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PROLOGO

E1l presente trabajo titulado "DISENO Y CALCULO DE UN SIS
TEMA DE IZAJE PARA ELEVAR UNA COMPUERTA RADIAL DE 3.5 TO
NELADAS" que pongo a consideracion del Jurado Calificador,

comprende los siguientes capitulos

Capftulo I . 1Introduccién
Capitulo Il : Descripcion de sistemas de izaje para com
puertas.

En este capitulo se ha hecho una breve clasificacion de
las compuertas, sus sistemas de impermeabilizacidon y algu

nos sistemas de izaje.

Capitulo III: Definicidon de las caracteristicas del sis
tema y de los parametros para el disefo.

En este capitulo se indican los parametros para el dise-
o y la manera como se va transmitiendo el movimiento des

de el motor hacia los tambores laterales.

Capitulo IV : Cdlculo y disefio del sistema de izaje para
una compuerta de 3.5 toneladas.

Constituye la parte fundamental del trabajo, puesto que
que en este capitulo se senala el procedimiento seguido -
para calcular la fuerza necesaria, a fin de elevar 1la
compuerta y se realicen los calculos y/o seleccionen to-

dos los elementos que constituyen el sistema de izaje.



Capitulo V : Costos del sistema.
En este capitulo se sefiala el costo del sistema de izaje

que en la practica suele ser mas elevado que el de la pro

pia compuerta.



CAPITULO I

INTRODUCCION

Los sistemas de izaje cumplen una funcidén muy importante
en el campo de la agricultura, sirven para levantar com-
puertas en vertederos de presas para control, en canales
de irrigacidn y fuerza motriz, para regular el . flujo de
agua, etc., cada tipo de compuerta tiene su propio siste-
ma, en las compuertas verticales son rigidos (husillos o
cremallera); en las compuertas radiales, el sistema de i-
zaje se hace mediante elementos flexibles (cable, cadena)

que enrrollan en tambores que actdan en sus dos extremos.

E1 propdsito de la presente tesis es calcular y disefar
un mecanismo que permita elevar una compuerta radial.

E1 método seguido ha sido el de tanteos, es necesario re
cordar que, en todo disefio donde se tenga que calcular
ejes y engranajes se utiliza dicho método, al final del
cual se obtiene el dimensionamiento, la forma y el tamano
de 1os engranajes y ejes del sistema de izaje.
Consideramos pertinente la actividad en este trabajo pues

to que es fruto de la experiencia propia del autor.
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CAPITULO II

DESCRIPCION DE SISTEMAS DE IZAJE PARA COMPUERTAS

COMPUERTAS HIDRAULICAS

Las compuertas hidrdulicas se emplean para regular
caudales en vertederos de presa para control y en
canales de irrigacion y fuerza motriz, se fabrican
de manera que el elemento de cierre quede por com-
pleto fuera del conducto, cuando la compuerta esta
totalmente abierta.

Se disefian de diferentes tipos, con caracteristicas
particulares en su operacion y en sus elementos de

cierre, 1o que permite clasificarlo en tres grupos:
a) Compuertas deslfzantes

E1l elemento de cierre se desplaza sobre superfi-
cies deslizantes que sirven a la vez como apoyo
y sello. Generalmente se fabrican de acero fun
dido y se usan en estructuras de canales y en al
gunas obras de toma, asi como en presas y tanques
de regulacion.

Se pueden instalar una delante de la otra; una
como emergencia y otra como regulacidon. Los a-
sientos de la compuerta se hacen de acero fundi-

do, de acero inoxidable o de bronce, y siempre a



poyandose en metal de diferente aleacion para
evitar que se suelden a grandes presiones. Con
estas compuertas se pueden prever facilmente cie
rres de vanos de unos 40 m. de luz y en alturas
con un solc tablero, hasta unos 15 metros.

E1 cierre con este sistema seria muy bueno y con
veniente si no estuviera limitado, porque la re
sistencia al deslizamiento aumenta con la luz

del vano a cubrir y con la altura del agua.
Sistema izaje

La influencia del rozamiento con respecto al pe
so propio del tablero es grande, por 1o cual es
tas compuertas al comienzo de la maniobra necesi
tan grandes esfuerzos, por 1o que hay que proyec
tar los mecanismos robustos y con motores de gran
potencia, debido a la suma de resistencias que -
se oponen a la elevacion.

Al elegir el mecanismo de elevacion, se deben
descartar normalmente los cables y cadenas, y, -
prever Unicamente elementos rigidos de transmi -
sion (cremallera, vastago, husillo, etc.)

La capacidad del mecanismo elevador se puede cal

cular por la expresion

C=0.30Axp x P

donde



C = capacidad requerida en ............ Kg
A = area del tablero de la compuerta en m

p = presion unitaria en el centro de gra 2
vedad de la compuerta en .......... Kg/m

P = peso del tablero de la compuerta mas
el vastago en ..., Kg

En las figuras Nros. 1 y 2 se muestra la disposi-
cion general de una compuerta deslizante con su -
mecanismo de elevacion.

E1 vastago con que se levanta la hoja de la com-
puerta, debe tener una longitud total, de acuerdo

con cada caso particular.
Compuertas rodantes

En este tipo de compuerta el elemento de cierre -
se mueve sobre un tren de ruedas, estan especial-
mente dispuestas para cerrar vanos de gran super
ficie.

Durante la elevacion de las compuertas de table-
ro se pueden producir vibraciones que tiendan a
proyectarla hacia aguas arriba, recorridos desi-
guales que pudieran acodalarla, y cuando esta ele
vada, el esfuerzo del viento puede activar en sen
tido contrario al del agua, todo 1o cual obliga a
disponer de ruedas guias del lado de agua arriba

de la compuerta y lateralmente, que se apoyan SO



bre carriles empotrados en las ranuras de las -
pilas. En la figura 3 se ve la disposiciodn de
las ruedas junto con los carriles.

