CAPITULO IV. TEORIAS DE FALLA DE LOS MATERIALES
1. DISENO POR RESISTENCIA ESTATICA

1.1. Introduccion

En el campo es coman ver piezas, partes, mecanismos o elementos
de maquinas que fallaron cstando cn servicio, dcbido a la presencia
de cargas eslaticas o cargas con variacion en ¢l tiempo (dinamicas)
que indican la necesidad cde tencr un amplio conocimiento de los
principios que rigen el disefio de las maqguinas agricolas para lograr
su mejor desempeno. Lo ideal para ¢l proyectista es poder contar con
los resultados de los ensayos de resistencia del material particular
elegido para el disecfio. Si sobre la picza van a actuar cargas de flexion
o de torsion o cargas combinadas dc flexion y torsion, se recuicren los
resultados de los ensayos en csas mismas condiciones de carga,
ademas de las condiciones de fratamiento térmico, temperatura de
trabajo, acabado superficial, tamano, ectc. Debido al costo de los
ensayos, es frecuente que los Ingenieros para rcalizar sus disenos
utilicen los valores de resistencia publicados en los catalogos para los
diferentes materiales o el apéndice de los libros que tratan sobre cl
tema, siempre y cuando la falla del mecanismo no ponga en pcligro la
vida humana o cuando el volumen de produccion lo justifique. Como
regla gencral cuando sobre la pieza sélo actuan cargas estaticas, y el
material es ductil no se nccesita considerar la concentracion el
esfuerzo en el analisis o diseno. Si el material es fragil o se comporta
como tal, se hace necesario calcular el valor del flactor de
concentracion del esfuerzo Kit.

Las teorias de falla han sido formuladas por los investigadores para
carga estatica y materiales isotropicos, no teniendo en cuenta otras
condiciones de carga como impacto, fatiga, deslizamiento v pandco.

1.2. Teoria del esfuerzo normal maximo (tcoria de RanKine]: establece
que la falla se produce cuando uno de los tres eslucrzos principales
cs igual a la resistencia. Si la fluencia fuera el criterio de fallay o >
o2 > o3 [esfuerzos principales para cualquier estado de esfuerzo),
entonces:

o1 = 5 003 = -5, 4.1

Donde: St = Resistencia de fluencia a la tension
Sc = Resistencia de fluencia a la compresion.

En el caso de materiales fragiles la falla ocurriria si:
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c1=5Su 0 03 = - Sue

Donde: Suw v Suc son las resistencias ultimas a la fension y
compresion, respectivamente. Hay seguridad cuando o;+ (Sy/n) (4.2)

Esta teoria ha sido encontrada valida tanto para matceriales ductiles
como f[ragiles. Teniendo en cucnta los estados de esfucrzo o, v 0, ¥
las resistencias (Sut y Suc), la Figura 22, muestra la gralica de la
hipotesis de falla del esfuerzo normal maximo, donde la [alla ocurre
fuera del cuadro del diagrama de esfucrzos
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U

Figura 22.Diagrama de esfuerzo para falla en la tecoria del esfuerzo
normal maximo.

1.3. Teoria del esfuerzo cortante maximo (Coulomb)

En materiales ductiles predice que la fluencia ocurrira siempre que:
A

9
P

Tmax > o o -o03 2 §; sitendo: o) >02> 03

Los esfuerzos cortantes principales son:

o, - 5, -0 o 3
r, = ——>. ¢,.- -+ "1 ¢ - L% Eneclcasode 03=0
é 2 B 2 i 2
o, -0, o o
= | 2 - 2 i
z, 7, ot o (4.3)
d 2 2T K 2
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Como Tmax No puede superar Sy/2n, cl arca queda alli limitada
(Figura 23) por a1« {Sy/n), y oz < (Sy/n), similar a lo mostrado con la
teoria del esfuerzo normal maximo.

max

Figura 23. Hipotesis del esfucrzo cortante maximo

Ademas establece que la resistencia de flucncia al cortante esta dada
por: Ssy = 0.50 Sy. Hay seguridad cuando:

— - g ¢
Unax S Sy 144)
2n
. Sy Sy -
Las rectas de [rontera seran: o, =g+~ y @, = - — (4.5]
n I

1.4. Teoria de la friccion interna (Coulomb-Mohr)

No todos los materiales tienen los valores de la resistencia a la
tension iguales a sus valores de resistencia a la compresion. Cuando
los valores de estas resistencias no son iguales es usada una variante
de la teoria de Mohr conocida como la teoria de la friccion interna que
establece:

9 9 o 5, < 0, o, £0 (4.6]
St Sc

Siempre que o, > o, > o, y las resistencias sc consideren como
cantidades positivas. Para estados de esfuerzo biaaxiales, la falla se
predice mediante: o, =S , 0,>0; o,=-Sc, 0.1<0 (4.7).

En las ecuaciones 4.6 y 4.7, se puede utilizar también las resistencias
a la fluencia (Sy) o la resistencia ultima (Su). En la figura 24, sc

muecstra la hipotesis de la teoria de la friccion interna, para un estado
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de esfuerzo biaxial.

N
=2 e Ot

P

Py
~ us

Figura 24. Grafica de la friccion interna para hipotesis de falla
Coulomb-Mohr.

1.5. Teoria de la energia de distorsion (Hencky-vonMises])

Conocida también con el nombre de teoria de la energia de cortante o
teoria de vonMises-Hencky o teoria del csfuerzo cortante octaédrico,
establece que para el estado de esluerzo completo ¢l esfuerzo efectivo
o esluerzo de vonMises (o) puede ser calculado como:

s 5 v I/g
. - ’:((T‘ - O’Z)“ o, 2(7;)> o, - O-J)W ’ (4.8)

y se prevé ocurrira la fluencia cuando o > Sy. Para el cstado de
esfuerzo biaxial, o se reduce a:

1 LA
o = (0} o0, o))’ 4.9
Si o, , 0, ¥V 1y son obtenidos, entonces:
o = (c)+0cl o0, +3rl)" (4.10]

Si solamente ¢, y r_ estan presentes, entonces:
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2

o = (o] +31) (4.11)

; Ind N 5 N /I/ﬁ
Hay seguridad cuando:a':i) 5_\]5\ (o, -a) t(0,~a,) o, u(;‘)“J T (4.12)

n

Para casos de torsion pura: o, =0, y 7= 0, €n consecuencia: Sy =

0.577 Sy. La ecuacion (4.12) en un sistema referenciado representa
el interior de un volumen que encierra el espacio en ¢l que no sc
producira el fallo de la pieza [ Figura 25), quc en el caso de un estado
biaxial viene dada por una clipse.

- 0.557 Hgp

0 557 &y

_ o, i

0557 Fg

Figura 25. Diagrama de la energia de distorsion para estado biaxial.
1.6. Caso de materiales ductiles

1. Para el caso del diserio de prezas que no requicren de mucha
precision se puede emplear la teoria del estucrzo corlante maxuno
(TECM). Asi mismo, cuando se sabe que los lactores de seguridad
han de ser altos o cuando se quiera una cstimacion rapida del
tamario de una pieza. Esta tcoria es facil y rapida de aplicar.

La teoria de la energia de distorsion (T.E.D.D.], es usada en el
caso de redisenio de piezas, o cuando se investiga ¢l origen de la
falla real de un elemento mecanico o cuando los margenes de
seguridad son estrechos. Es una teoria precisa y segura.
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1.7. Caso de materiales [ragiles

Estos materialcs se caracterizan  porque no tienen resistencia de
fluencia, la resistencia a la compresion (Sc) muchas veces es mayor
que la resistencia a la tension (St} y la resistencia ultima a la torsion
{Ssu] es aproximadamente igual a la resistencia a la tension (St]. La
teoria del esfuerzo normal maximo (TENM) y la teoria dc¢ Coulomb-
Mohr resultan aceptables para los fines de diseno.

2. FALLA POR FATIGA
2.1. Introduccién

Hay cargas que ocurren en los mecanismos o elementos dc
maquinas que producen esluerzos que se llaman repetidos,
alternantes o fluctuantes y que son conocidas come cargas de
[atiga. Bajo esta condicion de fatiga, se encuentra que con un
esfuerzo maximo menor que la resistencia a la traccion y aun
por debajo del esfuerzo de fluencia se puede presentar [ractura
después de un determinado numero de ciclos de esfucrzo. La
caractleristica mas notable de estas [allas ha sido que los
esluerzos se repitieron muchas veces. La falla se denomina
FALLA POR FATIGA.

Por lo general una flalla por [atiga tiene lugar por una generacion
y propagacion de grietas, hasta cuando sc¢ ticne una condicion
critica de [ractura subita de la seccion residual resistente. La
grieta generalmente se desarrolla en un punto de discontinuidad
en el material, tal como un cambio en la secciéon transversal, un
cunero o chavetero, un orilicio y en los sities de mayores
esfuerzos, los que [recuentemente sc encuentran en la
superficie. Frecuentemente en wuna [ractura por [atiga sc
observa una zona de suave propagacion dec grictas con unas
marcas ondulares conocidas como marcas de playa y una zona
aspera de [ractura subita linal. Una [alla por [atiga es repentina
y total y por tanto peligrosa, por eso el disciio contra este tipo
de flallas es mas complejo v soélo es explicado en lorma parcial.
La teoria mas exacta conocida para explicar la naturalcza de la
falla por fatiga se conoce como: “Teoria de la duracion hasta la
deformacion”. Su aplicaciéon requiere de varias idealizaciones lo
que conlleva a incertidumbres en los resultados.

La flatiga se aborda de dilerentes lormas de acuerdo con la
aplicacion:
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Disefio para una vida infinita: esto ¢s mantener cl esluerzo por
debajo del limite de aguante o resistencia a la latiga o aquel
esfuerzo por debajo del cual no sucede la [alla. Para ciertas
aplicaciones, los ciclos se acumulan con tal rapidez que este
resulta el unico enfoque posible. Un diente de un cngranaje
atraviesa por un ciclo cada vez que entre en conlacto con otro
engranaje. Si gira a 4000 rpm, cada diente pasara por casl un
cuarto de millén durante cada hora de aplicacion.

Disefio para una vida segura: tomando las precauciones de
diseno de tal forma que la falla de un componente especifico no
ocasioncs una catastrofe. Despucés de la  falla.  puede
reemplazarse ¢l componente. En este enfoque se calcula una
vida que causara que un pequefno porcentaje de las piezas
empieccn a presentar grietas (por ejemplo una de cada 10.000).

Disefio tolerante al dafio: supone que las piczas recién
fabricadas ya pueden tencr grietas. La vida de diseno sc basa
entonces en la vida de crecimiento de la grieta mas grande que
pudiera pasar inadvertida durante la inspeccion

2.2. Curva de fatiga S-N (resistencia a la [atiga- ciclos dc
esfuerzo)

Frecuentemente en ensayos de [fatiga sc¢  determina
experimentalmente el numero de ciclos de esfucrzo (vida de
fatiga) correspondiente a un determinado nivel de esfucrzo
ciclico bajo ciertas condiciones de ensayo. Los resultados sc
grafican, obteniendo un diagrama llamado S-N. Figura 26. El
empleo de papel logaritmico destaca el recodo o angulo de la
curva. [Estos diagramas (S-N) pueden ser obtenidos lanto para
pruebas de ensayos con probetas o para un clemento mecanico
en particular.

En el caso de los aceros se presenla el quiebre y mas alla de esc
punto no ocurrira falla. La resistencia correspondiente al
quiebre se denomina limite de resistencia a la fatiga (Sc). Los
metales no férreos y sus alcaciones no tiencen limile de
resistencia a la fatiga. Entre N= 1 hasta N=107 sc clasilica
como: Fatiga dc ciclo bajo. La fatiga de ciclo alto es la [alla
correspondiente a N > 10¢ ciclos. En el caso de los aceros la
region de duracion finita y la region de duracion infinita se
localiza cntre 100 y 107 ciclos. El estudio de la falla por latiga
permite escoger el método o meéetodos a emplear para aumentar
la resistencia.
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Figura 26. Diagrama S-N para un accro como resultado de
pruebas de fatiga axial con inversidon completa.

2.3. Limite de fatiga o limite de resistencia a la fatiga

Mischke, analizando muchos datos de pruebas recales concluyo
que el limite de resistencia a la faliga estaba relacionado c¢n
realidad con la resistencia a la tension. En el caso de aceros, la
relacion es:

0.504 Sut Sut < 200kpsi (1400 MPa]
Se = 100 kpsi Sut > 200 kpsi (4.13)
700 MPa Sut > 1400 MPa

Sut-—» Resistencia ultima a la tension

S'e —» Limite de resistencia a la fatiga para una probeta de¢
vejiga de rotacion

Se —* Limite de resistencia a la fatiga de un eclemento de
maquina particular.

2. 4. Resistencia a la fatiga:
En ¢l diagrama S — N (Figura ) en la region de fatiga de ciclos
bajos hasta N = 102 la ecuacion de la recta: Sf = aN', que puede

escribirse: log Sf = log a+b log N (4.14)

Esta recta cortara 10° cicles en Se y 103 ciclos en 0.9 Sut.
Sustituyendo estos valores en 4.14, tenemos:
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(0.95ut)’ 1 (sut)
=TT - b=-—logl > 4.15
T e 399 Se ) 19

Si se tiene un esfuerzo completamente invertido o,, el numero
de ciclos de duraciéon N correspondiente puede determinarse de

la ecuacion (4.14), sustituyendo o, por SI: N = kf-l (4.16)

a )
La constante a depende de las unidades que se usen. Las
unidades MPa (N/mm?) o kpsi son las mas adecuadas para cstas
ecuacioncs.

2.5. Factores que modifican cl limite de resistencia a la fatiga
Marin, ha propuesto una serie de condiciones quec afectan o

modifican el limite de fatiga (Sy] de un elemento mecanico, y ha
propuesto la ecuacion: (4.17)

[ Se="| ka | kb ke | kd ke | S

|
Limite de | Factor de | Factor de | Factor de | Factor ciE}Faclor de | Limite de fatiga de la
latiga del | superficie |lamarna carga temperatura | efeclos | muestra de viga
elemento divaersos rolatona
en esludio

Cuando no se dispone de ensayos de resistencia a la fatiga las
estimaciones se hacen aplicando los factorcs de Marin, como
sigue:

*» Factor de Superficie (ka).

La superficie de la probeta de la viga rotatoria es perfectamente
pulida. Los factores de modificacion dependen de la calidad del
acabado y de la resistencia a la tension. Una formula propuesta
para diversos acabados:

b
Ka=aSut (4.18); en donde Sut = Resistencia ultima a la tensiéon y
a y b depende del acabado superficial como lo muestra la tabla
4.1.

Tabla 4.1 Parametros a y b para cl calculo del factor de
._superficie.

Acabado superficial Mpa - Kkpsi “\ 13
Esmerilado 1.58 134 \“ T 0086
Maquinado o estirado cn frio | 4,45 2.67 j -0.0265
Laminado en caliente jl 50.1 14.5 r 0.0719
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E ~ Como sale de [orja | 2.71 [ sow 000s |

* Factor de tamano (kb). Para carga axial no cxiste ¢l efecto de
tamafo, o sea que kb = 1. En el caso dc flexion y torsion:

d \‘70 107
ka [—Owg 0.11<d < 2 pulg (4.19)
\{)107
[?%é | 2.79 < d <51 mm
. J

Para tamainos mayores sec varia de 0.60 a 0.75 cn [exion vy
torsion.

Cuando se utilizan secciones no circulares sc utilizan el método
de la dimension efectiva (de), que sc obticne al igualar el
volumen del material sometido a eslfuerzo igual o supcrior a 95%
del esfuerzo maximo con el mismo volumen cn la probeta de viga
rotatoria. Dependiendo de la scccion se tienen diferentes
diametros equivalentes:

e Para una seccion rcdonda, con flexion rotativa o torsion:
de=d

s Para una seccion redonda, con flexton no rotativa: de= 0.37d.

« Para una seccion rectangular, con flexion no rotativa: de =
0.808 (bh}!/2

* FPFactor de carga (kc).

0.923 carga axial Sut < 220 kpst (1520MPa)
ke=41 carga axial Sut ~ 220 kpsi (1520 MPa)
1 flexion

0.577 torsién y cortante

* Factor de Temperatura (kd)j. Es siempre importanle
investigar Ja relacidn entrc la temperatura de operacién y la
temperatura debido a que la resistencia de fluencia
disminuye con rapidez con la temperatura. Cuando se conoce
el limite de resistencia a la fatiga de una viga rotatoria a la
temmperatura del lugar de (rabajo (Skr), se calcule kd =
St/SrT, c¢cn donde Sty = Resistencia a la tension a la
temperatura de operacidon. l.as piezas que [uncionan a
temperaturas elevadas pueden fallar por fluencia o por fatiga,
o debido a una combinacion de ambas. Ademas, se puede
dar lugar a la corrosion durante el funcionamicuto a elevada
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temperatura, originando una disminucion en la resistencia a
la fatiga del material.

* Factor de clectos diversos (ke). Se debe tener en cuenta que
hay otros flactorcs que reducen el limite de resistencia a la
fatiga o lo mejoran.

Hay operaciones como c¢l grancado con perdigones, martillado y
laminado ¢n frio, que originan esfuerzos de compresion en la
superficie de la pieza y ayudan en gran medida a mcjorar el
limite de resistencia a la fatiga (Se), si ¢l material no es
trabajado en exceso.

Corrosion. Se espera que macguinas quc [uncionan e¢n ambientes
corrosivos, ocurra una disminucion del limile de resistencia a la
fatiga {Se). El problema no e¢s sencillo, pues la corrosion y los
esfuerzos repetidos se producen en forma simultanca. El
problema del disenador es intentar minimizar los [actorcs que
aflectan la duracion a la fatiga.

Los recubrimientos metalicos, como los procesos de cromado,
niquelado o camizado reducen el (Se) hasta en un 50%. El
galvanizado (revestimiento con zinc) no afecta la resistencia a la
latiga.

Concentracion del esfucrzo. En fatiga cste factor es dado por la
ecuacion:

kf=1+q/(kt-1) (4.20)

q: sensibilidad dc la muesca o sensibilidad a irregularidades
(pgr_a aceros entre 0 y 1; siendo 0.75 un valor comunmente
utilizado].

kt:factor de concentracion de esfuerzo.

Como factor de reduccion de la resistencia a la fatiga, sc utiliza
el enfoque: ke = 1/ 1kf (4.21).
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2.6. Esfucrzos fluctuantes

Esfuerzo

T

o Tiempo
(d)

Figura 27. Esfuerzo {luctuante senoidal

En general un esfuerzo fluctuante uniaxial de fatiga de amplitud
constante varia con cl tiempo como lo mucstra la figura 27.

o Ciclo de esfuerzo: el segmento mas pequeno de la funcion
esfuerzo - tiempo el cual se repite periodicamente.

e Esfuerzo maximo (omax): esfuerzo algebraico mayor cn un
ciclo de esfuerzo. Un esfuerzo de tensidn se considera
positivo y una de compresion negativo.

e Esfucrzo minimo {omn]: esfuerzo algebraico menor en un
ciclo de csfuerzo.

e Esfuerzo medio (on): promedio algebraico del cesfucrzo
maximo y ¢! esfuerzo minimo en un ciclo de esfuerzo.

Gy = i 2* T i (4.22)

e Amplitud del esfuerzo (oa): mitad de la dilercncia algebraica
en el esfucrzo maximo y el esfuerzo minimo cn un ciclo de

T ~
esfuerzo. ¢, = - o (4.23]
2 ;

e Intervalo de esfuerzo (o0,): diferencia algebraica entre cl
esfuerzo maximo y el esfuerzo minimo en un ciclo de
esfuerzo. o; = Gmax —Tmin.

¢ Relacion de esfuerzo (R): Relacion algebraica entre ¢l esfucerzo
minimo y el esfuerzo maximo. R = Gmin/Tmax.

¢ Cuando om = 0, cl esfuerzo cs de fatiga alterno pure o de
mversion completa y de traccion pulsante cuando omm = 0y
Omax = Or
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e Vida de fatiga (N): Numero de ciclos de esfuerzo o de
deformacion requerido para causar una falla por fatiga, sca
por fractura o por crecimicnto de una grieta.

