
distancia de deslizamiento, S, e iInversamente proporcional a la

dureza del material:

La constante de proporcionalidad adimensional, k, se denomina
coeficiente adimensional de desgaste y, en forma 1ideal, es
constante para una dada combinacién de materiales y medio
ambiente. El factor 3 es un factor de forma resultante de asumir
que las uniones entre las asperezas de los materiales en contacto
son de forma circular y que las particulas de desgaste son
semiesféricas. Sin embargo, la ecuacion implica que los
materiales de mayor dureza se desgastan menos que los mas
blandos, lo cual, como ya fué mencionado, no siempre es cierto.
La dureza puede incorporarse junto con el factor de forma dentro
de la constante adimensional de desgaste, resultando un
coeficiente dimensional de desgaste, K, con unidades mVN o Pa™.

Con esto, la ecuacidén queda [32]:

V=KFS

Blevins, [52], enfocd su investigacion del desgaste de tubos como
resultado de la accidén de los impactos tubo/soportes. Su teoria
trata de predecir la ocurrencia de desgaste comparando resultados
de tensiones derivadas de los impactos con el limite de fatiga
del material dado por el codigo ASME. EI modelo se basa en la
teoria de contacto de Hertz, con un calculo semiempirico de la
velocidad de Impacto basado en la amplitudes de desplazamiento

a mitad de tramo.



P.L. Ko ( [39], [41] ) logrd6 correlacionar histogramas de fuerzas
de los impactos que se producen en los soportes de los tubos con

la interaccion dinamica entre ambos, tal como se muestra en la

fig. 38.
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Figura 3B3: Histogramas de fuerza para los distintos tipos de interaccion
tubo/soporte [41]

Combinando valores de fuerza y de movimiento Ko desarrolld un
parametro que denomindé "forcé function”. Los datos de desgaste
experimentales de distintos tipos de movimiento tenian una buena
correlacion con este parametro existiendo una relacion
exponencial entre el desgaste y la '"forcé function.

Frick, et al, (1984 ) definieron un parametro denominado '‘Work
Rate", W, que se obtiene de la integracién de la componente
normal de la fuerza de contacto, F, sobre la distancia real de

deslizamiento, S:



w= f Fds

Este parametro combina la fuerza de contacto con el
desplazamiento relativo y diferencia entre la fuerza normal y de
corte al iIntegrar sobre la distancia de deslizamiento.

Si expresamos la ecuacion de Archard en forma de derivada podemos

relacionarla con el "work rate'" quedando:

V= KW

Esta ecuacion implica que la tasa de desgaste esta linealmente
relacionada con el "work rate" a través de una constante de
desgaste. Resultados experimentales obtenidos por Fisher, et al,
para el par de materiales Incoloy 800/Inconel 600 muestran esta
relacion lineal para valores del "work rate" menores de 100 mW

( ver fig. 39 ).

IfICPtov 800 tubc/Incond 600
25“C water

WERH<«@D

Figura 39: Valores de tasa de desgaste del par Incoloy 800 vs. Inconel 600 en
funcion del "Wwork rate™ en agua y temperatura anbiente [37]

La teoria del "work rate', si bien no es definitiva como ley de
prediccion del desgaste producido por fretting/impacto, es la mas
aceptada en la actualidad.
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CAPITULO I1: TRABAJO EXPERIMENTAL

De acuerdo a lo desarrollado en el capitulo 1 se puede concluir
que la predicciéon de la vida util de tubos de generadores de
vapor sometidos a desgaste originado en vibraciones inducidas por
fluidos es muy compleja debido a la interaccion de muchas
variables que afectan el proceso ( compatibilidad entre los
materiales de los tubos y los soportes, condiciones de contacto
y de carga, condiciones del medio, Hluz entre el tubo y los
soportes, temperatura, etc.), y que, por lo tanto, la predicciodn
del desgaste por fretting/impacto requiere:

1) conocimiento del comportamiento dinamico de los tubos y de la
interaccion dinadmica entre el tubo y los apoyos;

2) aproximaciones experimentales del dafo producido por fretting/
impacto para la combinacion de materiales de interés y medio
ambiente especifico y

3 la formulacién de un mecanismo de dafio por fretting/impacto
aun no totalmente definido.