Estas compuertas se emplean en obras de toma pro
fundas en casos de emergencia y de servicio, asi
como para cierre en el mantenimiento de conductos

de agua a presion.
Sistema de izaje

Estas compuertas ruedan a su posicion de sello -
debido a su propio peso, pueden ser accionadas -
por cabrestantes mecanicos, cadenas o cables.

Generalmente se disefian de manera que se puedan
izar fuera de la superficie del agua hasta una
caseta de operacion, donde se les pueda dar man

tenimiento. Ver figuras 4 y 5.
Compuertas radiales

Se les 1lama asi por tener la forma de un sector
de cilindro recto y giran alrededor de un eje ho
rizontal. Generalmente, el agua actda en el 1la
do convexo. La presion hidrostatica en la placa
cilindrica se transmite a vigas horizontales, los
cuales a su vez son soportados por dos vigas ex
tremas, tales vigas son soportadas por brazos ra

diales que parten de un perno de apoyo.



La resultante de la presion hidraulica pasa por el
eje de giro, produciendo un momento nulo; y, por 1o
tanto, para la elevacion de la compuerta, tedrica -
mente no se necesita ningdn esfuerzo, debido a esta
causa, solamente hay que vencer la resistencia de
rozamiento de la impermeabilizacidon contra las p1-
las, la de los ejes con sus cojinetes de apoyo y par
te del peso propio.

En las compuertas de gran tamano se colocan dos o -
mas ruedas en las partes laterales de la compuerta,
que durante sus movimientos guian la compuerta, 1m

pidiendo el acodalamiento.

La principal ventaja de este tipo de compuertas es
ta, como ya se ha mencionado, en la supresion de las
fuerzas, debido a la presion del agua, y por lo tan
to a la reduccion del mecanismo de elevacidn que sue
le ser la parte mas costosa, por otra parte, el bra
zo de palanca con que ésta actida en la elevacion, -
hace que las fuerzas de rozamiento en los ejes ten
gan escasa importancia.

Este tipo de compuertas se usan en vertederos de pre
sa para control, en canales de irrigacion y fuerza
motriz, para regular el flujo de agua, asi como en
obras de toma.

Los elementos que cenforman una compuerta radial son

los siguientes



Hoja de la compuerta, incluyendo placa, vigas
horizontales, vigas verticales extremas.

Dos brazos, cuatro o seis ruedas guias, esto pa
ra compuertas de gran tamaio que durante sus mo
vimientos guian la compuerta impidiendo el aco
dalamiento.

Dos pernos de apoyo y giro, con chumaceras y -
pernos de anclaje.

Sellos de jebe para el piso, lados laterales 'y
esquinas.

Placas en los muros o pilas laterales.

Placa de asiento con sus pernos.

Mecanismo elevador.

Las dimensiones generales que se consideran en el

disenno son

a : ancho de la compuerta

h : altura de la compuerta

R : radio de la placa

L : longitud de la placa

Y : posicion del perno con respecto al um

bral de la compuerta - 0.75 h

F : fuerza total en la compuerta que debe
pasar por el eje del perno.

Las figuras 6, 7 y 8 muestran las caracteristicas de

estas compuertas.
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Sistema de izaje

Los planos 1 y 2 ilustran una compuerta tipica y un
mecanismo elevador de los que se emplean actualmen-

te.

IMPERMEABILIZACION DE LAS COMPUERTAS

A fin de evitar la entrada del agua a presion por

las partes moviles de las compuertas se debe garan-

tizar el cierre hidraulico, 1o que permite la estan

queidad.

Los principales problemas se presentan debido a 1los

sedimentos que el agua lleva en suspension, los que

deterioran los elementos y dificultan su movimien-

to.

Se debe aprovechar la presion del agua para reforzar
la impermeabilidad.

Como elemento obturador es preferible usar el jebe,

ya que dura mas y por su plasticidad se adapta mejor
a las superficies en contacto. Teniendo cuidado el
desgaste y endurecimiento del mismo. E1 coeficiente
de rozamiento del jebe y acero es 0.2, teniendo la
ventaja de un facil resbalamiento sobre el acero mo
jado.

Las fiquras del 8 al 20 muestran diversos tipos de -
impermeabilizacion. En la figura 8 se ve una tipica

impermeabilizacidon de una compuerta radial.
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CAPITULO ITI

DEFINICION DE LAS CARACTERISTICAS DEL SISTEMA Y DE LOS PA
RAMETROS PARA EL DISENO

E1 sistema que se va disefnar y calcular servira para izar

una compuerta radial de las siguientes caracteristicas

Longitud de la compuerta : 8 metros .............. (L)
Radio de la compuerta 3 metros ... ..., (R)
Peso de la compuerta : 3.5 toneladas ........ (W)

Radio del eje de giro de la compuerta: 0.072 mts. (T)

Dicho sistema esta conformado por cinco reducciones; esto
con la finalidad de obtener una velocidad baja en el tren
lateral (tambor de izaje), velocidad que para este tipo -
de compuertas esta comprendida entre 0.30 a 0.60 metros -
por minuto.

Esta velocidad se logra mediante un mecanismo reductor
central que consta de dos trenes de engranajes: una reduc
cion tornillo-sin fin y una reduccidon por poleas; ademas
el mecanismo central actda en los extremos de la compuer

ta por medio de dos trenes de engranajes (figura 21).