2.7. Resistencia a la fatiga en el caso de cargas variables

Primordialmente la resistencia a la fatiga c¢n laboratorio sc
establece para ciclo de esfucrzo alterno puro, csto cs esfucrzo

medio igual a cero (om = 0). En la practica se cncuentran
aplicaciones e¢n las cuales sc tiene prescente un esfuerzo medio
superpuesto al esfuerzo alterno. En la Figura , se

presentan cuatro criterios de falla: de Goodman modificado, de
Soderberg, de fluencia y de Gerber. Asi mismo, en el ¢je de
esfuerzos medio se muestra el punto de resistencia a la [luencia
a la fluencia a la tension (Syt) y de la resistencia ultima a la
tension {Sut)

Esfverzo ahternante <7 4

Esfuerzo medio o

Figura 28. Diagrama de fatiga para cuatro criterios de [alla

Se ha encontrado experimentalmente que al aumcentar un
esfuerzo medio de traccidén, disminuye la resistencia a la fatiga
en términos de la amplitud de esfuerzos.

Varias relaciones se han propuesto para estimar la resistencia a
la fatiga correspondiente a un determinado esluerzo medio con
base en la resistencia a la fatiga para esluerzo medio igual a
cero para un mismo numero dc ciclos de vida. En la [igura.......
cuatro criterios de falla, puecden expresarse en forma de
ecuaciones, que para el caso de las teorias lineales ¢s una recta

. . X ¥
en forma de intersecciones, o sea: 4 b =1
a
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Estas ecuaciones son:
Relacion de Solderberg:

Sa Sm g, 0O, I
B ] Ay -
Se S Se S n

yi vt

§a}+Sm o o 1

a m

+ —-
Se Sut Se Sut n

Relacion de la linea de fluencia:

aa OIU

gﬁ Syt - Syt VSyt

Sa+Smg] n 1oy o, 0
n Syt Syt n

Relacion de Gerber:

Sa Sm g no no ’
— | — | =1 |
Se Sut Se Sut

MODELO 1. Una varilla ha sido construida de laton amarillo
duro UNS C27000, con una resistencia de fluencia de 310 MPa.
Para cada estado de esfuerzo que se indica, evalue el factor de
seguridad mediante la teoria del esfuerzo normal maximo
(TENM), la teoria del esfuerzo cortante maximo (TECM) y la
teoria de la energia de distorsion (TEDD).

aj ox = 70 MPa, oy, = 30 MPa

b) ox = 70 MPa, 1.y = 30 MPa (s.r)

¢c)] ox =-10 MPa, 6y = - 60 MPa, 1= 30 MPa (s.c.1)
d) ox = 50 MPa, oy = 20 MPa, 1xy = 40 MPa (s.r)

o = [(70)2 = (70)(30)+(30)2|1/2 = 60.8 MPa

TENM: n = 310/70 = 4.43
TECM: n = (310/2)/35 = 4.43
TEDD: n = 310/60.8 = 5.1

b] G’ :81.] Mpa, 62:1]1 Mpa, Omax— 8]1 MPa }7
Tmax = 46.1 MPa
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o =[81.1)2-(81.1) (-11.1] + (-11.1)2)172
o’ = 87.2 MPa

TENM: n = 310/81.1 = 3.82
TECM: n = (310/2)/46.1 = 3.36
TEDD: n = 310/87.2 = 3.55

¢] o =4.1 MPa, o2 = -74.1 MPa, oma = -74.1 MPa y
Tmax = 39.1 MPa

o= [(4.1)2 = (4.1)(-74.1) + (-74.1)2|1/2
g =76.2 MPa

TENM: n = 310/74.1 =4.18

TECM: n =(310/2]/39.1 = 3.96

TEDD: n=310/76.2 =4.07

d) o0 =77.7 MPa, a?= -7.7 MPa, omax= 77.7 MPa y tmax = 42.7 MPa

5= [(77.7)2 = (TT.7)(-7.7) + (-7.7)%|"/

o = 81.8 MPa
TENM: n = 310/77.7 = 3.99
TECM: n = (310/2)/4.27 = 3.63

TEDD: n=310/81.8=3.79

MODELO 2. La barra mostirada en la [igura fue construida cn
acero UNS G10350 estirado en frio (Sy= 67000psi, Su = 80.000
psi), de ¥4 de pulgada de cspesor. La carga axial que sc indica
se invierte por completo alternativamente. Si se quiere vida
infinita calcular el factor de scguridad con el cual esta
trabajando la barra.
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Se tiene:

®
[

Esfuerzos completamente alternos.
Carga simple

Seccion transversal no circular
Vida infinita

®
e

.
L]

.
L4

Se presentan dos puntos criticos: cambio de seccion y en el
agujero.

1. Cambio de seccion:
Se trata de esfuerzos completamente alternos o,

60 = 000D 5o
[1.57)(.0.25")

Limite de resistencia a la fatiga (Se):
Se = ka kb kc kd ke S'e

» ka: Factor de superficie

h

ka = aSut _ » Tabla 4-1: estirado en {rio
a = 2.67 kpsi
b = -0.265
L Sut = 80 kpsi

b

ka=aSul = 0.845

» kb = Factor de tamano: para carga axial no existe el electo
de tamano y se considera kb=1

» kc = Factor de carga. Carga axial con Suts 220 kpsi, ke =
0.923
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» kd = Factlor de tempceratura. No sc dice nada

» ke = Factor de efecltos diversos. Anexo 2 [barra rectangular
sometida a tension simple):

3/

D225 5. I 16 (925
d 1.5 d L5
kt=1.95
K{ = 1+q (Kt-1) = 1+0.75(1.95 1)
kf = 1.713
ke = _l_ - —.'—]_...7

K[ 1.779
ke = 0.583

Por lo tanto :
Se=0.845x0.923 x0.9x 0.583 x S’c

S’e = 0.504 Sut, si Sut < 200 kpsi
S’e = 0.504 x 80 x 103 psi = 40320 psi

Entonces: Se = 16500 psi

Por lo tanto: n=-——=6.18 (factor de scguridad para ¢l cambio

de seccion).

2. En el agujero
2 nao )
o, = r i ~_1oooib | © 5333 psi
A (1.5")(0.257) - (0.757)(0.257)

Se = ka kb kc kd ke S'e

» ka. ka=0.845 (estirado en {rio)

» kb = 1 {carga axial: utilizando ¢l concepto que no cxiste el
efecto de tamano).

» kc = 0.923 (carga axial con sut < 220 psi

» kd =1 (no se dice nada)

| 0.7
> oke: 3070 05 k=218
w 1.5
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kf=1+q (Kt-1) = 1+0.75 (2.18-1)
kf = 1885
ke = 0.53

Se = 0.845 x 0.923 x 0.53 x 40320 psi = 16666 psi, por lo tanlo:

5333psi

n= 3.12, que es el factor de seguridad con la cual trabaja la
barra.

MODELO 3. El ¢je mostrado en la figura rota a alta velocidad
mientras la carga que actua sobre éste permancce estatica. El
eje es maquinado a partir de un acero AISI 1040 (S, = 90.000
psi, Sy = 60.000 psi). Sila fuerza F es lo suficientemente grande
para producir falla por fatiga, donde ocurrira ecsa falla y cual
debera ser el valor de F para evitarla.

Se trata de un eje con carga simple, c¢sfuerzos completamente
alternos y con seccién transversal circular. Si no se considera
el efecto de las fuerzas cortantes, la Unica carga presente sobre
el eje es el momento flector, cuyo diagrama sc¢ muestra en la
parte inferior de la figura.

La seccion critica del eje sera aquella donde la relacion Se/oa

sea menor. Las posibles secciones criticas o donde
probablemente ocurra una falla son las secciones B, C, D y E.

130



Fil)
WA L
e 2" e 1" —-ID

L 48

|

3"

I

1Y, I RN 1
1 I K
I gR A J% R Ff21b
F/{2 b 16 l ] ‘
| |
1 | I
1 Mmax= 13 | |
1 | |
: /\ Mp = F |
' Me=T5F W D
A

Seccion B:

Se =ka kb kc kd ke (0.504 Sut)

» Ka = 2.70psi (90kpsi) 0205 = 0.82 ([Tabla 4.] para un cje
macquinado)
7 (L1133
| d
» kb = | = 0.87 ; para d= 1.0 pulg.
0,3
* ke = 1.0 (flexion)
* kd = 1.0 (no se dice nada)

* ke: = tratandose de carga simple es preferible tomar ¢l {actor
modificativo por concentracion de esfucrzos como reduclor
de resistencia y no como amplificador de esfuerzos.

D 1.25" r 0.0625"

- =125 j;—=——"—=0.06 0; —»kt =1.9 (Anexo 2)
a1 a1
Kl = 140.75(1.9 1) =1.675, para q=0.75: k= - 0.6

kf

Se = 0.82x0.87 x0.6 x 0.504 x 90 x 10%psi = 19416 psi
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Seccion por C:

ka = 0.82

kb = 0.85
kc= kd=1.0
kd= 1.0
ke= 1.0
Entonces:

Se =0.82x0.85x0.504 x 90 x103psi = 31616 psi

Ga= LOTXI2 g gor

nx(1.25)°

Se 31616
= M _ - 4043
n = =

o 7.82F /F

a

Seccién por D:

ka = 0.82
-0.1133 \70,11.'\3
kb= | @ (L - 0.87
0.3 0.3
kc=kd =1.0
g:.Lﬁé :1.25;§:J1%§i—C)125 kf= 1.7 (Anexo 2)

kf=1+0.75(1.7-1) =1.525
ke = 0.66

Se =0.82x0.87 x 0.66 x 0.504 x 90 x 10%psi = 21357psi
32(F)

- ~10.18F
1(1.0)°
21357

_ 2098
10.18F //

Seccion por E:
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ka = 0.82
( ‘25\ ni1y
kb = §1~~ | =0.85
L 03
ke =Kd =1.0
257" - 0. 125"
ke: E]):: 1125 =1.25; l—lf}*}gl =0.125, (Anexo 2)= ki = 1.54
C ¢

kf=1+0.75(1.54-1} = 1.405; ke =0.71
Se =0.82 x0.85x0.71 x 0.504 x 90 x 10°psi = 22447psi

Se 32x0.5F _ _

n= "7 :ca= e 5.00F
g, iy

h = 22447 4410/
5.09F 3

El analisis anterior muestra que si el ejc [lallara por latiga,
ocurriria por la seccion D. La carga maxima quc se pucde
aplicar para que no ocurra falla por {atiga seria:

o, < Se
10.18 F < 21357
F < 2098 b

MODELO 4. EI] eje mostrado en la figura (@) es sometido a la
fluctuacién de torque indicada en la figura (b). EI material del
eje es acero con Sy = 135 kpsi y S, = 152 kpsi. La superlicie del
eje es acabada por rectificado comercial. Determinar el [actor
de seguridad con el cual trabaja el eje si requiere vida de 50 x
103 ciclos.

Apujero pasante de
1416" de diametzo ful
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Se trata de carga simple con esfuerzos alternos y medios y vida
finita. Aunque el problema es de vida finita, esta se pucde
determinar como si el problema fuera de vida inflinita. Sc debe
determinar primero la seccion critica.

Cambios de seccion:

Se: ka kb kc kd ke 0.504 x 152000 psi

ka = 1.34 (152)0085 = 0.874 (esmerilado)
( l,, \ﬂll\”
kb = = L =0872
kc = O 577 (torsion)
kd = 1.0 (no se dice nada)
J ! ! .
ke I—-IS =15 ; r_ o =0.1; Figura A-15-8—» k, = 1.45;
d 1" d 1
0.75

kf=1+0.75(1.45-1) = 1.34
ke = 0.746

Se = 0.874 x 0.872 x 0.577 x 0.746 x 0.504 x 152000 psi
< Se = 25131 psi

Las cargas serian:

,
Tos Xd’Q 16x8000(1b - pulg)

Tmax — = =2 = 40744 ])Si
md" I[(l")3
32
T . x16 16X (tb - A .
. minX _ 6%2000[12 pulg] = 10186 psi
B (1)
Por lo tanto: tm= ™ :[”"" = 25465 psi
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T"‘ = max /-) man — 10279 psl

Para vida infinita y utilizando la relacion de Goodman
L, 1

v + .

modilicada: 1.-_-
n Se Sul

1 15279psi | 25465psi

o _:{>ll=1.21
n  23245pst  152000ps:

En el agujero:

* ka = 0.874 (rectificacién comercial para todo ¢l material)
* kb= 0.872 (tambien d = 17
* kc = 0.577 (eje sometido a fluctuaciones del torque)
= kd = 1.0 (no se dice nada)
() (](2 .
" ke: 2 2 £ 0.0625 ; d =0 (barra maciza]
d & D

kis = 1.74. [Anexo 2)

0.0625"
t );2~:0.03” ,q=0.75

Para r =

kf=1+0.75(1.74-1)=1.555
ke=0.64

Entonces: Se= 0.874 x 0.872 x 0.577 x 0.64 x 0.504 x 152 kpsi
Sc = 21560 psi

Calculo de cargas:

D/

i = /2 8.0001lb-pulgx0. ‘3pulgx’32 43344 psi
Ineto nx0.94[ (1) 0

LT

T eto

8000.0.5
7094/ (1" 0]

Jneto = r A(D* ~d*) 32; entonces tmax= = 43344 psi

20001 5
Tmin = 0001b_- pulgx0. pulg 10836 psi
O.ngu]g
43344psi +10836psi

2

Por lo tanto: Tm = : 27090 psi

135
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Ta = 16254 psi
Para vida infinita:

1 ]6254 27090

n 1%/4 152000

= 1.0, lo que muestra que la seccion critica es el agujero.

Vida finita para el agujero:

[——_> ’ . ) g ) .
Sf = aNb a-= (()'-—t)?m) E [) )(HZ()UU)] psi- = 951.2psi
Se 19674psi
1 0EGy 1
_ I ](m(l. )55t 00y
3 Se
Sf=951.2 (50.000)9-28 = 45,98 kpsi

1 _Ta N Tm
n Sf Su

1 l(w2\4 27000

n 4‘39&3(] 152.000

n=19 <—
PROBLEMAS

1. Una barra laminada en caliente tiene una resistencia de
fluencia minima en tensiéon y en compresion dc 44 Kpsi.
Determine los factores de seguridad de cada tcoria de falla
aplicable; en relacion con los estados de esfuerzo dados.

a) ox = 10 kpsi, oy = -Skpsi

b} ox = 12 kpsi, 15y = 3 kpsi (s.c.r)

c) ox = 4 kpsi, oy = -9kpsi, 1.v = 1 kpsi (s.r.)
d) ox = 9 kpsi, oy = 4kpsi, 1xy = 1 kpsi (s.1)
e)] ox = 15 kpsi, txy = Skpsi (s.c.r.)

2. Una barra tiene una resistencia a la fluencia Sy = 390 MPa.
Determine los factores de seguridad de cada teoria de falla

aplicable para:

a] Oy = 80 1\/1} a, Txy = 120 M} [S C. r]
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b) ox = 180 MPa, ¢, = 180 MPa
c] ox =140 MPa, 1y, = 80 MPa (s.r.)
d] Txy = 150 MPa

3. Determine los factores de seguridad, con base en la teoria de
la  Energia de distorsion (TEDD), para los eclemenfos de
esfuerzo en A y B mostrados en la barra de la figura. La
barra es de acero AISI1006 estirado en [rio y en ella actuan
las cargas F = 0.60 KN, P=7.5kNy T = 35N.m

s
¢

yd
£ 2nms [

4. La figura muesira un eje de transmision apoyado en los
cojinetes Ay D con poleas en B y en C. Las tensiones en las
bandas son mostradas en la figura y representan las fuerzas
que actuan sobre las poleas. El material del eje es un hierro
fundido ASTM de grado 25. Si n= 2.8, ¢que diametro debe
tener el eje?

6'D 27 1b

5. S1 se vuelve a disenar el eje del problemas anterior,
reduciendo a la mitad su longitud y sc conservan las demas
especificaciones, cual es el diametro del nuevo ¢je.
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CAPITULO V. EJES DE TRANSMISION
1. INTRODUCCION

Los cjes, arboles y husos son elementos que sc usan indistintamente
en las maquinas v pueden estar somctidos a cargas de tension,
compresion, flexion y torsién o a una combinacion de cllas.

Los ejes o flechas se encucntran en todo tipo de maquinaria y cquipo
mecanico. La mayoria de ellos estan sometidos a cargas variables de
flexion y torsion combinadas con sccciones criticas de concentracion
de esfuerzos, consistiendo su diseno en un problema de carga por
fatiga. La velocidad de trabajo normal de un ejc no debe ser cercana
a una velocidad critica, pues se gencrarian grandes vanaciones. La
geometria de un eje, es por lo gencral un ¢je cscalonado cn donde las
poleas, cojinetes y engranajes sc deben posicionar con precision y se
tiene que prever que alli se presentaran cargas de cmpuje.

Se debe tener en cuenta que un analisis de esfuerzos cn un punto
especifico de un eje se hace s6lo mediante la geometria del eje en csc
punto sin requerirse la geometria de todo el ¢je; por lo gencral, en cl
diseiio dc ejes se localizan las areas criticas y se dimensionan
cumpliendo los requisitos de resistencia. Calcular un ejc es
determinar, conocido el material, el diametro adecuado tceniendo cn
cuenta los analisis de esfucrzo y deformacion y las teorias de falla
aplicables.

2. DEFINICIONES

Eje movil o simplemente eje: es un clemento rotatorio
generalmente de seccion transversal circular cuya funcion cs
transmitir movimiento v potencia. Permile la rotacion de dispositivos
como, engranajes, poleas, volantes, manivelas, ruedas, etc.

Eje fijo: es un elemento estatico (no rotatorio] que no transmite
movimientos y que se utiliza para sostener piczas rotatorias como
ruedas, poleas, rodillos y otros clementos.

Arbol: sometido primordialmente a torsidn generalmente transmiten
potencia con poleas, engranajecs, levas o cadenas y por tanto sc ven
afectados tambi¢n por la flexion. El arbol de levas y el cardan son
gjemplos tipicos.
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Husillo: un ejc movil corto y delgado, que sostiene directamente una
herramienta para realizar trabajo, como c¢l caso de los husos
portabrocas en un taladro o un torno o el husillo que soporta la {resa
en una fresadora.

Siempre que sea posible los engranajes y las poleas deben
mantenerse cerca de los cojinetes de soporte, con ¢l {in de reducir cl
movimiento flexionante y por lo tanto reducir la [lecha o dellexion vy
el esfuerzo por flexion.

Los ejes moviles, por lo general, se acoplan a los clementos giratorios
mediante el ensamble, chaveta - chavetero, el cual consta de una
cunia o chaveta que entra tanto en el ¢je como ¢n la pieza a acopiar.
Otros casos donde el problema es transmitir momento de torsion, se
puede usar: tornillos de fijacion (opresorcs o prisionero) pasadores,
conectores rasurados.

3. DISENO PARA CARGAS ESTATICAS

Cuando las cargas son estaticas la determinacion de las
dimensiones de un eje es un problema mucho mas simple que
cuando las cargas son dinamicas. Los esfuerzos en la superficic de
un eje redondo macizo de diametro d, que sc somele a cargas de
flexion, axiales y de torsion son:

Esfuerzo de flexion

(Las componentes de ox pueden ser + o - segun el punto escogido
para el analisis)

32M  4F .
P (5.1)
md® md
Esfuerzo de torsion:
16T _
Txy = _T;EE (\)2)

Utilizando ¢l circulo de Mohr pucde demostrarse que los dos
esfuerzos principales no nulos son:

oy )
i—‘j i 12 (5.3]



Estos esfuerzos pueden combinarse para obtener cl esfucrzo

cortantc maximo tmax y €l esfuerzo de von Mises o , obteniendo:
g G /O_ 4 /2
g =22 %8 || _] 17 (5.4)

' 2 b 2 2 (5-5]
o =(0,7-0,0,+0,7) " =(0,”+31,7)

Reemplazando (5.1) v (5.2] en (5.3} y (5.9):

17
T :--3J(8M+Fd)?+(8T) 1 (5.6)

1
a =

1

1

N

(5.7)

2 T(8M+FdY + 48T
md’ L

Con (5.6) y [5.7) se puede hallar tmax 0 o’ cuando se da d o determinar
d cuando se conoce €l valor permisible de tmax 0 0.