El presente trabajo experimental se desarrolld en concordancia
con los dos primeros requerimientos, teniendo como objetivo
adicional la validaciéon de resultados sobre el comportamiento
dinamico de tubos de generadores de vapor tipo CNA-I obtenidos
con un modelo computacional realizado en el cédigo COSMOS. Este
modelo fué realizado por integrantes del Proyecto Estudio y
Ensayo de Componentes Estructurales ( EECE ) de la Comisiodn
Nacional de Energia Atomica y es facilmente adaptable al estudio
del comportamiento dinamico de los tubos de los generadores de

vapor de la CNA-I1.

62



1) COMPORTAMIENTO DINAMICO DE TUBOS DE GENERADORES DE VAPOR TIPO
CNA-1
Para el estudio experimental del comportamiento dinamico de los
tubos se construyé un modelo a escala 1:1 de un tubo en U del
tipo de los generadores de vapor de la CNA-1, con apoyos tipo O-
ring que simulan empotramientos en sus extremos y apoyos simples
en los demads puntos de soporte. Las dimensiones del tubo y
ubicacién de los apoyos a lo largo del mismo se pueden observar

en la fig. 40.

Figura 40: Dimensiones del modelo de tubo de GV

La caracterizacion dinamica del tubo consistio en:

1) relevamiento de las frecuencias y modos naturales de vibracion
y célculo del amortiguamiento con [las condiciones de apoyo
iniciales;

2) analisis de la influencia de la luz entre el tubo y el apoyo

ubicado en la parte superior del tramo curvo en las frecuencias
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y modos naturales de vibracién y en el amortiguamiento;
3) registro de los 1mpactos que se producen entre el tubo y el

apoyo de la parte superior del tramo curvo para distintas luces.

1.1) Determinacién de las frecuencias y modos naturales de
vibraciéon y calculo del amortiguamiento

El relevamiento de las frecuencias y modos naturales de vibracion

del tubo con las condiciones iniciales de apoyo ( todos los

apoyos de la figura 40 actuando en forma activa ) se realizd6

excitando al tubo por medio de dos mecanismos:

a) un dispositivo electromagnético sin contacto alimentado con

una sefal sinusoidal de frecuencia determinada

b) excitacién en un rango amplio de frecuencias ( ruido blanco)

por medio de impactos.

En ambos casos se produjeron excitaciones en el plano del tubo

y fuera del mismo, registrandose las respuestas en ambos planos

por medio de acelerdmetros colocados en distintas posiciones del

tubo. Los ensayos se realizaron en aire y a temperatura ambiente

y sin ningun tipo de precarga sobre el tubo.

Instrumentacidén y equipamiento:

La bobina del dispositivo electromagnético se alimenté con una
seflal sinusoidal proveniente de un generador de audiofrecuencia
con un rango de trabajo de 1Hz a 100 Khz. Esta sefial se amplifico
con un amplificador de audio de 750W de potencia de respuesta
lineal entre 1Hz y 15000 Hz. La respuesta dinadmica del tubo,
tanto en el caso de excitacion por medio de la bobina como en el

de excitacion por impactos, se registré6 por medio de
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acelerdmetros piezoeléctricos marca Brilel & Kjaer ( B&K ) mod.4374
con las siguientes caracteristicas: rango de frecuencias de 1-
20000 Hz; sensibilidad de carga» 0,1 pC/ms™”; peso: 0,65 g ( sin
el cable); altura= 6,5mm y diametro= 5mm. La sefial de los
acelerdmetros fué acondicionada por amplificadores de carga B&K
mod.2635 con un rango de frecuencias en aceleracién de 0,2Hz a
I00Khz ( filtro pasa bajo posicionado en IKhz ) y analizada por
medio del software Wavepack de Computational Systems Incorporated
que permite, entre otras cosas, el analisis de sefales usando dos
canales de adquisicion en forma simultanea, las que pueden
procesarse tanto en el dominio en el tiempo como en el de las

frecuencias.