La potencia del motor se transmite al reductor central me
diante un sistema de fajas en V, la polea conducida esta
conectada en el eje del tornillo sin fin que engrana con

una corona de bronce; el sin fin es de acero SAE 1045 y
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va apoyado sobre rodamientos, la corona va montada sobre

un eje de 2 pulgadas de diametro que transmite la poten-
cia a un pinon de 7.2 pulgadas de diametro de paso que va
montado sobre este mismo eje, el cual se apoya en dos co
jinetes de friccidon. Este pifidon engrana con un engranaje
de fierro fundido, el cual va montado sobre un eje de 3
pulgadas de diametro, en este eje se encuentra otro pifnodn
de acero que engrana con un engranaje de fierro fundido,
engranaje que esta sobre un eje de 3 pulgadas de diametro
y de 26 1/4 de longitud. Los extremos de este eje van
unidos a dos ejes huecos de 3 pulgadas de diametro SCH40

mediante pasadores; estos ejes unen el sistema central con
los dos trenes laterales. Cada tren lateral se compone -
de un pindén de acero que engrana con un engranaje de fie
rro fundido, en el cual va acoplado el tambor de izaje me
diante seis pasadores redondos, en dicho tambor se encuen

tra enrrollado el cable que sirve para izar la compuerta.

Los engranajes, pinones de los trenes 1, 2 y 3 tienen 1-
gual diametro de paso. E1 material de los pinones y ejes
son de acero SAE 1045, apoyandose dichos ejes sobre coj1

netes de friccion.
Los parametros principales que hay que considerar para

calcular debidamente un mecanismo de accionamiento son

los siguientes

a) peso propio de la compuerta

b) fuerza debido a la presion estatica del agua



c)
d)

e)

fuerza debido a la presion hidrodinamica
rozamiento

fuerzas accidentales o imprevistos.

23



CAPITULO IV

CALcuLo Y DISENO DEL SISTEMA DE I1ZAJE PARA UNA COMPUERTA
RADIAL DE 3.5 TONELADAS

E1 mecanismo de elevacion de una compuerta es la parte de
la misma que tiene mayor costo unitario. Por lo tanto, -
es de suma importancia en el aspecto econdmico llegar a
aquilatar el mismo, siempre naturalmente, dentro de las
seguridades imprescindibles que deben tenerse en cuenta

en esta clase de instalaciones (figura 21).

Para calcular debidamente un mecanismo, esS necesario a su
vez, conocer exactamente las cargas que es necesario ven
cer en todo el recorrido. En el presente trabajo no se
va a detallar o analizar el cédlculo de las cargas que, por
ahora, tienen ain un grado de inseguridad, debido a influ
encias hidrodinamicas (aireacidon, rozamiento, etc.), al -
roce de las impermeabilizaciones contra la obra de fabri
cay a otros esfuerzos secundarios dificiles de prever 'y
que suelen denominarse "resistencias accidentales".

Es necesario ademas que la seguridad de funcionamiento de
un mecanismo permita la elevacion o descenso en cualquier
circunstancia a que esté sometida la compuerta, esto es,

en crecidas anormales e imprevistas, etc. y en tiempo eco

nomicamente corto.
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FUERZAS ACTUANTES EN LA COMPUERTA

Se obtienen generalmente por formulas empiricas,
Siempre que se conozcan las caracteristicas de 1las
mismas en otras construcciones analogas ya ejecuta-
das.

La figura 22, indica las fuerzas actuantes en la

compuerta que son

W : peso propio de la compuerta

P, : presion hidraulica total sobre la compuerta
normal al paramento compuesto de la presion
horizontal y la subpresidon o presion vertical

P - presion hidraulica sobre las bandas latera

les de impermeabilizacion

T : fuerza necesaria para equilibrar las resis -
tencias que se oponen a la elevacion de la
compuerta.

Designamos por
brazo de palanca con respecto al eje de giro
de la fuerza T
r : radio de los gorrones del eje de giro

Y - brazo de palanca de
coeficiente de rozamiento de cstos gorrones

coeficiente de rozamiento de las bandas de

impermeabilizacion.

Peso de la compuerta (W)

Numerosos autores han desarrollado curvas o fdormu
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las empiricas que dan el peso de las compuertas en

funcion de sus dimensiones, 1o que es muy Gtil para

determinar costos aproximados en un anteproyecto.

Entre estos trabajos tiene gran interés el publica-

do en los Transactions of the American Society of

Civil Engineers de 1948, titulado: "Estimating data
(1)

por reservoir gates" por F.L. Boissonnault .

En la figura 23, debido a Bowman se representan 1los
pesos de las compuertas de diversos tipos con Sus
piezas fijas, pero sin mecanismos, en funcion de
AZBH, siendo A Ta luz de la compuerta, B su altura
y H Ta carga media del agua.

Para nuestro sistema el peso de la compuerta es de
3.5 toneladas.

Ubicacion del brazo de palanca "Y" con respecto al

eje de giro.

_ R Steln, a2
Y = 38.197 )2 (1)
Sen 25
YRR =R 1) P RO I o P T
Y = 1.937 m.

Fuerza hidr8ulica total sobre 1a compuerta (Ft)

Para calcular esta fuerza hay que considerar 1a
situacidon mds critica y ésta se presenta en €poca

de 1luvia, es decir en crecidas del rio.
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Esto quiere decir que en época de crecida, el nivel
del agua llega a 2.9 metros, esta fuerza estd com-

puesta de una fuerza horizontal y una vertical.
Calculo de la fuerza horizontal (Fh)

Esta fuerza es igual al area del trapecio debido a

la presion del fluido (figura 24).

_ (0.68Y + 2.

Fh & 4 5 9Y) x 2.3 i% x m2 (2)
_ (3.57)

Fh = 2.3

Fp = 4.025Y

F, = 4.025 x 1000

F, = 4025 Kg/m

06Y

29Y

Figura 24 - Fuerza horizontal
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Ubicacion
La fuerza estard ubicada en el centro de gravedad

del trapecio
_h(a + 2b)

C = a5y (3)
donde a = 0.6
b = 2.9

reemplazando

c = 2.3 (0.6y + 2(2.9Y))
3 (0.6Y + 2.9Y)

C=1.4 m.

Calculo de la fuerza vertical (Fv)

Esta fuerza viene a ser el peso del agua que actua

sobre la superficie cdéncava ND, figura 25.

Figura 25 - Fuerza vertical



Area A

Cos 50°

reemplazando

entonces

Ubicacion
ZMA

4025 x 1.4

0.642 m

s50m RS,

360 CAD

50m x 32

2.