Si el analisis o diseno se hace con base la teorta del esfucerzo cortante
maximo, entonces:

S. S ,
Tagm =——=—"5 Con (5.6) y (5.7) se pucde determinar n si sc
n 2n
conoce d o hallar d st se conoce n.

Si el diseno se hace por la teoria de la encrgia de distorsion, ¢l
esfuerzo von Mises admisible: o’aam = Sy/n

En muchos casos la componente axial es nula o tan pequena que
pucde ser despreciada.

- Teoria del esfuerzo cortante maximo (T.E.C.M.)
V 2 Y, { -
d= f—ﬁ(M“ +T2)’3 ‘ (5.8), si se establece n
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Y
2 (5.9), si sc conoce d

- Teoria de la energia de distorsion (T.E.D.D.)

S/
1/ 13
d:ﬁGrl(4M? 4 3T2)"(2J (5.10], st se asume n
LTFSY
. o .
l:_1qi(4M3 +3TZ)‘ 2 (5.11), si s¢ conoce d
n wd'S,

4. DISENO POR FATIGA

En cualquier cje rotatorio cargado con momerntos estactonarios de
flexion y torsion actuaran ecsfuerzos por flexion completamente
invertidos, permaneciendo estable el esfuerzo torsional. Esos
esfuerzos se expresan:

32M
Esfuerzo alternante: oy, = ~~—»a—,35 (5.12)
d
y esfuerzo medio o esfuerzo cstable:
16T .
T‘(ym: "FrdT (5]3)

Si sc considera Se como el limite de resistencia a la fatiga
completamente corregido y n es el factor de seguridad:

R A (5.14)

St utilizamos el criterio de George Sines que establece que Tm no
afecta cl limite de fatiga a la flexion:

d

/ A
- [32M,n | (5.15)
mSe

Estos dos componentes de esfuerzo se pueden manipular utilizando
el circulo de Mohr para cada una de ellas y aplicando la teoria del
esfuerzo cortante o la teoria de la energia de distorsion con el fin de

oblener valores equivalentes de Ga y tm. Con estos valores puede
seleccionarse una de las relaciones de falla que sec muestira en el
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Diagrama de fatiga (Teorias de [alla bien conocidos: Linca Soderberg,
linea Goodman, Curva Gerber, Curva Eliptica del codigo ASME,
Curva de Bagci).

Con la teoria del esfuerzo cortante maximo (T.E.C.Mj se pronostica cl
dano y con la teoria de la energia de distorsion (T.E.D.D.) se predice

la resistencia.

St se utiliza la T.E.C.M, las componentes a usar en cl diagrama son:
Ga= 21, y Om = 2Tm (5.16)

Sise emplea la T.E.D.D. , los valores son:

Ga = Oya Y Om= /3 Tym (5.17)

En ejes de transmision es comun que sc¢ encucntren sometido a una

combinacion de torsion constante y flexion alternante, se utilizan las
siguientes expresiones:

3
e Vﬁj‘; (5.18)
AY ?
6 /T Ry
| Ssy i Sse
Si se requiere disenar d:
( : ,1/;) £
ISV
d= 1_6n (] ) +" _M_ ; (5.19)
w \ Ssy J \ Sse A ﬁ
Parala T.E.C.M. donde Ssy= 0.5 Sy y Sse = 0.5 Se
( ) \? 2 12] K
N N
de ﬁ{ T M (5.20)
™ , S, LS. }

Si se emplea la T.E.D.D. Sg = 0.577 Sy y Sse = 0.577 5S¢

d=f4_8n (/I,T_{M] '

(5.21)
L TS, )
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Para el caso general en que los esfuerzos por {lexion y por torsion
contienen una componente constante y una variable se aplica la
T.E.C.M:

!
J ; (5.22)

5. FORMULAS BASICAS DE LAS TEORIAS DE RESISTENCIA A LA
FATIGA

TEORIA FORMULA BASICA
Soderberg N9, ,N9m _y (a)
S, 5,
Goodman ng, NOn, (b)
Se Su!
no, (no_ Y
Gerber a Hoe -1 ()
Se A Sul J
/no- 2 (no \\2
Eliptica ASME it W I b O (d)
S., .S,
1
ng ng_ |
Bagci oA Tm o
8 s, { s, (e
Fluencia (Langer) g*(oa + om) =1 in

{a) Considera la posibilidad de falla por fluencia, por lo tanto la Ec
(f) no requiere ser usada.

(b) No considera fluencia plastica, por lo tanto si se emplea cste
enfoque se usa (b) y (f]

() Cuando ha de realizarse analisis de conliabilidad, se usa (e) y (f)

(d) Se aplica sola. Pero se acostumbra comprobar la posibilidad de
fluencia plastica en la Ec (f)

(e} Se aplica sola.
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MODELO 1.

Determinar los factores de seguridad para los elementos de esfue

70

en A y B del cje empotrado que se muestra en la figura, utilizando la

teoria de la energia de distorsion. Este eje fue construido de ac
UNS G10060 estirado en frio y cn el actuan las siguicntes cargas:
=0.55KN, P=8.0KNy T=30N.m.

100 mm
~..

™.

X
rd’
Elemento A:  Z= 32— =7.85x10"m"
P
Tr GXZI\Zﬂ*‘;‘ 2 /3\=-1;?——‘:\'3.14x109mp
4
JX ‘UX# \{ J:I-q—':1.57)(108m4
| P 32
Tir p g
T T 5 —0-56kN(O.1m)  8kN
= ¥ 7.85x10"m"  3.14x10°m’

T = T 9?5@@81?;‘_) =19.1MPa(sr)
J  1.57x10"m

En el circulo de Mohr: 0,=99.2MPa y o, =-3.68MPa

Utilizando la T.E.D.D. con Sy = 280MPa

=0 Jol —o.5,+ 02! = J(92.2) -(99.2)(-3.68) + (-3.68)" = 100.98MPa

Ccro
F

139


http:99.2)(-3.68

Sy  280MPa

~ 0. 100.98MPa

t

Si se utiliza Sut=330MPa,n=3.27
Elemento B:

g, ‘ T Tr 4V  30N.m(0.01m) 4 (0.55)kN
= X Ty = 7Y ox = noa Tty a7
T, J 3A 157x10"m 33.14x10"m

v

Tyx r"Y: 2]44 MPO {S.r)

En el circulo de Mohr: g,=37.68 MPa v g, =-12.2 MPa

Utilizando la T.E.D.D. con Sy = 280 MPa

N = Sy/oy = 6.22
Con Sut = 330 MPa se obtiene n=7.33
MODELO 2. Calculo de un eje mediante el codigo asme

Un eje recibe una potencia de 36 HP a 400 RPM mediante una polea
a de 50 cm de diametro, desde arriba segun un angulo de 45° como
lo indica la figura. El 60% de la potencia lo transmite por medio de
un engranaje C de 40cm de diametro y ¢l 40% restante mediante
otro engranaje D de 30 cm de diametro. Ambos engranajes tiencn
angulo de presion 207 . En B y E existen rodamicntos. El eje debe
ser fabricado con un acero recocido de resistencia: Sy = 3.000 kg/cm?2
v Su = 4.000 kg/cm®, con chavetero en cada rueda dentada y polea.
Determinar el diametro del eje a la resistencia mecanica, aplicando el
codigo ASME v usando kf=1.5y kt = 1.5
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PAR TOTAL

Paelieol

*(_3() 30 ,_31% A1em L a2 —=

*  Calculo de los momentos de torsion

_ 72574,65x36HP
~ 400RPM

A

1 _72574,65x0.6x36HP
¢ 400RPM

T 72574,65x0.4x36HP
P 400RPM

H0% 13, PAR TOTAL
A
- o AN%: THL PAL TOAL

=6531,71 kg cm

=3919,03 kg cm

=2612,68 kg cm

= Calculo de las fuerzas de flexion y de los momentos flectores

Se supone para la correa que la fucrza de flexion es igual a dos veces

la fuerza impulsora neta, o sca:

_ 2x6531,71kgem

F,=2F
25cm

=522,53kg

_Tc _3919,03kgem _ 195,95kg

F.- —— =
“ " Rc 29cm

N, =F.xtg20° = 71,32kg

-
F,=—2-17417k
0 R g

D

N, = F,xtg20° = 63,39 kg

in una transmision por correas, la fuerza de traccion cn el ramal
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tirante F1 es mayor que la [uerza de traccion en el ramal (lojo 2, por
lo tanto el sentido de giro de la polca y de los engranajes es como sc
muestra en la figura.

A continuacion se muestra en tres dimensiones las cargas de flexion
sobre el eje, siendo Riy Rg las fuerzas de rcaccion en los cojinctes.
Las [uerzas en el plano vertical YZ, estan dadas por:

A, =F,sen45” =369.48 kg
C, =-Fccos30” -Ncsen30 = 205.35 kg
D, =-F,cos30” +Nysen30” =-119,14 kg

Y
/f
32 cm
.,-’ff
”'/,f
/iﬁi cm
1 307 /
r’/ y
30 e /
- /
T / FD
30 cm 302 ~E o
L / — 2
L ! 3
\\
™
T Y
. 0° .
T " RE
HND I

Para hallar las componentes By y Ey, se toman momentos con
respecto al punto E, asi:

ZMF._H =0

369.48 kg (30 cm +30 cm + 44 ecm +32c¢m) + By (30 cm + 44 ¢cm 432
cm) - 20535 kg (44 cm + 32 cm) - 119.14 kg (32 ¢cm) = 0
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Despejandoe: By = -290.85 kg

Sumatoria de fuerza en el eje Y: ZFy T+=0

369.48 kg — 290.85 kg — 205.35 kg -119.14 kg+ Ey =0

Ey = 245.86 kg.

El diagrama de fuerzas cortantes y momentos f{lexionantes en cl
plano yz, es como se muestra, de tal manera que: Mgy - 110844
kgem, Mcy = 13443.3 kgem y My = 7867.62 kgem.

Las fuerzas en el plano horizontal xz, estan dada por:

Ax = -F,cos45° = -369.48kg
Cx =F..sen30° -N..cos30° = 36,21kg

Dx = -F,.sen30° -N.cos30" = -141,98kg

Y

Ay=069 48 I

| T
30 ¢ 30 ¢ 44 em e 32 3

Z

Cy=205,35 kg
¥ By=290,85 L

369,48 ky
1 78,63 kz

MCy= 13443 3 g cm

MBy=11084,4 ke om MDy=7867 G2 ke cm
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Calculo de Bx y Ex:

> M =0

-369.48kg (30 ¢m + 30cm + 44 cm +32 cm) +Bx (30 ecm+ 44 cm + 32
cm) + 36.21 kg (44 cm + 32 ¢cm) - 141,98 kg (32 ¢cm) =0

Despejando: Ex = 490.94 kg.
YFEXT+=0

-369.48kg + 490.94 kg + 36.21 kg - 141.98 kg + Ex =0
Ex = 15.69 kg.

Los respectivos diagramas de fuerzas cortantes y momentos
flexionantes se¢ muestran en la figura, por lo que: Mux = 110644
kgem, Mex = 7440,6 kgem v Mpx = 503,12 kgem. Los momentos de
flexion resultantes en los puntos B, C v D se calculan asi:

M, = (M)} +(M,)" =15675,7 kgem

M, = (M) +(M,.) - 1536505 kgem

My = JOM, Y (M) = 7883,69 kgem

El punto critico esta en B, ya que en cl ocurre el maximo momento
de flexién. Se calcula entonces, el diametro correspondicnte al punto
By éste sera ¢l diametro proyectado para todo cl cje.
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A 2
Bx=420,94 kg
Cx=36,21 kg
c 30 30 - , 44 cm Ao T2
T ]
¥ Ex=15,69 kx
Ax=363,43 kg Y Dx=141,98 ke
157 .67 kx
121,46 ke + 15,69 kg
36848 ke |
A B C D E
T T T e

L= -503 12 kg cm

ICx= -7440 .6 kg cm
MBx= -110R4 4 }p cm

Segun el codigo ASME, el esfuerzo cortante permisible de diseno, Ss,
es el menor entre los dos valores siguientes:
Ss = 0.30 x Sy = 0.30 x 3000 kg/cm? = 900 kg/cm? . o

1l

Ss

0.18 x Su =0.18 x 4000 kg/cm? = 720 kg/cm?.

Como existen cuneros en el eje, entonces:
Ss=0.75x 720 kg/cm? = 540 kg/cm?

Utilizando la formula recomendada por el coédigo ASME, se calcula ¢l
diametro para el punto B asi:

16

® 1Ss

dy = —— J(kfM,)? + (K T,)°

16

& = J(1.5x15675,7)% 1 (1.5x6531,7)?
7540

dp= 6,21 cm, que es el diametro proyectado para todo el ¢je.

PROBLEMAS
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Un eje circular macizo transmite una potencia de 20kw, girando a
300 rpm, de forma que se puede considerar la accion cxterior
constante. Su longitud es de 1m y el material seleccionado tiene
una resistencia a la fluencia Sy = 460 N/mm? y modulo de rigidez
transversal GG ) 8 (10Y) N/mm?2. Calcular el diametro adecuado del
eje considerando un coeficiente de scguridad n= 2. Resuelva cl
problema aplicando (res teorias de falla: Normal maxima,
cortante maximo y encrgia de distorsion (Mises).

Un eje circular hueco de acero tiene una longitud de 50 mm y
debe transmitir un par torsor dc¢ 5000 N.m. Las tensiones
tangenciales no deben superar los ...... MPa. El diamecetro inferior
es la mitad del exterior. Calcular el diametro exterior y ¢l angulo
torsionado por el eje.

Una barra de seccion circular empotrada por un extremo soporta
una carga P en cl otro extremo, donde también tiene aplicado un
par torsor T. La barra esta fabricada con material ductil de
resistencia fluencia Sy = 340 MPa. La fuerza P aplicada en cl
extremo libre es de 2000N y el par torsor de 110 Nm. La barra
tiene una longitud de 130 mm y el coeficiente de seguridad es de
2. Calcular el diametro minimo para evitar la fluencia , utilizando
la teoria del esfuerzo cortante maximo y la teoria de la encrgia de
distorsion. Despreciar la tension tangencial debida al esluerzo
corlante.

Un arbol rotativo esta hecho con un tubo dec accro AISI 1018
estirado en [rio de 42 x 4 mm vy tliene un agujero de 6 min de
diametro taladrado en la direccion transversal de lado a lado.
Calcular el factor de seguridad que protege contra fallas por fatiga
y estatica cuando el arbol se somete a un par de torsion
completamente invertido de 120 N.m en fase con un momento
flexionante completamente invertido de 150 N.m.

Un eje voladizo de acero y seccion circular, esta somctido a una
carga que varia de -I* a 3F. Decterminar la carga maxima que
pucde soportar el elemento para una vida indefinida usando un
coeficiente de seguridad de 2. Un modelo fotoclastico indica que
el factor de concentracion de tensiones Kc = 1,32, y la
sensibilidad a la entalla para un radio de 1/8 “ con esle matcrial
es q = 0,9. Hacer el analisis en el cambio de seccion.

Usar: Sy = 551.2 MPa, Sy = 468.5 MPa, D = % pulgada, d = 0.5
pulgada y Se = 250 MPa
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Un eje de una maquina gira a 600 rpm y esta soportado por los
cojinetes A y B separados entre si 762 mm, como muestra la
fipura. Se suministran al eje 15 kW mediante una polea de 457
mm de diametro, localizada 254 mm a la dcrecha del cojinete B.
La potencia se transmite desde ¢l eje mediante un engranaje
cilindrico de 203 mm de diametro localizado 254 mm a la derecha
del cojinete A. La correa conductora {forma un angulo de 60° con
la horizontal. La polea pesa 91 kg para proporcionar cfecto de
volante de inercia. La relacidon de las tensiones cntre los ramales
de la correa es 3: 1. Los dientes del engranaje poseen un angulo
de presiéon de 20° y se acopla con otro engranaje localizado en la
vertical del eje. Si el material seleccionado para el ¢je tienc una
resistencia de rotura Suy= 483 MPa y un limite de fluencia de Sy =
31 MPa, determinar el diametro necesario del eje. Considerar un
coeficiente de seguridad cs de 2.
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CAPITULO VI. VIBRACIONES MECANICAS

1. INTRODUCCION

El analisis de la vibracion y el control de las vibraciones son aspectos
importantes e integrales del proceso de diseno de cada maquina.
Establecer un modelo matematico apropiado, su analisis, interpretacion
de las soluciones e incorporacion de esos resultados en el diseno,
prueba, evaluacion y mantenimiento y averias sc requiere un buen
conocimiento de los principios de vibracion.

El estudio de las vibraciones se refiere a los movimicntos oscilatorios dc
los cuerpos y a las fuerzas asociadas con cllos. Los sistemas dc
ingenieria que poseen masa y elasticidad estan capacitados para tener
movimiento relativo. En general la vibracion es una forma de encrgia
disipada y en muchos casos inconveniente. Esto es particularmente
cierto en la mayoria de las maquinas, dcbido a que las vibraciones
producen ruidos, alectan las diferentes partes y se transmiten [uerzas y
movimicntos indeseables.

Hay dos clases de vibraciones, libres y forzadas. La vibracion libre
ocurre cuando un sistema oscila bajo la accion de luerzas inherentes al
propio sistema, eslo es no existen fuerzas externas aplicadas y vibrara a
una o mas de sus frecuencias naturales. La vibracion forzada ticne
lugar bajo la excitacion de fuerzas externas, que cuando es oscilatoria,
el sistema es obligado a vibrar a la [recuencia de excitacion. Si esta
coincide con una de las frecuencias naturales del sistema, sc presenta
una situacién de resonancia generandose oscilaciones peligrosamente
grandes. En la practica, la energia que posce el sistema se picrde
gradualmente, al vencer las resistencias internas y externas al
movimiento y el cuerpo, finalmente queda cn reposo. La vibracion asi
producida se dice que es amortiguada.

2. SISTEMAS DE UN GRADQO DE LIBERTAD
2.1 Vibracion libre

Un sistema de un grado de libertad es mostrado en la figura 29.
Consiste de una masa m conectada por un resorte de rigidez k y un
amortiguador con coeficiente de amortiguamiento c.

La rigidez k es definida como la [uerza del resorte por unidad de
deflexion y el coeficiente de amortiguamiento viscoso ¢ es la fuecrza
suministrada por el amortiguador opuesta al movimiento por unidad de
velocidad. Sila masa tiene un desplazamiento inicial vibraria alrededor
de su posicion de equilibrio. Le ecuacién del movimiento es dada por:

mXx+cx+kx=0 (6.11
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Figura 29. Representacion de un sistema de un grado de libertad.

Donde x es medida desde la posicion de equilibrio y los puntos sobre las
variables representan las derivadas con respecto  al  tiempo.
Sustituyendo una soluciéon de la forma x = est en la ecuacion (6.1}, se
obtienc la ecuacion caracteristica:

ms?2 +c¢cs +tk =0 (6.2)
Las dos raices de la ecuacion caracteristica son:

S =Cwn T iw, (1-82) * (6.3)
Donde w, = (k/m)” es la frecuencia natural no amortiguada

£ =c¢/Cc, relacion de amortiguamiento

cc = 2 mwp es el coeficiente de amortiguamiento critico

Dependiendo de los valores de £, sc presentan cuatro casos:

a) Sistema no amortiguado (L = 0). En ese caso, las dos raices de la
ecuacion son:

s =t iwy = +i(k/m)* (6.4)
La solucion correspondiente es:
x = Acoswpt + Bsenw,t 6.5)

Donde A y B son constantes arbitrarias que dependen de las
condiciones iniciales del movimiento. Si el desplazamiento inicial es de
x, vy la velocidad inicial es v,, por sustitucion de estos valores en la
ecuacion (6.5), es posible resolver las constantes A y B. Por lo tanto, la
solucion es:
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v :
X = x,cosm t +—L seno,t (6.6)

(0]

1n

Siendo wy la frecucncia natural del sistema en radianes por segundo
[rad/s). La frccuencia natural es In = w,/2n (6.7)

Donde fn se expresa en ciclos por segundo o hertz (Hz). El periodo de
una oscitactones p = 1/fn = 2n/wy (6.8)

La solucién dada en la ecuacion (6.6), pucde tambien ser expresada cn

la forma x = Xcos{wa-0) 6.9)
Donde:
- i/
| 7 27072
P AR \ v
X= x+ -0 ; O=tan' % 6.10
% \ (A)” / (On"’l\

El movimiento es armonico con un angulo de fase 0 como cn la
ecuacion (6.9} y graficamente mostrado en la figura 30.

