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RESUMEN 

 

El objetivo de este proyecto fue realizar el dimensionamiento y selección de amortiguadores de 

pulsaciones en bombas reciprocantes utilizadas en la extracción de crudo en el sistema power 

oil. Se buscará desarrollar una hoja de cálculo en Matlab para el dimensionamiento y selección 

de los tres tipos de amortiguadores de pulsaciones (PE, CT y ZM), que pueden ser instalados en 

el sistema referencial (Lago Agrio #23), que utiliza una bomba reciprocante National tríplex. Se 

diseñó las unidades de amortiguación, a partir de las consideraciones de la norma de la Sociedad 

Americana de Ingenieros Mecánicos (ASME) VIII división 1 del 2019, con ello se realizó el 

modelado en SolidWorks. Finalmente, se validó el funcionamiento de los dispositivos según 

elementos finitos en ANSYS, este procedimiento sirvió para verificar si los espesores y 

dimensiones obtenidas son correctas y puedan soportar las condiciones de operación. Los 

valores teóricos calculados de esfuerzos de Von Mises, deformación, factor de seguridad y 

fatiga, están muy cerca de los valores obtenidos del análisis en ansys y de los analíticos, siendo 

adecuados para las exigencias de operación con un error porcentual dentro del 10% en los 

resultados, es decir los datos se validan y el diseño de los amortiguadores de pulsaciones se 

consideran seguros y es muy probable que no sufran fallas. Esto debido a la correcta selección 

de los espesores entre 0,28 y 1,5 pulgadas respectivamente que corresponden a las cinco 

unidades seleccionadas para el diseño. Llegando a la conclusión que el diseño de los cuerpos y 

demás componentes tienen suficiente resistencia en las condiciones de carga diseñadas, capaces 

de soportar una sobrepresión en su funcionamiento. Se recomienda que si el sistema de bombeo 

supera los 15 psi debe ir instalado estos dispositivos de atenuación de pulsos. 

 

Palabras clave: <BOMBA RECIPROCANTE>, <AMORTIGUADORES DE PULSOS>, 

<DIMENSIONAMIENTO Y SELECCIÓN>, <MODELADO SOLIDWORK>, 

<VALIDACIÓN ANSYS>. 
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SUMMARY 

 

The objetive of this Project was to carry out the sizing and selection of pulsation dampers in 

reciprocating pumps used in the extraction of crude oil in the power oil system. It Will seek to 

develop a spreadsheet in Matlab for the sizing and selection of the three types of pulsation 

dampers (PE, CT and ZM), which can be installed in the referential system (Lago Agrio #23), 

which uses a reciprocating pump National triplex. The damping units were designed, based on 

the considerations of the standard of the American Society of Mechanical Engineers (ASME) 

VIII division 1 of 2019, with this the modeling was carried out in SolidWorks. Finally, the 

operation of the devices was validated according to finite elements in ANSYS, this procedure 

served to verify if the thicknesses and dimensions abtained are correct and can withstand the 

operating conditions. The calculated theoretical values of Von Mises stress, deformation, safety 

factor and fatigue are very close to the values obtained from the ansys analysis and from the 

analytics, being adequate for the operating requirements with a percentage error within 10% in 

the results, it means, the data is validated and the design of the pulsation dampers are considered 

safe and most likely not to fail.This is due to the correct selection of the thicknesses between 

0.28 and 1.5 inches respectively, which correspond to the five units selected for the design. To 

conclude the design of the bodies and other components have sufficient resistance in the 

designed load conditions, capable of withstanding an overpressure in its operation. It is 

recommended that if the pumping system exceeds 15 psi, these pulse attenuation devices should 

be installed.  

 

Keywords: <RECIPROCANT PUMP>, <PULSE DAMPERERS>, <SIZING AND 

SELECTION>, <SOLIDWORK MODELING>, <ANSYS VALIDATION>. 

 

 

 

 

 

 

 

Lic. Luis Francisco Mantilla Cabrera Mgs. 

CI: 0603747809 

 

 

 

 

 

 



  

1 

 

INTRODUCCION 

 

Las bombas de desplazamiento positivo crean pulsos y transitorios hidráulicos debido al 

comportamiento reciprocante en su labor de carrera. Los atenuadores de pulsos son 

determinantes para la seguridad de un sistema de inyección con este tipo de bombas. De este 

modo se disminuye la presión de aceleración del sistema y se consigue, por un lado, un caudal 

estable y, por otro, se salvaguardan las tuberías y otros dispositivos de la sobre presión. La 

presencia de un amortiguador de pulsos evita las averías causadas por las vibraciones y las 

pulsaciones correspondientes, debido a esto la presente investigación se refiere al 

dimensionamiento y selección de amortiguadores de pulsaciones en bombas reciprocantes 

utilizadas en la extracción de crudo en el sistema power oil. 

La falta de estos dispositivos en el sistema de bombeo con el paso del tiempo dañará 

rápidamente los dispositivos de la bomba, así como el medio en general, lo que provocará 

fisuras repentinas o averías en el equipo, ocasionando grandes pérdidas financieras a la industria 

petrolera, por este motivo se debería dar más relevancia al tema, ya que al presente no se 

consignan recursos técnicos, ni humanos para su solución en el país. 

Lo que se busca es desarrollar una hoja de cálculo en Matlab para el dimensionamiento y 

selección de los tres tipos de amortiguadores de pulsaciones (PE, CT y ZM), que pueden ser 

instalados en el sistema referencial (Pozo Lago Agrio #23), que utiliza una bomba reciprocante 

National tríplex. Se diseña las unidades de amortiguación, para lo cual se tomó las 

consideraciones de la norma ASME VIII división 1 del 2019, y de esta manera realizar el 

modelado en SolidWorks para finalmente validar el funcionamiento de los dispositivos según 

elementos finitos en ANSYS, este procedimiento sirvió para verificar si los espesores y 

dimensiones obtenidas son correctas y puedan soportar las condiciones de operación. Para 

verificar la seguridad, la tensión de Von Mises se compara con la tensión de fluencia del 

material, así como también, se encontró los factores de seguridad tanto para los esfuerzos como 

para las presiones fluctuantes a fatiga. 

Este estudio contribuyó a comprender cómo se comportan los sistemas de amortiguación, qué 

interacciones entre la bomba y el sistema de instalación deben tenerse en cuenta y qué 

parámetros de funcionamiento para la selección y dimensionamiento deben preferirse. 

De esta manera, se plantea el dimensionamiento de amortiguadores de pulsos para bombas 

reciprocantes, con el fin de presentar a futuros ingenieros una guía para la selección de estos 

dispositivos en sistemas que lo requieran y de esta manera conseguir eliminar prácticamente 

todos los impactos hidráulicos, mejorando el rendimiento general y la confiabilidad del flujo de 

fluido.  
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CAPÍTULO I 

 

1. DIAGNÓSTICO DEL PROBLEMA  

 

1.1. Antecedentes 

 

En la explotación petrolera concurre una gran variedad de fenómenos afines con el flujo, los 

cuales reducen la eficiencia de transporte de la producción. La mayoría de estos, tales como la 

disminución de presión por fricción, desgaste de las tuberías, incrustaciones, obstrucción de 

tuberías y varios más han sido analizados con detalle; sin embargo, un problema referente en los 

sistemas de bombeo que en el país no ha sido estudiado a fondo es la eliminación del flujo 

pulsante (Barron and Muñoz, 1991, p.1). 

Cada bomba de diseño alternativo tiene picos de presión incorporados e inherentes, que están 

directamente relacionados con la disposición del pistón del cigüeñal de las bombas alternativas. 

Barron y Muñoz (1991, p.2), en su tesis “Efectos y métodos de control del flujo pulsante en 

bombas”, realizada en México D.F, explica los orígenes principales de las pulsaciones, como y 

de qué forma estos pulsos perturban a los diversos dispositivos del sistema de producción y 

cuáles son las técnicas y mecanismos de control que se pueden utilizar para reducir sus efectos 

perjudiciales. 

Beynart  (1999, p.20), en su artículo científico sobre el control de energía para fluidos, realizado 

en California, determina que existen muchos requisitos específicos para la selección y el uso de 

amortiguadores para reducir las pulsaciones de presión de fluido generadas por bombas 

alternativas de desplazamiento positivo. Al analizar la naturaleza de la pulsación de presión, 

este autor muestra los beneficios reales de instalar estos dispositivos ya que las pulsaciones de 

presión se reducen, el NPSH aumenta y la vida útil es más larga y eficiente. 

Koegler et al (2017, p.162), en su artículo científico “Caracterización experimental de un 

amortiguador de pulsaciones de flujo continuo con respecto a pulsaciones de presión y 

vibraciones” indica que los acumuladores del tipo de flujo continuo prometen un tiempo de 

respuesta más rápido y, por lo tanto, un rango de aplicación más amplio. El rendimiento de 

amortiguación de un acumulador de presión de flujo continuo con respecto a las pulsaciones de 

presión del fluido y el ruido transmitido por la estructura resultante. Se evalúa la influencia de 

las distintas frecuencias de pulsación, la presión de precarga del amortiguador y el efecto de 

amortiguación en todo el sistema de tuberías. Los experimentos se realizaron en una instalación 

de prueba de circuito cerrado a escala industrial, con pulsaciones de presión y vibraciones de 

tuberías. El amortiguador, caracterizado por medio de análisis de video de alta velocidad, 
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demuestra ser capaz de amortiguar eficazmente las pulsaciones seguras y las vibraciones de las 

tuberías inducidas por una bomba centrífuga. 

Golovin  (2019, p.149), en su estudio “Amortiguador para sistemas hidráulicos”, Samara- Rusia, 

nos muestra amortiguadores de varios principios operativos y destaca amortiguadores pasivos. 

Todos los esquemas conocidos de atenuadores pasivos se agrupan en 5 grupos y se presentan en 

la estructura del esquema generalizado en forma de celdas independientes de diferentes niveles 

de complejidad. Las combinaciones de estas celdas forman varios esquemas de amortiguadores. 

La clasificación propuesta permite determinar las principales opciones para el desarrollo de las 

estructuras básicas de los dispositivos: longitudinales y transversales. El artículo presenta los 

resultados de los cálculos de las características de algunos circuitos amortiguadores y su 

análisis. 

 

1.2. Delimitación 

 

1.2.1. Delimitación espacial 

 

El presente proyecto de Integración Curricular se desarrolla en el cantón Lago Agrio, capital de 

la provincia de Sucumbíos, Ecuador. 

 

1.2.2. Delimitación sectorial 

 

El actual trabajo se acoge al Plan Nacional de Desarrollo 2017-2021, en concordancia con el Eje 

2 el cual corresponde a Economía al servicio de la sociedad, inmerso en el objetivo 5 que 

menciona lo siguiente: Impulsar la productividad para el crecimiento económico sostenible de 

manera redistributiva y solidaria. 

 

1.3.  Formulación del problema 

 

El fluido de trabajo que pasa a través de una bomba reciprocante está sujeto al cambio continuo 

en la velocidad del pistón a medida que el pistón acelera, desacelera o se detiene con cada 

revolución del cigüeñal. Durante la carrera de succión, el pistón se aleja del cabezal de la bomba 

y reduce la presión en el cilindro, la presión atmosférica, que existe en la superficie de un 

líquido en el tanque, empuja el líquido hacia la tubería de succión hacia la cámara de la bomba. 

durante la carrera de descarga, el pistón se mueve hacia la cabeza de la bomba aumentando la 

presión en el cilindro y haciendo que el líquido sea forzado hacia la tubería de descarga. este 

ciclo se repite a la frecuencia relacionada con la velocidad de rotación. 
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En cada carrera de la bomba, se debe vencer la inercia de la columna del líquido en las líneas de 

descarga y succión para acelerar la columna de líquido a la velocidad máxima. al final de cada 

carrera se debe vencer la inercia de la columna de líquido para desacelerar la columna y llevarla 

al reposo. 

Con el tiempo esto desgastará rápidamente los componentes de la bomba, así como el sistema 

en general, lo que a menudo provocará grietas repentinas en la bomba o daños en el equipo, 

ocasionando grandes pérdidas económicas a la industria petrolera, por esta razón se debería dar 

más importancia al tema, ya que actualmente no se destinan recursos, tanto técnicos como 

humanos para su solución en nuestro país. 

La implementación de amortiguadores de pulsaciones en bombas reciprocantes tanto a la 

succión como en la descarga reducirá a casi cero las pulsaciones producidas por la bomba, 

evitando de esta manera daños o paradas repentinas en el sistema de bombeo. 

  

1.4. Objetivos 

 

1.1.1 Objetivo general 

 

Realizar el dimensionamiento y selección de amortiguadores de pulsaciones en bombas 

reciprocantes utilizadas en la extracción de crudo en el sistema power oil 

 

1.1.2 Objetivos específicos 

 

• Revisar la literatura bibliográfica sobre estudios en la selección de amortiguadores de 

pulsaciones para bombas reciprocantes. 

• Desarrollar una hoja de cálculo en Matlab para el dimensionamiento y selección de 

amortiguadores para bombas reciprocantes utilizadas en la extracción de crudo. 

• Modelar los amortiguadores de pulsaciones seleccionados mediante Solidworks. 

• Validar el funcionamiento de los dispositivos según elementos finitos en ANSYS. 

 

 

 

 

 

 

 

 



  

5 

 

CAPÍTULO II 

 

2. REVISIÓN DE LA LITERATURA O FUNDAMENTOS TEÓRICOS 

 

2.1. Tipos de investigación 

 

2.1.1. Investigación exploratoria 

 

Se empleó este tipo de investigación, por lo que en la actualidad el tema carece de antecedentes 

de estudios técnicos en el área de análisis, y mediante el mismo se estableció los factores más 

importantes de la problemática y la importancia del estudio, así como una solución para la 

problemática planteada en la investigación. 

 

2.1.2. Investigación descriptiva 

 

La investigación también es de carácter descriptivo, pues se revisó la literatura bibliográfica 

sobre estudios en la selección de amortiguadores de pulsaciones para bombas reciprocantes en 

la ciudad de Lago Agrio que son utilizadas en la extracción de petróleo, específicamente en el 

sistema “power oil”. 

 

2.1.3. Investigación de campo 

 

Con el uso de este tipo de investigación se conoció las necesidades reales, y comprender cómo 

se comportan los sistemas de amortiguación de pulsos, qué interacciones entre la bomba y el 

sistema de instalación se debe tener en cuenta y qué parámetros de funcionamiento para la 

selección y dimensionamiento deben preferirse. 

 

2.2. Métodos de investigación 

 

2.2.1. Método analítico 

 

Se usó para obtener antecedentes de fuentes bibliográficas, como artículos científicos y tesis, 

relacionadas al proyecto investigativo, mismas que tuvieron en común el funcionamiento de 

sistemas de amortiguación de pulsaciones en bombas reciprocantes utilizadas en la producción 

de crudo. 
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2.2.2. Método inductivo 

 

Este método ayudó a obtener mediante una lluvia de ideas una conclusión de cuál es el 

procedimiento correcto para la selección de amortiguadores, es decir que mediante el mismo se 

planteó el realizar una hoja de cálculo para facilidad en el dimensionamiento de los atenuadores 

de pulsos. 

 

2.2.3. Método deductivo 

 

Se utilizó para llegar a una conclusión sobre el proyecto de integración estudiado, es decir, 

permitió afirmar que la hoja de cálculo será un método útil para el diseño, a partir de diversos 

conceptos y aplicaciones de esta, que será utilizada en diferentes áreas de la producción de 

petróleo. 

 

2.3. Fuentes de recopilación de información 

 

2.3.1. Fuente primaria 

 

Se determinó la información a partir de la observación directa del problema, con ayuda de la 

empresa importadora de elementos o sistemas dentro del área petrolera “Petroinsupply”. Se 

realizó dentro de la ciudad de Lago Agrio que cuenta con varios pozos de producción de 

petróleo, y de esta manera se pudo establecer las necesidades que presentan las bombas 

reciprocantes en el proceso “power oil” en la extracción de crudo. 

 

2.3.2. Fuente secundarias 

 

Mediante textos, revistas, documentos y libros relacionados con amortiguadores de pulsos y 

bombas reciprocantes, se consiguió la información necesaria para poder dimensionar los 

atenuadores, y así permitir mejorar el proceso y aumentar la vida útil de la bomba y sus 

elementos. 
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2.4. Facilidades de producción 

 

2.4.1. Sistema power oil 

 

Es un sistema de producción artificial por bombeo hidráulico que utiliza como flujo motriz 

petróleo, particularmente es un sistema de flujo motriz abierto que demanda de dos conductos 

de fluido en el pozo. El primero para circular el petróleo a presión y mandarlo a una bomba 

dentro del pozo, el segundo es el fluido motriz que activa a la bomba más el fluido derivado del 

pozo en su regreso a superficie (Jami, 2019, p.8). 

 

2.4.2. Descripción del proceso de producción 

 

El procedimiento de producción utilizando el sistema Power Oil tiene inicio en el tanque de 

reposo, en el cual, se encuentra el petróleo con un BSW del 0,2 %, consecutivamente el fluido 

es impulsado por las bombas booster, éstas son las encargadas de aumentar la presión para 

mantener de una forma adecuada a las bombas principales del sistema (reciprocantes), las 

mismas que transmiten el fluido motriz directamente a los pozos conectados al sistema, como se 

puede apreciar en la figura 1 (Castillo, 2017, p.34). 

 

 

Ilustración 1-2: Sistema simplificado Power Oil. 

Fuente: Castillo, 2017, p.98. 

 

El sistema Power Oil contiene válvulas reguladoras de presión, esto se debe que, al manifestar 

una sobrepresión a la salida de las bombas reciprocantes, corrige el exceso de presión enviando 

el fluido motriz al tanque de reposo para que el proceso empiece nuevamente, a esto se lo 

conoce como recirculación (Jami, 2019, p.9). 
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2.5. Generalidades de las bombas 

 

2.5.1. Bombas hidráulicas 

 

Las bombas hidráulicas son elementos mecánicos que absorben energía mecánica de un motor 

propulsor, el cual pude ser la corriente generada por un río, como también por un motor 

eléctrico o de combustión interna (Gasolina, diésel, COP) y admite convertir la energía 

mecánica en una energía hidráulica, permitiendo incrementar la presión del líquido bombeado 

hasta la presión requerida en la descarga (Guerrero, 2018, p.9). 

 

2.5.2. Clasificación de bombas hidráulicas 

 

Ilustración 2-2: Clasificación de bombas.  

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

“Una bomba es hidrodinámica cuando no dispone de sistemas de estanqueidad entre la salida y 

la entrada de la bomba. Mientras que las bombas hidrostáticas son aquellas que poseen o tienen 

puntos de estanqueidad” (Insuasti, 2021, p.7). 

 

2.5.2.1. Bombas de desplazamiento positivo o hidrostáticas 

 

Son elementos mecánicos y su funcionamiento consiste en el traslado del fluido a través de una 

cámara causando un aumento de presión en la parte interna de la bomba por la baja del volumen 

producido en la cámara (Guerrero, 2018, p.9). 
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Estos dispositivos mecánicos están formados por una cámara de succión, la cual, permite el 

aumento del volumen y por una cámara de descarga en la que se comprime el volumen del 

fluido, por este motivo, estas bombas son conocidas como bombas volumétricas (Guerrero, 2018, 

p.9). 

 

• Clasificación de las bombas de desplazamiento positivo 

 

Las bombas hidrostáticas se dividen en dos grupos: 

 

 

Ilustración 3-2: Clasificación de las bombas de desplazamiento positivo. 

Fuente: Guerrero, 2018, p.65 
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• Bombas reciprocantes 

 

Las bombas de proceso recíprocamente se caracterizan típicamente por cabezales líquidos de 

émbolo (pistón) o diafragma, y tienen un nivel de excéntrica con control de velocidad, o 

unidades de accionamiento simplex o multiplex (principalmente triplex) de tipo leva y retorno 

por resorte figura 1-2. para dosificar aplicaciones, la carrera de las unidades de accionamiento 

puede ser continuamente ajustable o mediante técnicas de movimiento perdido (Vetter, 2002, p.25). 

 

Ilustración 4-2: Bomba de émbolo triplex 

Fuente: Vetter, 2002  

 

Las bombas reciprocantes de desplazamiento positivo de émbolo o diafragma para altas 

presiones de descarga generan pulsaciones de presión en las tuberías. dado que la mayoría de 

los fluidos son comprimibles, la cinemática de desplazamiento revela una brecha de altas 

presiones de descarga que, junto con una reducción de la eficiencia volumétrica, da como 

resultado una excitación violenta de las vibraciones de presión (Vetter and Schweinfurter, 1987, p.262). 
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Ilustración 5-2: Características reales de desplazamiento de fluidos.  

Fuente: Vetter, 2002 

 

Un análisis armónico revela que amplitudes más altas de la bomba aumentan con la disminución 

de la eficiencia volumétrica. en algunos casos, los choques de presión pueden describirse como 

choque de Joukowsky (Vetter and Schweinfurter, 1987, p.262). 

En relación con los choques de presión, las bombas multi cilíndricas (multiplex) exhiben 

mayores variaciones de flujo instantáneo con una eficiencia volumétrica decreciente. Con 

eficiencias volumétricas por debajo nv=0.7, el caudal instantáneo de las bombas triplex puede 

disminuir periódicamente incluso temporalmente hasta cero. los fluidos de alta presión de vapor 

son particularmente elásticos (Vetter and Schweinfurter, 1987, p.262). 

 

Ilustración 6-2: Bomba triplex de simple efecto: puntos de perturbaciones de presión 

inducida. 

Funte: Barron and Muñoz, 1991, p.78 
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Las bombas alternativas introducen en los sistemas de succión y descarga tres perturbaciones de 

presión aparentemente no relacionadas, que se ilustran en la figura. estas incluyen: 

Una perturbación de baja frecuencia, basada en la velocidad a presiones máximas de velocidad 

de flujo, que ocurre en A. 

Una frecuencia más alta debido a la presión de aceleración máxima al comienzo de cada carrera 

del pistón en B. 

Una perturbación de presión en el punto de cambio de velocidad de flujo (valle) en C. 

 

Nomenclatura de bombas reciprocantes 

Para poder interpretar la nomenclatura de la bomba que se va a utilizar en el dimensionamiento 

y selección de los amortiguadores se debe conocer la designación de la bomba que está en 

operación, de la misma se obtendrán varios datos necesarios para este cálculo. 

 

Tabla 1-2: Ejemplo de nomenclatura de la  

bomba 60 T- 3 L 14 S F 

Valor Designación 

60 potencia nominal de entrada 

T 

Q 

Triplex 

Quintuplex 

3 Longitud de la carrera 

L 

M 

H 

Baja presión 

Media presión 

Alta presión 

14 **Número de material del cilindro 

*S 

*A 

*B 

*C 

Válvula de asiento esférico 

Válvula de jaula 

Válvula de jaula nueva 

Válvula de asiento cónico 

F 

T 

Brida 

Rosca 

Fuente: (National Oilwell Varco, 2010) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

*La nomenclatura puede acortarse en las listas de piezas u otras instancias para omitir el 

material. El tipo de válvula, etc., esta descripción completa de la nomenclatura se ofrece con 

fines informativos. 

**Los ejemplos de números de material del cilindro incluyen: 
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14=9D niquel, aluminio, bronce 

12=Acero forjado 

06=316 s 

 

Cálculo del caudal 

 

Primero se debe calcular la capacidad de la bomba dependiendo la configuración de esta, 

utilizando la siguiente ecuación: 

                                                          𝑃𝑂 [
𝑏𝑏𝑙

𝑠𝑡𝑘
] =

𝐷𝑖𝐿
2∗𝑆𝐿

4117.7
∗ 𝑒                                                     (1.2) 

Donde: 

𝐷𝑖𝐿: Diámetro interno del cilindro 

𝑆𝐿: Longitud de la carrera (in) 

𝑒: Eficiencia volumétrica  

Con la capacidad de la bomba ya calculada, se procede a encontrar el caudal con la siguiente 

fórmula: 

                                                  𝑄 [
𝑏𝑏𝑙

𝑚𝑖𝑛
] = 𝑃𝑂 [

𝑏𝑏𝑙

𝑠𝑡𝑘
] ∗ 𝑃𝑟 [

𝑠𝑡𝑘

𝑚𝑖𝑛
]                                                (2.2) 

Donde: 

𝑃𝑟: velocidad de la bomba, 1rpm = 1 stk/min. 

Para obtener el caudal en GPM, simplemente se multiplica por 42 que es el factor de 

conversión. 

1 𝑏𝑏𝑙 = 42 𝑔𝑎𝑙 

 

2.6. Principales problemas causados por pulsaciones de presión 

 

2.6.1. Flujo inestable 

 

El problema más obvio causado por la pulsación es que el flujo no es constante, lo que puede 

ocasionar problemas de proceso donde se requiere un caudal constante, en aplicaciones como 

pulverización, mezcla o medición. los caudales pueden ser difíciles de medir con algunos tipos 

de caudalímetros convencionales (Beynart, 1999, p.21). 

 

2.6.2. Ruido y vibración 

 

Muchas instalaciones de bombas reciproca antes sufren problemas que pueden generar costos de 

mantenimiento excesivos y una operación poco confiable. un problema típico encontrado es el 
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ruido y la vibración en las tuberías y la bomba. la vibración puede provocar la pérdida de 

rendimiento y la falla de válvulas, crucetas, cigüeñales y tuberías, e incluso barriles de bombas. 

los altos niveles de pulsación pueden ocurrir cuando la energía de pulsación de la bomba 

interactúa con las frecuencias acústicas naturales de la tubería. una bomba alternativa produce 

pulsaciones a múltiplos de la velocidad de la bomba y la pulsación magnificada en el sistema es 

generada a múltiplos de la frecuencia del émbolo. la mayoría de los sistemas tienen más de una 

frecuencia natural, por lo que esos problemas pueden ocurrir a diferentes velocidades de la 

bomba (Beynart, 1999, p.21). 

 

2.6.3. Sacudir las fuerzas 

 

Las fuerzas de sacudida son el resultado de las pulsaciones que causan vibración mecánica del 

sistema de tuberías. estos son una función de la amplitud D la pulsación y el área de la sección 

transversal de la tubería. cuando la frecuencia de excitación del a pulsación coincide con una 

frecuencia natural del sistema, se produce una amplificación y se establece una vibración 

excesiva. los factores de amplificación pueden ser tan altos como 40 para resonancia de 

pulsaciones y 20 para resonancia mecánica (Beynart, 1999, p.21). 

 

2.6.4. Desgaste y fatiga 

 

Las pulsaciones pueden provocar problemas de desgaste de las válvulas y los cojinetes de la 

bomba y, si se combinan con vibraciones mecánicas, a menudo provocarán el aflojamiento de 

los accesorios y los pernos y por lo tanto fugas. en casos severos, la fatiga mecánica puede 

provocar la falla total de los componentes y las uniones soldadas, particularmente cuando el 

líquido que se bombea es corrosivo (Beynart, 1999, p.21). 

 

2.6.5. Cavitación 

 

Bajo ciertas condiciones de bombeo, pueden ocurrir áreas de baja presión en un sistema. si la 

presión cae por debajo de la presión de vapor de líquido en el sistema, esto provocará la 

ebullición local de líquido y se formarán burbujas de vapor. si el líquido tiene gases disueltos, 

estos gases saldrán de la solución antes de que el líquido hierva. en relación con las 

cavitaciones, a menudo se encuentra el concepto de altura neta positiva de succión (NPSH). esto 

es, una diferencia entre la presión total en el lado de entrada de la bomba y la presión de vapor 

del líquido (Beynart, 1999, p.21). 
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2.7. Fuente de las pulsaciones de presión del fluido 

 

Es casi obligatorio que las instalaciones de bombas múltiples tengan un equipo de control de 

pulsaciones de succión y descarga individual bien diseñados. si bien pueden disponerse 

múltiples bombas para funcionar a velocidades ligeramente diferentes, es imposible evitar que 

alcancen con frecuencia una condición “en fase” en la que todas las perturbaciones del flujo de 

la bomba o de la aceleración ocurren simultáneamente. el número de bombas puede multiplicar 

el alcance de la vibración de la tubería causada por tales perturbaciones porque la energía 

aumenta de manera similar (Liermann, 2016, p.1). 