360

1.7075 ml

2.3495 m°

2.3495 x Y

2 3495 x 1000 Kg/m3 x m

2,349.5 Kg/m

2349 .5X%
2.4 m

———

Y (4025)° +

4,660.5 Kg/m

(2349.5

)Z

2

32
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Se tiene ancho de la compuerta = 8 m

F

¢ = 4660.5 Kg/m x 8 m

-
1

37,284 Kg

Calculo de la fuerza debido a la presion hidrauli
ca sobre las bandas laterales de impermeabiliza -
cion (F

(F,)
Es una fuerza originada por la presidon hidraulica

sobre 1os sellos laterales, estos sellos son de neo

prene con una dureza de 65 shore, figura 26.

Fp = Fh x L, (4)
Fp = 4025 Kg/m x 0.1 m
F.=402.5 K

D 02.5 Kg

Como son dos extremos, la fuerza total resultante -
sera

Fop = 805 Kg

Fuerza de rozamiento de las bandas impermeabilizado

ras (fr)

fr = Fpt X Hj (5)
Para el coeficiente de rozamiento Ha (al comenzar -
la elevacion de las bandas impermeabilizadoras en

superficies mojadas, el Hidraulic Commitee de la Na

tional Electric Light Association, dido los siguien-

tes valores
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Mgy = (0.82 a 0.88)

. . 2
para rozamiento sobre estructuras oxidadas de aceré )

en nuestro caso tomaremos el valor medio My = 0.85

4,1,4. Fuerza debido al rozamiento entre el eje de giro
y la bocina de bronce de la compuerta (F )

- £ XU (6)
E1 coeficiente de rozamiento My depende de los mate
riales rozantes, el eje de giro sera de acero SAE
1045 (Boehler H) y la bocina de bronce fosforoso -
fundido SAE 64, con deficiente lubricacion puede to

marse U, = 0.45(3).

Reemplazando en la ecuacion tenemos

F.= 37,284 x 0.45

.
F. = 16,777.8 Kg

g L,=0.1m ™
p

' I/

T e 5 T o

Figura 26
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4,1.5. Fuerzas accidentales

Para obtener fuerzas accidentales con exactitud ,
hay que hacer un estudio detallado de la compuerta
y de las condiciones de funcionamiento, sobre todo
tener experiencia para resolver adecuadamente los
problemas que se puedan presentar, teniendo en cuen
ta los conocidos ya de otras construcciones analo -
gas, podria tomarse o prever un 25% del aumento so

(4) R

bre 1a suma total de las fuerzas restantes .

Las fuerzas occidentales suelen ser, principalmente

por alguna de las siguientes causas

a) fango endurecido junto a la compuerta

b) cuerpos flotantes

c) lodo u oxidacidn en las impermeabilizaciones

d) anomalias en los coeficientes de rozamiento pre

vistos en las impermeabilizaciones, etc.

4.2. FUERZA NECESARIA PARA ELEVAR LA COMPUERTA

De la figura 22, tomando momentos en A, se tiene:

WY + F,u,r + F _u,R
R 7

Reemplazando los valores obtenidos de las diferentes

fuerzas que actdan en la compuerta en la ecuacidon 7,

tendremos
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2T = 3500 x 1.937 + 37284 x 0.45 x 0.72 + 805 x 0.85 x 3
3

2T = 3346.75 Kg

Considerando las fuerza occidentales 25% sobre la

carga total, tendremos que, la tensidn para izar se

-

ra

2T = 4183.4 Kg

En cada extremo

—
"

2092 Kg

En este tipo de compuertas el peso propio es mayor

que la resistencia al rozamiento, determinada por
la presion hidraulica; entonces la accion de aquel
basta para el descenso, el elemento transmisor de
la fuerza para la elevacion puede ser flexible, ca
ble o cadena, esta fuerza de descenso se deduce al
cambiar el signo de W x y en la ecuacion de la fuer

za para elevar la compuerta

t

F . u,R + F u,r - w.y
e1= 23 L2 - (8)

Reemplazando valores en la ecuacion (8), tenemos:

T = 805 x 0.85 x 3 + 37284 x 0.45 x 0.072 - 3500 x 1.937
= = .

2T = -1172.9 Kg
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CALCULO DEL SISTEMA DE ACCIONAMIENTO
4,3.1. Relacion de transmision

Sobre la relacidn de transmision que a pri-
mera vista pareceria un dato fundamental no suscep-
tible de comentarios, cabe poner en relieve, por el
contrario, algunas circunstancias importantes. Di
cha relacion debe ser igual al cociente de la divi
sion de dos nlimeros enteros (los numeros de dientes)
0o en reductores miltiples, como en este caso, el
producto de varios cocientes, uno por cada etapa.
E1l resultado puede no resultar exactamente a la re
lacion de transmision dada en el planteo o puede o-
currir que tal coincidencia se pueda obtener sola -
mente a costa de admitir ndmero de dientes inconci-
liables con las exigencias geométricas o mecanicas

del engranaje.

Si contrariamente se permite una tolerancia sobre -
la relacion dada, el problema se puede solucionar -
siempre y con relativa facilidad, pero se considera

que nunca 0 casi nunca se necesita tal exactitud de

relacion.
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Recorrido de la compuerta en el momento del izaje MN

Figura 27 - Recorrido de la compuerta
Se tiene o
MN = S
S = BR (9)

Reemplazando valores en la ecuacion (9)

_ 2mQR

5 = 360

c . 2780 x 3
360

S = 4.2 m

Revoluciones del tambor de izaje (Rt)

Otro dato que se requiere para proyectar el mecanis
mo es la velocidad de elevacion mas conveniente, 'y
que esta en funcion de la rapidez con que se produ-

cen las riadas que es preciso evacuar. La veloci -

dad para este tipo de compuertas esta entre (0.30 a
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0.60) metros por minuto(s).
Velocidad : V= s/t (10)
dipnde: z S : especio recorrido por la compuerta en

el momento de izaje, s = 4.2 m

t : tiempo de izaje. Se considera 10 mi

nutos (dato obtenido del Ministerio -
de Agricultura).