1.0

¥o amortgiadse

=0

Sobraatn crhgaado

Subam orbguads

/‘c-d .0
—

Amphtud x

Tiempn t

Figura 30. Vibracion libre de un sistema de un grado de libertad para
diferentes valores de amortiguamicnto.

b} Sistema subamortiguado {0 < < 1}. Cuando ¢l sistema de
amortiguamiento c¢s menor que el amortiguamiento crilico la
solucion es:
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X= [esp(-‘-g’a)”/](/l cosw 1 + Bsenwm, 1) (6.11)

Donde: wdq = oy (1 - £2)1/4 (6.12)

wd - frecuencia natural amortiguada y A y B son constantes arbitrarias
que dependen de las condiciones iniciales. Para una amplitud inicial x,

y velocidad inicial vg:

=[exp(-Tw,t) |(x,cosm,t)+ ( §0,%, Vo sena t (6.13)
i ’ oL Wy

Puede ser expresada en la forma:

(6.14)
= [exp[{m“t] Xcosfa,t-0)

2%
X = §mx +VW y  O=tan 140, X, v,

Wy Wy

/

En la figura 31 se muestra un sistema subamortiguado donde las
oscilaciones caen exponencialmente.

s}
el
=
o
g
=

e //-""

-~
//
- .
/,,
Tiempo t
Figura 31. Vibraciéon libre de un sistema de un grado de libertad
subamortiguado

En la figura 31 las amplitudes maximas sucesivas ocurren en forma
periddica v son marcadas con Xo, X1, X2 ....... La relacion de la maxima
amplitud para n cicios de oscilacion puede ser obtenida de la ecuacion
(6.13), como:
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X .

_n = CXp[—llﬁ] [(715]
XO

Donde & = 2n £/(1-(?)/* es conocido como decremento logaritmico y
corresponde a la relacion entre dos amplitudes sucesivas cualesquiera
en la figura 31 para valores pequenos de amortiguamiento, esto es: { <<
1, el decremento logaritmico puede ser aproximado a:

§= 2L (6.16)

Usando la ecuacion (6.14), se encuentra;

‘;" = exp(-2n ng) = 1 - 2nf (6.17)

Usando este principio se mide experimentalmente ¢l amortiguamiento
viscoso en un sistema. El sistema en reposo c¢s alterado con impactlo
generando una velocidad inicial al sistema y colocandolo en vibracion
libre. Usando la ecuacion (6.17) la relacion de amortiguamicnto (&)
puede ser evaluada. En la Figura 32, se muestra la variacion de las
amplitudes de vibracion libre para cinco ciclos de oscilacion con
respecto a la relacion de amortiguamiento.
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Relacian de amartizuamient

% -~ \\
E ] \\Q\\
- N N
R \%%
0.00 L. 1
0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.8 | Q.8 I 1.0

0.7 0.9
*n/*g
Figura 32. Variacidon de la relacion de amplitudes con la relacion de
amortiguamiento.

c] Sistema criticamente amortiguado (£ = 1). Las raices de la ecuacion
caracteristica dada por la ecuacion (6.3) son cantidades rcales iguales y
negativas. Aqui el sistema no presenta un movimiento oscilatorio. La
solucion es de la forma X = (A + Bt) exp(-wnl) (6.18)
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La solucidon para las dos condiciones iniciales sera
= ' - - ) C
X=Xy +(v, + Xo0,t) |exp(-a,t) (6.19)

El movimiento es mostrado en la Figura 30, cn donde cn un corto
tiempo la curva entra en reposo.

d) Sistema sobreamortiguado [ > 1). Cuando la relacion de
amortiguamiento es mayor que la unidad, hay dos raices ncgativas
distintas para la ecuacion caracteristica (6.3). El movimiento

X =exp (—gmnt){/r\cxpwnwg2 1+ Bexp(—mnt\/?—_l] (6.20)
s+l X, ) (x + A S—
Donde: A = 1(,\,”+}o__€f>_nﬁg;52lw@ IR
21 W, ) 2. w, ' )

En la Figura 30, se muestra el sistema subamortiguadoe y los otros tres
sistemas estudiados.

Si la masa es suspendida por un resorte y amortiguada como lo
muestra la Figura 33, el resorte podria alargarse una cantidad 64 con

respecto a la posicion de equilibrio.

I/ SIS I II 144,

S

@]

\:\.\\k\\*

Figura 33. Modelo de un sistema de un grado de libertad mostrando la
deflexion estatica debido al peso.

m

En este caso la ecuacion del movimiento es:
mx+cx+k(x+ &g )=mg (6.21)

Desde que la fuerza cn el resorte debido al equilibrio estatico cs igual al
peso, esto es : kb, = W = mg, la ecuacion del movimiento se reduce a:

mi+cx+kx =0 (6.22)
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Esta ecuacion es la misma ecuacion (6.1] y licne una solucion similar.
Con la ecuacion (6.21) y conociendo que @, = (k/m)'2, la {recuencia
natural puede ser obtenida por:

on = 8/ By )12 (6.23)

Un valor aproximacda de la frecuencia natural fundamental de cualquier
sisterma mecanico complejo puede reducirse a un sistema de un solo
grado de libertad. Por ejemplo, un eje soportando varios discos o
ruedas puede ser reducido a un sistema de un solo grado de libertad,
juntando las masas de todos los discos en cl centro y obteniendo la
rigidez equivalente del cje utilizando la teoria de [lexion simple.

2.2 Sistemas torsionalcs

Los ejes rotando transmitiendo torque pueden cxperimentar vibraciones
torsionales si el torque no es uniforme, como es cl caso de los
cigienales de los motores. En los ejes rotando por engranajes, el lorque
transmitido puede fluctuar debido a errores en el montaje de los
engranajes, o errores en el contorno o perfil de los dientes, resultando
en vibraciones torsionales de los ejes engranados.

Un sistema torsional de un grado de libertad es mostrado cn la Figura
34. Este tiene un cje de masa despreciable, de rigidez torsional k, un
amortiguador con cocficiente de amortiguamicnto ¢ y un disco con
momento polar de inercia J.

LA ///////{1‘/ o

Figura 34. Representacion de un sistema torsional de un grado de
libertad.

La rigidez torsional es definida como el torque resistenle decl cje por
unidad de angulo y al coeficiente de amorliguacion cs el torque
resistente de! amortiguador por unidad de velocidad angular. El
amortiguamiento puede ser aplicado extermnamente o pucde ser
inherente a la estructura amortiguada. La ccuacién del movimiento del
sistema en torsion es dad por:

JO+c0+k0=0 (6.24]
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La solucidén de esta ecuacion es de la misma forma que la ecuaciéon
(6.1), excepto que J reemplaza a m y k v ¢ se refieren a rigidez torsional
y coeficiente de amortiguamiento torsional respectivamente.

2.3 Vibracion Forzada

» Sistema excitado en la masa. Un sistema excitado por una fuecrza

armonica Fypsenwt actuando sobre la masa es mostrado en la Figura
35.

AR LR RN R -

Figura 35. Fuerza oscilante F(t) aplicada a la masa.
La ecuacion del movimiento es:

mi+cx+kx = F senot (6.25)

La solucién particular es una oscilacion estacionaria de la misma
[recuencia w de la excitacion. Se puede suponer que la solucion pucde
ser escrita en la forma:

xs - Xsen(wt —0) (6.26)

En donde x es la amplitud de la vibracion y 0 es la fasc del
desplazamiento con respecto a la fuerza excitatriz:

Sustituyendo en la ecuacion (6.26), se encuentra:

F,
[ "/k}sell[mt—()]
Xs =~ % (6.27

| ,N\2 / 2|72
[ 1 _ mz// | + Q‘g(ﬂ, <
T el /on

N n./




Usando la parte complementaria de la solucion de la ecuacion (6.20}), la
solucion completa seria:

(6.28]

Si el sistema es no amortiguado, la respuesta sc obtiene sustituyendo

= 0 en la ecuacion {6.28). Cuando cl sistema cs no amortiguado, si la
frecuencia de excitacion coincide con la frecuencia natural del sistema,
@/on = 1.0, la respuesta del sistema podria ser infinita. Si el sislema cs
amortiguado, la parte complementaria de la solucion decac
exponencialmente y podria ser inexistente después de unos pocos ciclos
de oscilacion. Las expresiones adimensionales de amplitud y fase cs
obtenida de la ecuacion (6.27) como:

I
Loy

X V'/l m)\ 20w Y |
S == (—_ || (6.29)
(),/1/( \ mn /J \. mn /} J
Y la fase entre la respuesta y la fuerza:
2(()) /!
0 = tan"! / D (6.30)
] _ (A)
/'/mi

Cuando la frecuencia w coincide con la frecucnicia natural de
amortiguamiento wq, la amplitud es dada por:

Xm:’lx — 1 6 '3]
Fo” 114-37%)" o
JkoOVT

La maxima respuesta o resonancia ocurre cuando w = ws(1-282)1/2 y es:

Xm:'l,\' — ] (E ,32)
F, /" oy oY >
0r 241-7)

Para estructuras con bajo amorliguamiento, wq c¢s aproximadamente
igual @y, y la amplitud maxima seria:

X 1
III.I;\‘ =___ (6.33)
F, ~ 27

g

5

La ecuacion (6.29) y {6.30) indican que la amplitud adimensional Xk/Fq
y la fase 0 son funciones solamente de la razon de frecuencias w/w, v
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del factor de amortiguacion { y puede ser representados como en la
Figura 36.
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Figura 36. Relacion entre la razon de frecuencias y la amplitud y
angulo de fase debido a una fuerza oscilante.

Estas curvas muestran que el f{actor de amortiguacion tiene gran
influencia sobre la amplitud y el angulo de fase, en la region de
frecuencias proxima a resonancia.

La velocidad y la aceleracion son obtenidas por diferenciacion de la
amplitud con respecto al tiempo dada por la ecuacion (6.27).

W,
. Xs ‘w ,
Velocidad: ——— = Lon — (6.34)
I“Omn/ / ) \) . p bl IRd
“k lw s +(2§‘ﬂ/ ]
‘ Sl S
o e T e,
SN
.. X @, AN
Aceleracion: SR S : (6.35)
Fo / B 2 Y,
0 n/ 7 1 Vo L8272
k -w?/ L'ZL(U/ ]
> | + ° Y/
o Sep) L e,

Las Figuras 37 y 38 muestran las curvas correspondientes a las
ecuaciones (6.34] y (6.35).
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Figura 37. Respuesta [frecuencia-velocidad

« Transmisibilidad. La fuerza Fytransmitida a la base, por un sistema
sometido a una excitacion armonica externa cs: :

Fr cx+ kx (6.36)
Sustituyendo la respuesta del sistema de la ecuacion (6.27] en la

ecuacion (6.36), se obtienc:
H ¥ H v

po— =) .05

il

de Aceleracion ihffo.m

o
=l
= B
i

0
o

|
4 5

Relacidn de frecuencia w/fu,

Figura 38. Respuesta frecuencia-aceleracion
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f = Tsen(wt-0) (6.37)

”

La magnitud adimensional de la fuerza transmitida T es dada por:

El angulo de fase entre Fr y Fo, sc calcula por:

1

2 ( w/ J
- -1 ) N 1/ ﬁ')” /
0 =tan'! - —
[N ON
// Q)

- (6.39)
L+ 47w )
B ()]

n 4 el

(V]

La transmisibilidad T versus la relacion de frecucncias es mostrada en
la Figura 39.

ic.0

7.0

6.0

5.0

Transmisibilidad T

3.0
2.0
1.0
8.0
0 1 Y7 2 3 3 5

Yelocidad de Frecuencia wiw,

Figura 39. Gralica para la transmisibilidad

Para bajas relaciones de frecuencias la transmisibilidad tiende a la
unidad, mostrando que la fuerza aplicada cs directamente transmitida a
la base. La transmisibilidad es muy alta en la vecindad de la {recuencia
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natural del sistema y para altas frecuencias dc excitacion la fucrza
transmitida decrece considerablemente. La variacion del angulo de fasc
entre la fuerza transmitida y la fuerza aplicada se muestra cn la Figura
40.

200 T T T ¥

180 |- 220

163
il 140
B 120

100

80

6}

40

20

i} 1 2 3 q 5
Velnocidad de Frecuencia w/

Figura 40. Angulo de fase entre las fuerzas transmitida y aplicada.

¢ Desbalance rotatorio. Cuando las maquinas con desbalances
rotatorio son montadas sobre soportes clasticos, constituyen una
fuente comun de excitacion vibratoria. Si la [recuencia natural del
sistema coincide con la frecuencia de rotacidon de la maquina
desbalanceada, resultan severas vibraciones en la maguina y en la
estructura de soporte. En la Figura 41, sc considera una maquina
de masa M, cuyo desbalance esta representado por una masa m con
excentricidad e que rota a la velocidad angular . Si x representa el
desplazamiento de la masa no rotante {M-m) v xm el desplazamiento
de la masa m relativo a la masa de la magquina M, la ecuacion del
movimiento es entonces:

Figura 41. Sistema dinamico sujeto a una excitacion desbalanceada.

M-m)X +m(X + X ) + cx + kx =0 (6.40)
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El desplazamicnto de m relativo a la maquina es:

Xm = esenot (6.4 1)
(6.41) en (6.40):

MX + ¢ X + kx = mew2senomt (6.42)
Esta ecuacion es similar a la (6.25), donde la fucrza Fo cs reemplazada

por mew?. La solucion es similar a la ecuacion (6.27) que en [orma
adimensional quedaria:

]
<

;/ s \
Y 1\‘{?/;) | sen{wt-0)
o - VAR J )
T m ) ] (6.43)
9 7/ s, \ 2 PRI /7
1- (I)?/// 5 +/2§(0/’/ \ |
4 /’ (l)“/ § /" (Dn /J
. , 2(0/w
Y el angulo de fase: Tan0 = —— & l_/'_,n\ (6.44)

La solucion completa quedaria'

= exp- _((,:)”{{Acxp“ Al) 6 ' 1J+Bexp{ ( 2 —l)/]/‘? (U”{H

lI\

SVIRY
me| 97| sen(wt-0)
S,

_],’
{1 m Y L Z(O(; j

/2
e Movimiento del soporte. Cuando un sistema es excitado en la base,
como lo muestra la Figura 42, con un desplazamiento u(t) = voscnwt,

+ (6.45)

uit]= U, sinwt X
a—

k

=

m

%\\\\\\\\\\\\\\i\\\\\¥

|

Figura 42. Sistema excitado en ¢l soporte.
la ecuacion del movimiento puede ser escrita como:
mx +c¢(x-u) +k(x-u)=0 (6.46)
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Esta ccuacion puede ser escrita en la [orma:

mx + cx + kx = cup wcosw! + kKupsenwt= Fosenfwt + ¢) (6.47)
Donde: o = up (k? + cZ2m?)™ {6.48)
k
y b =tan' (6.49)
cw

La solucion de la ecuacion (6.47) cs sumilar a la ecuacion (6.25), excepto
por el angulo de fase 6.

¢« Resonancia, sistema de banda ancha y [actor Q. Un sistema
vibrando se dice que entra en resonancia cuando la respuesta es
maxima. Las respucstas al desplazamiento y la aceleracion son

maximas cuando @ = o, (1 - 2 47 (6.50)
Mientras la respuesta a la velocidad es maxima cuando @ = w, (6.51)

En el caso de un sistema no amortiguado, la respuesta ¢s maxima
cuando ®w = wn, siendo w, la frecuencia de vibracion libre del sistema.
Para un sistema amortiguado, la frecuencia natural de
amortiguamiento es dada por: wg = @, (1 - £2]" (6.52)

En muchos sistemas mecanicos, el amortecimiento cs pequeno y la
frecucncia de resonancia y la frecuencia natural de amortecimiento
pueden considerarse aproximadamente las mismas.

Cuando el sistema desprecta el amortiguamiento, la respuesta de
frecuencia tiene un agudo pico en resonancia; pero  siooel
amortiguamiento es grande la respuesta cerca de la resonancia es
grande como se mucstra en la Figura 43. Una parte de la curva para
un valor especifico de amortiguamiento es mostrado en la Figura 43.

El factor Q es definido como:
Q=1/2L = Rmax (6.53)

Esto equivale a la respuesta maxima en sistemas fisicos con bajo
amortiguamicnto. La banda ancha es deflinida como el ancho de la
curva de respuesta medida en los puntos de la curva en donde la

respuesta cs Rmax-/2 . Para sistemas fisicos con {<0.1, la banda ancha
puede calcularse aproximadamente por Aw = 2w, = 0n/Q (6.54)
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Frecuencia

Figura 43. Resonancia, banda ancha y factor Q.

* Sistemas torsionales con vibracion forzada. En el sistema torsional
de la Figura 34, si ¢l disco esta sujelo a un torque cxterno
sinosoidal, la ecuacion del movimicnto puede ser escrita como:

JB+c0+kO0 = T, scnodt (6.55)

Esta ecuacion tiene la misma forma de la ecuacion (6.25) y la solucion
puede ser obtlenida reemplazando m por J vy Fo por Toy usando los
coeficientes de rigidez torsional y amorteciimiento torsional por k y c,
respectivamente.

3. SISTEMA CON VARIOS GRADOS DE LIBERTAD

El sistema dc modelo de un solo grado de libertad no describe
suficientemente ¢l comportamiento vibracional. Cuando se requierc
informacion sobre altas {recuencias naturales del sistema, ¢s necesario
modelarlo como un sistema de varios grados de libertad. Antes de
analizar un sistema de varios grados de libertad, se presenta primero el
sistema de dos grados de libertad con el [in de que sirva de base al
estudio del comportamiento de sistemas de varios grados de libertad.

3.1 Sistema con dos grados de libertad.

e Vibracion libre. EI sistema mostrado en la Figura 44, consiste en
dos masas m1 ¥ ma, con coeficientes de rigidez ki y ko, y coeficientes

1

de amortiguamiento ¢ y c,.
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Figura 44. Sistema de dos grados de libertad.
Las ecuaciones del movimiento son:
miXq+ (C1 + Cz)f(1 + (k1 + kz)X1 -CoX o- koxp = 0 (656)

myXy + C2 X HKoXs - CoXy KXo

Asumiendo una soluciéon del tipo x; = Acs y xo = Bed!
(6.57)

(6.57) en (6.506):

[ms® i (e, v e )4k vk Tv A (e i k) B =0 (6.58)

—(/\'1‘ + (7?.€) Ak (m:s: + f(z) B-0

De las ecuaciones (6.58) se obtiene la ecuacion de la frecucncia:

[m,s2 +{c 40, sk + kl_l(mf“vj + 0,8 /(2)((‘3_\' +h) =0 (6.59)

La ecuacion (6.59) representa un polinomio de cuarto grado, con cuatro

raices; siendo la solucidon completa cuatro constantes que deben scr

determinadas con las cuatro condiciones iniciales xi,X2.X1 Y X2

s Vibracion forzada. Cuando un sistema auxiliar amortecido masa-
resorte es sumado a un sistema principal para reducir la vibracion
del principal, el sistema secundario o auxiliar es conocido como un
sistema principal y solamente se considera la fuerza Psenot

actuando sobre la masa primaria m. Con referencia a la Figura 44,
las ecuaciones del movimiento son:

m, xi+(c, +¢,) X -¢, x2-k,x, = Psenot (6.60)
m,x:tc,x2tk,x,-c, xi-k,x,=0
Asumicndo una solucion del tipo:
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= Ajcoswt + Azsenmt

— = Aszcoswt + Asapsenat (6.61)

(6.61) en (6.60), se encuentran las Ai:

~ w! [201’042(03‘ D, (w; - (1)2)] )
DY+ D3
fg= W} [D1 (@] - :1)2) +2D,md, ({)2]
D] + D;
A = wf (2Dwé,w, _D,ws) >
D]+ D;
_ @, (Dyw; +2D,08 ,0,)
D!+ D2

(6.62)

Aq

4
Donde:

D= (wz - wj)(mz -0] - 1o )- 40°7,0 (e, +1g,0,) -1 (v, - 4w,80) )
(6.63)

D, = 2&)[(wj -0°) (4, +18,0,) 8,0, (0] -0’ ) +211§2m‘;)‘J

2:1'( . Z:kg . =C . _% =m, )
“1 %nl o /nz S %mlml’ S, Amzmz v /nl (664

Las respuestas también pueden ser escritas de la forma:
x1 = Bisen(w, -0,) y x2- B,sen(wt-0,) (6.65)

Donde:
Bi- (Al+A1)" v Ba= (AT+A])

Tan 0, =—A%\ y tan O, =—A%
2 4

3.2 Sistemas con varios grados de libertad. En muchas aplicaciones cs
necesario conocer los varios modos del sistema vibrando y evaluar la
respucsta de la vibracion. Cuando el sistema estructural cs complejo,
puede ser modelado como un sistcma discreto de varios grados de

y
72

(6.66)
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libertad, concentrando su masa y propiedades de rigidez en un numero
de sitios o cstaciones sobre la estructura.