La reducción de los pulsos de presión hidráulica lograda por el equipo de control de pulsaciones 

generalmente se informa en la “oscilación” de la presión de pulsación total como un porcentaje 

de la presión promedio. este método es ampliamente utilizado dentro de la industria y, a 

menudo, se recomienda como estándar. es muy importante tener en cuenta que cualquier 

referencia a grado de pulsación debe aplicarse a la excursión total en términos de presión y 

porcentaje (Koegler et al., 2017, p.164). 

 

2.8. Amortiguadores de pulsaciones 

 

El motivo primordial del control de pulsos en las bombas es mitigar o filtrar cualquier variación 

en la presión producida por la bomba, la cual ocasiona en el sistema de tuberías, fuerzas que 

ocasionan vibración y ruido. (Barron and Muñoz, 1991, p.129). 

En todos los amortiguadores de pulsaciones existe un elemento separador para aislar el gas del 

líquido del circuito; siendo su función principal evitar fugas de gas. Esta pieza que separa 

ambos fluidos está fabricada básicamente en dos tipos de material: Caucho (NBR, EPDM, 

FKM, butilo, silicona) o un material termoplástico, normalmente PTFE. el amortiguador puede 

ser de membrana o de fuelle, según la forma del elemento separador como lo muestra la figura 

4-2 (HIDRACAR SA, 2019, p.1). 
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Ilustración 7-2: Amortiguadores: a) vejiga, b) membrana y  

c) fuelle.  

Fuente: HIDRACAR SA, 2019, p.15 

 

En la producción petrolera, hay dos tipos básicos de atenuadores de pulsación para bombas que 

son:  

• Tipo CT (perfil bajo) 

• Tipo ZM (cero mantenimientos) 

• Tipo PE (equipo de pulsación) 

 

2.8.1. Tipo CT (perfil bajo) 

 

Un amortiguador de pulsaciones es un recipiente con gas a presión en su interior, normalmente 

nitrógeno. La presión inicial del gas de llenado o inflado en el interior del amortiguador debe ser 

siempre inferior a la presión del circuito donde se instale. la función de un amortiguador de 

pulsaciones es estabilizar el caudal variable y oscilante generado en un circuito hidráulico en 

cada ciclo por bombas volumétricas de pistón o de membrana como bombas dosificadoras 

(CoorsTek, 2006, p.1).  
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Ilustración 8-2: Amortiguador de  

pulsaciones tipo CT. 

Fuente: CoorsTek, 2019, p.1 

 

2.8.2. Tipo ZM (cero mantenimientos) 

 

Los amortiguadores de pulsaciones ZM, funcionan bien en una amplia variedad de sistemas y 

rangos de presión. A diferencia de las unidades cargadas con gas, no se necesitan ajustes cuando 

cambian las presiones del sistema o los niveles de sobretensión. Su conexión biselada permite 

que las unidades se suelden directamente en la línea, lo que elimina los costos de las bridas y las 

posibles fugas en las bridas. La serie ZM reduce las pulsaciones hasta un 75% en un rango 

operativo variable. Sus guías estacionarias fuerzan el flujo pulsante del fluido a través de una 

capa esférica. La masa giratoria de los medios crea un efecto de suavizado del sistema, 

amortiguando las sobretensiones de la fuente amplificada (Coorstek, 2006, p.2). 

 

 

Ilustración 9-2: Amortiguador de  

pulsaciones tipo ZM. 

Fuente: (Coorstek, 2006, p.2) 
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2.8.3. Tipo PE 

 

Los amortiguadores de pulsaciones PE (pulsation equipment), reducen significativamente las 

pulsaciones dañinas y los picos de presión que pueden causar fallas prematuras de émbolos, 

válvulas, tuberías y conexiones críticas, crean condiciones de flujo constante, absorbiendo el 

aumento de flujo que ocurre después de la carrera, su cuerpo cilíndrico contiene en su interior 

un diafragma de goma, cargado con nitrógeno según norma. (CoorsTek, 2009, p.2). 

 

 

Ilustración 10-2: Amortiguador de  

pulsaciones tipo PE. 

Fuente: CoorsTek, 2009, p.2 

 

2.9. Dimensionamiento de amortiguadores 

 

Un amortiguador de pulsaciones es un recipiente con gas a presión en su interior, normalmente 

nitrógeno. La presión inicial del gas de llenado o inflado en el interior del amortiguador debe ser 

siempre inferior a la presión del circuito donde se instale. La presión del gas de inflado del 

amortiguador se denominará “P0” (HIDRACAR SA., 2019, p.1). 

Cuando hay instalado un amortiguador de pulsaciones en el circuito, el volumen suministrado 

por la bomba en cada impulso o ciclo de trabajo se divide en dos partes; uno va al circuito y la 

otra parte al amortiguador de pulsaciones. Este volumen almacenado en el amortiguador se 

devuelve inmediatamente al circuito mientras la bomba está en su etapa de succión o llenado de 

la cámara. La cantidad de líquido que entra y sale del amortiguador en cada ciclo alterno de la 

bomba se denominará “𝛿𝑉” (HIDRACAR SA., 2019, p.1). 
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Cuando se introduce 𝛿𝑉 en el amortiguador, el gas contenido en su interior se comprime y, por 

tanto, se reduce su volumen y aumenta la presión. El volumen de gas final (𝑉2) será el volumen 

de gas inicial menos el volumen de líquido introducido (𝛿𝑉) (HIDRACAR SA., 2019, p.2). 

El volumen de gas inicial es el volumen total del amortiguador o el tamaño del amortiguador. El 

tamaño del amortiguador es un valor desconocido a calcular en cada caso en función del tipo de 

bomba. A este volumen o tamaño del amortiguador lo denominaremos “𝑉0” 

De todo esto, podemos establecer que: 

                                                                𝑉2 + 𝛿𝑉 = 𝑉0                                                            (3.2)  

Cada amortiguador tiene una constante derivada de su tamaño y su presión de gas de llenado o 

carga (Boyle ley de Mariotte): 

                                                          𝑃0 ∗ 𝑉0 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒                                                      (4.2) 

Esta ley sólo es aplicable para gases ideales. En la práctica, esta ley no se cumple. (HIDRACAR 

SA., 2019, p.2). 

En la práctica laboral, no es conveniente que los amortiguadores se vacíen totalmente de líquido 

en cada ciclo. Se recomienda un volumen adicional “v” para evitar que el inserto anti-extrusión 

del elemento separador golpee repetidamente contra la superficie inferior interna del 

amortiguador, lo que podría desgastar prematuramente la vejiga o la membrana (HIDRACAR SA., 

2019, p.2). De ello resulta una nueva fórmula: 

                                                             𝑉2 + 𝛿𝑉 + 𝑣 = 𝑉0                                                        (5.2) 

Donde “v” es un volumen teórico no utilizado de líquido dentro del amortiguador, es decir, el 

volumen de líquido almacenado permanentemente en el amortiguador. Como norma se 

considera que este volumen es el 20% del volumen total del amortiguador, siempre que la 

temperatura se mantenga constante, por lo que la fórmula anterior se puede expresar como: 

                                                          𝑉2 + 𝛿𝑉 + 0.2𝑉0 = 𝑉0                                                    (6.2) 

Y finalmente como: 

                                                                     
𝑉2+𝛿𝑉

0.8
= 𝑉0                                                          (7.2) 
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Ilustración 11-2: Presión interna en un amortiguador frente 

a fluctuaciones de volumen. 

Fuente: HIDRACAR SA, 2019, p.2 

 

La Gráfico 4-2, representa la curva (hipérbola) de compresión del gas dentro del acumulador o 

amortiguador de pulsaciones. Se representa la presión del gas dentro del acumulador frente a las 

fluctuaciones de volumen (HIDRACAR SA., 2019, p.2). 

En la Figura 8-2, podemos ver la evolución del volumen y la presión del gas en 3 etapas 

(precarga, P1 y P2 que son las presiones mínima y máxima del circuito una vez que la bomba 

está funcionando) (HIDRACAR SA., 2019, p.3). 

En el valor de presión de carga de gas inicial “𝑃0”, no hay líquido dentro del amortiguador y el 

gas llena todo el interior del amortiguador. La curva corta el eje de ordenadas en aquel punto 

donde el valor de la presión es “𝑃0”. En el eje de abscisas se representa el volumen de líquido 

introducido en el amortiguador en cada ciclo de trabajo (HIDRACAR SA., 2019, p.3). 

La presión “𝑃1” es la presión del gas cuando se ha introducido un volumen “v” en el 

amortiguador. La presión “𝑃2” es el valor que alcanza el gas cuando se introduce en el 

amortiguador el volumen adicional “𝛿𝑉” (HIDRACAR SA., 2019, p.3). 

De la curva del Gráfico 4-2, podemos deducir que para un tamaño de amortiguador fijo si el 

valor “𝛿𝑉” aumenta, entonces el valor de presión “𝑃2” también aumentará; o al revés: Si 

aumentamos el tamaño del amortiguador manteniendo constante el valor “𝛿𝑉” el valor final del 

gas a presión “𝑃2” será menor (HIDRACAR SA., 2019, p.3). 
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Ilustración 12-2: Amortiguador tipo vejiga en sus etapas o volúmenes 

de gas. 

Fuente: HIDRACAR SA, 2019, p.3 

 

2.10. Cálculo del tamaño del amortiguador 

 

Los datos necesarios para calcular el tamaño del amortiguador son: “𝛿𝑉” = Volumen de líquido 

que debe almacenar el amortiguador. “𝑃1” y “𝑃2” son los valores de presión mínima y máxima 

que se aceptan en el circuito (HIDRACAR SA., 2019, p.3). 

Un amortiguador de pulsaciones no elimina el 100% de la oscilación de presión que se produce 

en los circuitos con bombas volumétricas o dosificadoras. Su función es regular o controlar las 

variaciones de presión para que se mantenga dentro de los límites previamente establecidos. 

Esta variación, en +/- porcentaje de la presión teórica “𝑃𝑡”, es la que determina, junto con el 

valor de “𝛿𝑉”, el tamaño del amortiguador de pulsaciones (HIDRACAR SA., 2019, p.3). 

“𝑃𝑡” es la presión necesaria a la salida de la bomba, para vencer todas las resistencias que se van 

a presentar, para hacer circular el líquido hasta el final del circuito hidráulico. 

Si la presión teórica o de trabajo en un circuito es “𝑃𝑡” y la pulsación residual admitida es +/- 

5% de esta presión, los valores 𝑃1 y 𝑃2 serán: 

                                                              𝑃1 = 𝑃𝑡 −
5

100
∗ 𝑃𝑡                                                       (8.2) 

                                                              𝑃2 = 𝑃𝑡 +
5

100
∗ 𝑃𝑡                                                        (9.2) 

Con todos estos datos conocidos: 𝛿𝑉, 𝑃1 y 𝑃2, ya podemos calcular el tamaño del amortiguador 

“𝑉0”. 

La ley de los gases ideales en condiciones isotérmicas (ley de Boyle), nos da la siguiente 

igualdad: 

                                               𝑃0 ∗ 𝑉0 = 𝑃1 ∗ 𝑉1 = 𝑃2 ∗ 𝑉2 = 𝐶𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒                             (10.2) 
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Si:           𝑉1 = 𝑉0 − 𝑣    y    𝑣 = 0.2 ∗ 𝑉0 

Tenemos:           𝑉1 = 0.8 ∗ 𝑉0 

Y también:          𝑉2 = 𝑉1 − 𝛿𝑉 

Finalmente, se obtuvo:                             𝑃0 = 0.8 ∗ 𝑃1 

Y luego: 

                                                                  𝑃0 ∗ 𝑉0 = 𝑃2 ∗ 𝑉2;  

                                   0.8 ∗ 𝑃1 ∗ 𝑉0 = 𝑃2 ∗ (𝑉1 − 𝛿𝑉) = 𝑃2 ∗ (0.8 ∗ 𝑉0 − 𝛿𝑉)                     (11.2) 

De las igualdades obtenemos la fórmula final: 

                                                                   𝑉0 =
𝑃2∗𝛿𝑉

0.8∗(𝑃2−𝑃1)
                                                    (12.2) 

Esta es la fórmula teórica simplificada para calcular el volumen del amortiguador de 

pulsaciones en función de 𝛿𝑉, 𝑃1 y 𝑃2. 

Como ya hemos dicho, se acepta como norma que la presión del gas de carga, “𝑃0” = 0.8 ∗ 𝑃1. 

Esta diferencia entre 𝑃0 y 𝑃1 impide el vaciado completo de líquido del amortiguador en cada 

ciclo de trabajo. Tener esta cantidad extra de líquido “v” (almacenado en el amortiguador entre 

𝑃0 y 𝑃1) también puede utilizarse para compensar, en algunos casos, los posibles cambios en la 

presión del gas producidos por variaciones en la temperatura exterior que modificarían la 

calculada. “𝛿𝑉” teórico y en ese caso no podría ser completamente introducido o descargado 

fuera del amortiguador (HIDRACAR SA., 2019, p.4). 

La primera igualdad (8.2) 𝑃0 ∗ 𝑉0 = 𝑃1 ∗ 𝑉1 =… =𝑃𝑛 ∗ 𝑉𝑛  no se cumple en la práctica porque, 

cuando se comprime un volumen de gas (en poco tiempo), sube la temperatura, lo que aumenta 

la presión, y cuando un gas se expande su presión cae un valor extra porque la temperatura se 

reduce (efecto frigorífico). Este efecto ocurre con la mayoría de los gases, incluidos el nitrógeno 

y el aire, que son los más utilizados para cargar los amortiguadores (el aire atmosférico se puede 

utilizar para presiones inferiores a 10 bar, siempre que no haya riesgo de reacción química entre 

el oxígeno del aire y el líquido bombeado) (HIDRACAR SA., 2019, p.4). 

La fórmula (8) queda, así, transformada en: 

                                                 𝑃0 ∗ 𝑉0
𝛾 = 𝑃1 ∗ 𝑉1

𝛾 = ⋯ = 𝑃𝑛 ∗ 𝑉𝑛
𝛾

                                     (13.2) 

donde 𝛾 = relación de calor específico del gas a presión y volumen constantes, respectivamente. 

Para gases diatómicos ideales (N2), 𝛾 = 1.4. Esta constante también es teórica. 

De ambas fórmulas (10) y (11) podemos obtener el 𝑉0 en función de la pulsación residual 

(HIDRACAR SA., 2019). 

Si consideramos 𝜃 = ± 𝑝𝑢𝑙𝑠𝑎𝑐𝑖ó𝑛 𝑟𝑒𝑠𝑖𝑙𝑑𝑢𝑎𝑙(%)/100 

De (10). Curva isoterma 

                                                                𝑉0 =
1+𝜃

1.6∗𝜃
∗ 𝛿𝑉                                                        (14.2) 
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De (11). Curva adiabática 

                                                         𝑉0 =
1

(
0.8

1−𝜃
)

1
𝛾⁄

−(
0.8

1−𝜃
)

1
𝛾⁄

∗ 𝛿𝑉                                             (15.2) 

Si dividimos las fórmulas anteriores (12 para la curva Isoterma) entre (13 para la curva 

Adiabática), obtenemos una relación K que es función de la pulsación residual 𝜃. Para valores 

bajos de pulsaciones residuales admisibles (inferiores a +-5%), el valor obtenido es 

prácticamente constante (K=0,8). Entonces, incorporaremos el factor K en la fórmula (10), para 

tomar en consideración la expansión y compresión adiabática del gas dentro del amortiguador 

(HIDRACAR SA., 2019, p.5). 

                                                              𝑉0 =
𝑃2∗𝛿𝑉

0.8∗0.8∗(𝑃2−𝑃1)
                                                    (16.2) 

Esta fórmula se puede utilizar en la práctica para casi todas las aplicaciones industriales. Será 

muy poco probable que los volúmenes dados por esta fórmula se ajusten a cualquier tamaño de 

volumen de amortiguador estándar de un fabricante. Salvo en aplicaciones muy exigentes, 

podemos recomendar el uso del tamaño inferior del cerrador estándar del fabricante, 

favoreciendo la rentabilidad (HIDRACAR SA., 2019, p.5). 

Nota: No hemos considerado una posible variación de temperatura del fluido o ambiente. Esto 

cambiaría el valor de la presión del gas de carga a 20º (tenga en cuenta que por cada 10ºC de 

variación de temperatura la presión del gas cambiará aproximadamente un 3%) (HIDRACAR SA., 

2019, p.5). 

 

2.11. Técnicas de control de pulsaciones y vibraciones 

 

2.11.1. Enfoque de análisis 1 (API 674) 

 

En la sección 7.7.1.2 de la norma API 674 indica que; Si existen pulsaciones y vibraciones 

perjudiciales en un sistema de bombeo, en las técnicas básicas utilizadas para su control incluye 

la siguiente: 

Dispositivos de control de pulsaciones como amortiguadores, acumuladores, aisladores 

hidráulicos, inhibidores, supresores, estabilizadores, filtros acústicos y configuraciones de 

tuberías seleccionadas. Los dispositivos de control de pulsaciones pueden ser suministrados por 

el Comprador o el Vendedor. Si los proporciona el Comprador, los datos técnicos completos 

relacionados con el dispositivo de pulsación se proporcionarán en la hoja de datos. 

El estudio analítico incluye el diseño de un dispositivo de supresión de pulsaciones de bomba 

utilizando técnicas analíticas patentadas y/o empíricas para cumplir con los niveles de 

pulsaciones especificados en 3.7.1.1 a 3.7.1.3. Este enfoque incluye el estudio, un buen diseño 
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de tuberías, buenos principios de soporte/restricción y una NPIP (Presión de entrada positiva 

neta), adecuada para diseñar una solución de pulsación. 

 

2.11.1.1. Niveles máximos de pulsaciones permitidos 

 

Los niveles de pulsación pico a pico en los sistemas de tuberías de succión y descarga más allá 

de los dispositivos de control de pulsación no deben exceder los niveles calculados por la 

ecuación 17.2 que especifica el nivel de pulsación pico a pico permitido de cada componente de 

frecuencia de pulsación individual. 

                                                                 𝑃1 =
100

(𝑖𝐷∗𝑓)^1/2
                                                       (17.2) 

Donde: 

P1, es el nivel de pulsación pico a pico máximo permitido de los componentes de frecuencia de 

pulsación individuales, expresado en psi, (los niveles de pulsación de succión y descarga 

también deben limitarse a valores que no causen cavitación o elevación de la válvula de alivio). 

ID, es el diámetro interior de la tubería de línea, en pulgadas. 

f es la frecuencia de pulsación, en Hertz, derivada de la siguiente ecuación: 

                                                                  𝑓 =
(𝑟𝑝𝑚)∗𝑛

60
                                                           (18.2) 

Donde: 

RPM, es la velocidad de la bomba y 

n, corresponde a la frecuencia fundamental y los armónicos de la velocidad de la bomba. 

 

2.12. Recipientes a presión 

 

Los recipientes a presión son recipientes cerrados que se utilizan para contener líquidos, vapores 

y gases a una presión significativamente más alta o baja que la presión ambiental. Son 

ampliamente utilizados en diversas industrias, como las industrias petroquímicas, de petróleo y 

gas, química y de procesamiento de alimentos (directory, 2018, p.1). 

El primer paso en el diseño de un contenedor es elegir el mejor tipo para el servicio al que está 

destinado. Los factores que influyen en la elección del tipo son la función del contenedor, la 

ubicación, la naturaleza del fluido que debe almacenarse, la temperatura y la presión de 

funcionamiento y su capacidad para almacenar el volumen que necesita el proceso (Tirenti, 2017, 

p.4-5). 

Los recipientes a presión se pueden clasificar según su servicio previsto, temperatura y presión, 

materiales y geometría. Los diferentes tipos de recipientes a presión se pueden clasificar de la 

siguiente manera: 
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Ilustración 13-2: Clasificación de recipientes a presión 

Fuente: (Tirenti, 2017, p.4) 

 

2.13. Criterio de diseño 

 

Los criterios de diseño del Código consisten en reglas básicas que especifican el método de 

diseño, la carga de diseño, la tensión admisible, el material aceptable y los requisitos de 

certificación de inspección de fabricación para la construcción de embarcaciones. El método de 

diseño conocido como "diseño por regla" utiliza la presión de diseño, la tensión admisible y una 

fórmula de diseño compatible con la geometría de la pieza para calcular el espesor mínimo 

requerido de la pieza. Este procedimiento minimiza la cantidad de análisis requerido para 

asegurar que el recipiente no se rompa o experimente una distorsión excesiva. Además de 

especificar el espesor del recipiente, el Código contiene muchos detalles de construcción que se 

deben seguir (Livingston y Sccauvuzzo, 2000, p.3). 

El Código ASME [2019] está incluido como estándar por el American National Standards 

Institute (ANSI). El Instituto Americano del Petróleo (API) también ha desarrollado códigos 

para tanques de almacenamiento de baja presión, y estos también forman parte de las normas 

ANSI. El Código ASME para calderas y recipientes a presión se ha utilizado en todo el mundo, 

pero muchos otros países industrializados también han desarrollado códigos para calderas y 

recipientes a presión. Las diferencias en estos códigos a veces causan dificultades en el 

comercio internacional (Livingston y Sccauvuzzo, 2000, p.3). 

 

2.14. Cargas de diseño 

 

Las fuerzas que influyen en el diseño del recipiente a presión son la presión interna/externa; 

cargas muertas debidas al peso del buque y su contenido; cargas externas de tuberías y 

accesorios, viento y terremotos; cargas de tipo operativo tales como vibración y chapoteo del 

Recipiente a 
presión

Según Uso

Almacenamiento 

Proceso

Según forma

Cilíndrico 

Horizontal

Vertical

Esférico
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contenido; y cargas de arranque y parada. El Código considera la presión de diseño, la 

temperatura de diseño y, hasta cierto punto, la influencia de otras cargas que impactan las 

tensiones circunferenciales (o circulares) y longitudinales en las láminas. Se deja al diseñador 

dar cuenta del efecto de las cargas restantes en el buque. Se deben consultar varios códigos de 

construcción nacionales y locales para manejar cargas de viento y terremotos (Livingston y 

Sccauvuzzo, 2000, p.3). 

 

2.15. Materiales 

 

Los materiales que se utilizarán en los recipientes a presión deben seleccionarse de las 

especificaciones de materiales aprobadas por el código. Este requisito normalmente no es un 

problema ya que se encuentra disponible un amplio catálogo de tablas que enumeran los 

materiales aceptables (Livingston y Sccauvuzzo 2000, p.3). Los factores que deben tenerse en 

cuenta al elegir una mesa adecuada son: 

• Costo 

• Fabricabilidad 

• Condición de servicio (desgaste, corrosión, temperatura de funcionamiento) 

• Disponibilidad 

• Requisitos de fuerza 

Varios materiales típicos de recipientes a presión para un ambiente no corrosivo y para 

temperaturas de servicio entre ¡50±F y 1000±F se muestran en la Tabla 9.1. 

 

Tabla 2-2: Materiales aceptables para recipientes a presión. 

Temperatura de uso Material de la placa Material de tubería Material de forja 

+33 a +775 SA-516 

Todos los grados 

SA-515 

Gr. 55,60,65 

SA-516 

Todos los grados 

SA-333 

Gr. 1 

SA-53 

SA-106 

SA-350 

Gr. LF1, LF2 

SA-181 

Gr. I, II 

+776 a +1000 SA-204 Gr. B, C 

SA-387 Gr. 11,12 

SA-335 

Gr. P1, P11, P12 

SA-182 

Gr. F1, F11, F12 

Fuente: (Livingston y Sccauvuzzo, 2000, p.3-4) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 
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2.16. Esfuerzo permitido 

 

La tensión admisible utilizada para determinar el espesor mínimo de la pared del recipiente se 

basa en las propiedades de tracción y rendimiento del material a temperatura ambiente y de 

diseño. Cuando el recipiente opera a una temperatura elevada, también se deben considerar las 

propiedades de fluencia del material. Estas propiedades se ajustan mediante factores de diseño 

que limitan el nivel de tensión de la membrana circular a un valor que impide la ruptura, la 

distorsión plástica o elástica excesiva y la ruptura por fluencia. La Tabla 3.2 muestra las 

tensiones admisibles típicas para varios aceros al carbono comúnmente utilizados para 

recipientes a presión sin cocción (Livingston y Sccauvuzzo, 2000, p.4). 

 

Tabla 3-2: Esfuerzos permisibles para el diseño de recipientes a presión. 

Material Temperatura límite (F) Esfuerzo admisible (psi) 

SA-515 Gr 60 700 14400 

800 10800 

900 6500 

SA-516 Gr 70 700 16600 

800 14500 

900 12000 

SA-53 Gr A 700 11700 

800 9300 

900 6500 

SA-106 Gr B 700 14400 

800 10800 

900 6500 

SA-181 Gr I 700 16600 

800 12000 

900 6500 

Fuente: (Livingston y Sccauvuzzo, 2000, p.4-5) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

2.17. Ecuaciones para el diseño de recipientes a presión  

 

Las fórmulas de diseño utilizadas en el método de "diseño por regla" se basan en la teoría de la 

tensión principal y calculan la tensión circunferencial media. La teoría de falla de la tensión 

principal establece que la falla ocurre cuando una de las tres tensiones principales alcanza el 
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límite elástico del material. Suponiendo que el esfuerzo radial sea insignificante, los otros dos 

esfuerzos principales pueden determinarse mediante fórmulas simples basadas en la mecánica 

de ingeniería. El Código reconoce que el espesor del caparazón puede ser tal que el esfuerzo 

radial no sea despreciable, y se han hecho ajustes en las fórmulas apropiadas. La Tabla 4.2 

muestra varias fórmulas utilizadas para calcular el espesor de pared para numerosas geometrías 

de recipientes a presión (Livingston y Sccauvuzzo, 2000, p.5). 

 

Tabla 4-2: Ecuaciones para el diseño de recipientes a presión. 

Designación Ecuación 

Envolvente cilíndrica                             𝑡 =
𝑃𝑅

𝑆𝐸+0.6𝑃
                  (19.2) 

Envolvente esférica                          𝑡𝑟 =
𝑃𝑅

2𝑆𝐸𝐿+0.8𝑃
               (20.2) 

Cabeza hemisférica                             𝑡 =
𝑃𝑅

2𝑆𝐸+0.2𝑃
                 (21.2) 

Cabeza elipsoidal                            𝑡 =
𝑃𝐷

2𝑆𝐸+0.6𝑃
                 (22.2) 

Cabeza plana                         𝑡 = 𝑑; 𝐶𝑃 = 𝑆𝐸              

Fuente: (ASME VIII división I, 2019, p.19-50) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Donde: 

t, espesor mínimo requerido (in) 

P, Presión de diseño (psi) 

R, radio interior (in) 

S, tensión admisible (psi) 

D, diámetro interior (in) 

L, Radio interior de la corona esférica (in) 

E, factor de eficiencia de la junta de soldadura, determinada por la junta y el grado de examen 

C, factor que depende del método de fijación de la cabeza 

 

2.18. Selección de brida  

 

2.18.1. bridas welding neck 

 

Se unen al tubo a través de soldadura a tope. Se las prefiere cuando se demanda uniones 

radiografiadas, o cuando los esfuerzos aplicados en la unión son máximos. El largo cuello 

cónico alivia la distribución de tensiones. La tabla 2-2, muestra los distintos tipos de materiales 

aplicados a este tipo de bridas, según el grado de temperatura a la que van a estar sometidas. 
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Tabla 5-2: Material ASTM para bridas.   