La bobina de excitacidon se colocdé en la posicion B de uno de los
tramos curvos ( ver fig. 41 )y se realizaron ensayos generando
en algunos casos una excitacion fuera del plano del tubo y en

otros en el plano del mismo.

La primera serie de ensayos se realizé6 con la excitacion por
medio del dispositivo electromagnético cubriendo un rango de
frecuencias entre los 10-200 Hz, variando la sefial de excitacion
de 1 Hz en 1 Hz, y en las zonas de mayor interés de 0,5 en 0,5
Hz. Los acelerdmetros se colocaron en las posiciones Al, A2 y A3
( fig. 41 ). El comportamiento dinamico del tubo se registrd en
forma de un espectro de frecuencias evaluando en cada caso la
magnitud del pico de respuesta. Los resultados de esta serie de

ensayos se pueden observar en las figuras 42 a 44.
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Figura 41. Posiciéon en el tbo del dispositivo de excitacion y de los
acelerdmetros

La siguiente serie de ensayos se realizé excitando al tubo por
medio de impactos para evaluar el comportamiento dinamico del
mismo ante un "ruido blanco”. El registro se realizé por medio
de sefales de acelerdmetros colocados en las posiciones Al, A2,
A3, A4, A5 Y A6 para vibraciones dentro y fuera del plano del
tubo que dieron lugar a distintos espectros de frecuencia. El
estudio se completdé por medio de analisis de espectros cruzados
y de fase. Algunos de los resultados obtenidos se pueden observar

en las figuras 45 a 49.
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Figura 42: Espectro de frecuencias de la respuesta del tubo ante una
excitacion fuera del plano
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Figura 43: Detalle del espectro de frecuencias de la figura 42 para el rango
170-200 Hz



Figura 44: Espectro de frecuencias de la respuesta del tubo ante una
excitacion dentro del plano
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Figura 45: Respuesta del acelerdmetro en la posicion Al fuera del plano
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Figura 46: Detalle de la figura 45 para la banda de frecuencias 120-200 Hz
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Figura 47: Respuesta del acelerdmetro en la posiciéon A5 fuera y dentro del
plano
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Figura 48: Respuesta del aceleraretro en la posicion A6 dentro y fuera del
plano
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Figura 49: Diferencia de fase y espectro cruzado de las respuestas en el plano
de los acelerdmetros en A5 y A6
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El andlisis de los resultados de estas dos series de ensayos
permitieron determinar las primeras cuatro frecuencias naturales
y las caracteristicas de los respectivos modos de vibracién del
tubo, que se detallan a continuacioén:

* fil = 53,5 Hz

* ff2 = 89 Hz

* f88 = 178 Hz

* f,4 = 180,5 Hz

En lo que respecta a los modos de vibracion se encontré que los
desplazamientos del primer y segundo modos naturales de vibracioén
son fuera del plano del tubo y afectan principalmente a las ramas
curvas del mismo, pero, mientras en el primer caso las dos ramas
vibran en contrafase, en el segundo modo vibran en fase. EI
tercer modo natural es de desplazamientos dentro del plano del
tubo, los cuales son mayores en las ramas rectas que en las
curvas, al igual que el cuarto modo, pero éste con
desplazamientos fuera del plano. En ambos casos las ramas rectas
enfrentadas vibran en fase. Obviamente, todos los modos poseen
nodos de desplazamiento en los puntos de apoyo.

La comparacion de los resultados experimentales con los del
modelo computacional verificd los resultados con respecto a los
modos de vibracion, con una diferencia en los valores de las
frecuencias naturales de alrededor del 10%. En la figura 50 se

representan los cuatro primeros modos obtenidos con este modelo.
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Figura 50: Modos naturales de vibracion del modelo computacional del tubo
obtenidos con el cddigo COSMOS
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Otro resultado obtenido por medio de los espectros de frecuencia
del tubo ( ver capitulo 1 ) fué la relacion de amortiguamiento

para los dos primeros modos naturales:

* {1 = 1,19 «

1.2) Andlisis de la influencia de la luz tubo/soporte en el
comportamiento dinamico del tubo.