El nimero de grados de libertad de una estructura cs el numero de
coordenadas independientes que se requieren para describir  su
movimiento o la configuracion de la estructura. En un modelo de mas:
amortecida, st €l movimiento es considerado en una sola direccion, al
numero de grados de libertad es igual al namero de¢ masas; y si cl
movimiento es en el plano, el numero de grados de libertad seria igual a
dos veces el numero de masas amortecidas.

s Mctodo de Holzer. Cuando un sistema torsional no amortiguado,
consistente de  varios discos conectados por cjes que  vibran
libremente en una de sus frecuencias naturales, no sc requierc de
una fuerza, momento o torque cxterno para mantener la vibracion.
En el método de Holzer, esta situacion es usada para calcular las
frecuencias naturales y modos naturales del sistema vibrando. La
Figura 45, muestra un sistema torsional con varios discos
conectados por ejes.

Ja

Jy

Figura 45. Sistema torsional con cuatro grados de libertad.

Holzer propuso un método de calculo suponiendo una frecuencia y
empezando con una amplitud unitaria en un cxtremo del sistcma vy
calculando progresivamente el torque y el desplazamicnto angular en el
otro extremo. Las frecuencias que resulten en torque cxterno cero o
condiciones de borde compatibles en c¢l otro extremo, son las
frecuencias naturales del sistema. El método pucde aplicarse a
cualquier sistema de parametros concentrados, sistemas lincales,
masa-resorte, vigas resorte, etc.

Para una frecuencia w y 67 = 1, el torque inercial correspondiente al
primer disco en la Figura 45 es:

T, = -J.0, = J,0°0, (6.67)
Este torque ¢s transmitido al disco 2 a través del eje 1; por lo tanto:

T = J,0%0, =k, (6,-9,) (6.68]
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El torque inicial del segundo disco seria Jxw? 02 y la suma del torque
inercial del disco 1 y disco 2 es transmitida al disco 3 a través del cje 2,
la cual da:

J,@%0, +J,0,0, =k ,(0,-6,) (6.69)

Continuando con este proceso, se ve que el torque al final es ¢l torque
inercial combinado de todos los discos, siendo el torque resultante en cl
extremo mas alejado:

T=3 Jiw'0i (6.70)

1=

Donde n es ¢l namero total de discos. Si el disco es libre en ¢l extremo,
el torgque total T podria desaparecer. Repitiendo los calculos para otros
valores de w, las [recuencias naturales se encuentran cuando T =0

MODELO 1. Una rueda de automdvil y su llanta estan suspendidas de
una barra de acero de 0,50 cm de diametro y 2 m de longitud, como se
muestra en la Figura. Cuando a la rueda sc le da un desplazamiento
angular y se la suelta, realiza 10 oscilaciones en 30,2 segundos. Halle el
momento polar de inercia de la rueda y de la llanta.

La ecuacion de movimiento correspondiente a la ecuacion de Newton es

JB8=kO0, en donde J es momento polar de inercia, k es la rigidez
rotacional y 0 el angulo de rotacion en radianes. La (recucncia natural
de oscilacion es:

on = 27 U 2,081 rad/s
30,2

La rigidez torsional de la barra esta dada por la expresion k = Gl,/( en
donde Ip= nd?/32 es ¢l momento polar de inercia de la scccion
transversal de la barra, £ = longitud v G = 80 x 10? N/m?

| =

I =

M

5 (0,5x107)" =(0,006136)10 "*m"

O]
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(80)(107)(0,006136)(10 ¥
2

k = = 2,455 Nm /rad

Sustituyendo en la ecuacion de la frecucencia natural:

J=os = = 0,567 kgm?

MODELO 2. Los datos siguientes estan dados para un sistema
vibratorio con amortiguamiento viscoso: w= 10 1lb, k=30 1lb/pulg vy

¢ =0,12 Ib/pulg por segundo. Determine ¢l decremento logaritmico y la
razon de dos amplitudes sucesivas cualesquiera.

La frecuencia no amortiguada del sistema sera:

k f 305380
W = e = =34 rad/s
O \[m V 10 /

El coeficiente de amortiguamicnto critico ¢y c¢l factor de
amortiguamiento & son:

( .
=2men= 2 X %Si( x 34,0 = 1,76 Ib/pul por segundo
RIVIA
c= 2020 0681
C 76

( k]
El decremento logaritmico

e 2x(0,0681)
JI=¢? Ji-0,0081

5= = 0,429

La razon de la amplitud de dos ciclos consccutivos es:
X 1,4 2%

ZLoe® =™ 254

X

2

MODELO 3. Una maquina de 100 kg de masa esta soportada por
resortes con rigidez total de 700 kN/m y ticne un clemento rotatorio no
balanceado que se traduce en una fuerza perturbadora de 350 N a una
velocidad de 3.000 rpm. Suponicndo un factor de amortiguamiento de
£ = 0,20, determine [a) su amplitud de movimiento debida al
desbalance, (b) la trasmisibilidad y (c] la fuerza trasmitida.

La deflexion estatica del sistema es:

1009,81)
700x(10°)

=1,401 mm

La [recuencia natural seria:
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L[ os
2n-Q1.401(uf)

f - = 13,32 Hz

(a) La amplitud de la vibracion de la ecuacion 6.35:

(350 )
v L700x(107) -
F / \1“3 _ —2
lf]~50»1 a02m S0
U RNERFY 13,32 |
=0,0379 mm

(b) La transmisibilidad de la ecuacion (6.38) cs:

I N
50 )
v1+! Q(H’ZU)ii_%ij
T= - ikt 0,137

< N2 5 -2
{L(‘On31+kxuzm1fﬂ |

13,32 3,32

[c] La fuerza transmitida seria: Fr = 350(0.137)=47.9N

MODELO 4. Si las masas y constantes de resorte del sistema de la
Figura son iguales a my k respectivamente, los modos normales serarn:

Determine la vibracion libre del sistema cuando las condiciones
iniciales son:

X1(0)=5 x2(0)=0

1 (0) =0 x,{0) =0

4 Ic k
m m __WN_E
?1—‘:’ xy 3—:’ %,

Cualquier vibracion libre puede considerarse como la superposicion de
sus modos normales. Asi, los dos desplazamientos se pueden escribir
como:

x1= A sen(mit * yn) - B senfmat + )

Xx2= A senf{mit + yi) + B sen{wat + 1))
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http:350(0.137)=47.9N

Los primcros términos de la derecha corresponden al primer modo
normal a la {recuencia w;. Su razon dc amplitudes es también A /A
=A/A= 1, que es la primera forma modal. Los segundos oscilan a w2 con
razon de amplitudes B;/B, = - B/B = - 1, de acuerdo con el scgundo
modo normal de vibracion. Las fases yi y w2 simplemente permiten la
libertad de desplazar el origen de los tiempos y no alterar el caracter de
modos normales. Las constantes A, B, yi v y» satislacen las cualro
condiciones iniciales, que pueden escogerse arbitrariamente.

Haciendo t = 0y x; (0) = 5, %2 (0) = 0, sc obliene:
S=Aseny - Bseny,

0=Aseny; + Bsen y;

Reagrupando: Asenyy = 2,5

Bsenwy.=-2.5
Diferenciando las ecuaciones de desplazamiento para la velocidad y
haciendo t = 0, se obtiene:

0= oA cos vy = B cos vy

0 = wiA cos y1 = 02B cos vy
Por lo tanto:

cos | = 0 o) Y = STON

COS\|/a 2 = 90°

1l
(@}
@]

La sohuecion es entonces:

73 3k
x1 = 2,5cos [— t+25cos /f -1
N A
[k i
Xy = 2,5 cos V‘— - t—2,5cos J*— 1
m it
Que en lorma matricial:
X, (1 Iy - H/;
ﬁ[ Fo=2,5 J } cos {j( t-2,5 { ] cos |22
L"?J [li \’H "( ITL

PROBLEMAS

I. Una masa m cuelga de un resorte k (N/m] y ¢sta en cquilibrio esta-
tico. Una segunda masa mg cac desde una altura h y se une a m sin
rebote, como muestra la Figura. Determinc el movimiento subsi-
guiente.
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2. Determine la rigidez rotacional efectiva del eje de la Figura y calcule
su periodo natural.

3. Un motor cléctrico de 68 kg de masa esta montado en un bloque
aislante de 1.200 kg v, la frecuencia natural de todo el sistema es
de 160 cpm, con un factor de amortiguamiento de 0.10. Si hay un
desbalance en el motor que origina una fucrza F= 100 sen 31,44,
determine la amplitud de vibracion del bloque y la fucrza

trasmitida al piso.
-

{/;.\

Vs AN
' )
o

/

4. Escriba las ecuaciones de movimiento para el sistcma mostrado
en la Figura y determmine sus frecuencias naturales y formas
modales.
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5. Determine las frecuencias naturales y los modos normales del
sisterma mostrado en la Figura cuando:

gmy = 3,86 b ki =20 b /pulg
gmz = 1,93 b k2 = 10 Ib/pulg

Cuando se excita con Fi = Fy sen ot, determine las ccuaciones para las
amplitudes y grafiquelas contra o/ 1.

Fi= Fosenax

13
Iy
t X

_‘__.;\T‘




CAPITULO VII. TRENES DE ENGRANAJES
1. INTRODUCCION

Los engranajes son oOrganos mecanicos que sirven para transmitir
potencia o movimiento entre dos o mas arboles, sin deslizamiento y
poca vibracion, mediante el engrane entrc dientes y flancos de las
ruedas dentadas. La combinacion de varios engranajes dentro de una
misma transmision se conoce como trencs de engranajes.

El empleo de trenes de engranajes, es decir la transmision de polencia a
través no de un par de ruedas sino de varias, se hace nccesario en
muchas ocasiones, sobre lodo en la maquinana de clevacion, arrastre y
transporte. Tres casos tipicos son:

a) Cuando la relacion de transmision es demasiada clevada para una
transmision elemental o directa. Relaciones del orden de 1/50 salo
puede resolverse con un tren de engranajes.

b) Cuando la distancia entre el eje motor y el ¢je accionado es
demasiado elevada para una transmision elemental.

c) Cuando dicha relacion de transmision es una fraccion irreducible de
gran numero de cifras en el numecrador o denominador o es
inconmensurable.

Segun la posicion de los arboles, los cngranajes sc clasifican en:

Engranajes cilindricos exteriores| Dentado directo
» Arboles paralelosy Engranajes cilindricos interiorcs o
Cremallera - pinon Dentado  helicoidal

» Arboles que sc interceptany Engranaje conico dentado recto y oblicuo
Engranaje cénico dentado curvo (zerol)
Engranaje conico dentado cn espiral.

Engranajces helicoidales
» Arboles que se cruzan ¢ Rueda - tornillo s1 in
Engranajcs hipoidales

En la Figura 46 sc presentan los diferentes tipos de engranajes, y cn la
Tabla 6 - 1 sus aplicaciones, ventajas y desventajas,
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Tabla 6- 1 Caracteristicas de los cngranajes

TIPO APLICACIONES VENTAJAS DESVENTAJJAS
Recto Extlerior [Zjes paralelos - Costo moderadn Relacion  de contacto
Velocidades moderadas - Empuje axial NO praguena
Reclo Interior - Ljes paralelos Pequena  disiancia  entre - Montaje exigente
- Velocidades modceradas cjes - Cnstoso
- lgual sentido de rotacion  -Relacion de contaclo
grande

-Empuje axial NO

Helicoidal - Fjes paralelos -FFuncionamiento silenciose Fmpuje axial
Velocidades altas - Alta capacidad e carga - Manlaje cuidadoso
Espina pescado - Eies paralelos -No empuje axial - Muy costoso
(Herringhone) - Vclocidades altas -Relacion de contacto
- Servicio pesado grande

- Capacidad de carga alta

En los engranajes internos, la relacion de velocidades rclativas de giro
es positiva e inversamente proporcional a los radios y en los engranajes
externos la relacion de velocidades relativas es negativa e igualmente
inversamente proporcional a los radios.

La relacion de velocidades de un par de engranajes cs inversamente
proporcional al numero de dientes e inversamente proporcional al
diametro de paso. Las ecuaciones para cada engranaje en el tren
simple son:

n,.=-%n, ;n,=—*=n, ; n =-7'n, (7.1)

N3 :

Donde n se da en revoluciones por minuto y N = numero de dientes.

Estas ecuaciones pueden cambiarse para cncontrar la razon de
velocidad entre el primero y el Gltimo engranaje:

5}

N.

—*n 7.2)
N, (7.2)

N-‘l NJ
* N, N,
En la figura 47 (a), se prescnta un tren de engranaje simple, en la cual
hay solamente un engranaje por cada c¢je y en la figura 47 (b] se
muestra un tren de engranajes compuesto en la cual dos o mas

engranajes pueden rotar alrededor de un simple ¢je.



(b]

Figura 47. a) Tren de engranaje simple. b) tren de engranaje compuesto

Se nota que el numero de dientes en el numerador corresponden a los
engranes impulsores y el numero de dientes en ¢l denominador a los
engranajes impulsados. Los engranajes 3 y 4 son a la vez impulsores e
impulsados. Cuando esto sucede, ¢l namero de dientes asociados con
este engranaje sc¢ cancelara cn la funcion del tren de engrancs. Tal
engranaje se conoce como engrane intermedio o engranaje loco debido a
que el numero de dientes se cancelan. Los engranes intermedios no
afectan la magnitud de la relacion entre la entrada y la salida, pero si
cambian las direcciones de rotacion, como lo mucstran las flechas en
las figuras. Los engranajes intermedios también pueden producir un
ahorro de espacio y de dinero. En Ja figura 48, el tren simple mostrado
en la figura 47 se presenta repetido. El trazado punteado senala un par
de engranajes con la misma distancia entre centros que los engranajcs
2 y 5, teniendo la misma relacion entrada — salida que ¢l tren simplec.
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Figura 48. Los engranajes 2’y 5’ reemplazarian a los olros engrancs
(2,3,4y 5)

La ecuacion (7.2), pueden ser simplificada como:

N. .
n,=-—4n, (7.3)
Nf}
Donde el signo menos es introducido para indicar que ambos
engranajes giran en sentido contrario.

En general, la formula de la relacion de velocidades de un tren de
engranajes sera:

n altino productos de los nimeros de dientes impulsores
- = — e =tren e (7.4)
11 Primero producios de los nimeros de dientes impulsados

En el tren de engranajes compuesto de la figura 47 [b), la relacion de
velocidades para los pares de engranajes impulsor ¢ impulsado seran:

v (7.5)

N'.Z N‘l
n,=—>n, y n,-='n,
3 5
N3 = na por estar en el mismo cje. Combinando las ecuaciones (7.5), sc
encuentra:

e n, (7 . 6]

Lo importante aqui que se debe destacar es que €l numero de dientes de
todos los engranajes constituyen un engrane con un par compuesto que
son requeridos para determinar la relacion de velocidades a través del
sistema. Los trenes de engranajes compuestos tienen una ventaja
sobre los trenes de engranajes siendo simple sicmpre que ¢l cambio ¢n
velocidad sea grande. Por ejemplo, si una reduccion 12/ 1 es requerida,
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el engranaje final en un tren simple tiene un diametro 12 veces cl
primer engranaje.

2. SELECCION DEL TIPO DE ENGRANAJE

La disposicion de los ejes que van a ser unidos por ¢l tren de engranajes
generalmente sugicre el tipo de engranajec a cscoger. Si los ¢jes son
paralelos o se inlerceptan o se cruzan ya se delinio atras cual cra el
tipo de engranaje mas indicado. En la figura 49, el tren mostrado ticne

3
{ a————
M 2
=
[
=
—
.\
2 »..___n} 4
§ ‘“——‘\
]
}
RH
THDf
.
22\

Figura 49. Tren de engranajes diversos

Varios tipos de cngranajes. Los engranajes 2 y 3, son cngranajes
helicoidales paralelos, que tienen una relacion de velocidad:

n,=_—=n, (7.7}

Los engranajes 4 y 5, engranajes conicos tiene una relacion de
velocidad:

N
ng = - n, (7.8)
NS
Los engranajes 6 y 7, tornillo sinfin - engranajc, son considerados

ligeramente de una manera diferente. El tornillo sinlin ticne uno, dos,
tres o mas filetes. Con un filete, podria tener un avance igual al paso
de rosca del filete, con dos filetes tendria un avance igual a dos veces el
paso de rosca, asi:



n, =—- N n, (7.9)
7

Reuniendo las ecuaciones (7.7), (7.8] y [7.9), se encuentra:

N, N, N,

PR I
n, = 2

(7.10)
N, N. N,
Donde N¢ = numero de filetes del tornillo sinfin. La direccion del
engranaje 7 es mostrada en la figura, teniendo en cuenta la direccion
asignada al tornillo sinfin.

3. DISENO DE LOS TRENES DE ENGRANAJES

Un aspecto importante al definir un tren de engranajes cs deducir el
numero de pares necesarios v el numero de dientes de cada par para
satisfacer una cierta relacion de transmision necesaria del tren:

1= wnicial/ o final

Como norma general se tiene que la relacion de transmision en cada
par de engranajes que componen el tren no debe ser superior a 7 y cl
numero maximo de dientes no debe ser superior a 127, Sc puecden
presentar los siguientes casos:

a] La relacion a conseguir es menor a 7, entonces la solucion es
inmediata con una sola pareja de engranajes si1 =5, 1= 100/20,
por lo tanto se utilizaria un par de engranajes de forma que uno de
ellos tuviese 100 dientes y el otro 20.

b} La relacion esperada es menor a 7, pero para consecguirlo con un
solo par es necesario utilizar engranajes con un numero de dientes
superior a 127. Por ejemplo si se desea un i = 6.93, para
conseguirlo con un solo par de engranajes se nccesitaria un
engranaje Ny = 693 dientes y Nz = 100 dientes, siendo en numero de
dientes N1 = 693 excesivo. Es necesario descomponer ¢l nimero de
dientes en factores mas pequenos quc 127, empleando varias
parejas de engranajes:

693 21 33

100 10710

Se utilizaria dos parejas de engranajes la primera con Ny = 21, N2 = 10y
la segunda con N3 = 33 y N4 = 10.

Si el namero de dientes es superior a 127 y no se¢ puede descomponer
en factores hay que utilizar el método de aproximacion con fracciones
reducidas, pues resulta imposible que cumplan las condiciones
deseables de [uncionamiento.
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El método se bhasa en ir separando la parte entera de la parte decimal.
La partc decimal se expresa cn forma de [raccion con numerador la
unidad volviendo a descomponer ¢l denominador en parte entera y
decimal. Si en cada descomposicion se elimina c¢l decimal del
denominador, se obtiene para cada interaccion aproximaciones mas
exactas a la relacion deseada.