Material según ASTM  

A 105  (a) 

A 216 WCB (a) 

A 515-70 (a) 

A 516-70 (a) (b) 

A 350 LF2 (a) 

A537 C L1 (c) 

(a) No se recomienda para largas exposiciones a temperaturas superiores a 427 

C 

(b) No se debe utilizar para temperaturas superiores a 454 C 

(c) No se debe utilizar para temperaturas superiores a 371 C 

Fuente: (OCTAL, 2018, p.2) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

2.18.2. Cálculo del espesor del cuello de brida 

 

Según UG 45 del ASME VIII sección II, para aberturas de acceso y aberturas utilizadas solo 

para inspección: 

𝑡𝑈𝐺−45 = 𝑡𝑎  Depende de UG 27 

Para otras boquillas 

𝑡𝑏1 = 𝑡𝑟𝑒𝑞(𝐶𝑎𝑏𝑒𝑧𝑎 (𝑈𝐺 − 35)𝑜 𝑒𝑛𝑣𝑜𝑙𝑣𝑒𝑛𝑡𝑒 (𝑈𝐺 − 27)) 

𝑡𝑏2 = 𝑡𝑟𝑒𝑞(𝐸 = 1 (𝑈𝐺 − 35)𝑜 𝑒𝑛𝑣𝑜𝑙𝑣𝑒𝑛𝑡𝑒 (𝑈𝐺 − 27)) 

Donde: 

Eficiencia = 1 

                                                         𝑡𝑏3 = 𝑡𝑡𝑎𝑏𝑙𝑎 𝑈𝐺−45 + 𝑐𝑎                                                (23.2) 

                                                   𝑡𝑏 = min (𝑡𝑏3; max(𝑡𝑏1 + 𝑡𝑏1))                                         (24.2) 

Espesor  

                                                           𝑡𝑈𝐺−45 = max (𝑡𝑎; 𝑡𝑏)                                                 (25.2) 

 

2.19. Teoría de falla 

 

La teoría de falla en el código de recipientes a presión ASME VIII división 1, se dice que el 

criterio de Von Mises es más adecuado para recipientes a presión, el código ASME optó por 

utilizar el criterio de Tresca como marco para el procedimiento de diseño por análisis por dos 

razones: a) es más conservador, y b) se considera más fácil de aplicar. Sin embargo, ahora que 
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se usan computadoras para los cálculos, la expresión de Von Mises es una función continua y se 

adapta fácilmente para los cálculos, mientras que la expresión de Tresca es descontinua  

Para el análisis del cuerpo como una envolvente cilíndrica o esférica se toma como referencia el 

método de Von Mises, en la figura 28-3 se indica el comportamiento de las tensiones. 

 

 

Ilustración 14-2: Tensiones en; a) envolvente cilíndrica, y b) envolvente esférica 

Fuente: (Megyesy, 1973, p.50-60) 

 

2.19.1. Envolvente cilíndrica 

 

Los esfuerzos para la envolvente cilíndrica tanto para los esfuerzos tangenciales como los 

esfuerzos medios vienen dados por las siguientes ecuaciones: 

                                                                𝜎𝑚 = 𝜎𝑦𝑦 =
𝑃∗𝑟

2∗𝑒
                                                      (26.2) 

                                                                𝜎𝑡 = 𝜎𝑥𝑥 =
𝑃∗𝑟

𝑒
                                                        (27.2) 

Donde: 

𝜎𝑚, esfuerzo en dirección al meridiano (psi). 

𝜎𝑡, esfuerzo en el sentido transversal (psi). 

P: Presión de diseño (psi). 

r: Radio del cuerpo (in). 

e: espesor del recipiente (in). 
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2.19.2. Envolvente esférica 

 

En este caso se confirma por simetría que; 

                                                                    𝜎𝑚 = 𝜎𝑡 = 𝜎                                                       (28.2)  

Entonces para el esfuerzo total tenemos, 

                                                                        𝜎 =
𝑃∗𝑟

2∗𝑒
                                                            (29.2) 

Con los esfuerzos de tensión obtenidos, se calcula la tensión de Von Mises con la siguiente 

ecuación: 

                                                      𝜎𝑣𝑚 = √𝜎𝑚
2 + 𝜎𝑡

2 − (𝜎𝑚 ∗ 𝜎𝑡)                                                 (30.2) 
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CAPÍTULO III 

 

3. MARCO METODOLÓGICO 

 

3.1.  Diseño de la investigación 

 

Los datos requeridos para el dimensionamiento de los amortiguadores de pulsos se basaron en la 

investigación de campo, manejando variables dependientes como lo es, la producción de 

petróleo con mayor eficiencia del sistema de bombeo gracias al atenuador de pulsos, y el 

sistema “power oil” sin amortiguadores de pulsaciones, la variable independiente.  

Se realizó una visita de campo a varios pozos de producción de petróleo con el sistema power 

oil en función, y se determinó que los sistemas de amortiguación de pulsaciones instalados en 

las bombas no son seleccionados correctamente, la mayoría de las veces son 

sobredimensionados para las condiciones de uso. Por esta razón se formuló una hoja de cálculo 

que servirá como guía para el adecuado dimensionamiento y selección de los amortiguadores de 

pulsos, dependiendo de las condiciones que presenta el sistema de bombeo.  

 

3.2. Tratamiento de datos 

 

Para análisis de los datos se utilizó el software Matlab, el mismo que ayudará como una guía 

para el dimensionamiento y selección de los atenuadores de pulsos. Una vez seleccionados los 

tres tipos de amortiguadores para este sistema de referencia, se diseñó las cinco unidades en 

SolidWorks para proceder con la validación mediante elementos finitos en ANSYS. 

 

3.3. Sistema de bombeo 

 

3.3.1. Ubicación  

 

El sistema power oil tomado como referencia para este proyecto de dimensionamiento y 

selección de amortiguadores de pulsos, es el pozo #23 Lago Agrio, ubicado en las afueras de la 

ciudad. Las coordenadas de su ubicación son: X=293124.64 y Y=11508.78. En la figura 9-3. Se 

indica la línea de flujo del pozo y la distribución de su sistema. 
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Ilustración 1-3: Levantamiento topográfico de la línea de flujo del pozo #23 Lago Agrio 

Fuente: (PETROAMAZONAS EP, 2015, p.1) 

 

Este sistema se encuentra operando con una bomba National triplex J-165-H02AF que es la 

designación antigua. 165T-5H02AF, siendo la última designación actualizada en el catálogo de 

bombas National oilwell varco (NOV), mostrado en el anexo A. 

 

 

Ilustración 2-3: Pozo #23 Lago Agrio, sistema power oil. 

Fuente: Moreno, R. 2022. 
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3.3.2. Nomenclatura de la bomba instalada en el sistema power oil. 

 

Tabla 1-3: Nomenclatura de la bomba 165 T 5 H 02 A F 

Valor Designación 

165 Potencia nominal de entrada (hp) 

T Triplex 

5 Longitud de carrera 

H Alta presión 

02 CBRZ fundición níquel, aluminio, bronce 

A Válvula de jaula 

F Bridada 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

La designación de los valores de la bomba instalada en el sistema y que se muestran en la tabla 

2-3., fueron indicados en la sección 2.2.2. Estos datos también se pueden obtener del anexo A, 

de igual manera, muestra las distintas bombas reciprocantes a las que es posible aplicar todo 

este procedimiento de selección. 

 

3.3.3. Datos del fabricante  

 

Los datos mostrados en la tabla 1-3., fueron obtenidos de la placa del fabricante de la bomba 

National triplex instalada en el sistema, que se la indica en la ilustración 3-3, algunas de estas 

fueron tomadas de las consideraciones que indica la norma API 674 para el control de 

pulsaciones. 

 

Ilustración 3-3: Placa del fabricante 

Fuente: (National Oilwell Varco 2010, p.15) 
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3.3.4. Condiciones del sistema 

 

3.3.4.1.  Velocidad recomendada de la bomba 

 

La Tabla 2.3., representan las clasificaciones de velocidad máximas permitidas para bombas 

recíprocas en funcionamiento de servicio continuo, indicadas en la norma API 674. 

 

Tabla 2-3: Valores nominales de velocidad para bombas eléctricas en servicio continuo 

Longitud de carrera Clasificación de velocidad (r/min) 

mm in Bombas de simple efecto Bombas de doble efecto 

50 2 450 140 

75 3 400 127 

100 4 350 116 

125 5 310 108 

150 6 270 100 

175 7 240 94 

200 8 210 88 

250 10 168 83 

300 12 140 78 

350 14 120 74 

400 16 105 70 

Para bombas de émbolo de simple efecto con cinco o más cilindros, las velocidades pueden 

incrementarse en un 20 % para operación continua. Para trabajos ligeros e intermitentes (hasta 6 h 

por día), velocidades de hasta 10 % superior son admisibles. 

Fuente: (API 674, 2010, p.66) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Para la selección del valor de la velocidad de diseño en funcionamiento continuo, se ingresa con 

la longitud de carrera del pistón especificada en la ilustración 3-3, placa del fabricante y 

teniendo en cuenta que la bomba triplex es de simple acción, se obtuvo una velocidad de 310 

rpm. 

 

3.3.4.2. Diámetros de las tuberías 

 

Los diámetros de las tuberías fueron obtenidos del diagrama de tuberías e instrumentación 

power oil Lago Agrio 23, proporcionado por Petroamazonas encargado de este sistema, se lo 

indica en la ilustración 4-3. 
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Ilustración 4-3: Diagrama de tubería e instrumentación power oil Lago Agrio 23. 

Fuente: (Petroamazonas, 2017, p.1) 

 

De este diagrama se obtuvieron los diámetros exactos de las tuberías tanto a la succión como la 

descarga de la bomba. 

 

• Succión: 

 

Ilustración 5-3: Diámetro de tubería a la succión. 

Fuente:(Pipedata-pro, 2022, p.1) 

 

El diámetro de tubería utilizado a la succión de la bomba es de 4” NPS con Sch-120. 
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• Descarga: 

 

Ilustración 6-3: Diámetro de tubería a la succión. 

Fuente: (Pipedata-pro, 2022, p.1) 

 

El diámetro de tubería utilizado a la descarga de la bomba es de 2” NPS con Sch-80. 

 

3.3.4.3. Presiones de funcionamiento 

 

Las presiones a las cuales se encuentra funcionando la bomba tanto a la succión como a la 

descarga se las tomó directamente de los manómetros instalados en las tuberías respectivamente 

y son mostradas en la ilustración 7-3, a continuación. 

 

 

Ilustración 7-3: Presiones de operación a) Succión, b) Descarga. 

Fuente: Moreno, Roberto, 2022. 
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La presión de succión bombeado desde la estación Lago central por bombas booster llega al 

sistema a 170 psig, mientras que la presión de descarga que es generada por la bomba triplex del 

pozo 23, sale a 3300 psig directamente al cabezal de distribución. 

 

3.3.4.4. Diámetro del plunger 

 

En este tipo de bombas reciprocantes, el caudal y la presión de funcionamiento tienen la 

relación con el diámetro del pistón, por lo que, mientras mayor sea el diámetro, mayor el caudal 

de bombeo y menor la presión, y si el diámetro del pistón es menor es todo lo contrario. Las 

bombas utilizadas en los sistemas power oil en los pozos de extracción de petróleo, por lo 

general, utilizan bombas quintuplex y triplex que llevan consigo un diámetro de plunger entre 1 

in y 2 in. En la bomba triplex del sistema seleccionado funciona un plunger o pistón de 1 7/8” 

de diámetro. 

 

3.3.4.5. Eficiencia de la bomba 

 

Se calcula la eficiencia de la bomba reciprocante, que es afectada por varios factores al 

rendimiento del sistema, siendo los principales: las perdidas hidráulicas, perdidas volumétricas 

y pérdidas mecánicas. 

                                                            𝜂 =
ℎ∗𝛾∗𝑄

𝑃𝑜𝑡𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑡𝑒ó𝑟𝑖𝑐𝑎
                                                     (1.3) 

Donde la potencia teórica se obtuvo de la tabla del fabricante de la bomba especificada en la 

ilustración 3-3. 

𝑃𝑜𝑡 (𝑡𝑒ó𝑟𝑖𝑐𝑎) = 165 𝐾𝑊 

La altura de bombeo incluida en la ecuación se obtuvo debido a que se conoce la presión de 

salida de la bomba, transformando los psi a metros de columna de agua (m.c.a). Donde; 1 psi es 

igual a 0.704 m.c.a. 

3300 𝑝𝑠𝑖 ∗
0.704 𝑚. 𝑐. 𝑎

1 𝑝𝑠𝑖
= 2323.2 𝑚. 𝑐. 𝑎 

El peso específico, se lo encontró con la siguiente ecuación. 

                                                                   𝛾 = 𝛿 ∗ 𝑔                                                               (2.3) 

𝛾 = 0.9037 ∗ 0.98 

𝛾 = 0.8856 

Se obtuvo una potencia de la bomba 

𝑃𝑜𝑡 (𝑏𝑜𝑚𝑏𝑎) = (2323.2 𝑚. 𝑐. 𝑎) ∗ (0.8856) ∗ (68.13 𝐺𝑃𝑀) 

𝑃𝑜𝑡 (𝑏𝑜𝑚𝑏𝑎) = 140.178 𝐾𝑊 

Por lo tanto, de la ecuación 1.3: 
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𝜂 =
140.178

165
 

𝜂 = 0.85 

La bomba triplex del sistema en estudio está funcionando con una eficiencia de 85%  

 

3.3.4.6. Caudal  

 

Como lo explicado anteriormente y al tener un diámetro del plunger no muy grande tendremos 

un caudal relativamente bajo, el caudal se lo calcula con una eficiencia de 85% y a las 400 rpm 

máxima, indicada en la placa del fabricante de la bomba. 

Utilizando la ecuación 1.2 se calcula la capacidad de la bomba: 

𝑃𝑂 [
𝑏𝑏𝑙

𝑠𝑡𝑘
] =

1.8752 ∗ 5

4117.7
∗ 0.85 

𝑃𝑂 = 0.00406
𝑏𝑏𝑙

𝑠𝑡𝑘
 

 

Para transformar las unidades a gal/stk se multiplicó por 42: 

𝑃𝑂 = 0.00363 ∗ 42 

𝑃𝑂 = 0.1524
𝑔𝑎𝑙

𝑠𝑡𝑘
 

 

A partir de la fórmula 2.2, se calculó el caudal: 

𝑄 (
𝑏𝑏𝑙

𝑚𝑖𝑛
) = 0.1524

𝑔𝑎𝑙

𝑠𝑡𝑘
∗ 400

𝑠𝑡𝑘

𝑚𝑖𝑛
 

𝑄 = 60.96 
𝑔𝑎𝑙

𝑚𝑖𝑛
 

Se utilizó este caudal, ya que, el que viene especificado en la placa del fabricante está calculado 

a 100% de eficiencia de la bomba. 

 

3.3.4.7.  Temperatura 

 

La temperatura la cual se va a utilizar para realizar el procedimiento de dimensión de los 

atenuadores de pulsos será la del ambiente, con la condición de que esté en grados Fahrenheit. 

La temperatura promedio de la ciudad de Lago Agrio, donde se encuentra ubicado el pozo en 

estudio, es alrededor de 80 F. 
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3.4. Datos generales para dimensionamiento de los amortiguadores 

 

Las condiciones de funcionamiento del sistema de bombeo tomado como referencia se detallan 

en la tabla 4-3. Estos datos serán necesarios para el dimensionamiento de los amortiguadores de 

pulsos, tanto a la succión como a la descarga de la bomba. 

 

Tabla 3-3: Propiedades y características de funcionamiento del sistema. 

Especificación Valor Unidades 

Tipo de bomba Triplex  

Velocidad de la bomba 310 rpm 

Caudal de la bomba 60.96 GPM 

Diámetro del plunger 1 7/8 In 

Carrera del pistón 5 In 

Presión de succión 170 Psi 

Presión de descarga 3300 Psi 

Diámetro de tubería en la succión 4 In 

Diámetro de la tubería en la descarga 2 In 

Temperatura ambiente 78 F 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

3.5. Dimensionamiento de los amortiguadores de pulsos. 

 

Con las condiciones mostradas anteriormente en la tabla 4-3, se procedió a realizar el 

dimensionamiento de cada uno de los tres tipos de amortiguadores, mediante la implementación 

de una hoja de cálculo en Matlab para facilidad en la selección de las unidades. 

Se trabajó con el catálogo de amortiguadores de pulsaciones de la empresa Coorstek, encargada 

de la distribución de estos, la cual proporcionó datos generales de sus unidades como lo son: 

precio, designación del amortiguador y ciertas dimensiones útiles. 

La finalidad del dimensionamiento de los tres tipos de atenuadores de pulsos es para que el 

cliente directo de la empresa importadora de estos elementos “Petroinsupply” pueda presentar 

sus cotizaciones y diferentes beneficios de cada uno de ellos y de esta manera el comprador 

pueda elegir el que mejor convenga tanto en función como en ahorro económico.  
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3.5.1. Presión de pulsaciones pico a pico 

 

Para el cálculo de la frecuencia de pulsación se utiliza la velocidad de la bomba máxima, es 

decir, la mostrada en la placa del fabricante 400 rpm. Utilizando la ecuación 18.2, se obtine:  

𝑓 =
(𝑟𝑝𝑚) ∗ 𝑛

60
 

𝑓 =
400 ∗ 3

60
 

𝑓 = 20 𝐻𝑒𝑟𝑡𝑧 

Los niveles de las pulsaciones pico a pico del sistema no debieron de exceder el calculado por la 

ecuación 17.2, obteniendo el nivel de pulsación pico a pico permitido de cada componente. 

Para succión: 

𝑃1𝑠 =
100

(4 ∗ 20)^1/2
 

𝑃1𝑠 = 11.18 𝑝𝑠𝑖 

Para descarga: 

𝑃1𝑑 =
100

(2 ∗ 20)^1/2
 

𝑃1𝑑 = 15.811 𝑝𝑠𝑖𝑔 

 

3.5.2. Presión operativa máxima permitida 

 

Es el valor máximo especificado de presión manométrica de descarga o succión promedio, 

siendo la suma de la presión de operación, ya sea de entrada o salida de la bomba con la presión 

pico a pico calculada anteriormente, todo esto expresado en psig. 

Succión: 

                                                                 𝑃𝑚 = 𝑃𝑠 + 𝑃1𝑠                                                          (3.3) 

𝑃𝑚 = 170 𝑝𝑠𝑖𝑔 + 11.18 𝑝𝑠𝑖𝑔 

𝑃𝑚 = 181.18 𝑝𝑠𝑖𝑔 

El nivel de pulsación pico a pico máximo permitido de los componentes de frecuencia de 

pulsación individuales en la succión es 181.18 psig. 

Descarga: 

𝑃𝑚 = 3300  𝑝𝑠𝑖𝑔 + 15.811  𝑝𝑠𝑖𝑔 

𝑃𝑚 = 3315.811 𝑝𝑠𝑖𝑔 

El nivel de pulsación pico a pico máximo permitido de los componentes de frecuencia de 

pulsación individuales en la descarga es 3315.81 psig. 
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3.5.3.  Presiones absolutas de trabajo 

Las presiones utilizadas en el proceso de selección de los amortiguadores de pulsaciones deben 

ser transformadas de manométricas a absolutas, es decir se le suma la presión atmosférica. 

                                                                𝑃𝑎𝑏𝑠 = 𝑃 + 14.7                                                       (4.3) 

Succión: 

𝑃𝑎𝑏𝑠 = 170 + 14.7 

𝑃𝑎𝑏𝑠 = 184.7 𝑝𝑠𝑖𝑎 

Descarga: 

𝑃𝑎𝑏𝑠 = 3300 + 14.7 

𝑃𝑎𝑏𝑠 = 3314.7 𝑝𝑠𝑖𝑎 

 

3.6. Dimensionamiento del amortiguador PE  

 

Se realizó el dimensionamiento y selección de los atenuadores de pulsos de tipo PE tanto a la 

succión como a la descarga respectivamente, para esto se necesitan las principales 

características del sistema y propiedades de funcionamiento de la bomba y mediante la hoja de 

cálculo obtener las unidades recomendadas. 

  

Tabla 4-3: Características y propiedades del sistema a ingresar en la hoja  

de cálculo. 

Especificación Valor Unidad 

Tipo Triplex - 

Numero de cilindros 3 - 

Velocidad de bomba 310 Rpm 

Eficiencia de bomba 85% - 

Diámetro de plunger 1 7/8 In 

Carrera del pistón 5 In 

Presión de succión (atmosférica) 184.7 psi 

Diámetro de tubería de succión 4  In 

Conexión de succión Bridado - 

Presión de descarga (atmosférica) 3314.7 psi 

Diámetro de tubería de descarga 2  In 

Conexión de descarga Bridado - 

Tipo de fluido Petróleo - 

Temperatura ambiente 80 F 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 
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Para la selección de las unidades de amortiguamiento de pulsos en el sistema de bombeo se 

utilizó una hoja de cálculo en el software Matlab que mediante el catálogo de la empresa 

distribuidora de estos elementos “COORSTEK”, se conoció las principales dimensiones y 

propiedades que debe tener cada atenuador. Se realizó un diagrama de flujo, mostrado en la 

figura 16-3, que explica el uso y los resultados obtenidos de esta hoja de cálculo. 

 

Ilustración 8-3: Diagrama de flujo para selección del amortiguador tipo PE. 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 
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Para el diseño de los amortiguadores tipo PE, se tomó como referencia las consideraciones de la 

norma ASME VIII división 1 del 2019 que trata sobre el diseño y la construcción de recipientes 

a presión. 

 

Ilustración 9-3: dimensiones del amortiguador de pulsos 

seleccionados en la descarga (tipo PE). 

Realizado por: Moreno, R, 2022. 

 

En la tabla 5-3, se indican las características del amortiguador de pulsos en la descarga de la 

bomba, necesarios para realizar el diseño y análisis de los elementos, estos datos fueron 

obtenidos de la hoja de cálculo. 

 

Tabla 5-3: Características de diseño del amortiguador PE en la descarga. 

Designación Valor Unidad 

Unidad recomendada S35402F  

Conexión inferior 2" 1500 ANSI FLG in 

Vejiga de reemplazo A624CR -- 

Carga del cartucho 2320     Psi 

Temperatura de diseño 150 F 

Presión de diseño 3540 Psi 

Unidad de peso 240 Lbs 

Recubrimiento Interno Skotchkote 134 -- 

Material de la Caja Carbon Steel SA-106-B -- 

Conexión superior ACME Thread -- 

MDMT -20 °F 

Corrosión admisible  0.125 in 

Volumen del amortiguador 2485,92 𝑖𝑛3 

Realizado por: Moreno, R, 2022. 
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Ilustración 10-3: Dimensiones del amortiguador de pulsos 

Seleccionados en la succión (tipo PE). 

Realizado por: Moreno, R, 2022. 

 

En la tabla 6-3, se indican las características del amortiguador de pulsos en la succión de la 

bomba, necesarios para realizar el diseño y análisis de la unidad recomendada. 

 

Tabla 6-3: Características de diseño del amortiguador PE en la succión. 

Designación Valor Unidad 

Unidad recomendada SG4504F  

Conexión inferior 4" 300 ANSI FLG in 

Vejiga de reemplazo G424CR -- 

Carga del cartucho 129     Psi 

Temperatura de diseño 150 F 

Presión de diseño 450 Psi 

Unidad de peso 110 Lbs 

Recubrimiento Interno Skotchkote 134 -- 

Material de la Caja Carbon Steel SA-106-B -- 

Conexión superior Grooved Coupling -- 

MDMT -20 °F 

Corrosión admisible  0.125 in 

Volumen del amortiguador 124,33 𝑖𝑛3 

Realizado por: Moreno, R, 2022. 
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3.6.1. Propiedades del material 

 

En la sección UG 4 de la norma ASME VII división 1, nombra las generalidades que debe 

cumplir el material, conociendo que los esfuerzos máximos en el diseño son definidos por los 

esfuerzos de fluencia, así como también por la resistencia a la tracción del material del tanque. 

En la tabla 7-3 se indica las propiedades de los materiales más comunes utilizados en el diseño 

de tanques a presión. 

 

Tabla 7-3: Materiales de acero al carbono para tanques de presión 

Lugar Nombre 

del acero 

Límite de 

fluencia 

Resistencia a la 

tracción 

Esfuerzo máximo 

admisible 

Cuerpo  SA-516 G-70 38 ksi 260 MPa 70 ksi 485 MPa 20 ksi 138 MPa 

Tapas SA-516 G-70 38 ksi 260 MPa 70 ksi 485 MPa 20 ksi 138 MPa 

Cuerpo SA-285-C 30 ksi 205 MPa 55 ksi 380 MPa 15.7 ksi 108 MPa 

Tapas SA-285-C 30 ksi  205 MPa 55 ksi 380 MPa 15.7 ksi 108 MPa 

Tubería SA-106-B 35 ksi 240 MPa 60 ksi 415 MPa 17 ksi 118 MPa 

Bridas SA-105 36 ksi 250 MPa 70 ksi 485 MPa 20 ksi 138 MPa 

Espárragos SA-193-B7 105 ksi 724 MPa 125 ksi 862 MPa 25 ksi 172 MPa 

Fuente: (Megyesy, 1973, p.65) 

Realizado por: Moreno, R, 2022. 

 

El material de construcción del cuerpo del amortiguador al ser el cuerpo una tubería es el SA-

106 grado B, en la tabla 8-3 se indicó la composición de diseño material. 

 

Tabla 8-3: Composición química de los materiales utilizados en el amortiguador tipo PE 

Grado C Mn P S Si Cr Cu Ni Mo V 

SA 106-B <0.3 0.29-1.06 <0.035 <0.0305 >0.1 <0.4 <0.4 <0.4 <0.15 <0.08 

SA 105  <0.25 0.6-.05 <0.35 <0.4 0.1-0.035  <0.3 <0.4 <0.4 <0.12 <0.08 

Fuente: (OCTAL, 2018, p.2) 

 

Las propiedades de este material dependiendo de la temperatura de diseño se encuentran 

descritas en la norma ASME sección II parte D del año 2019. (Para ver propiedades completas 

ver anexo C).  
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Tabla 9-3: Esfuerzo admisible del material SA-106 grado B a 150 F 

 

Fuente: (ASME Sección II parte D, 2019, p.82-95) 

 

El esfuerzo máximo admisible del material es de 17100 psi. 