entonces se tiene

v 4.2/10

V

0.42 m/min
Diametro (D) del tambor de izaje

Para obtener el diametro del tambor es necesario se
leccionar el cable de izaje teniendo el diametro -
del cable, hay diametros recomendados para tambores,
en nuestro caso, se trata de un cable de elevacion

especialmente flexible, cuyo di?metro de tambor es

td entre 18 y 27 didmetros del cable, tabla 1.
Caracteristicas del cable

Por tratarse de un cable de elevacidon especialmente
flexible, utilizaremos un cable 6 x 37, es decir, -
un cable de 6 torones y de 37 alambres cada toroén,

ademds es un cable de utilidad cuando la abrasion -

no es grande y cuando deben ser tolerados dobleces

relativamente pronunciados.
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En las tablas 2 y 3 se dan las caracteristicas del
cable 6 x 37, el diametro del cable a usar sera

d = 5/8 pulgadas, de acero de arado mejorado.

Carga equivalente debido a la flexidn (Fb)

A x Er X dw
Fp = b (11)

donde Fb : carga equivalente debido a la

flexion ... ... .. .. (1bs)
A : area metalica de la seccion
transversal del cable, tabla 3 (mﬂgz)

E- : modulo de elasticidad equiva-
lente del cable; puede tomarse:
12 x 10° psI

D : diametro del tambor de izaje

dw : diametro del alambre, tabla 3.

Se tiene
A = 0.38d° A= 0.148 pulg?
D = 27d D = 16.875 pulg
dw = 0.045d dw = 0.028

Se ha tomado el valor de D = 27d porque la duracion
de un cable disminuye en la misma medida que aumen-
ta el nimero de flexiones que sufre un elemento del
cable, al pasar por el tambor, y a medida que dismi
nuye el didmetro de los mismos, por 1o que hay siem

pre libertad de elegir diametros mayores para los

tambores.
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Reemplazando valores en la ecuacidon (11):

6

F o= 0.148 x 12 x 10" x 0.028
b 16.875
Fb = 2946.8 1bs

Carga de traccion en los cables

Carga permisible de traccidén del cable (Ftp)

By &y OBy R BL X Py (13)
siendo Fu : carga de rotura a la traccidon de tabla
2
Ne : eficiencia de empalme del cable. Sera

de 0.85, segun la tabla 4, para lo cual
utilizaremos los sujeta-cables (grapas)
que permiten unir fuertemente dos cables.
Los del tipo "Molaire" transmiten 1los
esfuerzos indicados en la tabla 5(6).

N : factor de seguridad de tabla 6, N = 3
Ft : carga efectiva de traccion
F : carga debido a los pesos muertos (ca
W
bles, ganchos, etc.), F = 150 1bs.
Fa : carga adicional por efecto de la acele
racion, este valor no 1o tomamos en

cuenta, porque el desplazamiento es a

velocidad constante, entonces, Fa =0
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Reemplazando tenemos

F _ 15.8 x 0.85 tons
tp 3

Ftp 9,848.6 1bs
luego tenemos

F, + F, + F = 7699.2< F

t b y tp ° 9,848.6

Con la velocidad de izaje y el diametro dei tambor,

calculamos las revoluciones de dicho tambor

|
Rt T (14)
R. = 0.42 m/min
t  3.14 x 0.4286 m
Rt = 0.312 rpm

Calculo de la relacion de transmision total (Mgt) y
de la relacion de cada tren (Mg)

Para obtener la relacion de transmision total consi
deremos que el sistema es movido por un motor de
1750 rpm, luego tenemos

rpm

motor
Mg, = —p—
t Rt
1750
Ma, = 57312
Mg, = 5,608



Se tiene que

Mgl X MgE X Hg3 X ng b4 Mg5 = Mg

donde

Mg

Mg

Mg

1

4
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t

= Mg2 = Mgs ... relacion en el tren 1, 2,

3

relacion de transmision del sin fin -
rueda dentada. Esta relacidon sera de
50/1 por ser la mas usual. En todos -
los reductores sin fin se han normali-
zado ciertas relaciones de reducciodn,
relaciones que estan tabuladas para re
ductores de 3" a 28" de distancia en-
tre ejes, tabla 7(7).

relacion de transmision de poleas. Se
ra igual a 3/1 por ser la mas adecuada
para nuestro sistema.

Con la finalidad de tener el mismo médulo y asi te

ner en las reducciones del tren 1, 2 y 3, el mismo

dimensionamiento para los engranajes y pifiones, ha

cemos Mg1 - M92 - Mg3, luego tenemos

Mg1 X M92 X Mg3 X Mg4 X M95 = Mg

M3y, 2.3~

t

3 _
(M91,2,3) x 50 x 3 = 5608.7

3.34 Mg
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DETERMINACION DE LA POTENCIA REQUERIDA POR EL MECA-
NISMO DE TRANSMISION

4.4.1. Seleccion del motor

La eficiencia de los engranajes cilindricos
depende del material, de la calidad de mano de obra
y del lubricante empleado.

En el caso de la transmisidon tornillo sin fin-rueda
dentada, el rendimiento oscila entre 0.85 en los ca

sos mas favorables y 0.55 en los mas desfavorables.

Asumiendo eficiencias para estas transmisiones

Tren 1, 2, 3 ... N = 85%
Tornillo sin fin-rueda dentada N4 = 65%
Transmision por fajas .......... N5 = 90%

Luego la potencia necesaria para elevar la compuer-

ta sera

Potencia en un extremo del mecanismo (Pl)

Py =T xV (15)
o . 2092 Kg x 7 x 1073 m/s

] = 75

P, = 0.195 CV

Potencia total (P.)