Con el propésito de estudiar la influencia de la luz entre el
tubo y los soportes en el compotamiento dinamico del tubo se
cambié el apoyo inicial de la parte superior de la U por un
dispositivo que permite variar dicha luz entre 0,2 mm y 1,5 mm
diametrales ( los valores usuales que deberian encontrarse en un
tubo de generador de vapor estan entre 0,4 y 0,8 mm diametrales).
La eleccidn de este apoyo para realizar el estudio se bas6 en el
conocimiento de que la mayor parte de los problemas registrados
en tubos de generador de vapor por fretting/impacto aparecen en
esa zona.

En esta serie de ensayos la excitacion del tubo se realizé por
medio del dispositivo electromagnético, pero esta vez alimentando
al mismo con una sefial " pseudo-random™ proveniente de un
generador de ruido de baja frecuencia marca Hewlett Packard mod.
3722A y utilizando distintos valores de potencia de amplificacioén
de la sefial de excitacion ( los niveles de excitacidon se
clasificaron del 1 al 5 en orden creciente de iIntensidad ). Un
ejemplo del tipo de sefial obtenida por el generador de ruido se

muestra en la fig. 51.
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Figura 51: Sefial pseudo-random de alimentacion del dispositivo de excitacion
elctromagnético

El primer paso de este analisis fué registrar el comportamiento
dinamico del tubo ante el caso extremo de no contar con ningun

apoyo en la parte superior de la U. Para lograr una mayor
informacion se colocaron dos acelerdmetros adicionales a los ya
existentes de las series anteriores de ensayos en la posiciéon del
apoyo faltante (uno para registros de desplazamientos fuera del
plano del tubo y otro para los desplazamientos dentro de este
plano ). Algunos de los espectros de frecuencias obtenidos para

esta condicidén de apoyos pueden observarse en las figs. 52 y 53.
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Figura 52: Respuesta del acelerdmetro en posicion A0 dentro y fuera del plano
del tubo para una excitacion fuera del plano

79



Figura 53: Respuesta del acelerdmetro en posicién A0 dentro y fuera del plano
del tubo para una excitacion dentro del plano
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Los resultados obtenidos indican que la ausencia del apoyo, como
era de esperar, varia sustancialmente el comportamiento dinamico
del tubo. En estas condiciones las tres primeras Tfrecuencias

naturales son:

* fAL =19 Hz
* = 43 Hz

* fj*. = 54 Hz

El primer modo de vibracion es de desplazamientos fuera del
plano, al igual que el tercero, mientras que en el segundo los
desplazamientos son dentro del plano del tubo. Dichos
desplazamientos en los tres modos son mayores en el tramo curvo
que en los tramos rectos y el tercero presenta la particularidad
de ser igual al primer modo de vibracién del tubo cuando éste
cuenta con todos los soportes ( un nodo en el punto superior de
la U, con los semitramos vibrando en contrafase )y practicamente
con la misma frecuencia.

En la figura 54 se puede observar la forma del segundo modo de

vibracion.

El analisis de la influencia de la luz tubo/soporte propiamente
dicha se realizé con luces diametrales que variaron desde 0,2 mm
hasta 1 mm. Los espectros de frecuencia de la respuesta del tubo
con luces variables, algunos de los cuales se pueden observar en
las figuras 55 a 60, muestran un comportamiento intermedio entre
los dos casos extremos analizados ( el apoyo superior de la U
actuando en forma activa o inactiva ) dependiendo del nivel de
excitacion. Por ejemplo, en las figs. 59 y 60 se pueden comparar
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Figura 54: Segundo modo de vibracion del tubo sin el apoyo en la parte
superior del tramo curvo

las respuestas del tubo con una luz de 1 mm diametral. Para el
primer nivel de potencia de excitacion ( el mas bajo ) el tubo
casi no entra en contacto con el apoyo y su comportamiento es
idéntico al caso en que no existe el apoyo superior; en cambio,
para el nivel mas alto de potencia de excitacién el tubo vibra
dentro de la luz pero pasa la mayor parte del tiempo en contacto
con el apoyo, y la respuesta es similar al caso en que todos los

apoyos actuan en forma activa.
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Figura 55: Respuestas de los acelerometros en A0 y Al fuera del plano para una
excitacion fuera del plano en nivel 1 de potencia y luz 0,2 mm diametral