655 5(131) 5 131

Por ejemplo coni=6.55= — Sqa—
100 100 1010

Se procede de la siguicnte manera:

- Primera aproximacion:

. 55
i=6.55=6+0.55=6+2 =6+ | _Gp
100 100

55

N
"

1+

"N
n

\
| se obtiene

RS
AN

St se elimina la parte decimal del denominador (

|
7

i=7 =70/10

- Segunda aproximacion:

’ N

Si se elimina la parte decimal del ultimo denominador l-:‘-: )SC obtiene

Rl
... 13 65
una relacion i = - - 6.5= 2>
2 10
- Tercera aproximacion:
L 1 [
1=0+4 1 6 = i e e (3] - —-»]—n—
1 —_— 4 T - - -
t 0 1 | 1+ | f [
1+ = I+ 45 I+ - S 14 |
45 4+ 44
10 10 2
Si sc climina la parte decimal del Gltimo denominador (1/2), se obtiene

.59 cee I . . .
una relacion 1:?)— =0.555, que es la ultima aproximacion posible.

c] En el caso que se requieran relaciones de transmision superiores a
7, se pueden aplicar los casos anteriores, teniendo en cuenta que si
en la descomposicion resulta un numero demasiado pequeno de
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dientes se multiplique numerador v denominador por un factor que
fije el numcro de dientes en el intervalo deseado.

Si 1=217, entonces:

i=31(7) =

31(2) 7(10) 6(15) (62\(7”‘3(%"

0 26) 15 o1z 15J
Se resuelve con tres parejas de engranajes en los que la relacion de
transmision de cada par es menor a 7.

d] Sila relacion de transmision en el tren de engranajes es un numero
irracional, necesariamente se debe recurrir a la aproximacion.

4. TRENES DE ENGRANAJES PLANETARIOS

En las secciones anteriores se analizaron los trenes de engranajes que
tienen sus ejes paralelos y fijos en el espacio. Si se permite que los cjes
de uno o mas de los engranajes en un tren se muevan micntras
permanecen paralelos, se presenta una categoria mas versatil de trenes
conocida como trenes de engranajes planetarios, trenes que se
manticnen unidos por un brazo llamado “portador de planetas”.

Los engranajes planectarios o epicicloidales se componen de rucdas
dentadas cilindricas o conicas conocidos como planetarios o satélites
que pueden girar alrededor de un engranaje central llamado solar a
engranaje sol gracias a que sus centros estan concctados por el brazo
portador o puente (Figura 50)

Figura 50. Tren de engranajes planetarios

Para analizar las relacioncs de velocidad entre los engranes que tocan
dichos engranes planetarios, se requiere modificar la formula del tren
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de engranajes, ecuacion (7.4). Basicamente la modificacion requerida
implica analizar el tren de engranajes como si el brazo estuvicra fjjo en
el espacio. Asi, se estaria viendo el movimiento relativo de los engranes
con respecto al portador de planetas.  Esto pucde requerir que el
observador imagine que algunos de los engranes que estan en realidad
fijos, sean capaces dc girar. Dado que cl tren de engranaje planetario
se comporta como un tren de engranes de cje fijo al verlo desde el
portador de planetas, la féormula de la ecuacion (7.4) puede escribirse
como:

n dltimo relativo al brazo niltimo - nbrazo n -n, ...
Trene= - - = - = {(7.11)
n priniero relativo al brazo nprimero - nbrazo n, -n,

Donde: nr = rpm del primer engrane ¢n el tren planctario
ny, = rpm del ultimo engrane en ¢l tren planetario
na = rpm del brazo

Aqui nuevamente el tren e se construye como:

Producto de los nimeros de dientes impulsores

Tren e = - -
Producto de los nimeros de dicntes impulsados

Se asigna un signo “+ o - 7 a la funcidn del tren de engrancs
dependiendo de si el ultimo engrane en el tren se mueve con el mismo
sentido o en sentido opuesto que el primero.

Los trenes de engranes planetarios son especialmente bien adaptados
para aplicaciones que requieren trenes compaclos con altos niveles de
reduccion de velocidad y que requicren poco espacio. Ademas, al
poseer mayor numero de dientes en contacto facilita la transmision de
grandes csfuerzos.

St se desprecia la friccion en un tren de engranajes, las cnergias de
entrada y salida del tren deben ser iguales. Esto significa que:

Tanmo Naltime = Tprimem Npromero (712]

Esta ecuaciéon (7.12) proporciona una manera de calcular ¢l par de
salida de un tren de engranajes si se conoce el par de entrada.

Los engranajes planetarios o epicicliclos se clasifican en:

¢ Trenes simples o de un puente: compuesto de dos rucdas dentadas
engranadas entre si o a través de ruedas intermedias, concctadas
con un puente alineado con el engranaje solar, algunos ejemplos sc
muestran en la figura 51.



lantanb
: (1) ,,
S pusnie C Farns
olar
LT
T
A
-+
7
) puente

Figura 51. Trenes planetarios simples.
e Trenes compuestos o de varios puentes. La suma de varios trencs
simples genera el tren compuesto, en donde el numero de puentes

indica directamente el numero de trenes simples. En la figura 52 se
indica la forma como se genera un tren compuesto.

TREN A

lanetario '
P
pue
AT Cc|S
R=="-
olar

TREN A+B

c i T

Figura 52. Trenes planetarios compuestos

Los trenes de engranajes planetarios simples son mecanismos
inusuales porque tienen dos grados de libertad, es decir, para
movimiento restringido debe tener dos entradas; sin embargo, les
permite actuar como mecanismos diferenciales, ya que pueden recibir
dos velocidades de giro independientes en dos de sus engranajes. Por lo
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tanto, el numero de grados de libertad para un tren compucsto sera
igual a (2 x nimero de trenes simples)- uniones entre ellos. Cuando el
numero de grados de libertad se reduce a 1 ubicando diferentes
ligaduras entre los engranajes, la relacion de transmision va cambiando
para cada conjunto, lo que convierte al tren planctario en una
apropiada caja de velocidades compacta. Asi por cjemplo un tren
simple que tiene dos grados de libertad, ofrcce al menos dos relaciones
de transmision, mientras que un tren compuesto de 2 trenes simples
unidos proporciona inicialmente (2x2) - 1 = 3 grados de libertad, que
permitirian facilmente hasta 15 tipos de relacion de transmision.

5. TREN DE ENGRANAJES DIFERENCIAL

Se trata de un tren epicicloidal de cjes intermedios no paralelos, sino
concurrentes, es decir lo que se conoce como un tren esférico. Se
utiliza en maquinas donde el movimiento y la potencia se transmite dc
un eje primario a semiejes secundarios perpendiculares que giran a la
misma velocidad pero pueden sufrir cambios o alteraciones de
conformidad con las reacciones encontradas ecn su movimicnto.

Los diferenciales mas comunes estan formados por engranajes conicos
y los mas sencillos se componen de un pinén de ataque y una corona
solidaria con la caja de satélites, donde sc acoplan dos engranes conicos
unidos a la caja y otros dos unidos a los scmipaliercs.

El mecanismo diferencial es realmente un tren planetario en ¢l quc la
caja actua de puente moviendo dos engranajes conicos que actian
como planetarios que son los que transmiten cl movimicnto a otros dos
engranajes conicos gque actuan de solar alineados con los semipalicres.
El diferencial sencillo corresponde a un tren de cngranajes planetarios
exterior, en donde los satélites y planetarios son pinones conicos con
ejcs perpendiculares, como lo muestra la figura 53.

i

Planctarios 1y 2

e e ”2‘**“'""“““3:.\ Satelites 2 y 1

Corona
Figura 53. Tren diferencial simple.
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Como ry = r3, se encuentra:

n, +n,

Neorena = "“‘*2“‘ (7.13)

D Megiona = T2 (7.14)
n, T,

Dy Negrona =L (7.15)
n’) r3

Cuando n; = na, entonces ni1 = N3 = Neorona ¥ 1@ marcha de ambos
semiejes es igual a la del chasis. Se ve ademas quc las velocidades
pueden ser distintas sin que se altere la marcha dcl chasis y por lo
tanto, la del pinon que lo acciona. Este dispositivo tiene una aplicacion
clasica en los ejes traseros de los tractores v automoviles, constituyendo
lo que se llama el grupo diferencial por la posibilidad de que las ruedas
traseras puedan girar a la misma o diferente velocidad, segin las
necesidades de transitar en recta o curva, respcctivamente.

Los diferenciales dobles utilizados en los tractores de cadena, lienen en
su caja doble numero de satélites y 4 solares, de tamanos distintos.

MODELO 1.

En la figura 50, el engrane Sol es la entrada y se impulsa cn el sentido
de las manecillas del reloj a 100 rpm. El engrane corona se mantiene
estacionario por estar sujeto al bastidor. Calcule las rpm y el sentido de
rotacion del brazo.

Seanr=1nz2= 100 rpm y n, = ns = 0

Liberando cl engranaje 5 y manteniendo el brazo estacionario, sc tienc:

N300
Tren e = - {@ ,Lj— |=-0.25
30180
.. , O-n,
En la ecuacion {(7.11): -0.25 = —— 24
(-100)-n,

na = 20 rpm

La velocidad angular del engrane relativa al brazo en rpm corresponde
a. Nasz = 112 - 113

La vclocidad del engrane 4 relativa al brazo en rpm correspondc a:

Naz = 114 - N3



Mgy _Da-0y

n,, n,-n,

Por 1o tanto:

Pero Nag @ - 7:
n,, 0 3

Sustituyendo los valores, se obtiene:

(2
2o me20) 23333 rpm
3 {-100)-(-20)

MODELO 2.

La figura muesira un tren planctario revertido. El engranaje 2 cs
movido por su eje y a 250 rpm. en direccion horario. Los engranajes 4y
5 son planetarios articulados pero de libre giro sobre su eje quc es
transportado por el brazo planetario. Hallar la velocidad y direccion de
rotacion del brazo. El engranaje 6 es estacionario.

3 |

P L L IS

20cte

o P .

HMgre

16dte

P’

Para este tipo de problemas, debemos decidir, cual vamos a designar
como primer y ultimo engranjes. Como las velocidades de rotacion de
los engranajes 2 y 6 son dadas, cual quiera de los dos engranajes pucde
ser utilizado como el primero. Esto no altera cl resultado, pero una vez
escogido €l engranaje, no puede ser cambiado.

Escojamos como primero el engranaje 2, y el engranaje 6 como ultimo.

Sabemos que: E=tl A

n. : R.P.M. del altimo engranaje
nr: R.P.m del primer engranaje
na: R.P.m del brazo

e Producto del numero de dientes impulsores
Tambicn E=- - - - —
Producto del numero de dientes impulsados

(86



ny = nz =-250 RPM siendo el sentido antihorario pos:
n. = ne, = 0 (estacionario).

_N,xN, _20x16
N,xN, 30x34

E=16

ol

16 . n,-n
Entonces tenemos que: —=E= -
o1 n,-n,

A}

Reemplazando por sus equivalentes tenemos:

16 0-n,

51 -250RPM-n,

(-250 RPM - na)16 = - 51 na

16 x 250 RPM = (51 - 16) na

na = 16_};_2:5_(_)_:1 14 RPM en sentido antihorario.
35
na = 114 RPM
PROBLEMAS

1. Hallar la velocidad y direccion del engranaje 8 en la figura. Cual es ¢l
valor del tren £? n8?

ny 1200 RPM

3ad. 48],
2. Los numeros de dientes de los engranajes que se indican en la figura

son: Ng = 20 N3 = 18, N5 = 20 y Ny, = 58. El 6 es un engrane inferior
estacionario. El brazo 4 esta conectado al eje de salida b. El
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engrane 2 es impulsado a 330 rpm (s.r} por el eje de entrada a.
Determinense la velocidad y el sentido de rotacion del eje de salida.

-

-
"‘%V’
=

3. Los numeros de dientes de los elementos del engranaje diferencial

de automovil ilustrado en la figura, son Nz = 17, N3 = 54, Ny = 11, N5
= 16 Ng= 16. El ¢je principal de transmision gira a 1 200 rpm. ¢Cual
sera la velocidad de la rueda derecha del auto si éste se levanta con
gato en este lado y la rueda izquicrda permanece [jja, apoyada en la

superficie del camino?

Un automovil que utiliza el diferencial mostrado en la figura, da
vuelta o vira a la derecha a una velocidad de 48 kph en una curva de
24 m de radio. Considérense los mismos numeros de dientes que en
el problema 14-23. Las llantas o neumaticos son de 15 pulg de
diametro, y se tiene una distancia de 150 cm (60 pulg) como ancho
de rodada o distancia entre ruedas del vehiculo.

a) Calculese la velocidad de cada rueda trasera.
b} ¢Cual sera la velocidad del engrane anular o corona del diferencial?

i

Ff/\[ Arbol principal

i o

4 ot J. 4= Corona

5~ 7

A rueda “““*'*{
trasera El - T

~TQ A rueda
__} lrasera

Engranes planetatios
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CAPITULO VIII. CALCULO DE CORREAS Y CADENAS

1. CORREAS O BANDAS DE TRANSMISION
1.1 Introducciéon

Entre los medios de transmision convencionales, las correas o bandas
constituyen un sistema de transmision flexible, simple y economico,
que las hacen recomendable y ventajosa en muchas aplicaciones
industriales. Las correas se pueden utilizar para transmitir potencia
entre dos ejes paralelos o cruzados a cierta distancta, cuando no se
necesita mantener una relacion de velocidades exacta entre los dos ejes.
En la mayor parte de las transmisiones por correas la pérdida de
potencia debida a desligamiento y arrastre son de un 3 a un 5 por
clento.

Sus principales ventajas son:

- Funcionamiento silencioso.

- Absorben bien los efectos vibratorios y pulsatorios generados por el
funcionamiento irregular bien sea de la maquina matriz o de la
maquina receptora.

- No requiere lubricacion, por lo tanto su mantenimiento €s minimo.

- Facilidad de instalacion

- Facilidad de adoptar distancias entre ejes dentro de ciertos rangos.

- Se puede transmitir desde potencias bajas hasta potencias de gran
consideracion.

- Pueden ser utilizadas para transmitir movimiento a ejes paralelos, a
ejes que se cruzan y a ejes que se interceptan.

- Buena adaptabilidad a la aplicacion individual.

- Se puede emplear hasta para relaciones de velocidad de ocho y en
casos especiales superar este valor.

- 51 la seleccion de la correa y el montaje son adecuados, se puede
alcanzar una eficiencia del 96 a 98%.

Inconvenientes de las correas:

o Implica mayores dimensiones constructivas

o Puede producirse resbalamiento, siendo mas notable en el caso de
correas planas.

o Debido al tensionamiento necesario ocasiona flexion al eje

o Sufren variaciones por efecto de la temperatura y la humedad.

o Con el trabajo sufren alargamiento que de no tensionarlas, la
potencia disminuiria considerablemente.

o El coeficiente de friccion se altera con el uso, la humedad, el polvo y
otros factores.

o En algunos casos es imposible la transmision de potencia sincronica.
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El diseno de una correa implica la seleccion de la correa adecuada
(material, longitud, seccion etc.) para transmitir una determinada
potencia en ciertas condiciones de espacio y funcionamiento.

Los calculos de las correas se dificultan cuando se quiere tener en
cuenta todos los efectos que afectan su funcionamicento. La carga de
una correa es dinamica y posee las siguientes caracteristicas:

» Esta continuamente tensada vy flectada cuando pasa por las
poleas. Debido a esto, la porcidon no tensada vibra continuamente
cometiéndose cada seccion a fatiga.

» El resbalamiento produce fucrzas de cizalladura aumentando el
desgaste.

» Absorbe las vibraciones de torsion de los ejes.

Para el calculo de las correas o bandas de transmision se utilizan
meétodos simplificados.  Actualmente los fabricantes suministran la
informacion en abacos y tablas para la seleccion de las bandas,
detallando claramente sus caracteristicas.

Los elementos altamente flexibles no tienen duracion infinita. Cuando
se utilizan es necesario establecer un programa de inspecciones para
prevenir el desgaste, el envejecimiento y la pérdida de elasticidad. Los
elementos deben reemplazarse a la primera senal de deterioro.

1.2. Clasificacién

Las correas se pueden clasificar segun la seccion transversal, la
disposicion del montaje y la manera de efectuar el tensado, el material y
el empalme.

a] Segun la seccion transversal

« Correas redondas: son normalmente usadas para cargos
relativamente livianas tipo maquinas de coser. Sin embargo,
también hay correas redondas mas grandes usadas en diversos
equipos agricolas. Se encuentran en un intervalo de tamano
entre 1/8 y 3/4 de pulgada de diametro. Para su buen
funcionamiento requiere de poleas ranuradas conocidas
también como roldadas o garruchas.

« Correas planas: requieren poleas con abultamiento central o
poleas abombadas. Sus aplicaciones mas comunes son en
transmision donde se requiere transmitir potencia a cierta
distancia y la posicion relativa entre los ejes puede soportar
pequenas variaciones. Su espacio varia entre 0.75 a 5 mm (0.03
a 0.20 pulgadas). Son usadas en clertas transportadoras,
molinos, aventadoras, ventiladores, trilladoras, etc.
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o Correas trapezoidales o en V: requieren de poleas ranuradas o
con garganta y son actualmente las mas utilizadas. La accion
de cuna de la correa contra los lados de la ranura dc la polea
conlleva a un amarre mas eficaz de la misma, va que cleva la
fuerza de presion normal en la superficic de apoyo. Las
dimensiones de la seccion transversal de las bandas en V (o
trapeciales) han sido estandarizadas por los fabricantes, con
cada seccion designada por una letra del alfabeto (A,B,C,D y E)
para tamanos con dimensiones en pulgadas. La tabla 8.1 lista,
las dimensiones, diametros minimos de la polea y el intervalo de
potencia para cada una de las secciones designadas con letra.

TABLA 8.1 Seccilones de bandas en V estandares.

MINIRO
» ANCHOa,  ESPESOR b, DIAMETRG  POTENCIAS PARA UNa
SECCION 0 n _ DEPOLEA w1 O MAS BANDAS. rp
i A 1 W 30 o
X 3 # s 34 P
5 . ’ o1 .
r-\*”/}/\ D I 1 110 SU-230
o §] I 206 X o iy

Para especificar una banda en V, se proporciona la letra de seccion de
la banda, seguida por la circunferencia interior en pulgadas (Tabla 8,2].
Una banda C85, es una banda de seccion C que tiene una
circunferencia interna de 85 pulgadas.

Tabla 8.2. Circunferencias internas para correas en V estandares.

SECCION CIRCUNFERENCIA, in

A 26, 31033, 35, 38, 42,46, 48, 51, 53, 55, 57, 60. 62, 6d. 66, 68, 7,
75,78, R0L 85, 90, 96, 105, 112, 120, 128

os}
1
(¥q)
.

L3842, 36, 48, 51, 53, 55, 57, 60, 62, 64, 63, 66, 64, 71, 73, 78,
T9. 81, 83,85, 90, 93, 97, 100, 103, 105, 112, 120, 128, 131, 136,
44 158, 173, 180, 195, 210, 240, 270, 300

C 51, 60, 68, 75, 81, 85, 90, 96, 105, 112, 120, 128, 136, [44, 158, 162,
173, 180, 195, 210, 240, 270, 300, 330, 360, 2%, 420

D 120, 128, 144, 158, 162, 173, 180, 195, 210, 240, 270, 308, 330, o0,
390, 420. 480, 540. 600, 660

E %0, 195, 210, 240, £70, 300, 330. 360, 390, 420, 480, 540, 600, 606U

e Correas en V con banda de amarre: Son correas en V que han
sido vulcanizadas permanentemente a una banda de amarre.
Funciona como un conjunto de correas multiple. Esto minimiza
los problemas que pueden presentarse para la transmision de
elevadas potencias como salirse de su lugar o golpearse una
contra la otra.
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¢ Correas en V apostilladas: poseen una banda con ranuras en
dientes de sierra. Al igual que las correas planas o redondas
dependen de la f{riccion para transmitir la potencia.
Comparada con las anteriores, su ventaja radica en el
aumento de la superficie de contacto.

) Correas reguladoras, dentadas o de sincronizacion:  son
correas planas con dientes en su parte interior que entran en
ranuras axiales formadas en direccion axial en la periferia de
las poleas con llanta estriada. Este tipo de banda no se estira
o desliza y en consecuencia, transmite potencia segun una
relacion de velocidad angular constante. El dentado de la
polea debe estar alineado con el de la correa. En el interior de
la correa se colocan cables o refuerzos de alambre de acero
entrelazados en forma de espiral para resistir la carga de
tension y mejorar su resistencia.