Pt =2 P

0.39 CV

=)
n
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Potencia del motor (Pm)

Pt
F‘ =
m I (16)
N x N4 X N5
5 . 0.39 CV
m 4
(0.85) x 0.65 x 0.9
Pm = 1.3 CV

Se usara un motor de 1.8 CV, 1710 rpm, 4 polos, con
arrancador reversible magnético, estacion de 3 boto
nes (subir, bajar, parar) e interruptor automatico

con fusible de capacidad adecuada.

CALCULO DEL MECANISMO

En el proyecto de un mecanismo la eleccidon adecuada
del material es el factor particular mas importante,
puesto que de ello dependen las dimensiones y como
consecuencia la velocidad periférica. En muchos ca
sos gobiernan los procedimientos de fabricacidn, el
grado final de seguridad y acabado; por lo tanto, -
la seleccidon de un material adecuado para cualquier
engranaje particular, requiere de un conocimiento,

no solo de las condiciones en que va a trabajar, si
no también de las limitaciones impuestas por la fa

bricacidon y equipo disponible.



TABLA 1
TIPO DE DIAMETRO POLEA PULGS.

CABLE RECOMENDADO  MINIMO

6 x 7 72d 42d

6 x 19 45d 30d

8 x 19 31d 21d

6 x 37 27d 18d
TABLA 2

CARGAS DE ROTURA DEL CABLE 6 x 37, CON NUCLEO DE FIBRA

CARGA DE ROTURA EN TONS.
DIAMETRO PESO APRO ACERO DE

DEL CABLE XIMADO ARADO ME Aggigooa
(pulg) Tbs/pie JORADO
1/4 0.10 2.59 2.25
5/16 0.16 4.03 3.50
3/8 0.22 5.77 5.02
7/16 0.30 7.82 6.80
1/2 0.39 10.2 8.85
9/16 0.49 12.9 11.2
5/8 0.61 15.8 13.7
3/4 0.87 22.6 19.6
7/8 1.19 30.6 26.6
] 1.55 39.8 34.6
11/8 1.96 50. 1 13.5
1 1/4 2.42 61.5 53.5
1 3/8 2.93 74.1 64.5
1 1/2 3.49 87.9 76.4
1 5/8 4.09 103.0 89.3
1 3/4 4.75 119.0 103.0
17/8 5.45 136.0 118.0
2 / 6.20 154.0 134.0
2 1/8 7.00 178.0 150.0
2 1/4 7.85 193.0 168.0
2 1/2 9.69 236.0 205.0



TABLA 3

DIAMETROS DE ALAMBRE Y AREAS DE CABLES
(valores aproximados)

CABLE  d_(pulgs) A (pulg?)
6 x 7 0.106 d 0.38 d?
6 x 19 0.063 d 0.38 d2
6 x 37 0.045 d 0.38 d2
8 x 19 0.050 d 0.35 d2
d = diametro del cable, en pulgadas

TABLA 4
EFICIENCIA DE EMPALMES DE CABLES

PORCENTAJE DE

TIPO DE EMPALME LA RESISTENCIA
TOTAL DEL CABLE

Casquillo conico de
zinc fundido 100

Ojal con cuatro o
cinco anillos de a
lambre 90

0jal descentrado
con grapas 90

O0jal comin con gra
pas 85

Mordaza con tres re
maches 75

47
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TABLA 5
CAPACIDAD DE LOS SUJETACABLES

N° Diametro cable CAPACIDAD (Kg)
(mm) 1 sujeta 2 sujeta 3 sujeta
cables cables cables
1 4 - 7 500 1000 1500
2 8 - 11 925 1850 2775
3 12 - 15 1320 2640 3960
4 16 - 18 2340 4680 7020
5 19 - 22 3930 7860 11720
6 23 - 27 5880 11760 17640
7 28 - 33 8160 16320 24480
8 34 - 39 10740 21480 32220
TABLA 6
FACTORES DE SEGURIDAD EN CABLES
FACTOR DE
SERVICIO SEGURIDAD
Ascensores 8 - 12
Montacargas de minas 2.5 ....5
Gruas accionadas a
motor 4 -6
Gruas accionadas a
mano 3-5

Gruas mastil 3-5
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Comportamiento de los engranajes en la practica

Los engranajes se proyectan no solo para satisfa-
cer ciertas condiciones de engrane, sino también pa
ra dar un tipo de funcionamiento apropiado a la na
turaleza de la instalacion.

E1 funcionamiento es la medida del éxito de un meca

nismo de engranajes que cuando transmite la poten -

cia exigida satisfaga las condiciones de : -

a) resistencia

b) duracion

c) rendimiento

d) aumento de temperatura
e) rendimiento

f) estabilidad

g) tamaho

h) peso

i) costo

E1l orden de importancia de estos elementos se regi-
ra por el fin para el cual se requieran 1o0s engrana
jes, el tamafio, peso y costo, estaran principalmen-
te relacionados con el tipo de engranaje, la clase
de precision y la disposicion adoptada.

Para engranajes de buena calidad y alta velocidad,
el rendimiento de la transmisidon es del 98%, con en
granajes de calidad ordinaria de mano de obra y de

baja velocidad, es comln un rendimiento del 96%,
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los rendimientos promedio de los reductores de en-
granajes cilindricos de potencia pequefia y mediana

de 1, 2, y 3 etapas, estan en el orden del 98%, 96%
95%, respectivamente. Su prevision no tiene impor-
tancia directa, tampoco desde el punto de vista (e
las garantias comerciales, en la practica real, pj
el fabricante, ni el usuario, estdn en condiciones

de medirlo; sin embargo el proyectista debe poder
prever las pérdidas mecanicas con suficiente exacti

tud.

En el presente trabajo se ha asumido las eficiencias
tanto del tren 1, 2 y 3, igual al 85%, esto se debe
a que los ejes estaran apoyados sobre chumaceras, -
el movimiento relativo es deslizante y trabajan a
friccidn o rozamiento.