Figura 56: Respuesta del acelerdmetro en Al dentro y fuera del plano para una
excitacion en el plano y luz 0,4 mn diametral



Figura 57: Respuesta de los acelerdmetros en AO y Al fuera del plano para una
excitacion fuera del plano en nivel 1 de potencia y luz 0,6 nm diametral
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Figura 58: Respuestas de los acelerdometros en A0 y Al fuera del plano para una
excitacion fuera del plano de nivel 3 de potencia y luz 0,6 nin diaretral
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Figura 60: Respuesta de los acelerdmetros en AO y Al fuera del plano para una
excitacion fuera del plano de nivel 5 de potencia y luz 0,1 mm diametral
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Para completar este estudio se registro el cambio en el valor del
amortiguamiento para la frecuencia de 54 Hz, también para luces
entre 0,2 y 1 mm diametrales. Para ello se tomaron registros
temporales de la respuesta del tubo, fTiltrando la sefial alrededor
de la frecuencia de interés, y calculando el mismo por medio del
decremento Hlogaritmico. En la fig. 61 se observa la sefal

obtenida para la luz de 0,2 mm.

Los resultados obtenidos son los siguientes ( también se
presentan los equivalentes en términos de la relacion de

amortiguamiento £ = 6 / 2n):

8 0/2 0,65 %

0,041 ; £ 0/2

8 0/4 0,049 ; £ 0,4=°"78%

-\

8 0,6 = °7044 £ 0,6 =°"70 *

°,70 *

8 0,8 0,044 ; £ 0/8

8 1(0 = 0,044 ; { 1/0 = 0.70 «
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Figura 61: Respuesta en el tienpo del acelerdmetro en Al fuera del plano para
una excitacion fuera del plano de nivel 1 de potencia y luz 0,2 imdiam.



1.3) Registro de los iImpactos entre el tubo y el apoyo para
distintas luces

Los trabajos realizados por Ko, et al, ( [39], [41] ), demostraron
que se puede determinar el tipo de interaccién dinamica que se
establece entre el tubo y el soporte por medio de histogramas de

los impactos que ocurren entre ellos. En funcidn de este objetivo
se desarrollé un software que permitiera registrar este tipo de
datos a partir de la sefal generada por sensores de fuerza
colocados en el apoyo de luces variables, de forma que
registraran los impactos que se producian al hacer vibrar el tubo
fuera del plano del mismo. Los sensores utilizados tienen un
rango de trabajo de 1000N en traccidén a 5000N en compresion, con
una exactitud mayor a = 5% de la fuerza medida.

Se realizaron registros para Jluces entre 0,2 mm y 1,5 mm
diametrales y los mismos cinco niveles de potencias utilizados
en los ensayos anteriores. En las figs. 62 a 66 estan registrados
los 1impactos para distintas Hluces con el mismo nivel de
excitacion. Las figuras 62, 63 y 64 muestran que, para ese nivel

de excitacion, el tipo de interaccidon entre el tubo y el apoyo
es de 11mpactos oblicuos. Para luces de 1,0 mm diametral en
adelante ( figs. 65 y 66 ) se produce un cambio en el

comportamiento, produciéndose en estos casos iImpactos puros.
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Figura 62: Registro de los impactos fuera del plano en el soporte superior del
tramo curvo; potencia de excitacion nivel 5y luz 0,2 mm diametral
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Figura 63: Registro de los nirpectos fuera del plano en el soporte superior del
tramo cunvo; potencia de excitacion nivel 5y luz 0,4 nm diametral
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Figura 64: Registro de los inpactos fuera del plano en el soporte superior del
tramo cunvo; potencia de excitaciéon nivel 5y luz 0,8 ran diametral



Figura 65: Registro impactos fuera del plano en el soporte superior del tramo
cunvo; potencia de excitacion nivel 5y luz 1,0 mm diaretral
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cunvo; potencia de excitacion nivel 5y luz 1,5 nm diaretral



2) EVALUACION EXPERIMENTAL DEL DESGASTE POR FRETTING

La evaluacion experimental del desgaste por fretting se realizdé
para el par de materiales Incoloy 800 / acero inoxidable
austenitico DIN 1.4550, éste ultimo con una composicién quimica
y propiedades mecanicas muy similares al acero DIN 1.4541 con el
que estan fabricados los soportes de los tubos de los generadores
de vapor de la CNA-I.