. Correas eslabonadas: esta formada por eslabones que facilitan
el ensamble y permite tener longitudes variables. No son
recomendables para altas velocidades.

b) Segun la disposicion del montaje

. Transmision abierta (directa o no inversora): las poleas giran
en el mismo sentido. En el caso de un mecanismo con banda
plana la tension en la misma es tal que es risible la flojedad o
colgadura cuando la banda esta en movimiento.

. Transmision cruzada o inversora: las poleas giran en sentido
opuesto. Las caras o lados de la correa hacen contacto con las
poleas, de modo que estas transmisiones no pueden emplearse
con correas en V o de sincronizacion.

c} Segun la manera como se hace el tensado: puede ser mediante
carriles tensores mediante polea tensora, por tensado automatico
o pivotando ligeramente la base del motor.

d) Segun el material

» Correas de cuero (su uso es cada vez mas limitado)

* Correas de caucho, reforzados con elementos sintéticos
vegetales o metalicos que le proporcionan resistencia a la
tension.

* Correas de textiles

+ Correas plasticas

¢ Correas tipo cintas metalicas

e} Segun el empalme
Se encuentran correas engrapadas, pegadas, cosidas y las correas

enterizas o sin fin que son las mas durables y con marcha mas
untforme



1.3. Calculo de transmisiéon por bandas en V.
- Datos Necesarios para el calculo

P: Potencia a transmitir
N: RPM de la polea menor
N : RPM de la polea mayor

Ademas, las condiciones de funcionamiento y tipo de
maquina accionada (tipo de motor, horas diarias de servicio
y puntas de cargas o cargas maximas - arrangque o maxima
de funcionamiento - expresadas como 7% del momento de
torsion de régimern|.

- Relacion de transmision (k): esta dada como k= — (8.1)
9!

- Potencia nominal o corregida. La potencia transmisible por correa,
gque senala el fabricante en sus tablas, esta para condiciones de
carga constante, pero en la practica no se da esa condicion y es
necesario corregir la potencia Pc en un factor Cc (Tabla 8.3) que
tenga en cuenta las condiciones de trabajo.

Potencia corregida Pc = P.Cc (8.2)
0 proyectada

TABLA 8.3 Factores de servicio Cc.

Tipo de Motor i Motor de explosion
servicio Condiciones de trabajo electrico T

Servicio intermitente ~ funcionamiento ~ 6 horas
Ligero diarias ninguna punta de carga l [.1 1.2

Normal - Funcionamiento de 6 * 16 horas dia - puntas de | 1.2 1.3 L.+ :
carga o puesta en marcha <« 150% del trabajo a
. plena carga

Pesaclo Punta de carga o puesta en marcha < 250% del ‘ [ 1.5 1.6 ;
trabajo a plena carga - servicio 16 = 24 horas |
i
dia | |
; ) !
Muy Puntas de carga > 250% del trabajo a plena carga - 1‘ 1.6 13 2
pesado lunclonamiento conimuo., E . L L w

- Secci6n de la banda

Redetermina como una funcion de la potencia corregida y el régimen
de giro establecido, mediante el sigulente grafico:
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- Eleccion de los diametros primitivos de y D de las poleas

El diametro primitivo d de las polea menor se elige de acuerdo
con la tabla 8.4, que fija los diametros primitives mininios en
funcion del angulo B de las gargantas, y con la tabla 8.5 que fija
los diametros primitivos para cada seccion de bandas.

Tabla 8.4 Diametros primitivos minimos en funcién del angulo de las
gargantas. (Para polea menor).

! Angulo
Z A | B C D > b de
f N ) gargantas
¥ 90 =125 > 200 | 2300 = 500 L 630 LTS 38
- . - de 200 de 355 de 500 de 670 | 367
a 280 a 475 a 600 a71u
de 50 de 75 [ 3
a 80 alls | | \‘ N

Nota: para diametrns pricutivos wmlerwores a los indicados pueden tolerarse argulos b de warzantas de 34
Para estas transmisiones de caracter excepcional consultar a nuestros recnicos.
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Tabla 8.5 Diametro primitivos

STtCCIONTS
! R o - r
2 f A B c n 13
50 .- Iy e 25 - 200 o 155 s -
53 -- 80 - iz + 212 = 375+ 530 «
56 -~ 83 - 140 + 4 224 v 4 A 566 v
50 + 90 4+ b 150 & PRI 25 IEA
83 b 35 - 130 + 250 + » R BRI 630+
B7 & -k 170 + 255 - 475 - GTh &
T+ oy ' 180 4 & ‘ 280 ¢ 530 s g T -
7S ¢ o+ 190 -~ J0 S - FRCIV IR
80 ' 203 -y 315 4+ L 800 4 -
DI H 224 4 355 -+ i 500 - M
|
Lo RECTIE 375 ~ i R HEIVE Bt
1?2 { | : 26O . 40 . i FATU R0
125 . & ! S 300 - &) v 7.0 - 1220 ¢+
140+ \ 187+ + Jix o4+ S ¢ LIo B 1400
S l 0 355 ¢ S0 - 990G« 1500
150~ i 160 4 J7s o+ G6U W ¢+ 1500 ¢+
[EREE 1 1050 400 + & E3C + 1080 4 [T
200 . y 03 - qo0 ¢ 82D ¢ Yoo 1799
21 5 223 500 - i DAL 1220+ ANy |
250 S 530 - 750 + 1400 2A0
IBY ¢ 550 - aad 4+ {0 2aM .
A lathind onn 3 LAY
A - iV A w3 .
SRV 1500+ 1800
70 4 1120 - 2005 4 ¢
i 756 1259 + +
; il B 427 - H
00 - 1600 « + |
1000 + -+ !
1120 — !
|
I
4 r
| : |

— no recomeadados
+ recomerdadas

+ 4+ espzc:almeate recomendados

El diametro primitivo de la polea mayor D, se determina como:

D =kd (8.3
I

3]
Si D estuviera ya fijado: d = D/k )

(8.

s

Distancia entre ejes (I: cuando la distancia I entre ejes no esta
establecida previamente por exigencias de la instalacion, puede clegirse
con el siguiente criterio:

Para 1l <k -3 , | g%l—d—’rd (8.3)
Para k > 3 , [>D (8.6)

Longitud primitive de la correa (L): la longitud primitiva tecrica L se
calcula:
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(D-d)*
41

L=20 +1.57 (D +d) + (8.7)

Con este valor L se calculado se elige la L’ comercial mas aproximada al
mismo.

Si L%z L se varniara la distancia | entre ejes establecida con (8.3) o {8.6]
disminuyendo o aumentando la mitad de la diferencia L - L.

La distancia entre ejes corregida [c sera:

lc=1% (8.8)

Determinacion del arco de contacto (8). El arco de contacto de la correa
sobre la polea menor se puede determinar asi:

0=180-57. 911‘1 grados . (8.9)
C

Potencia transmisible por correa. La potencia clasificada o prestacion
base Pb, es la potencia en HP que transmite la correa en condiciones
hipotéticas de trabajo a saber:

al k=1, D=d yo =180

b Longitud primitiva estandar: (A 66 — B90 — Cl44 - D240 - E285
marca Pirelli; A68 - B90 - Cl44 - D240 - E285 marca Gates).

Por las tablas de prestaciones (tablas 8.6) para prestaciones de las
correas Oleostatic Pirelli a partir del régimen de giro y del diametro
primitivo de la polea menor se obtiene la potencia de diseno para la que
esta indicada este tipo de correa y condiciones de trabajo.

Algunos fabricantes especifican una potencia adicional o prestacion
diferencia Pd por el hecho de que en las condiciones reales kz1. Dan
valores de Pb = f[N, d) y de Pd = f [N, k).

Otros fabricantes en la potencia clasificado incluyendo la potencia
adicional (en el d equivalente). Segun k se da un factor que aplicado a
d se obtiene el d equivalente, y dan valores de Pb = f (v, de
equivalentes).

La prestaciéon real Pa para condiciones de trabajo sera:

Pa=({Pb+ Pd]. C). CL (en HP) (8.10)
Donde: Cy : factor de correccion para 0 < 180° (Tabla 8.7)

CL : factor de correcciéon por longitud, que varia segun el
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tipo de banda {Tabla 8.8)
Tabla 8.7. Factores de correccion C, para arcos ce contacto inferiores a
180° .

Arco de com
tacto sobre la | 180 1/5° 1700 1G5 (G0 1557 150 145 140 1350 130 125 200 45 N0 105 100 5O
palea menor

}"’"5/':"3'“" 10,97 098 056 0.95 093 0,92 090 084 087 028G 081 042 DBO C.78 0,76 0.74 069
rap.ftran

Tlff'"s/"""‘""‘ 0.75 976 D77 0.7% 08B0 0.0) 082 0.8] 084 0A5 086 0.34 0.82 030 0.79 076 0,74 050
rap./ntana

Tabla 8.8 Factores de correccion C, en funcion de tipo correa.

16 24 28 35 42 48 55 ® 1% B 50 105 128 144 180 240 3N 420 540 TXO

080 083 0.86 Q52 095 038 104
0,82 0.87 050 0393 085 1.00 1,02 1.04 1.08 110 104 117 1.3
031 085 088 0.50 0.34 097 02 100 104 1,08 111 1,16 1.22 128
080 688 0.87 087 03I 091 088 100 105 141 1.9 124
087 0.57 DS4 100 107 112 1,18 1.24
' 091 096 103 1,09 1,04 12
0.67 097 1,03 1068 109

" Mmoo O@ » N

La velocidad tangencial de la correa puede calcularse como:

v N4 0092Nd (8.11)
60 1000 1000

La fuerza que transmite la banda puede calcularse como la relacion
entre la potencia de diseno y la velocidad tangencial de la banda.

Determinacion del numero de bandas (Q). Se determina por la relacion

entre la potencia corregida y las prestaciones de la correa afectados por
. . .. Pc

loa coeficientes de minoracién: Q=— (8.12)

Pa

Cuyo valor debe aproximarse al numero entero Iinmediatamente

superior, para el namero requerido de correas

2. TRANSMISION DE POTENCIA POR CADENAS.

2.1. Introduccion

Al igual que las correas, las cadenas se utilizan ampliamente para
transmitir potencia entre ejes paralelos. La transmision por cadenas
tiene como ventajas importantes. a) No patinan y pueden operar a

temperaturas mas altas que las correas. b} Se adapta a distancias
grandes o pequenas entre centros y ¢] Una cadena puede ser montada
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para accionar mas de una unidad. Es importante que los ejes estén
bien alineados, especialmente para cadenas de alta velocidad y para

cadenas anchas. Las transmisiones por cadenas adecuadamente
seleccionadas e instaladas, operan a alta eficicncia y con bajo costo de
mantenimiento. Si la cadena esta bien lubricada y alineada el

rendimiento mecanico es muy alto, alrededor de 98%.

2.2, Velocidad de la cadena: como una cadena se mueve con un
engranaje, su accion puede compararse con la de una banda que se
mueve sin resbalamiento con un prisma. Asumiendo que el prisma
motor, o engranaje, rota uniformemente, es evidente que la velocidad de
la cadena varia desde un valor minimo, como lo indicado por la linea
continua en la hgura 54 (a) y (b), hasta un valor maximo, como se
muestra con la linea punteada. A causa de esta variacion en la
velocidad de la cadena, el engranaje conducido no rotara
uniformemente a menos que ¢€ste tenga el mismo numero de dientes
que el engranaje motriz. Mediante el aumento del numero de dientes el
engranaje, se reducira la variacion en la velocidad de la cadena.

%ﬂx
- - —
/\—-——'-—-—0—.—_“«,.___.}..
| Qg o
4 N
T . 4-——.—
Vnin
4 \‘
< - >
;\ /s
> ’
™ z
~ pal . o 3
T AN O —— = - —o— —
Figura 34.
{a) Variacion de 'a velocidad de la (b) clevacion y caida de la cadena
cadena para un engranaje de 4 sobre un engranaje de 5 dientes

dientes rotando uniformemente.

Para un engranaje con 11 dientes, la variacion en la velocidad de la
cadena es de un 47% para uno de 17 dientes es 1.67% y para uno de 24
dientes es menor de 1%. Asi, si el minimo numero de dientes en el
engranaje menor es 17 o preferiblemente 24 dientes, la transmision
deberia operar uniformemente.

La velocidad promedio de la cadena es igual a la longitud de cadena
conducida por el engranaje en la unidad de tiempo:

v o DI

(8.13)
12

Donde: V = velocidad de cadena, en pies/min.
p = paso de la cadena, en pulgadas

T = numero de dientes del engranaje
N =

velocidad del engranaje, en RPM

198



Aunque existe una tendencia hacia las mas altas velocidades en la
cadena para aplicaciones ordinarias, las velocidades economicas son del
orden de 2500 pies/min. (12.7m/s, para cadenas de rodillos, y 4000
pies/min. (20.3 m/s) para cadenas silenciosas. Ambos tipos de cadenas
han sido operadas satisfactoriamente hasta 6500 pies/mm. (33 m/s].

La relacion de velocidad para una transmision simple normalmente no
debe ser mavor que 10: 1. Si se requiere una relacion mayor, deben
usarse dos transmisiones en serie; es decir, una transmision hacia un
eje intermedio y otra desde el eje intermedio hacia el eje conducido.
Usualmente es deseable usar pasos pequenos en una transmision por
cadena, para prevenir la vibracion en la cadena; sin embargo, los pasos
demasiado pequenos pueden aumentar innecesariamente el costo
inicial.

Como una ayuda para seleccionar el paso, en la practica se ha utilizado
con buenos resultados, la siguiente expresion empirica:

/ N3 ‘
p< 909| (8.14)
LN
Donde: p= paso, en pulgadas
N = velocidad del engranaje menor, en RPM

2.3. Numero de dientes del engranaje: El numero de dientes mas
deseable depende de varias consideraciones. Como muestra la figura
55, el angulo a través del cual un eslabon apoya su pasador cuando
engrana con el pinon, es igual a 180" dividido por el numero de dientes
del mismo. Asi, con un numero de dientes pequeno, el angulo de
rotacion sera grande y el desgate del pasador sera mas rapido. Esta
consideracion requiere un minimo de 17 o preferiblemente 24 dientes
para obtener una carga uniforme en la cadena. Finalmente, para un
paso particular de cadena, el tamano del engranaje y por consiguiente
la velocidad de la cadena aumenta con el namero de dientes. Esto sig-
nifica que la carga sobre la cadena requerida para transmision de una
potencia dada, sera menor con un engranaje grande, y de aqui que
puede usarse una cadena mas pequena. Existe sin embargo, un limite
para la velocidad de la cadena, a causa de los efectos dinamicos y las
dificultades de lubricacion.

mensn»m NA‘”IOVAL PE COLo
h MB&
VIO DE vn’;i'ﬁn LCAS
BIRLIGTECA “EFE™ GOMEZ
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Figura 55. Engranaje de la cadena y los dientes del pinon

La discusibn anterior indica que desde el punto de vista de operacion,
es deseable un alto numero de dientes. Sin embargo, el costo de
engranajes grandes, las limitaciones de espacio, y las consideraciones
de lubricacion, generalmente hacen favorable un numero pequeno de
dientes. De aqui, que el numero de dientes especificado representa un
compromiso. El namero minimo de dientes se encuentra tabulado para
varios tipos de cadenas.

Es usualmente preferible usar un numero impar de dientes en tal forma
que el desgaste se distribuya uniformemente sobre los dientes. Esto es
particularmente deseable para transmisiones expuestas o parcialmente
lubricadas. Al reemplazar una cadena vieja, si el engranaje tiene
numero impar de dientes se observa desgaste uniforme de los mismos,
mientras que un engranaje de numero par de dientes muestra dientes
alternos con mayor desgaste que los intermedios.

Para determinar el diametro primitivo D de un engranaje, puede
utilizarse la geometria de la figura 55.

D=_.P - P (8.15)

2.4. Potencia de diseno: La vida util de una transmision por cadenas
es usualmente delimitada por la aparicion de fallas por desgaste en las
articulaciones.” El desgaste puede ser agravado por cargas de impacto
debidas a variaciones de velocidad causadas por la unidad motriz, el
equipo movido, o ambos. El desgaste en las articulaciones aumenta el
paso de la cadena y cl eslabon no engrana adccuadamente en los
dientes, con lo cual, al girar, causa un incremento de las cargas
dinamicas sobre las articulaciones. Cuando esto ocurre, la rata de



desgaste se aumenta ¥ la vida util de la cadena se
lPdra Fenet.r en cuent‘,a‘ las cargas de impacto v las horas diarias de uso,
& potencia transmitida debe multiplicarse por un factor de se
para obtener la potencia de disefio. (Tabla 8.9)

aproxima a su fin.

rvicio,

Tabla 8.9 Factores de servicio para transmisiones paor cadenn

Cad. de Rodillos,| Cadeana de dientes anorchasj
Tipo re Carga he/dla hr/dia
10 24 10 24
Carga uniforme, condic. promedin, 1,0 1.2 1.0 - 1.2 L3 = L5
Impacto mederado 1.2 1.4 1.3 - 1.5 1.6 ~ 1.3
Impacto fuerte 1.4 1,7 1.6 - 2.0 2.0 = 2.5

2.5. Cadenas de bloque: estas cadenas son usadas principalmente
para aplicaciones de transporte. La cadena es relativamente rudosa y
el desgaste es rapido, debido al impacto entre los bloques y el
engranaje. (figura 56|

ri-‘*)————-dtx}r“lt).______ac“b]
;U 3 i :.u' ?L.Lr ‘ltv }; ‘*,r v
; v
1 .{I ']* vy gt TN N
p.r e IR B IR 1oy ot
[T th [ I B | [ tg !
H sl ol sl 11y ada, 1
| I ML § S aded Lols PSS |
i =y -3 = e = e

Figura 56. Cadena de bloques.

2.6. Cadenas de Rodillos: sus pines, bujes y rodillos generalmente
estan fabricados en aleaciones de acero, endurecidas. Las cadenas son
fuertes y durable, y dan excelente servicio si son adecuadamente
scleccionadas, instaladas y lubricadas.

Las cadenas de rodillos han sido establecidas por la ANSI en cuanto a
tamanos. La figura 57 muestra la nomenclatura. El paso es la
distancia lineal entre centros de dos rodillos. El ancho es el espacio
inferior entre las placas de eslabén. Estas cadenas sc fabrican con
simples, dobles, triples y cuadruples torones.
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Figura 57 parte de una cadena de rodillos con dos torones.

Las cadenas de rodillos se fabrican con pasos estandar como lo indica
la Tabla 8-10. En el numero de cadena, el digito de las unidades
indica: el 5, cadena de buje sin rodillo. El 1, cadena de bajo peso, v el
0, indica una cadena de proporciones comunes con rodillo. El digito o
digitos de la izquierda indican el numero de 1/8’ del paso. La maxima
velocidad recomendada en el engranaje menor. se indica en la Tabla
8.10, para diferentes nameros de dientes del mismo.

La ccuacion (8.16) expresa la potencia (de clasificacion) nominal
recomendada para una cadena de rodillos de hilera tunica. Las
potencias nominales son basadas en un factor de servicio unitario.
Dividiendo la HP/hilera, dada por la ecuacion, entre la potencia de
diseno (la cual incluye factor de servicio), se obtiene el numero de
hileras de la cadena. Las cadenas de rodillos pueden constar de uno,
dos o mas hileras, pero maximo ancho usual es 4 hileras.

En la ecuacion (8.16), el primer término del corchete depende de la
presion de apoyo permisible en los pines y bujes para limitar la rata de
desgaste en estos puntos.

El angulo de rotacion de los eslabones y mediante ¢l cual cllos apovan
en el engranaje, afecta el desgaste y es tomado en cuenta mediante la
funcion de 6, mientras la tension centrifuga es considerada mediante el
termino VI4i

V 11l
———-(1+25 vers 8)— ’ (8.16]
| 23.7 1057

HP/hilera = p°|
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Donde: P = paso de la cadena, pulgadas
V = velocidad tangencial de cadena = pTN/ 12, pies/min.
T = numero de dientes de engranaje menor
N = RPM del engranaje menor
v = 180/T
vers 0 = 1 - cosb

Tabla 8.10 Maximas RPM recomendadas en engranajes para cadena de
rodillos.
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Debe consultarse la informacion de los fabricantes.