Los engranajes de dientes rectos se han elegido en

base a las siguientes razones

a) el bajo costo de fabricacion

b) operan a velocidades lineales muy bajas, no pro-
ducen empujes axiales

c) el trabajo que van a desempenar no es de preci -
sion

d) no es exigente la eliminacidon del ruido que  se
produce al engranar por estar instalados en s1-

tios de campo.
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4.5.2. Materiales utilizados en la fabricacién de los en
granajes

E1 material para fabricar una rueda dentada que

se proyecta, conviene determinarlo de tal modo que

sea posible dentar y razurar sus dientes con la e-

xactitud y el grado de acabado de la superficie pre

determinados, ademads para que sean asegurados la su

ficiente resistencia mecanica a la flexidn bajo 1la

accion de cargas variables y de choque, la suficien

te resistencia mecanica de la capa superficial de

los dientes y la alta resistencia a la abrasion.

Los principales materiales para la fabricacion de
las ruedas dentadas, son el acero, la fundicidon, el
bronce y los plasticos.

La tendencia a reducir las dimensiones exteriores a
transmitir grandes potencias, mediante una sola uni
dad y aumentar las velocidades, ha conducido al am
plio empleo de 1os engranajes de acero.

La gran diversidad de tipos de acero y la posibili-
dad de obtener distintas calidades de tratamiento -
térmico y quimicotérmico, permite, en caso de nece
sidad, obtener las combinaciones mas favorables de

las propiedades que se exigen.

En el caso de engranajes en reductores, los materia

les 6ptimos son los aceros y el hierro fundido, por

que combinan una alta resistencia con bajo costo.
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La capacidad de las fundiciones de resistir las
tensiones por contacto, es bastante alta; la capaci
dad de los dientes de fundicidon de resistir la fle
xidon y las cargas de choque, es inferior a las de
acero. Por lo tanto las ruedas dentadas de fundi -
cion se emplean en las transmisiones abiertas de pe
quefa velocidad y poco cargadas, raramente en 1las

transmisiones cerradas.

La tabla 8 nos muestra algunas propiedades de 1los
aceros y hierros fundidos (sistema AGMA); la tabla
9 nos brinda una idea del significado de la dureza
de los diferentes tipos de acero y fierros en la in
dustria, mientras que la tabla 10 nos da una refe-

rencia de las combinaciones tipicas de dureza para

pifion y engranaje.

En el presente trabajo se ha empleado <como mate-
riales el acero para el pifnén y el hierro fundido

para el engranaje.



MATERIAL ACERDO S AE 1045

Coqusicién €(0.43 - 0.50), Mn(0.60 - 0.90), P(0.04 max)
quimica .
S(0.05 max)

Dureza na

tural (60 - 75) Kp/mm2 - (175 - 219) HB

ENGRANAJE

—_—

MATERIAL HIERRO FUNDIDO AGMA GRADO 40

Esfuerzo per 2
misible Sat 9.2 Kg/mm

Dureza super
ficial mini- 200 BHN
ma
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TABLA 8 - PROPIEDADES DE LOS ACERQOS Y HIERROS FUNDIDOS
(Sistema AGMA)

MATERIAL CARBONO BHN  ELASTICIDAD  DENSIDAD Sy Su
ACEROS (kg/mm’ x 10%) (Kg/dm3) (Kg/mm?) (Kg/mmz)
AIST 1020 0.2 180 2.1 7.85 38 63
AIST 1040 0.4 200 2.1 7.85 45 70
350 2.1 7.85 65 87
AIST 1045 0.4 250 2.1 7.85 39 72
AIST 4140 0.4 200 2.1 7.85 43 67
350 2L L 7.85 109 120
AIST 4340 0.4 220 2.1 7.85 48 76
350 2.1 7.85 117 123
AIST 1060 0.6 350 2.1 7.85 118 123
350 2.1 7.85 186 194
FIERRO FUNDIDO
AGMA 20 3.5 110 0.773 7.07 14
AGMA 25 3.5 140 0.849 7.07 18
AGMA 30 3.5 170 0.914 7.14 21
AGMA 35 3145 200 0.984 7.21 25
AGMA 40 3.5 230 1.055 7.21 28
AGMA 50 3.5 250 1.265 7.35 32
HIERRO DUCTIL
ASTM 80-60 3:5 200 1.68 Y1 43 56

30
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NIVELES DE DUREZA ELASTICAS PARA ENGRANAJES DE HIERRO Y

ACERO

TABLA 9 =~

DUREZA MAQUINABILIDAD

BHN-RC

150-200  Muy facil

200 Facil

250-24 Moderadamente duro para

300-32 cortar.

350-38 Material muy duro para
cortar, frecuentemente se
le considera el limite de
la maquinabilidad.

350-38 Muy duro para cortar, mu

400-43 chos talleres no pueden -
usarlo.

500-51 Requiere rectificado para

550-55 su acabado.

587-58 Requiere rectificado

63
65 Puede endurecerse superfi

cialmente después del ma
quinado final.

COMENTARIO0S

Dureza baja, capacidad minima
para soportar cargas.

Dureza baja, capacidad modera-
da de carga, muy usado en tra
bajos industriales de engrana-
Jes.

Dureza media, buena capacidad
de carga, muy usado en trabajos
industriales de engranajes.

Dureza alta, capacidad de car-
ga excelente, se emplea en tra
bajos en los que se requieren
altos rendimientos y pesos re
ducidos.

Dureza alta, excelente capaci-
dad de carga a condicidon de que
el tratamiento desarrolle la -
estructura deseada.

Dureza muy alta, buena capaci-
dad para el desgaste, puede ca
recer de resistencia.

Dureza completa, usualmente ob
tenida por carburacion o cemen
tario superficial, muy alta ca
pacidad de carga.

Super dureza, generalmente se
obtiene por nitruracion, muy -
alta capacidad de carga.