 

3.6.2. Presión de diseño 

 

Para obtener la presión de diseño se indica lo siguiente: 

                                               𝑃 = 𝑃𝑜 + 𝑆𝑜𝑏𝑟𝑒𝑝𝑟𝑒𝑠𝑖ó𝑛 + 𝑃𝑠                                 (5.3) 

Donde para la sobrepresión se toma un valor de 30.5 psi 

Para el cálculo de la presión hidrostática se utilizó una gravedad específica de 0.904, la altura 

del fluido es h es 9 in 

                                                                 𝑃𝑠 = 𝑆𝐺 ∗ 𝑔 ∗ ℎ                                                         (6.3) 

Donde: 

𝑃𝑠: Presión hidrostática [psi] 

𝑆𝐺: Gravedad especifica 

𝑔: Gravedad [in/s2] 

𝐻𝐿𝐿: Altura del fluido [in]    

Para encontrar la altura a la que el fluido se va a encontrar constante dentro de los 

amortiguadores, se utilizó la ecuación: 

                                                                 𝛿𝑉 = 𝜋 ∗ 𝑟2 ∗ ℎ                                                       (7.3) 

Por lo tanto: 

                                                                       ℎ =
𝛿𝑉

𝜋∗𝑟2                                                             (8.3) 

Donde: 

𝛿𝑉; Es el volumen que entra y sale del amortiguador en cada ciclo 

Para obtener las presiones de operación necesarios del amortiguador se utilizó las ecuaciones 

8.2 y 9.2, mostradas a continuación: 

 

• Para el amortiguador de succión 

𝑃1 = 3300 −
5

100
∗ (3300) 
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𝑃1 = 3135 𝑝𝑠𝑖 

𝑃2 = 3300 +
5

100
∗ (3300) 

𝑃2 = 3465 𝑝𝑠𝑖 

Y el volumen inicial del amortiguador seleccionado es de 119.38 𝑖𝑛3 

Entonces, para el cálculo del volumen diferencial (𝛿𝑉) del amortiguador se utilizó la ecuación 

12.2: 

𝛿𝑉 =
0.8 ∗ 0.8 ∗ (3465 − 3135) ∗ 119.38

3465
 

𝛿𝑉 = 7.27 𝑖𝑛3  

 

Por lo tanto, la altura del fluido fue: 

ℎ =
7.27

𝜋 ∗ 3.31252 

ℎ = 0.21 𝑖𝑛 

 

Se calculó la presión hidrostática: 

𝑃𝑠 = 0.904 ∗ 32.2 ∗ 0.21 

𝑃𝑠 = 6.113 𝑝𝑠𝑖 

 

La presión de diseño es 

𝑃 = 170 + 6.113 + 30.5 

𝑃 = 206.613 𝑝𝑠𝑖 

 

• Para el amortiguador de descarga 

 

𝑃2Y el volumen inicial del amortiguador seleccionado es de 653.8 𝑖𝑛3 

Entonces: 

𝛿𝑉 =
0.8 ∗ 0.8 ∗ (3465 − 3135) ∗ 653.8

3465
 

𝛿𝑉 = 39.85 𝑖𝑛3  

 

Por lo tanto, la altura del fluido fue: 

ℎ =
39.85

𝜋 ∗ 3.752 

ℎ = 0.90 𝑖𝑛 
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Se calculó la presión hidrostática: 

𝑃𝑠 = 0.904 ∗ 32.2 ∗ 0.9 

𝑃𝑠 = 26.2 𝑝𝑠𝑖 

Se tiene una presión de diseño 

𝑃 = 3300 + 26.2 + 30.5 

𝑃 = 3356.7 𝑝𝑠𝑖 

 

3.6.3. Condiciones del material 

 

La corrosión admisible del material en su interior es de 0.125 in y por otro lado la corrosión 

externa será de 0 al no estar expuesto a condiciones extremas. 

 

3.6.4. Radiografía 

 

Las eficiencias de las uniones (E), depende únicamente del tipo de junta y del examen de la 

junta, el valor fue seleccionado de la tabla 10-3. 

 

Tabla 10-3: Radiografía de las juntas soldadas en el amortiguador tipo PE. 

Unidad Junta Tipo 

Succión Junta longitudinal categoría A grado 1 Full RT (UW-11 (b) Tipo 1) 

Descarga Junta longitudinal categoría A grado 1 Full RT (UW-11 (a) Tipo 1) 

Fuente: (ASME Section VIII, 2019, p.14) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Con los datos de radiografías de las juntas soldadas es posible obtener la eficiencia de las juntas 

soldadas que se muestran en la tabla 11-3, y en el anexo D se puede ver la tabla completa de la 

norma para dichos valores de las juntas. 
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Tabla 11-3: Eficiencia de las juntas soldadas. 

 

Fuente: (ASME Section VIII, 2019, p.199) 

 

De la tabla se obtuvo el valor de la eficiencia de juntas soldadas E, siendo estos valores tanto 

para el amortiguador a la succión y como para la unidad de descarga es igual a 1. 

 

3.6.5. Diseño a presión interna 

 

La presión interna del amortiguador de pulsos afecta directamente al espesor de la envolvente 

cilíndrica que conforma el cuerpo de dichos elementos, para encontrar esta dimensión se utilizó 

la sección UG 31, cuando tubos se utilizan con carcasas, y nos indica que se debe seguir los 

requerimientos del UG 27 del código ASME VIII división I. En la tabla 6-3 se mostró los datos 

para el diseño en las condiciones de presión interna para el atenuador a la succión y en la tabla 

5-3 para la descarga. 

 

3.6.5.1. Cuerpo del amortiguador 

 

Se diseñó el cuerpo de los amortiguadores, tanto para la succión como para la descarga de la 

bomba. 

 

• Amortiguador de pulsos a la succión 

Una vez ingresado los datos requeridos y solicitados en la hoja de cálculo, el resultado será el 

tipo de amortiguador de pulsos que es necesario para las condiciones ingresadas. 
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Espesor de pared del cuerpo 

La ecuación para el cálculo del espesor para el cuerpo del amortiguador fue tomada del ASME 

división 1 del 2019, del apéndice obligatorio 1 que son las fórmulas complementarias de diseño 

expresadas en términos de dimensiones exteriores. 

Espesor requerido para junta longitudinal (Esfuerzo circunferencial), se utilizó la ecuación 20.2: 

𝑡 =
206.43 ∗ 3.3125

17100 + 0.4 ∗ 206.43
 

𝑡 = 0.04 𝑖𝑛 

Al espesor encontrado se le debe sumar la corrosión admisible que es 0.125 in. 

𝑡𝑟 = 0.04 + 0.125 

𝑡𝑟 = 0.165 𝑖𝑛 

El espesor mínimo requerido para la pared del amortiguador de succión es de 0.165 in. Con 

ayuda del software pipe data-pro se busca un espesor de mayor al requerido. 

  

 

Ilustración 11-3: Espesor de pared del amortiguador PE a la succión (Dimensiones  

obtenidas en el software pipedata-pro) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Espesor nominal  

𝑡𝑛 = 0.28 𝑖𝑛 

Cálculo de tolerancias de fabricación de la plancha:  

                                                     𝑚𝑒𝑛𝑜𝑟(6% ∗ (𝑡𝑛); 0.018 𝑖𝑛)                                              (9.3) 

𝑚𝑒𝑛𝑜𝑟(0.0168; 0.018 𝑖𝑛) 

𝑡𝑜𝑙𝑒𝑟𝑎𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑓𝑎𝑏𝑟𝑖𝑐𝑎𝑐𝑖ó𝑛 = 0.0168 𝑖𝑛 
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Espesor nominal mínimo 

𝑡𝑛𝑚 = 0.28 − 0.0168 

𝑡𝑛𝑚 = 0.2632 𝑖𝑛 ≥ 𝑡𝑟 = 0.165 𝑖𝑛    cumple 

El espesor seleccionado y recomendado por el catálogo de coorstek es de 0.28 in el cual es 

mayor al calculado. 

 

Máxima presión admisible de trabajo (MAWP) 

Según el ASME VIII división I, 2019, en la sección de apéndice obligatorio 1, que indica las 

fórmulas suplementarias encontramos, la máxima presión admisible de trabajo (con sus siglas 

en inglés, MAWP), se calcula en estado corroído y temperatura de operación, mediante la 

siguiente ecuación: 

 

Espesor nominal mínimo en condiciones de corrosión: 

𝑡 = 𝑡𝑛𝑚 − 𝑐. 𝑎 = 0.2632 𝑖𝑛 − 0.125 𝑖𝑛 = 0.1382 𝑖𝑛 

Para SA 106-B a 150 F:  𝑆 = 17.1 𝑘𝑠𝑖  (Ver Tabla 1A en Anexo C) 

                                                             𝑀𝐴𝑊𝑃 =
𝑆𝐸𝑡

𝑅−0.4𝑡
                                              (10.3) 

Donde: 

𝑀𝐴𝑊𝑃: Presión máxima admisible de trabajo [psi] 

𝑆: Esfuerzo admisible máximo [psi]   

𝐸:  Eficiencia de la junta 

𝑡: Espesor mínimo en condiciones corroídas [in] 

𝑅: Radio interno del tanque [in]   

𝑀𝐴𝑊𝑃 =
17100 ∗ 0.1382

3.3125 − 0.4 ∗ 0.1382
 

𝑀𝐴𝑊𝑃 = 725.53 𝑝𝑠𝑖 > 𝑃𝑖  𝑜𝑘 

 

Máxima presión admisible (MAP) 

Según (ASME, 2019), se calcula en condiciones nuevas y a temperatura ambiente, mediante la 

siguiente ecuación: 

𝑡 = 𝑡𝑛𝑚 = 0.28 𝑖𝑛 

Para SA 106-B a 80° F:  𝑆 = 17.1 𝑘𝑠𝑖 (Ver Tabla 1A en Anexo C) 

                                                               𝑀𝐴𝑃 =
𝑆𝐸𝑡

𝑅−0.4𝑡
                                                (11.3) 

Donde: 

𝑀𝐴𝑃: Presión máxima admisible [psi] 

𝑡: Espesor mínimo en condiciones nuevas [in] 
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𝑀𝐴𝑃 =
17100 ∗ 0.2632

3.3125 − 0.4 ∗ 0.2632
 

𝑀𝐴𝑃 = 1403.3 𝑝𝑠𝑖 

Máxima elongación de la fibra 

 

Tabla 12-3: Máxima elongación de la fibra (UG-79-1) 

 

Fuente: (ASME VIII división I, 2019, p.19) 

 

Como el cuerpo del amortiguador es una tubería se toma la tercera ecuación mostrada en la 

tabla 12-3. 

                                                        𝜀𝑓 = (
50𝑡

𝑅𝑓
) (1 −

𝑅𝑓

𝑅𝑜
)                                           (12.3) 

Donde: 

𝜀𝑓, Deformación calculada 

𝑅𝑓, Radio final medio del cuerpo (in) 

𝑅𝑜, radio original medio, es igual a ∞ 

 

Obtenido de ASME sección VIII división 1 Sección UCS-79  

𝐸𝑓 =
50 ∗ 0.152

3.3125
 

𝐸𝑓 = 2.29  % < 5%   "𝑂𝐾" 

El porcentaje de alargamiento de fibra no excede el 5%, por lo que es adecuado  
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Cabeza plana 

Cuando la tapa está unida ya sea por pernos o algún tipo de acoplamiento ranurado, estos causan 

un momento en el borde. 

 

Ilustración 12-3: Cabeza plana de acoplamiento ranurado 

para amortiguador PE a la succión. 

Fuente: (ASME VIII división I, 2019, p.41) 

 

En este caso el espesor se debe calcular con la ecuación mostrada en el ASME VIII div I en la 

sección UG 34 (c). Se debe calcular el espesor t para las condiciones de funcionamiento. 

                                                             𝑡 = 𝑑√
𝐶𝑃

𝑆𝐸
+

1.9𝑊ℎ𝐺

𝑆𝐸𝑑3                                                     (13.3) 

Donde: 

𝐶, un factor que depende del método de fijación de la cabeza, las dimensiones de la carcasa y 

otros elementos. 

ℎ𝐺, brazo de momento de la empaquetadura, igual a la distancia radial desde la línea central de 

los pernos hasta la línea de reacción de la empaquetadura. 

𝑊, carga total del perno dada para cabezas circulares 

𝑑, diámetro, o tramo corto, medido como se indica en la Figura UG-34 

 

El valor de P será la presión de diseño y los valores de S a temperatura de diseño, mientras que 

W se utilizó la fórmula 2-5 (e)(5) del ASME VIII.  

                                                                    𝑊 = 𝑊𝑚1                                                           (14.3) 

Donde: 

                                                               𝑊𝑚1 = 𝐻 + 𝐻𝑝                                                        (15.3) 

Para el valor de H, se tiene 

                                                            𝐻 = 0.785 ∗ 𝐺2 ∗ 𝑃                                                    (16.3) 
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𝐻 = 0.785 ∗ 6.3452 ∗ 206.43 

𝐻 = 6523.87 𝑙𝑏 

Y para el valor de 𝐻𝑝 

                                                        𝐻𝑝 = 2𝑏 ∗ 3.14 ∗ 𝐺 ∗ 𝑚 ∗ 𝑃                                           (17.3) 

Tabla 13-3: Factores de empaquetadura m en tapa plana del amortiguador CT a la succión. 

 

Fuente: (ASME VIII división I, 2019, p.19) 

 

𝐻𝑝 = 2 ∗ 0.28 ∗ 3.14 ∗ 6.345 ∗ 1 ∗ 206.43 

𝐻𝑝 = 2303.15 𝑙𝑏 

Entonces el valor de 𝑊𝑚1 es 

𝑊𝑚1 = 6523.87 + 2303.15 

𝑊𝑚1 = 8827.03 𝑙𝑏 

Por lo tanto, utilizando la ecuación 13.3 el espesor de la tapa plana en condiciones de 

funcionamiento es: 

𝑡 = 6.345√
0.3 ∗ 206.43

17100 ∗ 1
+

1.9 ∗ 8827.03 ∗ 0.093

17100 ∗ 1 ∗ 6.3453  

𝑡 = 0.487 𝑖𝑛 

Incluyendo la corrosión admisible al espesor encontrado tenemos el espesor requerido: 

𝑡𝑟 = 𝑡 + 𝑐𝑎 

𝑡𝑟 = 0.487 + 0.125 

𝑡𝑟 = 0.612 𝑖𝑛 

Por lo tanto, el espesor nominal para la placa será de 0.75 in  

tolerancias de fabricación de la plancha, a partir de la ecuación 9.3:  

𝑚𝑒𝑛𝑜𝑟(6% ∗ ( 0.75𝑖𝑛); 0.018 𝑖𝑛) 

𝑚𝑒𝑛𝑜𝑟(0.045; 0.018 𝑖𝑛) 
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𝑡𝑜𝑙𝑒𝑟𝑎𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑓𝑎𝑏𝑟𝑖𝑐𝑎𝑐𝑖ó𝑛 = 0.018 𝑖𝑛 

Entonces el espesor nominal mínimo de la cabeza plana debe ser. 

𝑡𝑛−𝑚𝑖𝑛 = 0.75 − 0.018 

𝑡𝑛−𝑚𝑖𝑛 = 0.732 𝑖𝑛 

 

La conexión superior del amortiguador a succión al manejarse con presiones relativamente bajas 

cuenta con un acoplamiento ranurado que se selecciona a partir de diámetro nominal de la 

tubería que este caso sería el cuerpo del amortiguador. 

 

Tabla 14-3: Dimensiones del acoplamiento ranurado en el amortiguador CT a la succión. 

 

Fuente: (Grinnell, 2015, p.16)  

 

Sección cónica 

 

Ilustración 13-3: Sección cónica del amortiguador tipo PE a la succión. 

Fuente: (ASME VIII división I, 2019, p.20) 
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Cuando α es igual o inferior a 60 grados y D/t es mayor o igual a 10 tenemos: 

Se determina la longitud Le de la sección cónica necesaria para la comprobación del espesor de 

la sección. Las dimensiones de la sección cónica se las puede observar en el anexo G. 

                                                𝐿𝑒 = (𝑟1 + 𝑟2
𝐷𝑠𝑠

𝐷𝐿𝑠
) sin 𝛼 +

𝐿𝑐

2

(𝐷𝐿+𝐷𝑠)

𝐷𝐿𝑠
                                      (18.3) 

𝐿𝑒 = (1.5 + 1.25
4.5

6.625
) sin 37.5 +

0.7

2

(6.065 + 4.5)

6.625
 

𝐿𝑒 = 1.988 𝑖𝑛 

Entonces, se encuentran las relaciones  

𝐷𝐿

𝑡𝑒
=

6.065

0.28
= 21.66 

𝐿𝑒

𝐷𝐿
=

1.98

6.065
= 0.33 

Se obtiene el valor de A de la figura G de la norma: 

 

Ilustración 14-3: Cuadro geométrico para componentes bajo cargas interna del  

amortiguador PE a la succión. 

Fuente: (ASME Sección II parte D, 2019, p.900) 

 

Se obtiene que: 

A=0,053 

El módulo de elasticidad del material de bajo carbono mediante la temperatura de operación a 

150 F, tenemos que es: 
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𝐸 = 29.031 𝑘𝑠𝑖 

Una vez obtenido el valor de elasticidad del material ingresamos a la ilustración 15-3 e 

intersecamos con el valor de A: 

 

Ilustración 15-3: Factor B de los componentes bajo presión externa. 

Fuente: (ASME Sección II parte D, 2019, p.902) 

 

𝐵 = 17200 

Se calcula entonces la presión admisible: 

                                                              𝑃𝑎 =
4𝐵

3∗
𝐷𝐿
𝑡𝑒

                                                      (19.3) 

𝑃𝑎 =
4 ∗ 17200

3 ∗ 21.66
 

𝑃𝑎 = 1058.78 𝑝𝑠𝑖  >> 𝑃𝑖     𝑂𝐾 

Se concluye que la sección cónica del recipiente soporta la presión de operación. 

 

• Amortiguador de pulsos a la descarga 

Espesor requerido para junta longitudinal (Esfuerzo circunferencial), utilizando la ecuación 20.2 

es: 

𝑡𝑟 =
3356.7 ∗ 3.3125

17100 ∗ 1 + 0.4 ∗ 3356.7
 

𝑡𝑟 = 0.6028 𝑖𝑛 

Al espesor encontrado se le debe sumar la corrosión admisible que es 0.125 in. 

𝑡𝑟 = 0.6028 + 0.125 

𝑡𝑟 = 0.728 𝑖𝑛 
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El espesor mínimo requerido para la pared del amortiguador de descarga es de 0.808 in.  

Se selecciona un espesor nominal de la tubería de 0.75 in por facilidades constructivas y de 

ensamblaje. 

𝑡𝑛 = 0.75 𝑖𝑛 

 

Ilustración 16-3: Espesor de pared del amortiguador de descarga (Dimensiones  

obtenidas en el software pipedata-pro) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Cálculo de tolerancias de fabricación de la plancha, se utilizó la ecuación 9.3:  

𝑚𝑒𝑛𝑜𝑟(6% ∗ (0.75 𝑖𝑛); 0.018 𝑖𝑛) 

𝑚𝑒𝑛𝑜𝑟(0.045; 0.018 𝑖𝑛) 

𝑡𝑜𝑙𝑒𝑟𝑎𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑓𝑎𝑏𝑟𝑖𝑐𝑎𝑐𝑖ó𝑛 = 0.018 𝑖𝑛 

 

Espesor nominal mínimo 

𝑡𝑛𝑚 = 0.75 − 0.018 

𝑡𝑛𝑚 = 0.732 ≥ 𝑡𝑟 = 0.728    cumple 

El espesor seleccionado y recomendado por el catálogo de coorstek es de 1 in el cual es mayor 

al calculado. 

 

Máxima presión admisible de trabajo (MAWP) 

Espesor nominal mínimo en condiciones de corrosión: 

𝑡 = 𝑡𝑛𝑚 − 𝑐. 𝑎 = 0.732 𝑖𝑛 − 0.125 = 0.607 𝑖𝑛 

Para SA 106-B a 150°F:  𝑆 = 17.1 𝑝𝑠𝑖  (Ver Tabla 1A en Anexo 1) 
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Utilizando la ecuación 10.3 se encontró el MAWP: 

𝑀𝐴𝑊𝑃 =
17100(1)(0.607)

3.75 − 0.4 ∗ (0.607)
 

𝑀𝐴𝑊𝑃 = 3381.34 𝑝𝑠𝑖 > 𝑃𝑖 

 

Máxima presión admisible (MAP) 

 

𝑡 = 𝑡𝑛𝑚 = 0.732 𝑖𝑛 

Para SA 106-B a 80° F:  𝑆 = 17.1 𝑘𝑠𝑖 (Ver Tabla 1A en Anexo 1) 

Para obtener el valor del MAP se utilizó la ecuación 11.3:  

𝑀𝐴𝑃 =
17100 ∗ 1 ∗ 0.732

3.3125 − 0.4 ∗ 0.732
 

𝑀𝐴𝑃 = 4145.18 𝑝𝑠𝑖 

 

Máxima elongación de la fibra 

 

Con la ayuda de la ecuación 12.3 se encontró la elongación de la fibra: 

𝐸𝑓 =
50 ∗ 0.604

6.625
 

𝐸𝑓 = 4.56 % < 5%   "𝑂𝐾" 

El porcentaje de alargamiento de fibra no excede el 5%, por lo que no requiere un tratamiento 

térmico posterior al formado 

 

Cabeza plana 

 

Cuando la tapa está unida a uno de los extremos del amortiguador mediante una rosca, en este 

caso el espesor se debe calcular con la ecuación mostrada en el ASME VIII div I en la sección 

UG 34 (c)(2) ecuación 1. Se debe calcular el espesor t para las condiciones de funcionamiento. 

                                                                    𝑡 = 𝑑√
𝐶𝑃

𝑆𝐸
                                                            (20.3) 

El valor de C se lo obtuvo a partir de la tabla UG-34 del ASME, en donde indica algunos tipos 

aceptables de cabezas planas y cubiertas. 
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Ilustración 17-3: Factor C y dimensión d en tapa plana  

del amortiguador CT a la descarga. 

Fuente: (ASME VIII división I, 2019, p.41) 

 

Entonces el espesor de la cabeza es: 

𝑡 = 5.5 ∗ √
0.75 ∗ 3556.2

17100 ∗ 1
 

𝑡 = 2.172 𝑖𝑛 

Incluyendo la corrosión admisible al espesor encontrado tenemos el espesor requerido: 

𝑡𝑟 = 𝑡 + 𝑐𝑎 

𝑡𝑟 = 2.172 + 0.125 

𝑡𝑟 = 2.297 𝑖𝑛 

Por lo tanto, el espesor nominal para la placa será de 2.5 in  

Tolerancias de fabricación de la plancha:  

𝑚𝑒𝑛𝑜𝑟(6% ∗ (2.5 𝑖𝑛); 0.018 𝑖𝑛) 

𝑚𝑒𝑛𝑜𝑟(0.15; 0.018 𝑖𝑛) 

𝑡𝑜𝑙𝑒𝑟𝑎𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑓𝑎𝑏𝑟𝑖𝑐𝑎𝑐𝑖ó𝑛 = 0.018 𝑖𝑛 

 

𝑡𝑛−𝑚𝑖𝑛 = 2.5 − 0.018 

𝑡𝑛−𝑚𝑖𝑛 = 2.482 𝑖𝑛 

 

EL espesor mínimo recomendado por la norma ASME en la tala UG-43 indica que para el 

tamaño de conexión de tubería de 4 a 6 in muestra el número de hilos que estarán comprometido 

directamente en la tapa que es de 10 y el espesor mínimo de la placa de 1.25 in. 
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Tabla 15-3: Número mínimo de roscas de tubería para conexiones NPS 4-6. 

 

Fuente: (ASME VIII división I, 2019, p.25) 

 

Sección cónica 

 

Ilustración 18-3: Sección cónica del amortiguador tipo PE a la descarga 

Fuente: (ASME VIII división I, 2019, p.20) 

 

Cuando α es igual o inferior a 60 grados y D/t es menor a 10 tenemos: 

Se determina la longitud Le de la sección cónica necesaria a partir de la ecuación 18.3, para la 

comprobación del espesor de la sección. Las dimensiones de la sección cónica se las obtuvo del 

anexo H. 

𝐿𝑒 = (1.5 + 0.75
2.4

6.625
) sin 37.5 +

1.6

2

(5.125 + 2.4)

6.625
 

𝐿𝑒 = 1.987 𝑖𝑛 

Entonces, se encuentran las relaciones  

𝐷𝐿

𝑡𝑒
=

5.125

0.75
= 6.83 
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𝐿𝑒

𝐷𝐿
=

1.987

5.125
= 0.341 

Se obtiene el valor de A de la figura G de la norma ASME II parte D: 

Al ser el valor de A mayor a 0.1 se trabaja con este mismo valor, es decir: 

𝐴 = 0.1 

El módulo de elasticidad del material de bajo carbono mediante la temperatura de operación a 

150 F, tenemos que es: 

𝐸 = 29.031 𝑘𝑠𝑖 

Una vez obtenido el valor de elasticidad del material ingresamos a la figura 15-3 e intersecamos 

con el valor de A: 

𝐵 = 17400 

En este caso presión admisible tiene dos ecuaciones: 

                                                𝑃𝑎1 = [
2.167

𝐷𝐿
𝑡𝑒

− 0.0833] ∗ 𝐵                                       (21.3) 

𝑃𝑎1 = [
2.167

6.83
− 0.0833] ∗ 17400 

𝑃𝑎1 = 4071.19 𝑝𝑠𝑖   

Y para el cálculo de Pa2, tenemos: 

                                                        𝑃𝑎2 =
2𝑆
𝐷𝐿
𝑡𝑒

[1 −
1

𝐷𝐿
𝑡𝑒

]                                              (22.3) 

𝑃𝑎2 =
2 ∗ 35000 ∗ 0.9

6.83
[1 −

1

6.83
] 

𝑃𝑎2 = 7873.5 𝑝𝑠𝑖 

Por lo tanto, la presión admisible de la parte cónica del amortiguador a la succión es la menor de 

las calculadas: 

𝑃𝑎 = 4071.19 𝑝𝑠𝑖 >  𝑃𝑖    𝑂𝐾  

 

Se concluye que la sección cónica del recipiente soporta la presión de operación. 

 

3.6.6. Diseño a presión externa  

 

3.6.6.1. Envolvente cilíndrica 

 

En este apartado se usa la sección de requerimientos generales, específicamente la parte UG-28, 

donde se determina los espesores de placas y tubos desde la presión externa. En donde el literal 

(c) explica los pasos para los cálculos de placas cilíndricas y tubos. En la tabla 16-3 se mostró 



  

64 

 

los datos para el diseño en las condiciones de presión interna para el atenuador a la succión y en 

la tabla 17-3 para la descarga. 

 

Tabla 16-3: Datos de diseño a presión externa para el  

amortiguador en la succión. 

Denominación Valor Unidad 

Presión externa (P) 15 Psi 

Temperatura (T) 80  ºF 

Diámetro exterior (D) 6.625 in 

Longitud del cilindro (L) 27.62 In 

Juntas Soldadas A tope 1 -- 

Radiografía Full RT -- 

Material SA 106-B -- 

Corrosión Admisible (ca) 0 in 

Realizado por: Moreno, R, 2022. 

 

Tabla 17-3: Datos de diseño a presión externa para el  

amortiguador en la descarga. 

Denominación Valor Unidad 

Presión externa (P) 15 Psi 

Temperatura (T) 80  ºF 

Diámetro exterior (D) 7.5 in 

Longitud del cilindro (L) 33.75 In 

Juntas Soldadas A tope 1 -- 

Radiografía Full RT -- 

Material SA 106-B -- 

Corrosión Admisible (ca) 0 in 

Realizado por: Moreno, R, 2022. 

 

 

• Amortiguador en la succión 

Longitud total 

Se debe determinar la longitud tangencial a partir de la altura del cabezal, pero como al ser una 

cabeza plana en el amortiguador de succión la altura total será la ya conocida de 27.62 in. 
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Espesor nominal 

𝑡 = 𝑡𝑛 − 𝑐𝑎 

𝑡 = 0.28 − 0.125 − 0,018 

𝑡 = 0.137 𝑖𝑛 

Se calcula el diámetro exterior: 

                                                               𝐷𝑂 = 𝐷𝑖 + 2𝑡𝑛                                                         (23.3) 

𝐷𝑂 = 6.065 + 2(0.137) 

𝐷𝑂 = 6.339 𝑖𝑛 

Se obtienen las expresiones: 

𝐷𝑂

𝑡
=

6.339

0.137
= 46.27 

𝐿

𝐷𝑂
=

27.62

6.339
= 4.35 

Se obtiene el valor de A de la figura G de la norma: 

 

Ilustración 19-3: Cuadro geométrico para componentes bajo cargas externas  

para el amortiguador PE a la succión. 

Fuente: (ASME Sección II parte D, 2019, p.900) 

 

Se obtiene que: 

A=0,00085 

El valor del módulo de Young corresponde: 



  

66 

 

Tabla 18-3: Modulo de elasticidad para el material del amortiguador PE a la succión. 

 

Fuente: (ASME Sección II parte D, 2019, p.891) 

 

De la tabla se obtiene el módulo de elasticidad del material de bajo carbono mediante la 

temperatura de operación a 150 F, tenemos que es: 

𝐸 = 29.031 

Una vez obtenido el valor de elasticidad del material ingresamos a la figura 19-3 e intersecamos 

con el valor de A: 

 

Ilustración 20-3: Factor B de los componentes bajo presión externa para el amortiguador 

PE a la succión. 