Los ensayos se realizaron en una maquina diseflada y construida
por personal del Proyecto EECE para evaluacién del desgaste
producido por un mecanismo de fretting puro entre un tubo ( en
este caso de Incoloy 800 )y dos cubos que simulan un apoyo plano
( acero DIN 1.4550 ). En la figura 67 se puede apreciar una vista

frontal de dicha maquina.

Figura 67: Vista frontal de la maquina de ensayos de desgaste por fretting

ElI tubo estd montado sobre un eje solidario con un excéntrico,
que le provee un movimiento alternativo de 70 pm de amplitud pico
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a pico, con una frecuencia de 25 Hz. Los cubos ejercen una fuerza
de 20 N cada uno en forma constante durante todo el ensayo, ya
que estan montados en el extremo de los vastagos de dos pistones
conectados a una linea de aire comprimido cuya presion es
controlada periddicamente. Todos los parametros de trabajo de la
maquina se seleccionaron de manera que se pudieran evaluar los
resultados por medio de la teoria del "Work Rate".

El desgaste producido durante los ensayos se cuantifico midiendo
la pérdida de peso en los elementos sometidos a fretting. Estas
mediciones se realizaron con una balanza electrénica Mettler
modelo AG-163 de rango de trabajo entre 0 y 41 gramos y precision
de 0,01 mg. Para el registro del peso inicial del tubo y los
cubos se procedié previamente a limpiarlos cuidadosamente vy
secarlos en aire caliente para evitar influencias en la medicién
por grasitud o humedad.

Los pesos iniciales de las probetas fueron:

* Tubo: 12,47730 ¢

* Cubo 1: 9,81240 ¢

* Cubo 2: 9,78800 g

La evaluaciéon del desgaste se realizé luego de dos ensayos. El
primero de ellos con una duracién de 600 horas, y el segundo (
enrealidad una continuacion del primero ) de 300 horas de
duraciéon. Ambos ensayos se realizaron en aire y a temperatura
ambiente. Al final de cada ensayo y, antes de la medicidon de
pérdida de peso, el tubo y los cubos fueron nuevamente limpiados
y secados en aire caliente, siguiendo el procedimiento inicial.

Es necesario hacer notar que mediciones de vibracion de los

distintos componentes de la maquina cuando és*a se encontraba en
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régimen de ensayo revelaron que los cubos de acero vibran en fase
con el movimiento del cilindro con una amplitud de 20 \im pico a
pico, con lo que el movimiento relativo real entre el tubo y los
cubos es de 50 pm. Este inconveniente determind que, si bien los
ensayos se mantuvieron dentro del rango de aplicacion de la
teoria mencionada, Mlos tiempos de ensayo fueran mas largos que
los estimados inicialmente.

En la figuras 68 y 69 se observan una de las marcas provocadas
por frettmg en el tubo luego de las primeras 600 horas de ensayo

y de las 300 horas posteriores respectivamente.

Figura 63: Marca de desgaste por fretting en tubo de Incoloy 800 vs. acero
inoxidable DIN 1.4550 luego de 600 horas de ensayo



Figura 69: Marca de desgaste por fretting en tubo de Incoloy 800 vs. acero
inoxidable DIN 1.4550 luego de 900 horas de ensayo

Los resultados de las mediciones del peso de las probetas en las

distintas instancias son los siguientes ( en gramos ):

TUBO CUBO 1 CuUBO 2
INICIAL 12,47730 9,81240 9,78800
600 HS. 12,47659 9,81160 9,78740
900 HS. 12,47563 9,81122 9,78715

El calculo de la constante de desgaste, K, de acuerdo al modelo

del "Work Rate™, para el tubo y los soportes de acero da como

resultado para ambos ensayos ( [K] = Pa"1 ):
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TUBO CuBO 1 CuBO 2
600 HS. 8,15 e-16 9,26 e-16 6,95 e-16