2.7. Cadenas de dientes invertidos o silenciosa, es hecha de eslabones
traslapados unidos mediante pines en ¢l tipo de cadena Reynolds, o
mediante juntas de balancin en la cadena Morse (Figura 58). Dado que


http:L.4_,_fJ_2(J2.~:.01-':5~~80l11.1l

la carga sobre el pin o el balancin es casi uniformemente distribuida en
su longitud, practicamente se elimina la flexion de los pines, y es por
ello que puede usarse una conexion pequena. Por consiguiente, la
conexion sera tan flexible que los eslabones de la cadena se
acomodaran por si mismos a pequenas inexactitudes en los dientes de
los engranajes, y es poco comun que se rompan los pines. Asi el ancho
de una cadena silenciosa no es tan estrictamente limitado como en una
cadena de rodillos, y se han llegado a usar cadenas silenciosas de mas
de 0.30m de ancho.

Figura 58. Cadena silenciosa (Morse].

Las cadenas de dientes invertidos se fabrican en pasos estandar, como
indica la Tabla 8.11. En el nuamero de la cadena, SC refiere "cadena
silenciosa” y los digitos indican el numero de 1/8” del paso. La tabla da
la maxima velocidad recomendada de engranaje menor para dilerentes
pasos y numeros de dientes del mismo. Para mejores resultados, el
engranaje pequeno debera tener por lo menos 21 dientes.

La ecuacion 8.17 da la potencia nominal recomendada para cadenas
silenciosas, en HP/pulg. de ancho. El valor computado puede dividirse
por la potencia de diseno para obtener el ancho de cadena requerido. El
rango de anchos de la cadena debe ser entre p y 10 p, pero
preferiblemente 2 p y 6 p. Los anchos varian con incrementos de Y47 y
los maximos anchos estandar se dan en la Tabla 8.11

) , p\/’f~ \Y% ] .
H ulg de ancho 2 = —| | -———— (8.17)
p/pulg 53| 425(T-8 o

Donde la potencia es la misma que en la ccuacion (8. 16).



Cadena No SC3 SCH S5 5C6 5C8 ST 5CI2 | sCis
Paso (bulg)) 3 14 8¢ 14 L 1y o1y 2
S e e e VY B By e
Anct N 7 8 10 14 20 24 307
Namero de
dientes Ipia
R B — e e el o . e,
17 4,000 100 2 500 | 2 et |1 200 ] .
19 VNI 3,500 | 2,800 | 2 eon | 1 R0 ) L2040 | 1,000 700
21 6,000 | 3,500 | 3,000 | 2,800 | 1.800 | 1,200 | 1,000 700
) G000 [ 4,009 | 3,000 [ 2 800 | 1 R/ | 1 S0 | 1,200 R
25 G, 000 | 4,000 | 3 400 | 2. 500 [ LLROY | 1.8 | 1,200 )]
27 6,000 14,000 | 3,400 | 2 500 | 2,000 0 1,500 | 1,200 SIH)
2 6,000 14,000 | 3,500 1 2,000 | 2000 | 1,80 | 1,200 00
43 6,000 | 4,000 | 34800 [ 2 500 | 2,000 | 1. 800 | 1,200 900
KX 6,000 | 1,000 | 3,500 [ 2 5h0 [ 2000 0 1 8% | 1,200 M
35 6,000 | ,000 | 3,500 | 2 500 | 2,000 ', 1,800 | 1,200 900
a7 B,000 [ 3,500 | 3,000 | 2,500 | 1 800 | 1,200 | 1.000 8C0
FEL000 13,500 1 2,500 | 2,500 [ 1 s00 [ 1.0 | oo 200N
15 . 4.000 [ 3,000 | 2,000 § 2 000 | 1,500 ’ 1,000 000 700
A0 PG00 250G 2,000 | 1L 800 | 1,200 11,000 8O0 600

En la ecuacion 8.17, el primer término depende de la presion de apoyo

permisible en los pines, y el ultimo término incluye el efecto de tension

centrifuga y también, el namero de dientes en el engranaje pequeno, el
cual es relativo al angulo de rotacion de los eslabones.

2.8. Maximo taladro de engranaje: en engranajes menores, €s
necesario determinar si el namero de dientes y el paso seleccionado,
resultara en un engranaje suficientemente grande, tal que su
perforacion axial de el tamano adecuado al eje requerido. Sobre esta
base, puede usarse las relaciones siguientes para determinar ¢l nimero
minimo de dientes que pueden usarse con un paso dado, para un
engranaje de perforacion axial d.

Engranaje para cadena de rodillos:

. 4d
Tmin=—+5 para pasos hasta 1”7 (8.18)
p
. 4d oo
T min = ~E~+ para pasos L'/* a 2172 (8.19)

Engranaje para cadena silenciosa:

. 4d
T min = E( +6 para pasos hasta 27 (8.20)



2.9. Longitud de la cadena: la ecuacion siguiente puede usarse para
determinar la longitud aproximada de una cadena:

L=- (8.21)
2 P 39.5C

Donde: L = longitud de la cadena, eslabones
Ty, T2 = numero de dientes de los engranajes o ruedas catalina
C = distancia entre cenlros, pulg.
P = paso, pulg.

La longitud en eslabones debe usarse como un numero par, a menos
(que se quiera usar un eslabon excéntrico. La ventaja de estos
eslabones es que el ajuste de la distancia entre cjes puede estar en
unidades de un eslabén en lugar de un par de eslabones.

La distancia intereses para engranajes no debe ser inferior a la suma de
los diametros de los engranajes.

La experiencia ha mostrado que la distaricia entre centros mas deseable
oscila de 30 a 50 eslabones de cadena. Una distancia entre centros
equivalente a 30 eslabones puede considerarse como un maximo
admisible,

Si se requiere una longitud exacta de cadena, para una distancia
interejes o combinacion de engranajes especifica, puede usarse la
ecuacion siguiernte:

_TL+T,  2Ccosa d(T, +T,
2 d 180

L (8.22)

Donde, la notacion es idéntica que en la ecuacion 8.21; w es el angulo
entre la linea de centros y la tangente a los circulos de paso de los
engranajes.

— DI_DA

D, (8.23
2C

Sena

2.10. Ajuste para tension de la cadena: debe disponerse de medios
para ajustar la distancia enlre centros, y asegurar la tension adecuada
de la cadena cuando el mecanismo esta instalado. Debe haber una
pequena holgura en la cadena, pero debe cuidarse del exceso para
evitar que la cadena se desgrane. En algunos casos puede ser
necesario usar pequenos engranajes tensores, o zapatas instaladas en
el tramo flojo de la cadena para tensionarla.

2.11. Proteccion v Lubricacion de Cadenas: los mecanismos de cadenas
deben cubrirse para suministrar adecuada lubricacién, guardar del
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polvo y suciedades a la cadena y engranajes, y garantizar la seguricdad
del operario. La carcaza debe ser de facil instalacion y remocion para
mspeccion y lubricacion.

Excepto una muy baja velocidad, la cadena no debe moverse a traves
del aceite.

Una cadena de alta velocidad moviéndose a través del aceite, causa una
agitacion excesiva que eleva la temperatura del aceite y que puede crear
alta presion que puede producir el rompimiento de la carcaza.

MODELO 1.

Para transmitir una potencia de 5 kW desde el eje de un motor de
explosion de 6 cilindros, con puntas de carga que no superan el 250%
del trabajo a plena carga y que gira a 3000rev/min a otro eje paralelo
situado a 400 mm se quiere emplear correas trapezoidales. Ademas
sabemos que:

- La relacion de transmision es 1.5

El diametro minimo admisible de la polea menor es 125 mm.
El coeficiente para obtener la potencia corregica segun el tipo
de servicio

Calcular:

1-Tipo de seccion de la corre trapeziodal (A,B,C..))
2-Diametro de la poleas

3-Longitud de las correas y angulos de contacto aproximados
4-Factores de correccion Cy y Cy,

5-Prestaciones base y adicional de la seccion elegida
6-Numero de correas a instalar

1] Tipo de seccion

El coeficiente para hallar la potencia corregida se obtiene de la tabla
“Condiciones de trabajo”, sabiendo que el tipo de servicio es
“Pesado” y que el motor tiene mas de 4 cilindros (datos enunciado).
Asl se obtiene un coeficiente de 1.5. (Tabla 8.3)

- ICV

Potencia corregida [CV) = 1.5, ————=10.19CV
0.736kW

Entrando en el grafico “Eleccion de la seccion de la correa” con el
valor de la potencia corregida y el régimen de giro, obtenemos el
tipo de seccion. En este caso corresponde al tipo



2) Diametro de las poleas:

Diametro menor: 125 mm
Diametro mayor: 125.1.5 187.5 mm

3) Longitud de las correas:

La longitud aproximada de las correas puede determinarse con la
expresion:

L =n. (R+r)+2. \/(R~r) +el

Donde: L: longitud de la correa
R : Radio de la polea mayor
r : Radio de la polea menor
c: Distancia entre centros

Sustituyendo para nuestro caso tenemos:

)

L=r|’18 EALL (187.5-125 21 14007+ = 1203mm
\ 2 \j 2 )

Angulos de contacto
( -r) 75-125

a =2 urcosE—r~ t=2%arcos lb—»— ~~~~~~ L7104
N c (2)(400)

y =360 -a=360-171.04 = 188.96”

4) Factores de correccion Cyy Ci

A partir del angulo de contacto menor [171.04°) se obtiene el
coeliciente Cy de la tabla 8.7, resulta ser 0.98

A partir de la longitud de la correa en cm se obtiene el [actor de
correccion Cp, de la tabla correspondiente, que resulta ser 1.14
(tabla 8.8)

Prestaciones base y adicional

o

De la tabla correspondiente a la seccion tipo A se obtiene
1- A partir del régimen de giro de la polea menor (3000rev/min] y
del diametro primitivo de la polea menor se obtiene la prestacion

base que resulta ser de 4.60 CV (Tabla 8.6)

2- A partir del réegimen de giro (3000rev/min) y de la relacion de



transmision {1.5) se obtiene la prestacion adicional, que resulta
ser 0.46 CV (Tabla 8.6)

6) Numero de correas a instalar

(thm; adigional ) ( C'I ) [Cv ) nz )O[enCiumrrcglda
Potencia ..., 10.19 -
n:z . = - =1.77
(Pham: + Ruliumu;nl )( (:] )(C:v ) (4()-,—[)'4()) (()98) ( l * 1 4)

Por tanto, son necesarias dos correas trapezoidales del tipo A para
transmitir  la  potencia requerida en las condiciones de
filncionamiento y tipo de servicio indicadas.

MODELO 2. Seleccion de cadena de rodillos y cadena silenciosa.
Seleccionar una transmision por cadena para conectar un motor de
induccién de 1150 rpm a una bomba centrifuga clasificada a 1000 GPM
contra una cabeza de 30 pies a 572 rpm de la bomba. La eficiencia de
la bomba. La eficiencia de la bomba es 63% y la eficiencia de la
transmision puede asumirse como 98%. El fluido bombeado es agua y
el trabajo es de 24 horas/dia.

¢ Seleccion cadena de rodillos:

[ I p e
HP transmitida = 299 (iy §§3 Lb/Gal)30pies _ 1, 5 yp
33000~ /1HP(0.63)(0.98)
MIN

Seleccidn de un motor de 15HP,

HP de diseno = 12.2*1.2 = 14.6HP

Paso pe 0TI TT g
LN IS0
P< 0.85”

De la tabla 8.10 asumir paso %’

Asumir 21 dientes en el engranaje menor.

El diametro del eje del motor es J;/;
C

De la ecuacion (8.18):
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http:lHP(0.63)(0.98

T min=
Por consiguiente, asumir 21 dientes es satisfactorio para la perforacion
del engranaje menor.

De la ecuacion (8.13) la velocidad de la cadena es:

’ 7521115 . .
= EF_N = 9?57(2 ] ] l J—ﬂ =151 Oples/ min
12 12

El angulo de rotacion de eslabdn es:

s 1800
0= — =~ =85
T 21

oC

vers 7 =1 -cosf = 1-0.989 =0.011

-, L,' vi‘yl N
HP/hilera = p2 (L 25verf))——
/ P [23.7 (23w 057
, L1510 RIGE
= (0757 2 (s o0n)
\ 23.7 (57
4 - fj‘ A
= 0.563% (63.7-1.275 2200
N 1057
= 15.3HP
Numero de hileras = HP diseno = 14.6 = 0.955
HP/hilera 15.3
Usar 1 hilera de cadena No. 60
Diametros de engranajes:
Engr. Menor : Dy = D = 0.73 = 5.07
sen(180°/T.) sen|180/21)
1150
Engr. Mayor : Te= =7 21=42
575
Ds = D = 0.75 = 10.03%
sen(180°/T.) sen(180/42)

2



Minima distancia entre ceniros:
Usar 167.

C=Di+D,=10.05+5.07 =15.127

Longitud de la cadena:

2 p 39.5C
20442 2716 0.75*(42-21)
= + + .
2 0.75 39.5% 16

9

=  74.7 eslabones. Usar 76

= 31.5 + 427 + 0.525 =
eslabones.

¢ Seleccion cadena silenciosa: La potencia de diseno, el numero de
dientes asumido, el paso y la veiocidad de la cadena, son los mismos

que para la cadena de rodillos.

[)r I, L,’
HP/pulg. = [ —
/pulg 53l 2518,
_ 07515100 ISk
53 L 425+(21 -8))
=156
14() N X »n
= - =935 . Usar cadena de 1” de ancho.

Ancho de cadena -
15.6

Los diametros de engranajes y la longitud de cadena son las mismas

que para la cadena de rodillos.
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PROBLEMAS

1. Se tiene una despulpadora de cate de dos chorros que debe ser
movida por un motor eléctrico adecuado, se debe disenar la
transmision en forma completa teniendo presente las siguientes

condiciones:
a). Distancia maxima entre ejes: 1m.
b).  Distancia minima entre ejes: 0.37m.
cl. La potencia del motor y las rpm del motor y La despulpadora

debe ser reales.

d). Las horas de trabajo por hora v los picos de carga deben
asumirse en forma real.

e). Debe hacerse un grafico en donde se establezcan claramente
condiciones de la transmision tales como:

* Base para el motor.

* Sistema de sujeciéon del motor a la base.

* Distancia entre centros, etc.

f). Costo del sistema completo.

2. Se requiere instalar un trapiche para una explotacién panelera con,
las siguientes caracteristicas:

a). Dias de molienda por semana: 4.

b). Horas de molienda por dia: 16 (Maximo)]

c]. Carga de panela por dia: 12 (promedio)

d). Motor de combustion interna Diesel. No hay energia eléctrica.

e). Distancia entre ejes: maxima 2.8m, minima no hay limites.

Con base a lo anterior y asumiendo los datos que faltan en la forma
mas real posible, usted debe disefiar una transmision para ese trapiche
y su motor; en forma completa que incluya minimo:

* Tipo de transmision.

* Costos.

* Normas minimas de funcionamiento y mantenimiento.

* Esquema claro con datos con medidas y distribucion general del

sistema, motor, trapiche, transmision, etc.

3. Seleccionar una transmision por banda en V, para un motor
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eléctrico  de 25hp, 1452rpm con 18 horas diarias de
funcionamiento y puntas de carga de 250%, el cual accionara una
maqguina a 800rpm.

NOTA 1: Debe utilizar dos (2) sistemas de seleccion diferentes.

4. Dos bandas trapeciales en V. B85 se emplean en una transmision
compuesta de una polea impulsora de 5,4pulgadas que giran a
1200 rpm y una polea impulsada de l6pulgadas. Determine la
capacidad o potencia del mecanismo con base ¢n un factor de
serviclo de 1.25 y en la distancia entre centros.

5. Una cadena de rodillos No. 40 con cuatro torones transmite potencia
desde una rueda catarina de 21 dientes, que gira a 1200 rpm. La
relacion de velocidades es de 4:1.

a). Calcule la potencia nominal en hp. de este mecanismo de
transmision.

b). Evalte la tension de la cadena.

cj. Cual es el factor de seguridad de la cadena con base en La
resistencia minima a la tension?.

d). Cual debe ser la longitud de la cadena si la distancia entre centros
sera de 20pulgadas?.

¢). Estime el valor del esfuerzo cortante hertziano maximo que se tiene
en un redillo; considere que el radio de curvatura de la rueda ¢n el
punto de contacto es muy grande y que un diente toma la carga total.

6. Un pinoén de 21 dientes tiene un paso diametral de 7 dientes/
pulgada, gira a 1150 rpm e impulsa a un engranaje a 690 rpm.
Determinese el numero de dientes del engrane mayor y la distancia
teorica entre centros.

7. Un pinon de 19 dientes tiene un modulo de 2,5mm y gira a una
velocidad de 1740 rpm. El engrane impulsado ha de operar
aproximadamente a 470 rpm. Determinese el paso circular, el
numero de dientes de la rueda y la distancia teorica entre centros.

8. Un engranaje de dos elementos tiene un paso circular de 2 1/4
pulgada y una relacion de velocidad de 3. El pinén es de 18 dientes.
Calculese el numero de dientes del elemento impulsado, el paso
diametral y la distancia teorica entre centros.

9. Los engranajes indicados en la parte de la fligura son de paso
diametral 3 y angulo de presion 20; estan en el mismo plano. El
pinén gira en sentido contrario al reloj (s.c.r.j a 600 rpm y transmite
25hp, a través del engrane libre, al de 28 dientes en el eje c.
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Calculese la reaccion resultante del eje sobre el citado engrane loco o
libre de 36 dientes.

10. Una banda plana tiene 6pulgadas de ancho, 9/32 pulgadas de
espesor y transmite 15hp. Los ejes conectados son paralelos y estan
en un plano horizontal a una distancia de 8pies. La polea impulsora
tiene 6pulgadas de diametro y gira a 1750 rpm, de tal modo que el
lado colgante (o flojo) de la banda queda en la parte superior. La
polea impulsada tiene 18pulgadas de diametro. El peso del material
de la banda es de 0,035 libras/pulgada a la 3:

a).Determine la tension en los lados tirante y colgante de la banda si
el coeficiente de fricciéon es de 0,30.

bj.Que tensiones resultarian si las condiciones adversas hicieran
que el coeficiente de friccion disminuyera a 0,207 Ocurriria
deslizamiento en la banda de transmision?.

c).Calcule la longitud de la banda.

11. Una banda plana, provista de nucleo de nilon con envolvente de
elastomero, mide 200mm de ancho y transmite 60 kwa a una
velocidad de 25 m/s. La banda tiene tina masa de 2 kg/m este
elemento de transmision se utiliza en disposicion cruzada para
conectar una polea impulsora de 300mm de diametro a una polea
impulsada de 900mm de diametro con una separacion entre eje, de
6m.

al.Calcule la longitud de la banda y los angulas de contacto.

b).Obtenga las tensiones en la banda con base en un coeficiente de
friccion de 0.38.

12. Una transmision de banda plana consta de dos poleas de hierro
colado de 4pies de diametro, que distan 16pies. Determine un tipo y
tamano de banda satistactorios para transmitir 60hp con una
velocidad de polea de 380 rpm. Utilice un factor de servicio de 140.

13. Una banda plana hecha de poliamida dé tipo A—3 tiene 1 pulgadas
de ancho, y conecta una polea impulsora de hierro colado de
lbpulgadas, con wuna polea impulsada de 36pulgadas, ¢n
configuracion usual o abierta; la distancia entre centros es de 15pies
si la velocidad de la banda es de 3600 pies/minuto. Que potencia
maxima se puede transmitir? utilice Ks=1.3. Cuales son las
tensiones resultantes en la banda®?.

4. Se seleccionara una banda trapecial para suministrar potencia a la

transmision motriz de un tractor. Se utilizara un motor de C.1 de un
solo cilindro y Shp cuando mucho 60% de la potencia del motor sera
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transmitida por la banda. La polea impulsora tiene un diametro de
6.2pulgadas, y la polea impulsada, de 12pulgadas. La velocidad del
motor se controla mediante un regulador a un maximo de 3100 rpm.
Se empleara un sistema de polea tensora, que hace que los angulos
de contacto sean de 180 y 135. Seleccione una banda apropiada y
especifiquela mediar, te la designacion estandar.