Fuente: (ASME Sección II parte D, 2019, p. 902) 
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𝐵 = 11500 

Se calcula entonces la presión admisible: 

                                                               𝑃𝑎 =
4𝐵

3∗
𝐷𝑜

𝑡

                                                     (24.3) 

𝑃𝑎 =
4 ∗ 11500

3 ∗ 46.27
 

𝑃𝑎 = 331.39 𝑝𝑠𝑖  >> 𝑃𝑒    𝑂𝐾 

Se concluye que la envolvente del recipiente soporta el vacío total. 

 

Cabeza plana 

De la misma manera se calcula el valor de presión externa admisible que pueden soportar la 

cabeza plana del amortiguador. 

𝑅𝑜 = 𝐷𝑜 = 6.625 𝑖𝑛 

El espesor del cabezal en estado corroído es: 

𝑡 = 𝑡𝑛 − 𝑐𝑎 

𝑡 = 1 − 0.125 − 0,018 

𝑡 = 0.857 𝑖𝑛 

Se calcula el valor de A: 

                                                            𝐴 =
0,125

(𝐷𝑜/𝑡)
                                                       (25.3) 

𝐴 =
0,125

6.625
0.857

= 0.01617 

De la ilustración 20-3 se obtuvo el valor de B: 

𝐵 = 17150 

Se calcula entonces la presión admisible, utilizando la ecuación 24.3: 

𝑃𝑎 =
4 ∗ 17150

3 ∗
6.625
0.857

 

𝑃𝑎 = 2958 𝑝𝑠𝑖  >> 𝑃𝑒     𝑂𝐾 

Se concluye que la envolvente del recipiente soporta el vacío total. 

 

• Amortiguador en la descarga 

 

Longitud total 

Se debe determinar la longitud tangencial a partir de la altura del cabezal, pero como al ser una 

cabeza plana en el amortiguador de succión la altura total será la ya conocida de 33.75 in. 
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Espesor nominal 

𝑡 = 𝑡𝑛 − 𝑐𝑎 

𝑡 = 0.75 − 0.125 − 0,018 

𝑡 = 0.607 𝑖𝑛 

Se calcula el diámetro exterior, con la ecuación 23.3: 

𝐷𝑂 = 5.5 + 2(0.607) 

𝐷𝑂 = 6.714 𝑖𝑛 

Se obtienen las expresiones: 

𝐷𝑂

𝑡
=

6.714

0.607
= 11.06 

𝐿

𝐷𝑂
=

33.75

6.714
= 5.03 

Se obtiene el valor de A, a partir de la ilustración 19-3, con los valores obtenidos anteriormente: 

A=0,0065 

El valor del módulo de Young es el mismo del amortiguador de succión, el cual tiene el mismo 

material a la misma temperatura de diseño: 

𝐸 = 29.031 

Una vez obtenido el valor de elasticidad del material ingresamos a la ilustración 20-3 e 

intersecamos con el valor de A 

𝐵 = 9100 

Se calcula entonces la presión admisible, con la ecuación 24.3: 

𝑃𝑎 =
4 ∗ 9100

3 ∗ 11.06
 

𝑃𝑎 = 1097.04 𝑝𝑠𝑖  >> 𝑃𝑒     𝑂𝐾 

Se concluye que la envolvente del recipiente soporta el vacío total. 

 

Cabeza plana 

De la misma manera se calcula el valor de presión externa admisible que pueden soportar la 

cabeza plana del amortiguador de descarga. 

𝑅𝑜 = 𝐷𝑜 = 7.5 𝑖𝑛 

El espesor del cabezal en estado corroído es: 

𝑡 = 𝑡𝑛 − 𝑐𝑎 

𝑡 = 1 − 0.125 − 0,018 

𝑡 = 0.857 𝑖𝑛 

Se calcula el valor de A, utilizando la ecuación 25.3: 
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𝐴 =
0,125

7.5
0.857

= 0.0143 

Se obtiene el valor de B, mediante la ilustración 20-3: 

𝐵 = 17100 

Se calcula entonces la presión admisible, con la ecuación 24.3: 

𝑃𝑎 =
4 ∗ 17100

3 ∗
7.5

0.857

 

𝑃𝑎 = 2612.8 𝑝𝑠𝑖  >> 𝑃𝑒    𝑂𝐾 

Se concluye que la envolvente del recipiente soporta el vacío total. 

 

3.6.7. Verificación de espesores por tensiones 

 

Los recipientes a presión diseñados con el ASME VIII división 1, deben cumplir con los 

requerimientos establecidos por la norma y enlistados a continuación: 

➢ Esfuerzos por viento 

➢ Esfuerzos por impacto 

➢ Movimientos sísmicos 

➢ Cargas por el peso propio y del contenido 

 

3.6.7.1. Esfuerzos causados por el viento 

 

Para las cargas de viento a las cuales estará sometido los recipientes la norma ASME VIII 

división 1 mediante la practica según Megyesy, (1973) los recipientes con relación espesor y 

diámetro relativamente pequeñas van a estar sometidos a esfuerzos por viento. 

Se hace la consideración que los tanques sometidos a estas condiciones deben soportar 1 psi de 

carga de viento. 

 

• Amortiguador a la succión 

𝑃𝑎 𝑐𝑢𝑒𝑟𝑝𝑜 = 331.4 𝑝𝑠𝑖 

𝑃𝑒𝑥𝑡 𝑐𝑎𝑏𝑒𝑧𝑎𝑙𝑒𝑠 = 2958 𝑝𝑠𝑖 

𝑃𝑣𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 = 1 𝑝𝑠𝑖 

𝑃𝑎 >> 𝑃𝑣𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜  𝑜𝑘 

 

• Amortiguador a la descarga 

𝑃𝑎 𝑐𝑢𝑒𝑟𝑝𝑜 = 1097 𝑝𝑠𝑖 
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𝑃𝑒𝑥𝑡 𝑐𝑎𝑏𝑒𝑧𝑎𝑙𝑒𝑠 = 2612 𝑝𝑠𝑖 

𝑃𝑣𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜 = 1 𝑝𝑠𝑖 

𝑃𝑎 >> 𝑃𝑣𝑖𝑒𝑛𝑡𝑜  𝑜𝑘 

Al cumplir con la condición propuesta por megyesy, podemos decir que ambos amortiguadores 

soportarán las cargas de viento. 

 

3.6.7.2. Esfuerzos por impacto 

 

Los esfuerzos por impacto netamente se realiza el estudio cuando los recipientes van a estar en 

constante movimiento, y al ser recipientes que van a estar instalados directamente en un sistema 

de bombeo fijo, pues se omite el estudio de impacto. 

 

3.6.7.3. Esfuerzos debido a movimientos sísmicos 

 

Según NEC, (2014) y como se lo indica en la ilustración 21-3, se debe tomar el factor Z para la 

ciudad de Lago Agrio, donde está ubicado el sistema en estudio. 

 

 

Ilustración 21-3: Zonas sísmicas del Ecuador 

Fuente: (NEC, 2014, p.28-30) 

 

El Ecuador es considerado como amenaza sísmica alta, a excepción y como se puede observar 

en la ilustración 21-3 el nororiente que es catalogado como amenaza sísmica intermedia. 
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Tabla 19-3: Valores del factor Z en función de la zona sísmica. 

Zona sísmica I II III IV V VI 

Factor Z 0.15 0.25 0.30 0.35 0.4 0.50 

Caracterización del peligro sísmico Intermedia Alta Alta Alta Alta Muy alta 

Fuente: (NEC, 2014, p.28) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

El valor del factor Z para la zona I es de 0.15 g que según la tabla 20-3 se considera como una 

zona sísmica intermedia. 

Una vez conocido el factor Z que viene dado según la ubicación del sistema en estudio, se 

planteó que de acuerdo con las consideraciones de la norma NEC y sabiendo que los 

amortiguadores son estacionarios, se desprecian las cargas sísmicas. 

 

3.6.7.4. Esfuerzos por el peso propio  

 

Las tensiones producidas por el peso propio del tanque intervienen directamente a este tipo de 

esfuerzos, En este caso al ser los amortiguadores de manera vertical e instalados directamente a 

la línea de succión y descarga de la bomba, los esfuerzos serán aplicados a las bridas, la 

recomendación sería realizar un mecanismo en el cual exista una sujeción de estos elementos y 

de esta manera evitar movimientos bruscos o algún tipo de resonancia. 

 

3.6.8. Cálculo del peso de los amortiguadores en vacío 

 

3.6.8.1. Peso de los cabezales 

 

• Cabezal del amortiguador a la succión 

Primero se debió calcular el área de la tapa plana del amortiguador, se considera el diámetro 

interno del cuerpo que es de 6.065 in, el área sela calcula como un cilindro. 

                                                       𝐴𝑐𝑎𝑏𝑒𝑧𝑎𝑙 = 1.5708 ∗ 𝐷𝑖2                                                 (26.3) 

Donde: 

A: Área del cilindro en (𝑖𝑛2). 

D: Diámetro interno en condiciones corroídas (in). 

𝐴𝑐𝑎𝑏𝑒𝑧𝑎𝑙 = 1.5708 ∗ 154.051𝑚𝑚2 

𝐴𝑐𝑎𝑏𝑒𝑧𝑎𝑙 = 37277.8 𝑚𝑚2 = 57.78 𝑖𝑛2 

Como se sabe en el otro extremo de los amortiguadores tipo PE se tiene una brida de conexión, 

el peso de este elemento se puede ver en la figura 27-3 la cual es: 
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𝑃𝑏𝑟𝑖𝑑𝑎 = 25.69 𝑙𝑏𝑠 

 

El peso teórico del material SA 106-B es de 0.285 lbs/in3. Por lo tanto, el peso del cabezal es: 

                                                𝑃𝑐𝑎𝑏𝑒𝑧𝑎 = (𝐴𝑐𝑎𝑏𝑒𝑧𝑎𝑙 ∗ 𝑡) ∗ 𝑃106−𝐵                                         (27.3) 

𝑃𝑐𝑎𝑏𝑒𝑧𝑎 = (57.78 𝑖𝑛2 ∗ 0.75 𝑖𝑛) ∗ 0.285
𝑙𝑏𝑠

𝑖𝑛3 

𝑃𝑐𝑎𝑏𝑒𝑧𝑎 = 12.35 𝑙𝑏𝑠 

 

• Cabezal del amortiguador a la descarga 

De igual manera se calculó el área de la tapa plana del amortiguador, se considera el diámetro 

interno del cuerpo que es de 5.5 in, el área se lo calcula con la ecuación 26.3. 

𝐴𝑐𝑎𝑏𝑒𝑧𝑎𝑙 = 1.5708 ∗ 139.72 

𝐴𝑐𝑎𝑏𝑒𝑧𝑎𝑙 = 30655.87 𝑚𝑚2 = 47.52 𝑖𝑛2 

El otro extremo se tiene una brida de conexión, el peso de este elemento se puede ver en la 

ilustración 29-3 la cual es: 

𝑃𝑏𝑟𝑖𝑑𝑎 = 24.26 𝑙𝑏𝑠 

El peso teórico del material SA 106-B es de 0.285 lbs/in3. Por lo tanto, el peso del cabezal es, 

utilizando la ecuación 27.3: 

𝑃𝑐𝑎𝑏𝑒𝑧𝑎 = (47.52 𝑖𝑛2 ∗ 2.5 𝑖𝑛) ∗ 0.285
𝑙𝑏𝑠

𝑖𝑛3 

𝑃𝑐𝑎𝑏𝑒𝑧𝑎 = 33.858 𝑙𝑏𝑠 

 

3.6.8.2. Peso del cuerpo de los amortiguadores 

 

• Amortiguador a la succión 

Se empieza calculando el área cilíndrica del cuerpo 

                                                          𝐴 = 𝜋 ∗ 𝐷 ∗ 𝐿𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜                                                     (27.3) 

Donde: 

A, área del cilindro (𝑖𝑛2) 

D, diámetro interno en condiciones corroídas (in) 

L, longitud del cilindro (in) 

𝐴 = 𝜋 ∗ 6.375𝑖𝑛 ∗ 27.62𝑖𝑛 

𝐴 = 553.16 𝑖𝑛2 

Una vez calculada el área se encuentra el peso del cilindro 

                                                       𝑃𝑐𝑖𝑙 = (𝐴𝑐𝑖𝑙 ∗ 𝑡) ∗ 𝑃106−𝐵                                                (28.3) 
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Donde: 

𝑃𝑐𝑖𝑙, Peso del cilindro (lbs). 

𝐴𝑐𝑖𝑙, Área del cilindro (𝑖𝑛2). 

𝑡𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜: Espesor del cilindro (mm). 

P 106-B, Peso teórico del acero 
𝑙𝑏𝑠

𝑖𝑛3. 

𝑃𝑐𝑖𝑙 = 553.16 𝑖𝑛2 ∗ 0.28𝑖𝑛 ∗ 0.285
𝑙𝑏𝑠

𝑖𝑛3  

𝑃𝑐𝑖𝑙 = 44.142 𝑙𝑏𝑠 

Entonces, ya conocido todos los pesos del amortiguador se calcula el peso total 

                                                     𝑃𝑣𝑎𝑐𝑖𝑜 = 𝑃𝑐𝑖𝑙 + 𝑃𝑐𝑎𝑏 + 𝑃𝑏𝑟𝑖𝑑𝑎                                           (29.3) 

𝑃𝑣𝑎𝑐𝑖𝑜 = 44.142 + 12.35 + 25.69 

𝑃𝑣𝑎𝑐𝑖𝑜 = 82.182 𝑙𝑏𝑠 

• Amortiguador a la descarga 

Se calculó el área cilíndrica del cuerpo con la ecuación 27.3: 

𝐴 = 𝜋 ∗ 5.25𝑖𝑛 ∗ 33.75𝑖𝑛 

𝐴 = 556.65 𝑖𝑛2 

Se encontró el peso del cilindro utilizando la ecuación 28.3: 

𝑃𝑐𝑖𝑙𝑃𝑐𝑖𝑙 = 556.65 𝑖𝑛2 ∗ 1𝑖𝑛 ∗ 0.285
𝑙𝑏𝑠

𝑖𝑛3  

𝑃𝑐𝑖𝑙 = 158.64 𝑙𝑏𝑠 

Entonces con la ecuación 29.3, ya conocido todos los pesos del amortiguador se calcula el peso 

total 

𝑃𝑣𝑎𝑐𝑖𝑜 = 𝑃𝑐𝑖𝑙 + 𝑃𝑐𝑎𝑏 + 𝑃𝑏𝑟𝑖𝑑𝑎 

𝑃𝑣𝑎𝑐𝑖𝑜 = 158.64 + 33.358 + 24.26 

𝑃𝑣𝑎𝑐𝑖𝑜 = 216.26 𝑙𝑏𝑠 

 

3.6.9. Peso de los amortiguadores lleno de agua 

 

• Amortiguador en la succión 

 

Para calcular el peso del tanque lleno con agua se tomó la siguiente ecuación: 

                                                               𝑃𝑊 = 𝑉𝑇𝑜𝑡𝑎𝑙  ∗ 𝛾                                                      (30-3) 

Donde: 

Pw, peso del tanque con agua (lbs) 

Vtotal, volumen del tanque 𝑖𝑛3 

𝛾, peso específico del agua 𝑙𝑏𝑠/𝑖𝑛3 
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Tabla 20-3: Datos para el peso del amortiguador PE a la succión. 

Designación Valor Unidad 

Peso específico 62.43 𝑙𝑏𝑠/𝑓𝑡3 

Volumen total del recipiente 0.0674 𝑓𝑡3 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Entonces se tiene: 

𝑃𝑊 = 62.43 ∗ 0.0674 

𝑃𝑊 = 4.21 𝑙𝑏𝑠 

 

Por lo tanto, se calculó el peso del amortiguador de succión lleno de agua 

                                                      𝑃𝑓𝑖𝑛𝑎𝑙 𝑠𝑢𝑐𝑐𝑖ó𝑛 = 𝑃𝑊 + 𝑃𝑣𝑎𝑐𝑖𝑜                                            (31.3) 

𝑃𝑓𝑖𝑛𝑎𝑙 𝑠𝑢𝑐𝑐𝑖ó𝑛 = 4.21 + 82.18 

𝑃𝑓𝑖𝑛𝑎𝑙 𝑠𝑢𝑐𝑐𝑖ó𝑛 = 86.4 𝑙𝑏𝑠 

 

• Amortiguador en la descarga 

 

 Tabla 21-3: Datos para el peso del amortiguador PE de descarga 

Designación Valor Unidad 

Peso específico 62.43 𝑙𝑏𝑠/𝑓𝑡3 

Volumen total del recipiente 0.3756 𝑓𝑡3 

Realizado por: Moreno, Roberti, 2022. 

 

Entonces a partir de la ecuación 30.3 se tiene: 

𝑃𝑊 = 62.43 ∗ 0.3756 

𝑃𝑊 = 23.45 𝑙𝑏𝑠 

 

Por lo tanto, se calculó el peso del amortiguador de succión lleno de agua con la ecuación 31.3: 

𝑃𝑓𝑖𝑛𝑎𝑙 𝑠𝑢𝑐𝑐𝑖ó𝑛 = 23.45 + 216.26 

𝑃𝑓𝑖𝑛𝑎𝑙 𝑠𝑢𝑐𝑐𝑖ó𝑛 = 239.7 𝑙𝑏𝑠 
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3.6.10. Orejas de izaje 

 

 

Ilustración 22-3: Medidas de las orejas de izaje 

Fuente: (Megyesy, 1973, p.150) 

 

3.6.10.1. Amortiguador a la succión 

 

Para calcular el espesor de la placa de izaje se utiliza la formula siguiente 

                                                                     𝑡𝑜 =
𝑊

𝑆𝐷
                                                               (32.3) 

Donde: 

W, es el peso del amortiguador en vacío 

S, Esfuerzo a tensión del material de la oreja 

D, diámetro del agujero 

𝑡𝑜 =
82.182𝑙𝑏𝑠 ∗ 32.2 

20000 ∗ 1
 

𝑡𝑜 = 0.132 𝑖𝑛 
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Área de soldadura aplicada 

Para la verificación de la soldadura se deben aplicar las siguientes ecuaciones y comparar sus 

resultados 

                                                              𝐴𝑠 = 1,4142𝑡𝑜𝐿                                                       (33.3) 

𝐴𝑠 = 1,4142(0.132)(10) 

𝐴𝑠 = 1.87 𝑖𝑛2 

                                                                     𝐴𝑟 =
𝑊

𝑆
                                                               (34.3) 

𝐴𝑟 =
82.18 ∗ 32.2

20000
 

𝐴𝑟 = 0.13 𝑖𝑛2 

𝐴𝑆 > 𝐴𝑟  𝑂𝐾 

 

3.6.10.2. Amortiguador a la descarga 

 

Para calcular el espesor de la placa de izaje se utiliza la ecuación 32.3: 

𝑡𝑜 =
216.26 𝑙𝑏𝑠 ∗ 32.2 

20000 ∗ 1
 

𝑡𝑜 = 0.348 𝑖𝑛 

 

Área de soldadura aplicada 

Para la verificación de la soldadura se deben aplicar las ecuaciones 33.3 y 34.3. Comparar sus 

resultados 

𝐴𝑠 = 1,4142(0.348)(10) 

𝐴𝑠 = 4.9 𝑖𝑛2 

𝐴𝑟 =
216.26 ∗ 32.2

20000
 

𝐴𝑟 = 0.35 𝑖𝑛2 

𝐴𝑆 > 𝐴𝑟  𝑂𝐾 

 

3.6.11. Diseño de aberturas y refuerzos 

 

Para diseño de las aberturas se utilizará la sección UG 45 del ASME VIII división 1. Las 

aperturas serán seleccionadas de tubería sin costura estándar cuya especificación del material 

corresponde a SA-105. El esfuerzo admisible se obtiene del anexo C dependiendo del material a 

la temperatura de diseño. 
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3.6.11.1. Brida del amortiguador de succión 

 

Tabla 22-3: Datos generales de la abertura del amortiguador PE a la succión 

Designación Valor Unidad 

Presión de diseño 456.113 Psi 

Temperatura de diseño 150 F 

Corrosión admisible 0.125 In 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

La brida para el amortiguador de succión obtenida de la hoja de cálculo se la muestra en la 

ilustración 23-3. 

 

 

Ilustración 23-3: Brida 4" 300 ANSI FLG del amortiguador PE de succión (Dimensiones  

obtenidas en el software pipedata-pro). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

En el software pipe data se obtuvo las dimensiones específicas de la brida 4” 300 ANSI FLG 

que fue seleccionada para la succión del sistema de bombeo, al igual que recomienda 8 

espárragos de ¾” UNC x 4 ½” de longitud para su fijación. 

 

Espesor mínimo del cuello en la brida de succión 

En la figura 16-3, se muestran las dimensiones de la brida utilizada en el amortiguador de 

succión y serán necesarias para el cálculo del espesor del cuello. 

Cálculo de ta 
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                                                             𝑡𝑎 =
𝑃𝑅

𝑆𝐸−0,6𝑃
+ 𝐶𝐴                                                     (34.3) 

Donde: E=1 

𝑡𝑎 =
456.113 ∗ 3.095

17100 ∗ 1 − 0,6 ∗ (456.113)
+ 0.125  

𝑡𝑎 = 0.209 𝑖𝑛 

El radio del cabezal donde el cuello de la brida será conectado es de R=3.0325 in 

Calculo tb1 

                                                             𝑡𝑏1 =
𝑃𝑅

𝑆𝐸−0,6𝑃
+ 𝐶𝐴                                                   (35.3) 

𝑡𝑏1 =
456.113 ∗ 3.0325

17100 ∗ 1 − 0,6 ∗ (456.113)
+ 0.125  

𝑡𝑏1 = 0.207 𝑖𝑛 

Cálculo tb2 

                                                                𝑡𝑏2 =
𝑃𝑅

𝑆𝐸−0,6𝑃
                                                           (36.3) 

𝑡𝑏2 =
(15)(3.0325)

17100 ∗ 1 − 0,6 ∗ 15
+ 0.125 

𝑡𝑏2 = 0.128 𝑖𝑛 

Cálculo tb3 

Tabla 23-3: Espesor mínimo requerido para 

cuello de brida NPS 4. 

 

Fuente: (ASME VIII división I, 2019, p.55) 
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𝑡𝑏3 = 0.207 + 0.125 

𝑡𝑏3 = 0.32 𝑖𝑛 

                                                   𝑡𝑏 = min (𝑡𝑏3; max(𝑡𝑏1; 𝑡𝑏2))                                          (35.3) 

𝑡𝑏 = min (0.32; 0.207) 

𝑡𝑏 = 0.207 

 

Cálculo de t 

                                                           𝑡𝑈𝐺−45 = max (𝑡𝑎; 𝑡𝑏)                                                 (36.3) 

𝑡𝑈𝐺−45 = max (0.209; 0.207) 

𝑡𝑈𝐺−45 = 0.209 𝑖𝑛 

 

En este caso se selecciona un tubo de t = 0.237 > 𝑡𝑈𝐺−45 = 0.209 𝑖𝑛, cumpliendo con el espesor 

mínimo.  

 

Ilustración 24-3: Tubería 4” NPS SCH 40 a la succión (las dimensiones fueron  

obtenidas del software pipedata-pro). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Al tener un espesor del cuello de la brida de 0.237 in, se realiza una comparación con la brida ya 

seleccionada, que al ser welding neck viene con el cuello unido, de esta manera se constata que 

el espesor es el correcto. 
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                                                               𝑀𝐴𝑊𝑃 =
𝑆𝐸𝑡

𝑅+0.6𝑡
                                                      (37.3) 

𝑀𝐴𝑊𝑃 =
17100 ∗ 1 ∗ 0.237

3.095 + 0.6 ∗ 0.237
 

𝑀𝐴𝑊𝑃 = 1251.91 > 𝑃𝑖      𝑂𝐾 

 

De esta manera se realiza la comprobación de que la brida 4” 300 ANSI FLG resiste a la 

presión, ya que el MAWP es mayor a la presión de operación. 

 

3.6.11.2. Brida del amortiguador de descarga 

 

Se utiliza el mismo material y tolerancias de diseño que la brida en el amortiguador de succión. 

 

 

Ilustración 25-3: Brida 2" 1500 ANSI FLG del amortiguador de descarga (Dimensiones  

obtenidas en el software pipedata-pro). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

Respecto a la selección del amortiguador a partir de la hoja de cálculo se buscó la brida en la 

base de datos del software pipe data pro. En la ilustración 25-3, se indican las dimensiones de la 

brida del amortiguador a la descarga del sistema, al igual que recomienda 8 espárragos de 7/8” 

UNC x 5 ¾” de longitud para su fijación. 
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Espesor mínimo del cuello en la brida de descarga 

 

Tabla 24-3: Datos generales de la abertura del amortiguador PE a la descarga. 

Propiedad Valor Unidad 

Presión de diseño 3556.2 psi 

Temperatura de diseño 150 F 

Corrosión 0.125 in 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Como la temperatura de diseño es de 150 F y el material de la brida es SA 105 al igual que en la 

succión, tenemos un esfuerzo máximo admisible de 17100 psi. 

En la ilustración 25-3, se muestran las dimensiones de la brida utilizada en el amortiguador de 

descarga y serán necesarias para el cálculo del espesor del cuello mediante la ecuación 34.3. 

 

𝑡𝑎 =
3556.2 ∗ 1.81

17100 ∗ 1 − 0,6 ∗ (3556.2)
+ 0.125  

𝑡𝑎 = 0.43 𝑖𝑛 

 

El radio del cabezal donde el cuello de la brida será conectado es de R=3.0325 in, con la 

ecuación 35.3. 

𝑡𝑏1 =
3556.2 ∗ 3.0325

17100 ∗ 1 − 0,6 ∗ (3556.2)
+ 0.125  

𝑡𝑏1 = 0.845 𝑖𝑛 

 

Cálculo tb2 a partir de la ecuación 36.3. 

𝑡𝑏2 =
(15)(3.0325)

17100 ∗ 1 − 0,6 ∗ 15
+ 0.125 

𝑡𝑏2 = 0.128 𝑖𝑛 
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Cálculo tb3 

Tabla 25-3: Espesor mínimo requerido para 

cuello de brida NPS 2. 

 

Fuente: (ASME VIII división I, 2019, p.55) 

 

Por lo tanto, encontramos el valor de tb3 

𝑡𝑏3 = 0.135 + 0.125 

𝑡𝑏3 = 0.26 𝑖𝑛 

 

Mediante la ecuación 35.3 se obtiene: 

𝑡𝑏 = min (0.26; 0.845) 

𝑡𝑏 = 0.26 

 

Cálculo de t, a partir de la ecuación 36.3. 

𝑡𝑈𝐺−45 = max (0.43; 0.26) 

𝑡𝑈𝐺−45 = 0.43 𝑖𝑛 
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Ilustración 26-3: Tubería 2” NPS XXS (las dimensiones fueron obtenidas del  

software pipedata-pro). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

En este caso se selecciona un tubo de t = 0.438 > 𝑡𝑈𝐺−45 = 0.43 𝑖𝑛, cumpliendo con el espesor 

mínimo.  

Al tener un espesor del cuello de la brida de 0.438 in, se realiza una comparación con la brida ya 

seleccionada, que al ser welding neck viene con el cuello unido, de esta manera se constata que 

el espesor es el correcto, se utilizó la ecuación 37.3. 

 

𝑀𝐴𝑊𝑃 =
17100 ∗ 1 ∗ 0.438

1.81 + 0.6 ∗ 0.438
 

𝑀𝐴𝑊𝑃 = 3613.37 > 𝑃𝑖      𝑂𝐾 

 

De esta manera se realiza la comprobación de que la brida 2” 1500 ANSI FLG resiste a la 

presión, ya que el MAWP es mayor a la presión de operación. 