900 HS. 2,23 e-15 8,80 e-16 5,78 e-16

3) DISCUSION DE LOS RBSULTADOS OBTENIDOS

En las figuras 70 a 73 se puede observar la variacion de la
amplitud de los picos de aceleraciéon para las primeras
frecuencias naturales de vibraciéon fuera del plano con la
potencia de excitacion y para distintas luces entre el tubo y los
soportes, de acuerdo a los resultados obtenidos en los ensayos
realizados para la evaluacion de la luz tubo/soporte en el
comportamiento dinamico del tubo. La frecuencia de 20 Hz
corresponde al caso en que el apoyo superior del tramo curvo sea
inactivo, y la de 54 Hz al caso en que todos los apoyos son
activos ( que a su vez coincide con la frecuencia del segundo
modo fuera del plano del primer caso nombrado ).

El pico de 54 Hz ( figs. 70 y 71 ) muestra un crecimiento
practicamente uniforme de su amplitud a medida que aumenta la
potencia de excitacién mientras que el pico de 20 Hz ( figs. 72
y 73 ) muestra un aumento importante de la amplitud para luces
mayores de 0,4 mm diametrales entre los niveles 2y 4 de potencia
de excitacion. Para excitaciones mas iImportantes disminuyen sus
amplitudes acercandose al comportamiento inicial. Estas
variaciones sugeririan que, para luces mayores de 0,4 mm y
fuerzas de excitacion moderadas el apoyo se comporta en forma

inactiva, pasando a un comportamiento activo para grandes
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potencias de excitacion al mantenerse el tubo en contacto con

el soporte la mayor parte del tiempo.

Figura 70: Variacién de la amplitud del pico de frecuencia de 54 Hz registrado
por un acelerdmetro en Al fuera del plano para distintas luces y potencias de
excitacion
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Figura 71: Variacion de la anplitud del pico de frecuencia de 54 Hz registrado
por un acelerdmetro en A0 fuera del plano para distintas luces y potencias de
excitacion
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Figura 72: Variacion de amplitud del pico de frecuencia de 20 Hz registrado
por un acelerdmetro en A0 fuera del plano para distintas luces y potencias de
excitacion
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Figura 73: Variacion de la amplitud del pico de frecuencia de 20 Hz registrado
por un acelerdmetro en Al fuera del plano para distintas luces y potencias de

excitacion
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El analisis de los histogramas de fuerza obtenidos ( ver figs..
62 a 66 ) muestra que para una misma potencia de excitacion se
produce una transicion en el tipo de interaccidon dinamica entre
el tubo y el soporte ( de fretting+timpactos a Impactos puros )
cuando se supera un cierto valor de la luz tubo soporte, valor
que depende de la excitacion. En el caso en que la luz sea
constante, para bajos valores de excitacion la interaccidn
dinamica es del tipo de impactos puros, transformandose en
fretting+impacto cuando la potencia de excitacién crece. Por lo
tanto, la interaccién dinamica tubo/soporte depende, por lo
menos, de estos dos parametros.

En lo que respecta al amortiguamiento del tubo para el primer
modo de vibracion se produjo un marcado descenso en dicho valor
(del 1,2% a cerca del 0,7% ) cuando se cambidé el apoyo inicial
de la parte superior del tramo curvo ( sin luz entre el tubo y
el soporte ) por el apoyo de luces variables. Sin embargo los
valores obtenidos para esta ultima condicién de apoyo no muestran
una variacion significativa del amortiguamiento con las distintas
luces. Dichos valores estan en concordancia con la guia de disefio
recomendada por Pettigrew [8] para el calculo de amortiguamiento
de tubos de GV en gases.

Los valores obtenidos en las experiencias de desgaste por
fretting muestran que la tasa inicial de desgaste del Incoloy
800 y del acero DIN 1.4550 son similares pero, mientras el
Incoloy 800 registra un aumento importante en la tasa de desgaste
con el tiempo la del acero se mantiene casi constante. Para poder
plantear una hipdtesis que explique dicho comportamiento es

necesario convalidar estos resultados por medio de ensayes de
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mayor duracién y para distintos valores del parametro "Work

Rate".