 

3.6.12. Recubrimiento interno de los amortiguadores tipo PE 

 

El recubrimiento interno utilizado debido a las exigencias del fluido es el scotchkote 134, el 

cual es un recubrimiento epoxi termo endurecible diseñado principalmente para la protección 

contra la corrosión del metal. Las propiedades se las enlista en la tabla 26-3. 
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Tabla 26-3: Propiedades del recubrimiento interno scotchkote 134. 

Propiedad Valor Unidad 

Color Verde bosque -- 

Gravedad específica 1.151 -- 

Cobertura  127 𝑓𝑡2 𝑙𝑏/𝑚𝑖𝑙⁄  (066 𝑚2/𝑘𝑔/𝑚𝑚) 

Densidad del fluido 33 𝑙𝑏𝑠 𝑓𝑡3⁄  (530 𝑘𝑔 𝑚3)⁄  

Vida útil  8 a 18 meses F 

Promedio de gelificación 120  Segundos 

Cobertura de borde 12% a 18% -- 

Concentración minima de explosivos 0.03 𝑜𝑧 𝑓𝑡3⁄ (30.6 𝑔 𝑚3)⁄  

Temperatura de ignición 986 F 

Fuente: (3M, 2016, p.2) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

3.6.13. Pruebas de impacto para los componentes 

  

La temperatura mínima para el diseño según el material constructivo se describe en el ASME 

VIII división 1 en la sección UCS-66, y se debe encontrar estos valores tanto para el cuerpo, así 

como, para las cabezas. 

 

3.6.13.1. Pruebas de impacto para el cuerpo de ambos amortiguadores 

 

El material de ambos amortiguadores de pulsos tipo PE es el SA 106 grado B y tienen una 

temperatura mínima de diseño de -20 F. 
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Ilustración 27-3: Curvas para pruebas de impacto. 

Fuente: (Megyesy, 1973, p.65) 

 

Al encontrarse el material en la nota 1 como lo indica la figura UCS-66 del ASME, esto debido 

a que el material no está definido en ninguna de las notas, por ende, se lo tomó dentro de la 

curva A. Intersecamos el espesor mínimo para el amortiguador de succión de 0.28 in y con un 

MDMT de -20 F, encontrándose debajo de la curva A.  

De la misma forma para el amortiguador de descarga intersecamos el espesor mínimo de 1.094 

in con el MDMT de -20 F, encontrándose bajo la curva A. 

Al estar ambas intersecciones por debajo de la curva A se indica que el cuerpo de ambos 

amortiguadores necesita pruebas de impacto. 

 

3.6.13.2. Prueba de impacto para las cabezas de ambos amortiguadores 

 

Para las cabezas planas de ambos cilindros en la sección UCS 66 indica que para este tipo de 

elementos se debe dividir el espesor plano para 4 y se sigue el mismo proceso que el aplicado al 

cuerpo en donde se tiene el mismo material SA 106-B que se encuentra en la curva B y se 

define un espesor primeramente para el amortiguador de succión de 0.1875 in. Intersecando 
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dicho valor con el MDMT de -20 F, nos damos cuenta de que la intersección se encuentra bajo 

la curva A. 

Para la tapa del amortiguador a la descarga se obtiene un espesor de 0.625 in con un MDMT de 

-20 F, intersecando estos valores se encuentran bajo la curva. 

Al encontrarse ambas intersecciones bajo la curva A indica que es necesario realizar pruebas de 

impacto a ambos elementos. 

 

3.6.13.3. Prueba de impacto para las gargantas 

 

Para determinar si las gargantas de ambos amortiguadores requieren pruebas de impacto se 

define en primer lugar que estos dos elementos tienen un material SA 105. 

Con un MDMT de -20 para ambas gargantas se debe intersecar en la figura 26-3 con el espesor 

mínimo. Para el amortiguador a succión el espesor mínimo de la brida es de 0.25 in, la 

intersección de estos valores se encuentran por debajo de la curva A. 

Por otro lado, para el amortiguador a la descarga al intersecar el MDMT con el espesor mínimo 

de 0.5 in se encuentra por debajo de la curva objetivo A. 

Como ambas intersecciones de estos elementos se encuentran en la parte inferior de la curva se 

requiere pruebas de impacto. 

 

3.6.14. Soldadura recomendada 

 

El tipo de electrodo para la soldadura en recipientes a presión son los electrodos E6010 y el 

E7018, la designación se la indica a continuación: 

 

Tabla 27-3: Designación de electrodos utilizados en soldadura. 

Tipo de electrodo Designación 

E E Tipo de soldadura 

6 7 
Resistencia última del material (ksi) 

0 0 

1 1 Posición del soldador 

0 8 Parámetros (escoria, penetración) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Al unir dos aceros mediante soldadura se debe considerar si ele electrodo utilizado es 

compatible con los materiales a soldar, de esta manera se hace utilidad del diagrama de 

schaeffler. 
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La norma nos indica que todos los recipientes a presión después de realizar las soldaduras deben 

recibir un tratamiento térmico. Las bridas por lo general son tratadas térmicamente después de 

su forjado o mecanizado, pero la norma refiere que después de la soldadura deberá recibir un 

tratamiento térmico. 

 

3.7.  Dimensionamiento del amortiguador ZM (cero mantenimientos) 

 

Se realizó el dimensionamiento y selección de los atenuadores de pulsos de tipo ZM, solamente 

para la descarga del sistema, de igual manera se necesitan las principales características y 

propiedades en el funcionamiento de la bomba, las cuales, se utilizan para obtener las unidades 

recomendadas. 

 

Tabla 28-3: Características y propiedades del sistema de bombeo  

para el amortiguador ZM. 

Especificación Valor Unidad 

Configuración de tubería 180 Grados 

Tipo Triplex  

Numero de cilindros 3  

Velocidad de bomba 310 Rpm 

Eficiencia de bomba 85%  

Diámetro de plunger 1 7/8 in 

Carrera del pistón 5 in 

Conexión de succión Bridado  

Presión de descarga (atamosférica) 3314.7 psi 

Diámetro de tubería de descarga 2  in 

Conexión de descarga Bridado  

Tipo de fluido Petróleo  

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

Para la selección de las unidades de amortiguamiento de pulsos en el sistema de bombeo se 

utilizó una hoja de cálculo en el software libre Excel que mediante el catálogo de la empresa 

distribuidora de estos elementos “COORSTEK”, se conoció las principales dimensiones y 

propiedades que debe tener el atenuador. Se realizó un diagrama de flujo, mostrado en la figura 

28-3, que explica el uso y los resultados obtenidos de esta hoja de cálculo. 
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Ilustración 28-3: Diagrama de flujo para selección del amortiguador tipo ZM. 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

 

Ilustración 29-3: Amortiguador ZM seleccionado 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Los datos obtenidos de la hoja de cálculo se muestran en la tabla 29-3 y son los necesarios para 

realizar el diseño del elemento y validar su funcionamiento. 

 

 



  

89 

 

Tabla 29-3: Características del amortiguador PE para su diseño y validación 

Designación Valor Unidad 

Unidad sugerida ZM143-2008-BEV  

Diámetro de la bola 14 In 

Capacidad 62.2 𝑖𝑛3 

Material del cuerpo Acero al carbono  

Presión de diseño  5000 psi 

Temperatura de diseño 100 F 

Atenuación  85 % -- 

Fluido Petróleo  -- 

Fuente: Moreno, Roberto, 2022. 

 

3.7.1. Cálculo del diámetro del cuerpo del amortiguador 

 

Con respecto a la tabla 29-3, donde indica los datos generales de funcionamiento de la bomba, 

en la cual tenemos un diámetro de plunger de 1 7/8 in, mientras que la carrera es de 5 in a una 

velocidad máxima de diseño de 400 rpm. 

Se calcula el caudal, siendo este necesario para determinar el diámetro de la bola, como lo 

indica a continuación: 

                                                             𝑄 =
𝐴∗𝑥∗𝑟𝑝𝑚∗#𝑐

231
∗ 𝑛                                                 (38.3) 

                                                                     𝐴 =
∅𝑝

2∗𝜋

4
                                                          (39.3)   

Donde: 

Q, caudal por revolución 

A, es el área del cilindro de la bomba (𝑖𝑛2) 

∅𝑝, diámetro del pistón (in) 

x, carrera del pistón (in) 

rpm, velocidad máxima de la bomba 

#c, numero de cilindros 

n, eficiencia de la bomba 

𝐴 =
1.8752 ∗ 𝜋

4
= 2.761 𝑖𝑛2 

Entonces de la ecuación 38.3. 

𝑄𝑐 =
2.761 ∗ 5 ∗ 400 ∗ 3

234
∗ 0.85 

𝑄𝑐 = 60.94 𝐺𝑃𝑀 
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El caudal generado por la bomba triplex a 400 rpm y a la eficiencia de 85% es de 60.94 GPM 

El diámetro interior requerido se expresa mediante la siguiente ecuación: 

                                                                  𝐷 = (
𝑄∗231

0.5236
)

1
3⁄

                                                   (40.3) 

𝐷 = (
60.94 ∗ 231

5.236
)

1
3⁄

 

𝐷 = 13.91 𝑖𝑛  

Con el valor del diámetro calculado entramos a la tabla 30-3, y escogemos el valor mayor más 

próximo al calculado. 

 

Tabla 30-3: diámetros de amortiguadores ZM según su caudal 

Diámetro del amortiguador Caudal del amortiguador/10 Designación 

4 0.15 ZM4 

6 0.49 ZM6 

8 1.16 ZM8 

10 2.27 ZM10 

12 3.92 ZM12 

14 6.22 ZM14 

16 9.28 ZM16 

18 13.22 ZM18 

20 18.13 ZM20 

22 24.14 ZM22 

24 31.33 ZM24 

30 61.2 ZM30 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

El diámetro seleccionado del amortiguador de pulsaciones tipo ZM, para las condiciones del 

sistema estudiado es de 14 in que tiene una capacidad de 62.2 GPM. 

                                                                        𝑄𝑐 < 𝑄𝑡                                                           (41.3) 

60.94 < 62.2   𝐶𝑢𝑚𝑝𝑙𝑒 

 

Para obtener el espesor requerido de los amortiguadores tipo ZM, se tomó como referencia las 

consideraciones de la norma ASME VIII división 1. 
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3.7.2. Especificación del material 

 

El material de construcción del cuerpo del amortiguador es el SA-106 grado B, las propiedades 

de este material se encuentran descritas en la norma ASME sección II parte D del año 2019. 

(Para ver propiedades completas ver anexo 3).  

El esfuerzo máximo admisible del material se lo obtuvo de la tabla 9-3 a una temperatura de 

diseño de 100 F el valor es de 17100 psi. 

 

3.7.3. Condiciones de diseño 

 

La presión interna de operación del amortiguador de descarga es de 3300 psi y de diseño 5000, 

por otro lado, la temperatura de diseño en la unidad fue de 100 ℉, estos valores fueron 

obtenidos de la placa del fabricante del amortiguador seleccionado mostrado en el anexo E. 

 

3.7.4. Condiciones del material 

 

La corrosión admisible del material en su interior es de 0.125 in y por otro lado la corrosión 

externa será de 0 al no estar expuesto a condiciones extremas. 

 

3.7.5. Radiografía 

 

Las eficiencias de las uniones (E), depende únicamente del tipo de junta y del examen de la 

junta, el valor fue seleccionado de la tabla 31-3. 

 

Tabla 31-3: Radiografía de la junta soldada en el amortiguador ZM. 

Unidad Junta Tipo 

Descarga longitudinal categoría A grado 1 Full RT (UW-11 (a) Tipo 1) 

Fuente: (ASME Section VIII, 2019, p.20) 

Realizado por: Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

 

Con los datos de radiografía de la junta soldada es posible obtener la eficiencia de las juntas 

soldadas que se muestran en la tabla 31-4, y en el anexo D se adjuntó la tabla completa de la 

norma. 

De la tabla se obtuvo el valor de la eficiencia de junta soldada E, que para el amortiguador de 

descarga la eficiencia de la junta es de 1. 
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3.7.6. Cuerpo del amortiguador 

 

3.7.6.1. Diseño del espesor a presión interna 

 

Tabla 32-3: Medidas del cuerpo del amortiguador ZM. 

Designación Valor Unidad 

Diámetro de esfera 14 in 

Radio de operación 7 in 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

La ecuación para el cálculo del espesor para el cuerpo del amortiguador fue tomada del ASME 

división 1 del 2019, del apéndice obligatorio 1 que son las fórmulas complementarias de diseño 

expresadas en términos de dimensiones exteriores. 

Espesor requerido para capas esféricas, mediante la ecuación 20.2: 

𝑡𝑟 =
5000 ∗ 7

2 ∗ 17100 ∗ 1 + 0.8 ∗ 5000
 

𝑡𝑟 = 0.916 𝑖𝑛 

Al espesor encontrado se le debe sumar la corrosión admisible que es 0.125 in. 

𝑡𝑟 = 0.916 + 0.125 

𝑡𝑟 = 1.041𝑖𝑛 

El espesor mínimo requerido para la pared del amortiguador de descarga es de 1.041 in.  

 

Espesor nominal 

 

Al ser el cuerpo esférico su forjado es a partir de planchas nominales en pulgadas, por esta 

razón el espesor nominal seleccionado es de 1 1/8 in.  

 

𝑡𝑛 = 1.125 𝑖𝑛 

Cálculo de tolerancias de fabricación de la plancha:  

𝑚𝑒𝑛𝑜𝑟(6% ∗ (1.125 𝑖𝑛); 0.018 𝑖𝑛) 

𝑚𝑒𝑛𝑜𝑟(0.0675; 0.018 𝑖𝑛) 

𝑡𝑜𝑙𝑒𝑟𝑎𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑒 𝑓𝑎𝑏𝑟𝑖𝑐𝑎𝑐𝑖ó𝑛 = 0.018 𝑖𝑛 

 

Entonces, el espesor nominal mínimo 

𝑡𝑛𝑚 = 1.125 − 0.018 
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𝑡𝑛𝑚 = 1.107 𝑖𝑛 ≥ 𝑡𝑟 = 1.041    cumple 

El espesor seleccionado para condiciones extremas de corrosión es de 1.107 in el cual es mayor 

al calculado, por lo que cumple con la condición. 

 

Máxima presión admisible de trabajo (MAWP) 

 

Según el ASME VIII división I, 2019, en la sección de apéndice obligatorio 1, que indica las 

fórmulas suplementarias encontramos, la máxima presión admisible de trabajo (con sus siglas 

en inglés, MAWP), se calcula en estado corroído y temperatura de operación, mediante la 

siguiente ecuación: 

Espesor nominal mínimo en condiciones de corrosión: 

𝑡 = 𝑡𝑛𝑚 − 𝑐. 𝑎 = 1.107 𝑖𝑛 − 0.125 𝑖𝑛 = 0.982 𝑖𝑛 

Para SA 106-B a 300 F:  𝑆 = 17.1 𝑘𝑠𝑖  (Ver Tabla 1A en Anexo C) 

                                                                 𝑀𝐴𝑊𝑃 =
2𝑆𝐸𝑡

𝑅−0.8𝑡
                                                  (42.3) 

Donde: 

𝑀𝐴𝑊𝑃: Presión máxima admisible de trabajo [psi] 

𝑆: Esfuerzo admisible máximo [psi]   

𝐸:  Eficiencia de la junta 

𝑡: Espesor mínimo en condiciones corroídas [in] 

𝑅: Radio del tanque [in]   

𝑀𝐴𝑊𝑃 =
2 ∗ 17100 ∗ 0.982

7 − 0.8 ∗ 0.982
 

𝑀𝐴𝑊𝑃 = 5404.3 𝑝𝑠𝑖 > 𝑃𝑖  

 

Máxima presión admisible (MAP) 

 

Según (ASME, 2019), el MAP se calcula en condiciones nuevas y a temperatura ambiente, 

mediante la siguiente ecuación: 

𝑡 = 𝑡𝑛𝑚 = 1.125 𝑖𝑛 

Para SA 106-B a 80° F:  𝑆 = 17.1 𝑘𝑠𝑖 (Ver Tabla 1A en Anexo C) 

                                                         𝑀𝐴𝑃 =
2𝑆𝐸𝑡

𝑅−0.8𝑡
                                                      (43-3) 

Donde: 

𝑀𝐴𝑃: Presión máxima admisible [psi] 

𝑡: Espesor mínimo en condiciones nuevas [in] 
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𝑀𝐴𝑃 =
2 ∗ 17100 ∗ 1.125

7 − 0.8 ∗ 1.125
 

𝑀𝐴𝑃 = 6307.4 𝑝𝑠𝑖 

 

3.7.6.2. Diseño del espesor a presión externa 

 

De la misma manera se calcula el valor de presión externa admisible que pueden soportar el 

amortiguador de tipo PE a la descarga. 

                                                             𝑅𝑜 = 𝐷𝑜 = 7 𝑖𝑛                                                         (43.3) 

El espesor del cabezal en estado corroído es: 

𝑡 = 𝑡𝑛 − 𝑐𝑎 

𝑡 = 1.125 − 0.125 − 0,018 

𝑡 = 0.982 𝑖𝑛 

Se calcula el valor de A, mediante la ecuación 25.3: 

𝐴 =
1.1

(
7

0.982
)

2 = 0.02165 

Se calcula el valor de B, a partir de la ilustración 20-3: 

𝐵 = 17100 

Se calcula entonces la presión admisible Pa1, a partir de la ecuación 21.3: 

𝑃𝑎1 = [
2.167

7
0.982

− 0.0833] ∗ 17100 

𝑃𝑎1 = 3773.9 𝑝𝑠𝑖  

Se calcula el valor de Pa2 con la ecuación 22.3: 

𝑃𝑎2 =
2 ∗ 17100

7 0.982⁄
[1 −

1

7 0.982⁄
] 

𝑃𝑎2 = 4124.71 𝑝𝑠𝑖 > 𝑃𝑖  𝑂𝐾 

Se concluye que la envolvente del recipiente soporta el vacío total. 

 

3.7.7. Orejas de izaje 

 

Para el izaje del amortiguador tipo zero mantenimiento (ZM), por su peso se necesitará 

simplemente una sola oreja, las dimensiones se las obtuvo desde la ilustración 22-3. 

Para calcular el espesor de la placa de izaje se debe conocer el peso del elemento, al ser esférico 

y no tener muchos elementos extras en su interior y exterior se lo calcula fácilmente. Se 

considera el diámetro interno del cuerpo que es de 4.75 in, el área se la calcula. 
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                                                    𝐴𝑒𝑠𝑓𝑒𝑟𝑎 𝑖𝑛𝑡𝑒𝑟𝑖𝑜𝑟 = 4 ∗ 𝜋 ∗ 𝑟2                                              (44.3)  

Donde: 

A: Área del cilindro en (𝑖𝑛2). 

D: Diámetro interno en condiciones corroídas (in). 

                                                         𝐴𝑒𝑠𝑓𝑒𝑟𝑎 = 4 ∗ 𝜋 ∗ 2.3752                                              (45.3) 

𝐴𝑒𝑠𝑓𝑒𝑟𝑎 = 70.9 𝑖𝑛2 

El peso teórico del material SA 106-B es de 0.285 lbs/in3. Por lo tanto, el peso del cabezal se 

calcula con la ecuación 28.3: 

𝑃𝑒𝑠𝑓𝑒𝑟𝑎 = (70.9 𝑖𝑛2 ∗ 1.125 𝑖𝑛) ∗ 0.285
𝑙𝑏𝑠

𝑖𝑛3 

𝑃𝑒𝑠𝑓𝑒𝑟𝑎 = 22.73 𝑙𝑏𝑠 

 

El espesor para la placa de izaje se lo calcula con la ecuación 34.3:  

𝑡𝑜 =
22.73 𝑙𝑏𝑠 ∗ 32.2 

20000 ∗ 1
 

𝑡𝑜 = 0.037 𝑖𝑛 

Área de soldadura aplicada 

Para la verificación de la soldadura se deben aplicar las ecuaciones 33.3 y 34.3 para comparar 

sus resultados 

𝐴𝑠 = 1,4142(0.037)(10) 

𝐴𝑠 = 0.523 𝑖𝑛2 

𝐴𝑟 =
22.73 ∗ 32.2

20000
 

𝐴𝑟 = 0.037 𝑖𝑛2 

𝐴𝑆 > 𝐴𝑟  𝑂𝐾 

 

3.7.8. Pruebas de impacto para el cuerpo  

 

La temperatura mínima para el diseño según el material constructivo se describe en el ASME 

VIII división 1 en la sección UCS-66, y se debe encontrar este valor para el cuerpo en este caso.  

El material del amortiguadore tipo ZM es el SA 106 grado B y tienen una temperatura mínima 

de diseño de -20 F. 

 



  

96 

 

 

Ilustración 30-3: Curvas para pruebas de impacto en el amortiguador ZM. 

Fuente: (Megyesy, 1973, p.155) 

 

Al encontrarse el material en la nota 1 como lo indica la figura UCS-66 del ASME, esto debido 

a que el material no está definido en ninguna de las notas, por ende, se lo tomó dentro de la 

curva A. Intersecamos el espesor mínimo para el amortiguador de 1.125 in y con un MDMT de 

-20 F, encontrándose debajo de la curva A. Al estar ambas intersecciones por debajo de la curva 

A se indica que el cuerpo de ambos amortiguadores necesita pruebas de impacto. 

 

3.7.9. Dimensionamiento del amortiguador CT  

 

Las características y propiedades de entrada en la hoja de cálculo para este tipo de 

amortiguadores de pulsaciones fueron especificadas en la tabla 33-3, para obtener las unidades 

recomendadas. 
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Tabla 33-3: Características y propiedades del sistema de bombeo para los  

amortiguadores CT. 

Especificación Valor Unidad 

Tipo Triplex  

Numero de cilindros 3  

Velocidad de bomba 310 Rpm 

Eficiencia de bomba 95%  

Caudal esperado 68.12 GPM 

Diámetro de plunger 1 7/8 in 

Carrera del pistón 5 in 

Presión de succión (atmosférica) 184.7 psi 

Diámetro de tubería de succión 4  in 

Presión de descarga (atamosférica) 3314.7 psi 

Diámetro de tubería de descarga 2  in 

Material de brida Acero inoxidable  

Variación de presión pico a pico (succión) 11.18 psi 

Variación de presión pico a pico (descarga) 15.811 psi 

Tipo de fluido Petróleo  

Temperatura de fluido 115 F 

Temperatura ambiente 80 F 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Para la selección de las unidades de amortiguamiento de pulsos en el sistema de bombeo se 

utilizó una hoja de cálculo en el software libre Excel que mediante el catálogo de la empresa 

distribuidora de estos elementos “COORSTEK”, se conoció las principales dimensiones y 

propiedades que debe tener cada atenuador. Se realizó un diagrama de flujo, mostrado en la 

figura 31-3, que explica el uso y los resultados obtenidos de esta hoja de cálculo. 
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Ilustración 31-3: Diagrama de flujo para selección del amortiguador tipo CT. 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Conocidas las propiedades y características a la cual el sistema de bombeo power oil se 

encuentra en funcionamiento se selecciona los amortiguadores de pulsaciones tipo CT a la 

succión y descarga respectivamente.  

Para el diseño de este tipo de amortiguadores se necesitarán los datos que serán demandados por 

el software Matlab según las bases de datos y cálculos realizados, estos datos se los mostró en la 

tabla 34-3 para el amortiguador a la succión y en la tabla 35-3 para el amortiguador a la 

descarga. 
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Tabla 34-3: La unidad recomendada para la succión es un tipo  

CT-010285-211-1 

Designación Valor Unidad 

Conexión inferior 3” ANSI 150 RF  

Vejiga de reemplazo CTB-01HNBR  

Peso de la unidad 65 Lbs 

Galones 01  

Material del cuerpo SA 516 70  

Presión de prepcarga 129 Psi 

Atenuación 95%  

Variación de presión pico a pico 13.85 Psi 

Temperatura de diseño 100 F 

Presión de diseño 290 psi 

MAWP 473.73 Psi 

MDMT -20 F 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

La unidad seleccionada para la succión del sistema de bombeo según las consideraciones del 

API 674 y cálculos con las propiedades y características de funcionamiento de la bomba, es el 

amortiguador CT-010285-211-1, el cual debido a la alta capacidad de precarga ofrece una 

reducción mínima del 95% en la presión de pico a pico. 

 

Tabla 35-3: La unidad recomendada para la descarga es un tipo  

CT-010285-211-1 

Designación Valor Unidad 

Conexión inferior 3” ANSI 150 RF  

Vejiga de reemplazo CTB-01HNBR  

Peso de la unidad 65 Lbs 

Galones 01  

Material del cuerpo SA 516 70  

Presión de prepcarga 129 Psi 

Atenuación 95%  

Variación de presión pico a pico 11.18 Psi 

Temperatura de diseño 100 F 

Presión de diseño 3420 psi 

MAWP 3705 Psi 

MDMT -20 F 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 
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Para el amortiguador de pulso en la descarga del sistema se obtuvo una unidad CT-013705-211-

1, la cual ofrece una reducción mínima del 100% en la presión de pico a pico.  

 

3.7.9.1. Presión de diseño 

 

Para la presión de diseño se le agrega un factor de sobrepresión de alrededor de 30 psi y la 

presión hidrostática aplicada. 

La presión hidrostática a la cual ambos amortiguadores van a estar sometidos será de 90 psi, 

entonces para obtener la presión de diseño se utilizó la ecuación 5.3. 

 

• Presión de diseño en el amortiguador a succión 

 

La presión en el amortiguador a la succión se determina mediante la suma de los siguientes 

términos 

 

𝑃 = 170 + 90 + 30 

𝑃 = 290 𝑝𝑠𝑖 

 

• Presión de diseño en el amortiguador a descarga 

 

𝑃 = 3300 + 90 + 30 

𝑃 = 3420 𝑝𝑠𝑖 

 

3.7.9.2.  Conexión inferior 

 

El material de la brida que fue conectada directamente a la bomba o lo más cerca posible a la 

salida o entrada respectivamente, dependerá del tipo de fluido en el cual funcionará el sistema 

de bombeo. Existe dos tipos de materiales: “acero inoxidable” y “acero al carbono”. En este 

caso el fluido que se utiliza para la inyección en el sistema power oil es el crudo (petróleo), por 

lo tanto, el material de la brida fue acero inoxidable. 

Las conexiones inferiores de ambos amortiguadores se las indicó a continuación 
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• Amortiguador a la succión 

 

Ilustración 32-3: Brida 3" 150 ANSI SS del amortiguador a la succión (Dimensiones  

obtenidas en el software pipedata-pro). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

Para la sujeción de la brida a la succión se recomienda 4 pernos prisioneros de 5/8” UNC con 

una longitud de 3.5”. 

 

• Amortiguador a la descarga 

 

Ilustración 33-3: Brida 3" 1500 ANSI SS del amortiguador de descarga (Dimensiones  

Obtenidas en el software pipedata-pro). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 
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Para la sujeción de la brida a la línea de descarga se solicitan 8 pernos de 1.125” UNC con una 

longitud de 6.5”  

 

3.7.9.3. Diseño por presión interna 

 

• Espesor mínimo del cuerpo  

 

Para realizar el cálculo del espesor mínimo del cuerpo se lo toma como una cabeza torisférica, 

debido a su configuración geométrica. 

 

Ilustración 34-3: Cabezal torisférico del  

amortiguador CT a la succión. 

Fuente: (Megyesy, 1973, p.69) 

 

Espesor del cuerpo del amortiguador a la succión 

 

Se obtienen los parámetros geométricos a partir del diámetro interno por medio de las siguientes 

expresiones: 

                                                                    𝐿 = 0,9 ∗ 𝐷                                                         (46.3) 

𝐿 = 0,9 ∗ 208.28 = 187.5 𝑚𝑚 

                                                                  𝑟 = 0,085 ∗ 𝐿                                                        (47.3) 

𝑟 = 0,085 ∗ 187.5 = 15.94 ≈ 16 𝑚𝑚 

Se debe conocer las propiedades del material, las cuales se las obtiene del ASME II parte D. El 

material de la cabeza SA 516 Gr 70. 
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Tabla 36-3: Propiedades del material SA 516 Gr 70 

 

Fuente: (ASME Sección II parte D, 2019, p.82) 

 

La junta al estar forjada en el final de la cabeza se la toma como E=1, por lo tanto, para el 

espesor mínimo requerido para el amortiguador a la succión se utilizó la ecuación 21.2. 

Para el valor de M se tomó como referencia la tabla 1.-4.2 del ASME II parte D, donde indica la 

relación: 

                                                                         𝑀 =
𝐿

𝑟
                                                            (48.3) 

𝑀 =
187.5

16
= 11.718 

Tabla 37-3: Valores del factor M para amortiguador CT a la succión.  

 

Fuente: (ASME Sección II parte D, 2019, p.166) 

 

Se debió Interpolar entre los valores de L/r, para encontrar el factor exacto de M, obteniendo un 

valor de: 

𝑀 = 1.6087 

Entonces, se calculó el espesor mínimo de la cabeza del amortiguador a la succión 

𝑡 =
(290 𝑝𝑠𝑖) ∗ (7.382) ∗ (1,6087)

2(20000 𝑝𝑠𝑖) ∗ (1) − 0,2(290 𝑝𝑠𝑖)
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𝑡 = 0.086 𝑖𝑛 

 

A este espesor mínimo encontrado se suma la corrosión admisible del material 

𝑡𝑅𝑒𝑞 = 𝑡 + 𝐶𝑎 

𝑡𝑅𝑒𝑞 = 0.086 + 0.125 

𝑡𝑅𝑒𝑞 = 0.211 𝑖𝑛 

Para encontrar un valor comercial se toman datos de espesores de placas y se le resta la 

tolerancia del material 

𝑡𝑛 = 1/4 𝑖𝑛 

𝑡𝑛−𝑚𝑖𝑛 = 0.25 𝑖𝑛 − 0.018 𝑖𝑛 

𝑡𝑛−𝑚𝑖𝑛 = 0.232 𝑖𝑛 > 𝑡𝑅𝑒𝑞    𝑂𝐾 

 

Cálculo del MAWP y MAP 

 

Para el cálculo del MAWP se debe tomar el espesor en condiciones corroidas 

                                                               𝑀𝐴𝑊𝑃 =
2∗𝑆𝐸𝑡

𝐿𝑀+0,2𝑡
                                                  (49.3) 

𝑀𝐴𝑊𝑃 =
2 ∗ (20000)(1)(0.107)

(7.382)(1,6087) + 0,2(0.107)
 

𝑀𝐴𝑊𝑃 = 359.76 𝑝𝑠𝑖 

 

En el cálculo del MAP se toma al material en condiciones nuevas 

                                                                   𝑀𝐴𝑃 =
2∗𝑆𝐸𝑡

𝐿𝑀+0,2𝑡
                                             (50.3) 

𝑀𝐴𝑃 =
2 ∗ (20000)(1)(0.232)

(7.382)(1,6087) + 0,2(0.232)
 

𝑀𝐴𝑃 = 778.4 𝑝𝑠𝑖 

Máxima elongación de la fibra, a partir de la ecuación 12.3 

𝐸𝑓 = (
50(34.4)

(254)
) (1 −

(5)

∞
) 

𝐸𝑓 = 4,287 % < 5%   "𝑂𝐾" 

 

Espesor del cuerpo del amortiguador a la descarga 

 

𝐿 = 0,9 ∗ 𝐷 

𝐿 = 0,9 ∗ 254 = 228.6 𝑚𝑚 

𝑟 = 0,085 ∗ 228.6 = 19.43 ≈ 20 𝑚𝑚 
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Se debe conocer las propiedades del material, las cuales se las obtiene del ASME II parte D. El 

material de la cabeza SA 516 Gr 70. En la tabla 25-3 se indicó el valor de S=20000 

La junta al estar forjada en el final de la cabeza se la toma como E=1, se calcula el facto M. 

𝑀 =
𝐿

𝑟
 

𝑀 =
228.6

20
= 11.43 

Tabla 38-3: Valores del factor M para amortiguador CT a la descarga.   

 

Fuente: (ASME Sección II parte D, 2019, p.166) 

 

Se debió Interpolar entre los valores de L/r, para encontrar el factor exacto de M, obteniendo un 

valor de: 

𝑀 = 1.5972 

Entonces, se calculó el espesor mínimo de la cabeza del amortiguador a la succión 

𝑡 =
(3420 𝑝𝑠𝑖) ∗ (9) ∗ (1,5972)

2(20000 𝑝𝑠𝑖) ∗ (1) − 0,2(3420 𝑝𝑠𝑖)
 

𝑡 = 1.25 𝑖𝑛 

 

A este espesor mínimo encontrado se suma la corrosión admisible del material 

𝑡𝑅𝑒𝑞 = 𝑡 + 𝐶𝑎 

𝑡𝑅𝑒𝑞 = 1.25 + 0.125 

𝑡𝑅𝑒𝑞 = 1.375 𝑖𝑛 

Para encontrar un valor comercial se toman datos de espesores de placas y se le resta la 

tolerancia del material 

𝑡𝑛 = 1 1/2 𝑖𝑛 

𝑡𝑛−𝑚𝑖𝑛 = 1.5 𝑖𝑛 − 0.018 𝑖𝑛 

𝑡𝑛−𝑚𝑖𝑛 = 1.482 𝑖𝑛 > 𝑡𝑅𝑒𝑞    𝑂𝐾 
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Cálculo del MAWP y MAP 

 

Para el cálculo del MAWP se debe tomar el espesor en condiciones corroídas, mediante la 

ecuación 49.3. 

𝑀𝐴𝑊𝑃 =
2 ∗ (20000)(1)(1.357)

(9)(1,5972) + 0,2(1.357)
 

𝑀𝐴𝑊𝑃 = 3706.1 𝑝𝑠𝑖 

 

En el cálculo del MAP se toma al material en condiciones nuevas, a partir de la ecuación 50.3. 

𝑀𝐴𝑃 =
2 ∗ (20000)(1)(1.482)

(9)(1,5972) + 0,2(1.482)
 

𝑀𝐴𝑃 = 4040.57 𝑝𝑠𝑖 

Máxima elongación de la fibra se calcula con la ecuación 12.3. 

𝐸𝑓 = (
50(34.4)

(254)
) (1 −

(5)

∞
) 

𝐸𝑓 = 1,287 % < 5%   "𝑂𝐾" 

 

3.7.9.4. Diseño por presión externa 

 

La presión externa será la atmosférica, es decir, 15 psi. 

 

Espesor del cuerpo para el amortiguador a la succión 

 

Se calcula inicialmente la longitud tangencial a partir de la altura del cabezal toriesférico:  

                                                                   𝐿 = 𝐿𝑠 +
2∗ℎ

3
                                                         (51.3) 

𝐿 = 7.3 +
2 ∗ 4.3

3
 

𝐿 = 10.17 𝑖𝑛 

Se calcula el espesor nominal mínimo en condiciones corroídas: 

𝑡 = 𝑡𝑛 − 𝑐𝑎 

𝑡 = 0.25 − 0.125 − 0.018 

𝑡 = 0.107 𝑖𝑛 

Se calcula el diámetro exterior, con la ecuación 23.3: 

𝐷𝑂 = 8.2 + 2(0.25) 

𝐷𝑂 = 8.7 𝑖𝑛 

Se obtienen las expresiones: 
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𝐷𝑂

𝑡
=

8.7

0.107
= 81.31 

𝐿

𝐷𝑂
=

10.17

8.7
= 1.23 

Se obtiene el valor de A de la figura G de la norma, mostrada en la ilustración 19-3: 

A=0,0014 

El valor del módulo de Young del material SA 156-70 a la temperatura de diseño de 100 F del 

amortiguador es: 

𝐸 = 29.031 

Una vez obtenido el valor de elasticidad del material ingresamos a la ilustración 20-3 e 

intersecamos con el valor de A: 

𝐵 = 13500 

Se calcula entonces la presión admisible con la ecuación 24.3: 

𝑃𝑎 =
4 ∗ 13500

3 ∗ 81.31
 

𝑃𝑎 = 221.37 𝑝𝑠𝑖  > 𝑃𝑒     𝑂𝐾 

Se concluye que el cuerpo del recipiente soporta el vacío total. 

 

Espesor del cuerpo para el amortiguador a la descarga 

 

Se calcula inicialmente la longitud tangencial a partir de la altura del cabezal toriesférico 

utilizando la ecuación 51.3:  

𝐿 = 11 +
2 ∗ 6

3
 

𝐿 = 15 𝑖𝑛 

Se calcula el espesor nominal mínimo en condiciones corroídas: 

𝑡 = 𝑡𝑛 − 𝑐𝑎 

𝑡 = 1 − 0.125 − 0.018 

𝑡 = 0.857 𝑖𝑛 

Se calcula el diámetro exterior, mediante la ecuación 23.3: 

𝐷𝑂 = 9.5 + 2(1) 

𝐷𝑂 = 11.5 𝑖𝑛 

Se obtienen las expresiones: 

𝐷𝑂

𝑡
=

11.5

0.857
= 13.42 

𝐿

𝐷𝑂
=

15

11.5
= 1.304 
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Se obtiene el valor de A de la figura G de la norma mostrada en la ilustración 19-3: 

A=0,023 

El valor del módulo de Young del material SA 156-70 a la temperatura de diseño de 100 F del 

amortiguador es: 

𝐸 = 29.031 

Una vez obtenido el valor de elasticidad del material ingresamos a la ilustración 20-3 e 

intersecamos con el valor de A: 

𝐵 = 17500 

Se calcula entonces la presión admisible con la ecuación 24.3: 

𝑃𝑎 =
4 ∗ 17500

3 ∗ 13.42
 

𝑃𝑎 = 1738.69 𝑝𝑠𝑖  > 𝑃𝑒     𝑂𝐾 

Se concluye que el cuerpo del recipiente soporta el vacío total. 

 

3.7.9.5. Cáncamos de izaje 

 

Los cáncamos para maquinaria con hombros son pernos completamente roscados, adecuados 

para levantar cargas angulares de hasta 45 grados. Se pueden utilizar como punto de conexión 

para izar objetos, dependiendo de su tamaño y composición metálica (Grainger, 2018). 

 

Ilustración 35-3: Dimensiones del cáncamo de los  

amortiguadores CT 

Fuente: (Crosby, 2002, p.15) 
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• Cáncamo del amortiguador CT a la succión 

 

Tabla 39-3: Dimensiones del cáncamo del amortiguador CT a la succión 

 

Fuente: (Crosby, 2002, p.15) 

 

• Cáncamo del amortiguador CT a la descarga 

 

Tabla 40-3: Dimensiones del cáncamo del amortiguador CT a la succión 

 

Fuente: (Crosby, 2002, p.15) 
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CAPÍTULO IV 

 

4. RESULTADOS 

 

4.1.  Validación de los elementos en el software CAE 

 

Para la correcta validación de los amortiguadores de pulsaciones que actúan como recipientes a 

presión, es necesario realizar la simulación con todos los parámetros calculados en el anterior 

capítulo.  

Para los estudios de simulación, el software ANSYS utiliza la formulación del método de 

elementos finitos para cálculo de desplazamientos, las deformaciones y las tensiones de los 

componentes bajo cargas internas y externas. Cabe recalcar que la precisión del análisis mejora 

con la precisión con la que coinciden las mallas. 

La posible razón de las fallas en los recipientes a presión se debe principalmente a las 

composición o defectos del material, el incumplimiento de las especificaciones de diseño, las 

cargas variables y sus efectos. 

 

4.1.1. Objetivos de la validación 

 

• Realizar el modelado CAD en solidworks de los 3 tipos de amortiguadores seleccionados y 

dimensionados en el capítulo anterior. 

• Analizar las tensiones estáticas en ANSYS para cada uno de los tres tipos de 

amortiguadores de pulsaciones con extremos bridados y circulares planos, mediante 

esfuerzo de Von Mises y análisis de factor de seguridad. 

• Escoger el o los tipos de amortiguadores de pulsos que serán instalados en el sistema. 

 

4.1.2. Normas aplicadas en el diseño y validación 

 

Para el diseño de los amortiguadores de pulsos sometidos a presión se utilizó la norma ASME 

VIII división 1 así como lo establecido en el API 674 y para los valores de los esfuerzos 

admisibles de los materiales utilizados (SA 106-B y SA 516 gr 70) se manejó la norma ASME 

II parte D en unidades internacionales. La norma UNE -EN 13445-3 en el capítulo 6 se utilizó 

para conocer el valor del esfuerzo nominal en situaciones normales de servicio, mientras que el 

ASME B30.9 sirvió para encontrar la referencia del factor de seguridad en los elementos de 

izaje. 
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4.1.3. Procedimiento seguido para la validación 

 

El modelo de los elementos diseñados en SolidWorks se convierte en formato de archivo .IGS o 

.step, esto para importar la geometría en ANSYS, que será el software por análisis de elementos 

finitos que se utiliza para la validación de los elementos a presión. Para facilidad y mayor 

precisión en los resultados del análisis se simplificaron los modelos y se transformó todos los 

elementos a tipo Shell, esto con el propósito de que el mallado cumpla con el valor admisible 

para la simulación. 

 

4.1.4. Descripción del material 

 

Los materiales utilizados en los cálculos del capítulo III son el SA 106-B y el SA 516-70. En 

detalle, las propiedades mecánicas del material se describen en la tabla 1-4, estos valores serán 

los referenciales para la validación de los resultados.  

 

Tabla 1-4: Propiedades mecánicas del material SA 106-B 

Material Densidad 

(𝒍𝒃 𝒊𝒏𝟑⁄ ) 

Lìmite 

elástico (ksi) 

Resistencia a 

la tracción 

(psi) 

Módulo de 

elasticidad 

(ksi) 

Coeficiente 

de Poisson 

SA 106-B 0.285 35 60 29 0.27 

SA 516-70 0.285 38 70 27.56 0.21 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

4.2.  Análisis de resultados 

 

El modelo de geometría se importa a ANSYS en donde se lleva a cabo el análisis y la 

optimización de los elementos. El mallado se realiza de acuerdo con el elemento hasta conseguir 

la calidad deseada y recomendada, finalmente, se aplican las condiciones de contorno para 

asegurar la solución correcta. 

El objetivo principal de este análisis es verificar si los espesores y dimensiones obtenidas en 

cada uno de las unidades es el correcto y soporta con las condiciones de operación. Para 

verificar la seguridad de los amortiguadores de pulsaciones, la tensión de Von Misses se 

compara con la tensión de fluencia del material, así como también, se encuentran los factores de 

seguridad tanto para los esfuerzos de Von Mises encontrados, como para las presiones 

fluctuantes a fatiga. 



  

112 

 

En el capítulo III se determinaron las dimensiones que deberá cumplir cada amortiguador para 

que soporte las condiciones de operación, a continuación, se presentarán los resultados del 

capítulo anterior y se validará los datos manuales con las obtenidos en el software ansys. 

 

4.3. Esfuerzo nominal de los materiales 

 

Para aceros la norma UNE EN 13445 en su capítulo 6 denominado valores máximos admisibles 

de la tensión nominal, indica que el material con un alargamiento mínimo de la rotura inferior al 

30 % se debe calcular la tensión nominal para situaciones normales de servicio, con la siguiente 

ecuación, tomando el mínimo valor de ambas expresiones: 

                                                               𝑓𝑑 = 𝑚𝑖𝑛 (
𝑅𝑝0

1.5
;

𝑅𝑚

2.4
)                                                   (1.4) 

Donde: 

𝑓𝑑 , es el valor máximo del esfuerzo nominal para situaciones normales de servicio (psi). 

𝑅𝑝0, Límite elástico al 0,2% a temperatura ambiente (psi). 

𝑅𝑚, Resistencia a la tracción (psi). 

 

Los valores divididos tanto para el límite elástico como para la resistencia a la tracción son 

coeficientes de seguridad indicados por la norma ya mencionada. 

 

Tabla 2-4: Esfuerzo nominal de los materiales utilizados en los amortiguadores de  

pulsos 

Material 𝑹𝒎(𝒑𝒔𝒊) 𝑹𝒑𝟎(𝒑𝒔𝒊) Alargamiento (%) 𝒇𝒅(𝒑𝒔𝒊) 

SA 106-B 60000 35000 16.5 23333 

SA 516 Gr 70 70000 30000 27 20000 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

4.4. Amortiguador tipo PE 

 

4.4.1. Modelado de los amortiguadores tipo PE 

 

Para la validación de los amortiguadores tipo PE fue necesario simplificar ambas unidades para 

tener una mayor exactitud en los resultados, es por eso que mediante solidworks se realizaron 

los modelos que serán importados a la interfaz de ansys. 
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4.4.1.1. Amortiguador a la succión 

 

Las condiciones de diseño con las que fue modelada la unidad de succión se las muestra en la 

tabla 3-4. 

Tabla 3-4: Condiciones de modelado de la unidad de succión tipo PE. 

Designación Valor Unidad 

Conexión inferior 4" 300 ANSI FLG -- 

Conexión superior Acoplamiento ranurado -- 

Recubrimiento interno Skotchkote 134 -- 

Material del cuerpo SA-106 grado B -- 

Temperatura de diseño 150 F 

Presión de diseño 206.43 Psi 

Presión de operación 170 Psi 

Diametro  6 5/8 in 

Longitud de cilindro 27.62 In 

Espesor del cuerpo 0.28 In 

Espesor de la cabeza plana 0.75 In 

MAWP 725.53 Psi 

MAP 1403.3 psi 

MDMT -20 F 

Realizada por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

A continuación, se muestra el modelado de la unidad de succión 

 

Ilustración 1-4: Amortiguador de pulsos tipo PE  

a la succión modelado en Solidworks. 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 
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4.4.1.2. Amortiguador a la descarga 

 

Las condiciones de diseño con las que fue modelada la unidad de descarga se las muestra en la 

tabla 28-4. 

Tabla 4-4: Condiciones de modelado de la unidad de descarga tipo PE. 

Designación Valor Unidad 

Conexión inferior 2" 1500 ANSI FLG -- 

Conexión superior Roscado ACME -- 

Recubrimiento interno Skotchkote 134 -- 

Material del cuerpo SA-106 grado B -- 

Temperatura de diseño 150 F 

Presión de diseño 3356.7 Psi 

Presión de operación 3300 Psi 

Diámetro 6 5/8 In 

Longitud del cilindro 33.75 In 

Espesor del cuerpo 0.75 in 

Espesor de la cabeza plana 2.5 in 

MAWP 3381.34 Psi 

MAP 4145.18 Psi 

MDMT -20 F 

Realizada por: Moreno, Roberto, 2022. 

A continuación, se muestra el modelado de la unidad de descarga 

 

Ilustración 2-4: Amortiguador de pulsos tipo PE a la descarga  

modelado en Solidworks. 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 
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4.4.2. Mallado de los amortiguadores tipo PE 

 

El análisis de elementos finitos comienza con un análisis axisimétrico en un modelo 

bidimensional de ambos amortiguadores a presión. En condiciones de contorno, los recipientes 

se apoyan por su parte inferior directamente en las bridas y se aplica una presión interna de 206 

psi en la unidad a la succión y de 3356 psi al de descarga.  

 

4.4.2.1. Amortiguador a la succión 

 

Para que el mallado del elemento sea de mayor confiabilidad en sus resultados se aplicó 

convergencia con respecto al esfuerzo de von mises del cuerpo, hasta lograr un calidad óptima y 

convergencia en los resultados, como lo indica la tabla 5-4. 

 

Tabla 5-4: Convergencia en la malla del amortiguador PE a la succión. 

Tamaño de malla (in) Esfuerzo VM (psi) Calidad de malla 

2 2456.2 0.4287 

1 2454.4 0.549 

0.5 2454.4 0.793 

0.4 2454.4 0.83 

0.1 2460 0.975 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

El tamaño óptimo de convergencia de la malla para el amortiguador tipo PE a la succión es de 

0.4 in al obtener un esfuerzo constante y una calidad adecuada. 

 

Ilustración 3-4: Malla del amortiguador para  

el tipo PE a la succión. 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 
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4.4.2.2. Amortiguador a la descarga 

 

La convergencia de la malla para el amortiguador de pulsos PE a la descarga se la muestra en la 

tabla 6-4. 

 

Tabla 6-4: Convergencia en la malla del amortiguador PE a la descarga. 

Tamaño de malla (in) Esfuerzo VM (psi) Calidad de malla 

2 12607 0.7 

1.5 12560 0.79 

1 12564 0.861 

0.8 12564 0.855 

0.3 12895 0.968 

0.1 12907 0.97 

0.08 12908 0.992 

0.05 12908 0.994 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

El tamaño óptimo de convergencia de la malla para el amortiguador tipo PE a la descarga es de 

0.3 in al obtener un esfuerzo constante y una calidad adecuada. 

 

 

Ilustración 4-4: Mallado para el tipo  

PE a la descarga. 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 
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4.4.3. Análisis por esfuerzos de Von Misses 

4.4.3.1. Esfuerzos del amortiguador a la succión 

 

En la tabla 7-4, se presentan los resultados de los esfuerzos calculados en el amortiguador a la 

succión, esto nos servirás para comparar con los esfuerzos obtenidos en el ansys. 

 

Tabla 7-4: Esfuerzos aplicados en el cuerpo del amortiguador PE  

a la succión. 

Esfuerzo Valor Unidad 

Esfuerzo normal 1222.153 Psi 

Esfuerzo tangencial 2444.31 Psi 

Esfuerzo Von Mises 2116.83 Psi 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

 

 

Ilustración 5-4: Esfuerzos de Von Mises del amortiguador PE a 

la succión (simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

4.4.3.2. Esfuerzos del amortiguador a la descarga 

 

En la tabla 8-4, se presentan los resultados de los esfuerzos calculados en el amortiguador a la 

succión 

Tabla 8-4: Esfuerzos aplicados en el cuerpo del amortiguador PE a la  

descarga 

Esfuerzo Valor Unidad 

Esfuerzo normal 7412.71 Psi 

Esfuerzo tangencial 14825.43 Psi 

Esfuerzo Von Mises 12839.2 Psi 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 
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Ilustración 6-4: Esfuerzos de Von Mises del amortiguador PE a 

la descarga (simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

Debido a la geometría del amortiguador y al tener concentradores de esfuerzos en la parte 

superior de la tapa plana, se puede observar que en este punto los esfuerzos son muy altos, es 

por esto que los valores de los esfuerzos se los tomará solamente dentro del envolvente 

cilíndrica. 

Se realiza una comparación de los esfuerzos calculados del material, a los cuales está sometido 

los amortiguadores tipo PE, con los encontrados mediante simulación. 

 

Tabla 9-4: Comparación de esfuerzos Von Mises de los amortiguadores PE 

Amortiguador Fd material (psi) Fd calculado (psi) Fd simulado (psi) 

Succión 23333 2116.83 2454.4 

Descarga 23333 12839.2 12895 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Teniendo un valor calculado de esfuerzo que el material SA 106-B soporta de 23333 psi, es por 

esto, que podemos decir que ambos amortiguadores resisten dichas presiones. 

 

4.4.4. Análisis de deformación 

 

Para el cálculo de la deflexión máxima en un tanque de presión vertical según Estrada, J en 

(2001), indica que el recipiente cilíndrico vertical se lo toma como una viga empotrada y su 

máxima deflexión no deberá exceder las 6 in por cada 100 pies de altura. Entonces, para el 
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amortiguador de pulsos a la succión se tendrá una deflexión máxima de 0.1752 in, y para la 

unidad de descarga será de 0.2144 in. 

Para encontrar la deformación existente causada por el esfuerzo de Von Mises, se utilizará la 

siguiente ecuación: 

                                                                          𝑒 =
𝜎𝑣𝑚∗𝐿

𝐸
                                                  (2.4) 

Donde: 

e, Deformación del elemento (in). 

E, Modulo de elasticidad (29𝑥106). 

 

4.4.4.1. Análisis de deformación del amortiguador a la succión 

 

La deformación ocasionada por el esfuerzo para el amortiguador de pulsos a la succión 

mediante simulación se la indica en la figura 30-4. 

 

 

Ilustración 7-4: Deformaciones del amortiguador PE a la succión  

(simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

4.4.4.2. Análisis de deformación del amortiguador a la descarga 

 

La deformación ocasionada por el esfuerzo para el amortiguador de pulsos a la descarga se la 

indica a continuación. 
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Ilustración 8-4: Deformaciones del amortiguador PE a la descarga  

(simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

En la tabla 32-4 se presentan el resultado de los cálculos de las deformaciones causadas por los 

esfuerzos de von mises y se comparan con las deformaciones con las obtenidas mediante 

simulación. 

 

Tabla 10-4: Deformación de los amortiguadores PE 

Unidad Deformación máxima 

(in) 

Deformación calculada 

(in) 

Deformación simulada 

(in) 

Succión 0.1752 0.00202 0.0009 

Descarga 0.2144 0.0127 0.00243 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

La deformación de los amortiguadores tipo PE cumple con la deformación máxima que el 

material puede soportar. 

 

4.4.5. Factor de seguridad  

 

El factor de seguridad para recipientes sometidos a presión es algo conservador y se toma el 

valor de 3.5 a 6 especificado en el código ASME VIII división 1. 
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4.4.5.1. Factor de seguridad del amortiguador a la succión 

 

 

Ilustración 9-4: Factor de seguridad del amortiguador PE a la succión 

(simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

4.4.5.2. Factor de seguridad del amortiguador a la descarga 

 

 

Ilustración 10-4: Factor de seguridad del amortiguador PE a la descarga 

(simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

Para ambos amortiguadores se realizó una extensión en el rango de valores en la simulación del 

factor de seguridad para conocer con exactitud el lugar de menor valor. 
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Tabla 11-4: Comparación de factor de seguridad en los 

amortiguadores PE 

Unidad ts (in) FS norma FS simulado 

Succión 0.28 3.5 4.87 

Descarga 0.75 3.5 3.99 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

En la tabla 33-4 se puede observar en los datos que el análisis del factor de seguridad cumple 

con lo establecido por la norma ASME VIII división 1 al ser los factores de simulación mayores 

con respecto al espesor del cuerpo de ambos elementos. 

 

4.4.6. Fatiga de los amortiguadores tipo PE  

 

Las unidades al estar sometidas a presiones fluctuantes se debe realizar este análisis a fatiga. El 

método utilizado para este análisis será el de Goodman que se basa en un gran número de 

pruebas y es más o menos incuestionable y generalmente aceptado en la comunidad del diseño. 

Se calculará el límite de rotura debido a fatiga de las unidades para comparar con lo obtenido en 

ansys y determinar de esta manera cual sería el esfuerzo fluctuante máximo al cual las unidades 

pueden estar sometidas. 

 

4.4.6.1. Fatiga del amortiguador a la succión 

 

El límite de rotura para el amortiguador PE a la succión es: 

𝑆𝑢 = 672.39 𝑝𝑠𝑖 

 

 

Ilustración 11-4: Límite de rotura por fatiga del amortiguador  

PE a la succión (simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 
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Ilustración 12-4: Vida a la fatiga del amortiguador PE a la  

succión (simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

 

Podemos observar en la vida a fatiga que mientras la fluctuación de presiones no supere el 

límite de rotura de la unidad, la vida media del componente no va a disminuir, lo que significa 

que el elemento probablemente no falle por fatiga. 