4) CONCLUSIONES

El trabajo experimental sobre el modelo a escala 1:1 de un tubo
en U del tipo de los GV de la CNA-1 y los ensayos de fretting
entre un tubo de Incoloy 800 y la simulacién de un soporte plano
de acero inoxidable DIN 1.4550 permitié llegar a las siguientes
conclusiones:

* Los resultados del comportamiento dinamico del tubo obtenidos
por medio del codigo COSMOS son similares a los obtenidos por
medio de las experiencias.

* La interaccidon dinadmica entre el tubo y el soporte, que
condiciona la tasa de desgaste de los materiales, tiene gran
dependencia de la luz tubo/soporte y de la fuerza de excitacion.
* La luz tubo/soporte no tiene influencia sobre el
amortiguamiento del tubo en aire.

* Se obtuvo una primera aproximacion del valor de la constante
de desgaste por Tfretting para el par Incoloy 800/acero DIN
1.4550.

* La tasa de desgaste inicial del Incoloy 800 y del acero
inoxidable DIN 1.4550 bajo condiciones de fretting puro son
similares pero, mientras la de éste ultimo se mantiene constante
en el tiempo la del Incoloy 800 tiende a aumentar.

* Es necesario ampliar los ensayos de fretting puro para
confirmar los resultados obtenidos, los que ademas deberian
completarse con ensayos de fretting+impactos e iImpactos puros,

en lo posible en flujo bifasico y alta temperatura.
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APENDICE A: DEFINICIONES

1) Paréametros adimensionales
* Geometria:
La geometria de un cilindro circular en un fluido infinito puede

especificarse por su relacién entre su longitud y el diametro:

72 longitud
d diametro

* Relacion paso/diametro:
En un grupo de cilindros circulares es muy Importante el arreglo
de los tubos. Diferentes arreglos de tubos se especifican por su

relacion paso a diametro:

_£»  paso
d diametro

2) Relacion de masa:

La relacion de masa suele utilizarse como una medida de la
susceptibilidad de estructuras livianas a Qlas vibraciones
inducidas por fluidos. A menor relacién de masa mayor propension

a sufrir vibraciones inducidas por fluidos. Se define como:



Pi2
donde:
M = masa por unidad de longitud del modelo
p = densidad del fluido
1 = longitud caracteristica del modelo ( en caso de un cilindro

circular su diametro )

3) Numero de Reynolds;

NUmero adimensional definido como:

Re==*1
\Y]

V = velocidad libre del fluido
1 = longitud caracteristica del modelo
v = viscosidad cinematica del fluido

Se puede demostrar que el Re es representativo de la relacioén
entre las fuerzas de inercia y las fuerzas viscosas en el fluido
y da una medida de la transicion de un Tflujo laminar a uno
turbulento, del espesor de la capa limite y del campo de flujo

al que esta sometido un objeto inmerso en el fluido.

4) Velocidad Reducida:

Este parametro es representativo de la relacion entre la energia
cinematica del fluido y la energia de deformacion en la
estructura. La fuerza del fluido es funcion de la velocidad

reducida. Para una estructura circular se define como:



donde f es la frecuencia de oscilacion.

5) Numero de Strouhal:

El nimero de Strouhal es la constante de proporcionalidad entre
la frecuencia predominante en el fendmeno de desprendimiento de
vortices, 15,y la velocidad libre del fluido, V, dividido por el

didmetro del cilindro:

El St es funcién de la geometria y del numero de Reynolds para
flujos de bajo ndmero de Mach (M =V / c, donde '"c" es la

velocidad del sonido ).

6) Paradmetro de masa-amortiquamiento:
Se define como:
A = 2%aj
Pd2

donde

i = relacion de amortiguamiento

m = masa del cilindro mas masa hidrodinamica por unidad de
longitud
p = densidad del TfTluido

d diametro del cilindro

Este parametro aparece frecuentemente en 1los problemas de

vibraciones inducidas por fluidos.
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