 

4.4.6.2. Fatiga del amortiguador a la descarga 

 

El límite de rotura para el amortiguador PE a la succión es: 

𝑆𝑢 = 3751.6 𝑝𝑠𝑖 

 

 

Ilustración 13-4: Límite de rotura por fatiga del amortiguador  

PE a la descarga (simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 
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Ilustración 14-4: Vida a la fatiga del amortiguador PE a la descarga 

(simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

 

Podemos observar en la vida a fatiga que mientras la fluctuación de presiones no supere el 

límite de rotura de la unidad, la vida media del componente no va a disminuir, lo que significa 

que el elemento probablemente no falle por fatiga. 

 

Tabla 12-4: Límite de rotura y vida de los amortiguadores PE 

Unidad Presión límite de 

ruptura calculado 

(psi) 

Presión límite de 

ruptura simulado 

(psi) 

Vida del 

elemento 

Succión 672.39 674.2 1e6 

Descarga 3751.6 3767.8 1e6 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

4.5. Amortiguador tipo ZM (cero mantenimientos) 

 

4.5.1. Modelado de los amortiguadores tipo ZM 

 

Para la validación del amortiguador tipo ZM fue necesario simplificar el modelado para tener 

una mayor exactitud en los resultados, es por eso por lo que mediante SolidWorks se realizó el 

modelo que será importado a la interfaz de ansys. 

Las condiciones de diseño con las que fue modelada la unidad de succión se las muestra en la 

tabla 13-4. 
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Tabla 13-4: Condiciones de modelado de la unidad de succión  

tipo ZM. 

Designación Valor Unidad 

Material del cuerpo SA-106 grado B -- 

Temperatura de diseño 150 F 

Presión de diseño 5000 Psi 

Presión de operación 3300 Psi 

Diametro  14 in 

Espesor del cuerpo 1.125 In 

MAWP 5404.3 Psi 

MAP 6307.4 psi 

MDMT -20 F 

Realizada por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

A continuación, se muestra el modelado de la unidad de descarga 

 

 

Ilustración 15-4: Amortiguador de pulsos tipo ZM  

(modelado en Solidworks). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

4.5.2. Mallado de los amortiguadores tipo ZM 

 

El análisis de elementos finitos comienza con un análisis axisimétrico en un modelo 

bidimensional del amortiguador a presión. En condiciones de contorno, el atenuador se apoya 

por sus extremos directamente a la tubería de descarga de la bomba y se aplica una presión 

interna de 3300 psi.  
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Para que el mallado del elemento sea de mayor confiabilidad en sus resultados se aplicó 

convergencia en con respecto a los esfuerzos VM del cuerpo hasta lograr un tamaño de malla 

óptimo, observando que en la calidad promedio su valor es muy cercano a 1, es decir, que el 

mallado es adecuado. 

Tabla 14-4: Convergencia de la malla del amortiguador tipo ZM 

Tamaño de malla (in) Esfuerzo VM (psi) Calidad de malla 

2 11483 0.566 

1.5 11527 0.672 

1 11409 0.735 

0.5 11535 0.871 

0.1 11544 0.97 

0.05 11553 0.992 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

El tamaño óptimo de convergencia de la malla para el amortiguador ZM es de 0.5 in al obtener 

un esfuerzo constante y una calidad adecuada. 

 

 

Ilustración 16-4: Mallado para el amortiguador tipo ZM  

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

4.5.3. Análisis por esfuerzos de Von Misses 

 

En la tabla 15-4, se presentan los resultados de los esfuerzos calculados en el amortiguador, esto 

nos servirás para comparar con los esfuerzos obtenidos en el ansys. 
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Tabla 15-4: Esfuerzos aplicados en el cuerpo  

del amortiguador ZM 

Esfuerzo Valor Unidad 

Esfuerzo Von Mises 10266.67 Psi 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

 

 

Ilustración 17-4: Esfuerzos de Von Mises del amortiguador ZM  

(simulación en ansys, 2022 R2) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

Debido a la geometría del amortiguador y al tener concentradores de esfuerzos en las tuberías de 

flujo, se puede observar que en estos puntos los esfuerzos son muy altos, es por esto que los 

valores de los esfuerzos se los tomará solamente dentro del envolvente esférica. 

Se realiza una comparación de los esfuerzos calculados del material, a los cuales está sometido 

los amortiguadores tipo ZM, con los encontrados mediante simulación. 

 

Tabla 16-4: Esfuerzos Von Mises del amortiguador ZM. 

Amortiguador Fd material (psi) Fd calculado (psi) Fd simulado (psi) 

Descarga 23333 10266.67 11535 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Teniendo un valor calculado de esfuerzo que el material SA 106-B soporta de 23333 psi, es por 

esto, que podemos decir que el amortiguador resiste dicha presión de operación. 
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4.5.4. Análisis de deformación 

 

Para el cálculo de la deflexión máxima en un tanque de presión esférico según Estrada, J en 

(2001), indica que el recipiente esférico se lo toma como una viga empotrada y su máxima 

deflexión no deberá exceder las 6 in por cada 100 pies de diametro. Entonces, para el 

amortiguador de pulsos se tendrá una deflexión máxima de 0.0702 in. 

 

La deformación ocasionada por el esfuerzo para el amortiguador de pulsos mediante simulación 

se la indica en la ilustración 18-4. 

 

 

Ilustración 18-4: Deformaciones del amortiguador ZM  

(simulación en ansys, 2022 R2) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

 

En la tabla 17-4 se presentan el resultado de los cálculos de las deformaciones causadas por los 

esfuerzos de von mises y se comparan con las deformaciones con las obtenidas mediante 

simulación. 

 

Tabla 17-4: Deformación del amortiguador ZM 

Unidad Deformación máxima 

(in) 

Deformación calculada 

(in) 

Deformación simulada 

(in) 

Descarga 0.0702 0.004 0.00237 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

La deformación de los amortiguadores tipo ZM cumple con la deformación máxima que el 

material puede soportar. 
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4.5.5. Factor de seguridad  

 

Según lo indica la norma ASME VIII división 1, el factor de seguridad para recipientes 

sometidos a presión es algo conservador y se toma el valor de 4. 

 

Ilustración 19-4: Factor de seguridad del amortiguador ZM  

(simulación en ansys, 2022 R2) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

Tabla 18-4: Comparación de factor de seguridad en el 

amortiguador ZM 

Unidad ts (in) FS norma FS simulado 

Descarga 1.125 3.5 3.61 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

En la ilustración 19-4, se puede observar que el valor del factor de seguridad es muy bajo en las 

esquinas de las soldaduras debida a los concentradores de esfuerzos, pero si analizamos 

directamente en el cuerpo nos da valores aceptables según la norma ASME VIII división 1. 

 

4.5.6. Fatiga del amortiguador tipo ZM  

 

El método utilizado para el análisis del factor de seguridad ocasionado por fatiga será el de 

Goodman, que se basa en un gran número de pruebas y generalmente aceptado en la comunidad 

del diseño. 

Se calculará el límite de rotura debido a fatiga de las unidades para comparar con lo obtenido en 

ansys y determinar de esta manera cual sería el esfuerzo fluctuante máximo al cual las unidades 

pueden estar sometidas. 
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4.5.6.1. Fatiga del amortiguador a la succión 

 

El límite de rotura para el amortiguador PE a la succión es: 

 

𝑆𝑢 = 3487.9 𝑝𝑠𝑖 

 

 

Ilustración 20-4: Factor de seguridad por fatiga del amortiguador  

ZM (simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

Se analizó el funcionamiento de la unidad para conocer su vida útil a fatiga: 

 

 

Ilustración 21-4: Vida a fatiga del amortiguador ZM (simulación  

en ansys, 2022 R2) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

 

Podemos observar en la vida a fatiga que mientras la fluctuación de presiones no supere el 

límite de rotura de la unidad, la vida media del componente no va a disminuir, lo que significa 

que el elemento probablemente no falle por fatiga. 
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Tabla 19-4: Límite de rotura y vida del amortiguador ZM 

Unidad Presión límite de 

ruptura calculado 

(psi) 

Presión límite de 

ruptura simulado 

(psi) 

Vida del 

elemento 

Descarga 3487.9 3466.7 1e6 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

4.6. Amortiguador tipo CT 

 

4.6.1. Modelado de los amortiguadores tipo CT 

 

Para la validación de los amortiguadores tipo CT fue necesario realizar ambas unidades en 

solidworks, que serán importados a la interfaz de ansys para su simplificado de sólidos en la 

interfaz del space clean dentro de ansys. 

 

4.6.1.1. Modelado del amortiguador CT a la succión 

 

Las condiciones de diseño con las que fue modelada la unidad de succión se las muestra en la 

tabla 20-4. 

Tabla 20-4: Condiciones de modelado de la unidad de succión tipo CT. 

Designación Valor Unidad 

Conexión inferior 3" ANSI 150 RF -- 

Recubrimiento interno Skotchkote 134 -- 

Material del cuerpo SA-516 grado 70 -- 

Perno de carga ¾-10 SA 354 Gr BC in 

Tornillo sujeción media Grado 8 CS  

Espárragos de fijación 5/8 -11 UN SA 193 CS  in 

Temperatura de diseño 150 F 

Presión de diseño 290 Psi 

Presión de operación 170 Psi 

Diametro  8.2 in 

Longitud  10 In 

Espesor min del cuerpo 0.25 In 

MAWP 359.76 Psi 

MAP 778.4 psi 

MDMT -20 F 

Realizada por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

A continuación, se muestra el modelado de la unidad de succión 
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Ilustración 22-4: Amortiguador de pulsos CT a la  

succión modelada en SolidWorks. 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

4.6.1.2. Modelado del amortiguador CT a la descarga 

 

Las condiciones de diseño con las que fue modelada la unidad de descarga se las muestra en la 

tabla 28-4. 

 

Tabla 21-4: Condiciones de modelado de la unidad de descarga tipo CT. 

Designación Valor Unidad 

Conexión inferior 3" ANSI 1500 RF -- 

Recubrimiento interno Skotchkote 134 -- 

Material del cuerpo SA-516 grado 70 -- 

Tuerca hex pesada 1 1/8-8 UN-2B Gr 2H in 

Contratuerca 1 1/8-8 UN Gr 2H  

Espárragos de fijación 1 1/8-8UN-2Ax 6.5 Gr B7  in 

Temperatura de diseño 150 F 

Presión de diseño 3420 Psi 

Presión de operación 3300 Psi 

Diametro  10 in 

Longitud  9 In 

Espesor min del cuerpo 1.5 In 

MAWP 3706 Psi 

MAP 4040 psi 

MDMT -20 F 

Realizada por: Moreno, Roberto, 2022. 
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A continuación, se muestra el modelado de la unidad de descarga 

 

 

Ilustración 23-4: Amortiguador de pulsos tipo CT  

a la descarga modelado en SolidWorks. 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

4.6.2. Mallado de los amortiguadores tipo CT 

 

El análisis de elementos finitos comienza con un análisis axisimétrico en un modelo 

bidimensional de ambos amortiguadores a presión. En condiciones de contorno, los recipientes 

se apoyan por su parte inferior directamente en las bridas y se aplica una presión interna de 170 

psi en la unidad a la succión y de 3300 psi al de descarga.  

 

4.6.2.1. Amortiguador a la succión 

 

Para que el mallado del elemento sea de mayor confiabilidad en sus resultados se aplicó 

convergencia con respecto a los esfuerzos VM del cuerpo hasta lograr un tamaño de malla 

óptimo, observando que en la calidad promedio su valor es muy cercano a 1, es decir, que el 

mallado es adecuado. 
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Tabla 22-4: Convergencia de la malla del amortiguador CT a la succión. 

Tamaño de malla (in) Esfuerzo VM (psi) Calidad de malla 

2 2322.5 0.633 

1 2598.9 0.774 

0.5 2566.8 0.9 

0.3 2554 0.96 

0.1 2547 0.98 

0.04 2550.4 0.995 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

El tamaño óptimo de convergencia de la malla para el amortiguador tipo CT a la succión es de 

0.3 in al obtener un esfuerzo constante y una calidad adecuada. 

 

 

Ilustración 24-4: Mallado para el tipo CT a la succión  

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

4.6.2.2. Amortiguador a la descarga 

 

De igual manera se aplicó convergencia con respecto a los esfuerzos VM del cuerpo hasta lograr 

un tamaño de malla óptimo, observando que la calidad sea adecuada. 

 

Tabla 23-4: Convergencia de la malla del amortiguador CT a la descarga. 

Tamaño de malla (in) Esfuerzo VM (psi) Calidad de malla 

2 15711 0.754 

1 14896 0.81 

0.5 15199 0.924 

0.3 15099 0.955 

0.1 15075 0.988 

0.08 15086 0.99 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 
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El tamaño óptimo de convergencia de la malla para el amortiguador tipo CT a la descarga es de 

0.3 in al obtener un esfuerzo constante y una calidad adecuada. 

 

 

Ilustración 25-4: Mallado para el tipo CT a la descarga  

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

4.6.3. Análisis por esfuerzos de Von Misses de los amortiguadores CT 

 

4.6.3.1. Esfuerzos del amortiguador CT a la succión 

 

En la tabla 24-4, se presentan los resultados de los esfuerzos calculados en el amortiguador a la 

succión, esto nos servirás para comparar con los esfuerzos obtenidos en el ansys. 

 

Tabla 24-4: Esfuerzos aplicados en el cuerpo del  

amortiguador CT a la succión. 

Esfuerzo Valor Unidad 

Esfuerzo Von Mises 3132 Psi 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 
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Ilustración 26-4: Esfuerzos de Von Mises del amortiguador CT a l 

a succión (simulación en ansys, 2022 R2) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

4.6.3.2. Esfuerzos del amortiguador CT a la descarga 

 

En la tabla 30-4, se presentan los resultados de los esfuerzos calculados en el amortiguador a la 

succión 

Tabla 25-4: Esfuerzos aplicados en el cuerpo del  

amortiguador CT a la descarga. 

Esfuerzo Valor Unidad 

Esfuerzo Von Mises 14657.14 Psi 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

 

Ilustración 27-4: Esfuerzos de Von Mises del amortiguador CT a la descarga  

(simulación en ansys, 2022 R2) 

Realizado por: Moreno, Ronberto, 2022 
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Debido a la geometría del amortiguador y al tener concentradores de esfuerzos en las partes de 

unión de sus elementos, se puede observar que en este punto los esfuerzos son muy altos, es por 

esto por lo que los valores de los esfuerzos se los tomará solamente dentro del cuerpo. 

Se realiza una comparación de los esfuerzos calculados del material, a los cuales está sometido 

los amortiguadores tipo CT, con los encontrados mediante simulación. 

 

Tabla 26-4: Esfuerzos Von Mises de los amortiguadores CT. 

Amortiguador Fd material (psi) Fd calculado (psi) Fd simulado (psi) 

Succión 20000 3132 3926 

Descarga 20000 14657 15099 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

Teniendo un valor calculado de esfuerzo que el material SA 516-70 soporta de 20000 psi, es por 

esto, que podemos decir que ambos amortiguadores resisten las presiones a las que están 

sometidos. 

 

4.6.4. Análisis de deformación 

 

Para el cálculo de la deflexión máxima en un tanque de presión, el recipiente esférico se lo toma 

como una viga empotrada y su máxima deflexión no deberá exceder las 6 in por cada 100 pies 

de diámetro. Entonces, para el amortiguador de pulsos a la succión se tendrá una deflexión 

máxima de 0.054 in, y para la unidad de descarga será de 0.06 in. 

 

4.6.4.1. Análisis de deformación del amortiguador a la succión 

 

La deformación ocasionada por el esfuerzo para el amortiguador de pulsos a la succión 

mediante simulación se la indica en la ilustración 28-4. 
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Ilustración 28-4: Deformaciones del amortiguador CT a la succión  

(simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

4.6.4.2. Análisis de deformación del amortiguador a la descarga 

 

La deformación ocasionada por el esfuerzo para el amortiguador de pulsos a la descarga se la 

indica a continuación. 

 

 

Ilustración 29-4: Deformaciones del amortiguador CT a la descarga  

(simulación en ansys, 2022 R2) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 
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En la tabla 27-4 se presentan el resultado de los cálculos de las deformaciones causadas por los 

esfuerzos de von mises y se comparan con las deformaciones con las obtenidas mediante 

simulación. 

 

Tabla 27-4: Deformación de los amortiguadores CT. 

Unidad Deformación máxima 

(in) 

Deformación calculada 

(in) 

Deformación simulada 

(in) 

Succión 0.054 0.00058 0.0007 

Descarga 0.06 0.006 0.00369 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

La deformación de los amortiguadores tipo CT cumple con la deformación máxima que el 

material puede soportar. 

 

4.6.5. Factor de seguridad  

 

El factor de seguridad para recipientes sometidos a presión es algo conservador y se toma el 

valor de 3.5 como lo indica la norma ASME VIII división 1. 

 

Ilustración 30-4: Factor de seguridad del amortiguador CT a  

la succión (simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 
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4.6.5.1. Factor de seguridad del amortiguador a la descarga 

 

 

Ilustración 31-4: Factor de seguridad del amortiguador CT  

a la descarga (simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

Tabla 28-4: Factor de seguridad en los amortiguadores PE. 

Unidad ts (in) FS norma FS simulado 

Succión 0.25 3.5 4.2 

Descarga 1.5 3.5 4.57 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022. 

 

En la tabla 28-4 se puede observar en los datos que el análisis del factor de seguridad cumple 

con lo establecido por la norma ASME VIII división 1. 

 

4.6.6. Fatiga de los amortiguadores tipo CT  

 

El método utilizado para este análisis será el de Goodman que se basa en un gran número de 

pruebas y generalmente aceptado en la comunidad del diseño para el análisis a fatiga. 

Se calculará el límite de rotura debido a fatiga de las unidades para comparar con lo obtenido en 

ansys y determinar de esta manera cual sería el esfuerzo fluctuante máximo al cual las unidades 

pueden estar sometidas. 

 

4.6.6.1. Fatiga del amortiguador a la succión 

 

El límite de rotura para el amortiguador CT a la succión es: 

 

𝑆𝑢 = 356.94 𝑝𝑠𝑖 
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Ilustración 32-4: Factor de seguridad por fatiga del amortiguador  

CT a la succión (simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

Se analizó el funcionamiento de la unidad para conocer su vida útil a fatiga: 

 

Ilustración 33-4: Vida a la fatiga del amortiguador CT a la  

succión (simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

 

Podemos observar en la vida a fatiga que mientras la fluctuación de presiones no supere el 

límite de rotura de la unidad, la vida media del componente no va a disminuir, lo que significa 

que el elemento probablemente no falle por fatiga. 

 

4.6.6.2. Fatiga del amortiguador a la descarga 

 

El límite de rotura para el amortiguador CT a la succión es: 

 

𝑆𝑢 = 3487.9 𝑝𝑠𝑖 
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Ilustración 34-4: Factor de seguridad por fatiga del amortiguador  

CT a la descarga (simulación en ansys, 2022 R2) 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022 

 

Se analizó el funcionamiento de la unidad para conocer su vida útil a fatiga: 

 

Ilustración 35-4: Vida a la fatiga del amortiguador CT a la  

descarga (simulación en ansys, 2022 R2). 

Realizado por: Moreno, R, 2022 

 

Podemos observar en la vida a fatiga que mientras la fluctuación de presiones no supere el 

límite de rotura de la unidad, la vida media del componente no va a disminuir, lo que significa 

que el elemento probablemente no falle por fatiga. 

 

Tabla 29-4: Límite de rotura de los amortiguadores CT 

Unidad Presión límite de 

ruptura calculado (psi) 

Presión límite de 

ruptura simulado (psi) 

Vida del 

elemento 

Succión 356.94 359.67 1e6 

Descarga 3487.9 3481.3 1e6 

Realizado por: Moreno, Roberto, 2022.  
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CONCLUSIONES 

 

• A partir de la revisión de la literatura, ASME y otros códigos brindan soluciones para casos 

más generales y requieren un mayor factor de seguridad, la mayoría de los investigadores 

tienen trabajos en recipientes a presión de pared delgada. De esta revisión se aclara que el 

estudio del efecto del cambio en el tamaño, la posición y la ubicación de la abertura en el 

recipiente a presión para estudiar la concentración de tensión son esenciales y han sido poco 

estudiados. Dando a conocer que el análisis de elementos finitos es una herramienta 

extremadamente poderosa para diseño de recipientes a presión. 

• El manejo de una herramienta como MATLAB facilitó la realización de un programa para la 

selección de los tres tipos de amortiguadores de pulsaciones que existen en el mercado, 

obteniendo a partir de esta base de datos las propiedades y características necesarias para el 

diseño analítico de los elementos, así como las principales dimensiones para tener de 

referencia el espacio que ocuparán dentro del sistema de bombeo. Los resultados del 

programa fueron validados al verificar la coincidencia de las unidades instaladas en algunos 

pozos petroleros que mantienen en funcionamiento el sistema power oil con bombas de 

desplazamiento positivo utilizadas en la extracción de crudo. 

• Los amortiguadores de pulsaciones operan con elevadas presiones fluctuantes, es por esto 

por lo que, las unidades se diseñaron como un recipiente a presión, capaz de soportar presión 

interna y externa, cumpliendo con los requerimientos obligatorios de la norma ASME VIII 

división 1 y determinando de manera confiable las dimensiones de cada tipo de amortiguador 

de pulsaciones, estas se las indica a continuación: 

Tipo Ubicación 
Longitud 

(in) 

Diámetro o 

ancho (in) 

Espesor 

cuerpo (in) 

Espesor 

cabeza (in) 
Material 

PE Succión 31.3 6.625 0.28 0.75 SA 106-B 

PE Descarga 38.13 6.625 0.75 2.5 SA 106-B 

ZM Descarga 26 14 1.125 -- SA 106-B 

CT Succión 16.8 14.88 0.25 -- SA 516-70 

CT Descarga 17 11.5 1.5 -- SA 516-70 

 

Los componentes que conforman los recipientes a presión la mayoría de las veces se 

seleccionan, pero la selección es muy crítica, un ligero cambio en este proceso conducirá a 

un recipiente de presión completamente diferente de lo que se pretende diseñar. 

• La validación de las dimensiones y sobre todo los espesores fueron analizados mediante 

elementos finitos en ansys, a partir de una convergencia en los esfuerzos para el mallado y 

obtener datos más cercanos a la realidad. Los materiales de diseño de los elementos son; el 
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SA 516-70 con un esfuerzo admisible de 20 ksi y el SA 106-B con 23.3 ksi, la tensión 

máxima en el amortiguador tipo PE se da por lo general en la unión del cuerpo con la tapa 

plana, en el tipo ZM en la unión de las tuberías con el cuerpo y para los atenuadores tipo CT 

en la unión de la válvula de carga. Los recipientes a presión que operan en condiciones 

adversas deben funcionar necesariamente con un alto grado de seguridad siendo el 

recomendado por la norma ASME VIII división 1, un valor de 3.5. Para el análisis del 

cuerpo a fatiga se determinó una presión límite de ruptura de las unidades encontrando que 

todos atenuadores de pulsaciones diseñados tendrán una vida de 1e6 ciclos, es decir que la 

unidad probablemente no falle por fatiga. Los resultados de la validación de los 

amortiguadores de pulsos analizados por FEM mostraron que el error es menor del 5% con 

respecto a los calculados analíticamente demostrando que están dentro del rango permitido. 

 

TIPO UBICACIÓN 

Tamaño 

de malla 

(in) 

Esfuerzo 

VM (ksi) 

Deformación 

(in) 

Factor de 

seguridad 

Límite de 

rotura a 

fatiga 

(ksi) 

PE Succión 0.4 2.45 0.0009 4.87 674.2 

PE Descarga 0.3 12.8 0.0024 3.99 3767.8 

ZM Descarga 0.5 11.5 0.0023 3.61 3487.9 

CT Succión 0.3 3.9 0.0007 12.37 356.9 

CT Descarga 0.3 15.1 0.0037 4.57 3487.9 

 

El análisis en general de los amortiguadores de pulsaciones para condiciones de operación en 

escenarios normales cumple con los límites permitidos en cada unidad diseñada. Por lo tanto, 

el diseño actual de los cuerpos y demás componentes tienen suficiente resistencia en las 

condiciones de carga de diseño, capaces de soportar una sobrepresión en su funcionamiento. 
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RECOMENDACIONES 

 

• Al preparar una especificación para un recipiente a presión, es imperativo que se tengan en 

cuenta todos los factores externos que pueden tener un impacto en el recipiente a presión. 

Además, los diseñadores deben revisar cuidadosamente las especificaciones que reciben para 

garantizar que se proporcione información crucial que podría tener un impacto material en la 

vida útil y la confiabilidad del tanque de presión. 

• Se recomienda que los amortiguadores de pulsaciones PE y CT se instalen dentro del sistema 

de manera perpendicular respecto a la tubería, debido a la composición química del fluido 

transportado, en este caso petróleo ya que puede corroer el nitrilo del mecanismo interno de 

estas unidades.  

• Se han encontrado pozos petroleros con el sistema power oil en funcionamiento que carecen 

de amortiguadores de pulsaciones, por lo que, se recomienda que si el sistema de bombeo 

supera los 15 psi debe ir instalado estos dispositivos de atenuación de pulsos. 

• Se recomienda que la presión de precarga en los amortiguadores de vejiga sea del 60 al 70 % 

de la presión de trabajo promedio o el límite permitido por el diseño de la vejiga. Se debe 

evitar una presión de precarga por debajo del 25 % de la presión de descarga promedio para 

prolongar la vida útil de la vejiga al disminuir el grado de flexión. 

• Para bombas recíprocas en tuberías largas, se debe considerar el uso de dos o más 

amortiguadores de pulsaciones. 

• Los soportes de las líneas de tubería deben ser situados y espaciados de modo que la 

frecuencia natural de los trayectos o de la configuración de tubería no concuerde con alguna 

frecuencia de la pulsación. 
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ANEXOS 

ANEXO A: CATÁLOGO NATIONALL OILWELL VARCO DE BOMBAS DE 

RECIPROCANTES. 
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ANEXO B: PLACA DEL FABRICANTE DE LA BOMBA RECIPROCANTE NATIONAL 

J165H02AF. 
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ANEXO C: VALORES DE TENSIÓN MÁXIMOS PERMITIDOS PARA MATERIALES 

FERROSOS. 
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ANEXO D: EFICIENCIAS MÁXIMAS PERMITIDAS PARA UNIONES SOLDADAS. 
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ANEXO E: PLACA DEL FABRICANTE DEL AMORTIGUADOR DE PULSACIONES 

TIPO ZM. 
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ANEXO F: POZO DE PRODUCCIÓN DE PETRÓLEO LAGO AGRIO 23. 
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ANEXO G: PLANO DE DETALLE DEL AMORTIGUADOR SG-4503-F A LA SUCCIÓN 

DE LA BOMBA. 
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ANEXO H: EXPLOSIONADO DEL AMORTIGUADOR SG-4503-F A LA SUCCIÓN DE 

LA BOMBA. 
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ANEXO I: PLANO DE DETALLE DEL AMORTIGUADOR S-35402-F A LA DESCARGA 

DE LA BOMBA. 
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ANEXO J: EXPLOSIONADO DEL AMORTIGUADOR S-35402-F A LA DESCARGA DE 

LA BOMBA. 
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ANEXO K: PLANO DE DETALLE DEL AMORTIGUADOR CT-010285-X11-2 A LA 

SUCCIÓN DE LA BOMBA. 
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ANEXO L: EXPLOSIONADO DEL AMORTIGUADOR CT-010285-X11-2 A LA SUCCIÓN 

DE LA BOMBA. 
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ANEXO M: PLANO DE DETALLE DEL AMORTIGUADOR CT-013705-211-2 A LA 

DESCARGA DE LA BOMBA. 
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ANEXO N: EXPLOSIONADO DEL AMORTIGUADOR CT-013705-211-2 A LA 

DESCARGA DE LA BOMBA. 
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ANEXO O: PLANO DE DETALLE DEL AMORTIGUADOR ZM143-20 A LA DESCARGA 

DE LA BOMBA. 