TABLA 10

COMBINACIONES TIPICAS DE DUREZA PARA
PINONES Y ENGRANAJES

BHN BHN
PINON ENGRANAJE
210 180
245 210
265 225
285 245
300 255
315 270
335 285

350 300
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Calculo del tren 1, 2, 3, engranaje-piinon

E1 calculo de los engranajes se puede hacer por

tres métodos

a) Método de AGMA

b) Usando las ecuaciones de Buckigham, Barth y Hertz.

c) Método europeo

En el presente trabajo, para el calculo de los en-
granajes y tornillo sin fin-rueda dentada, se usara
el procedimiento de la American Gear Manufacturers

Association (AGMA), siguiendo los pasos indicados -
en el Manual de "Disefio de elementos de maquinas" ,

por el ingeniero Juan J. Hori Asano.

Cdlculo estimado de la distancia entre centros por

resistencias (C)

0.37

d (17)
tp

2 M90.01 Npo' Sa

donde C : distancia entre dientes
Mg : relacidn de transmisiodn
Np : revoluciones de pifion
Ng : revoluciones de engranaje
K : constante = 700
potencia de disefo

S : esfuerzo permisible del pinén, de tabla
. - 2
11 se tiene Satp 21 Kg/mm~.
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Potencia de diseno (Pd)
Pd = Pl/N
Pd = 0.195/0.85
Pd = 0.23 CV

Nimero de revoluciones del pifién (Np)

Np = Ng X Mg1
Np = 0.312 x 3.34
N =1

b rpm

Reemplazando valores en la ecuacidn (17)

c - (l*+3.38, 700 (0.23)0'37
= \ ]
2 (3300013 ()03 \ 21
C = 281 mm

Cdlculo de Ta distancia entre centros por desgaste

K p 0.37
¢ = (L2 My : (—2) (18)
2 M 0.06 N 0.3 S 2
9 P acg
donde:
Sacg . esfuerzo permisible de contacto del en-
granaje, de tabla 12 se tiene San = 53
Kg/mmz.
K : constante = 6500
Reemplazando valores en la ecuacion (18)
0.37
1 + 3.34 6500 ) {9.23}
(= W= = S N0, 3 N el
= (3.34)0-06(1) 53



TABLA 12

ESFUERZOS PERMISIBLES DE CONTACTO, SaC
se saca para el elemento de menor dureza

DUREZA SUPER Sac

MATERIAL FICIAL MINIMA Kgs/mm2
Acero endurecido 180 BHN 60- 67
en toda la sec- 220 BHN 69- 72
cion del diente 260 BHN 78- 87
300 BHN 87- 97

350 BHN 99-110

400 BHN 110-123

450 BHN 122-136

Acero endurecido

superficialmente 28 EC %zi:%gé
por carburizacion c
Acero endurecido
superficialmente _
por inducccidn o 50 Re 120-134
por 1llama
Fierro fundido :
AGMA grado 20 35- 42
AGMA grado 30 175 BHN 46- 53
AGMA grado 40 200 BHN 53- 60
Fierro nodular :
Recocido 165 BHN 51- 58
Normalizado 210 BHN 60- 67
Templado en a-
ceite y reveni 255 BHN 69- 76
do
Bronce AGMA 2c 2
(10% - 12% Sn) 28.2 Kgs/mm 21

Bronce-Aluminio
ASTE B, 148-52 2
(Aleacidn 9C-HT) 63.0 Kgs/mm 46
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C = 403 mm

Como se sabe, para los engranajes cilindricos, la
dimension fundamental por calcular, es la distancia
entre ejes, en la mayoria de los casos, es convenien
te redondear el valor orientativo de la distancia.

Esta se considera C = 400.

Dimensionamiento de los engranajes

Modulo maximo M_.
0 0 oM <

Mo = 2 X C

max mein(l + Mg) (19)

Actualmente el angulo de presidon normal mas usado -
es el Qn = 20° altura completa, ya que tiene la ven
taja de mayor capacidad y menores dificultades de
interferencia. Es el preferido en engranajes rec-
tos.

Para dientes rectos tenemos que el angulo de hélice

es igqual a cero : P = 0°.

De la tabla 13 se tiene el nimero minimo de dientes

para el pinon: Zmin = 17 dientes.

Reemplazando valores en la ecuacion (19)

2 x 100

Musx = T7 (4.34

10.8

Mméx
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Haciendo una evaluacion de médulos para m = 10,

8, 6
m Zp + Zg Eg Ip Mg
10 80 63 17 3.70
8 100 81 19 4.26
8 100 79 21 3.76
8 100 77 23 3.34

De estos valores elegimos el menor y el que se apro
xima mds a nuestra relacion de transmision.

Luego tenemos m = 8, con

Zp = 23 Zq = 77 Dp = 184 mm Dg = 616 mm

Ancho del diente (F)
Se recomienda

8m < F < 125 m

reemplazando valores se tiene

64 mm < F < 100 mm

Considerando un ancho de 76.2 mm

Calculo de los engranajes por fatiga superficial de

acuerdo al procedimiento recomendado por la AGMA

n

N

i 0.312 rpm ,___Np = 1.04 vpm

0.195 + P =0.23

-
i



TABLA 13

NUMERO MINIMO DE DIENTES DE PINONES DE ENGRANAJES
CILINDRICOS PARA EVITAR EL RECORTADO DE LOS DIEN-

TES
ANGULO
HELICE  ANGULO DE PRESION NORMAL (P )
(P) 14.5° 20°  20°SD 25°
0 32 17 14 12
15 29 16 13 11
16 29 16 13 11
17 28 16 12 10
18 28 15 12 10
19 28 15 12 10
20 27 15 12 10
21 27 15 12 10
22 26 14 12 10
23 26 14 11 9
24 25 14 11 9
25 24 13 11 9
30 22 12 10 8
31 21 12 9 8
32 20 11 9 8
33 20 11 9 8
34 19 11 9 7
35 18 10 8 7
36 18 10 8 7
37 17 10 8 7
38 17 9 8 7
39 16 9 7 6
40 15 9 7 6
41 15 8 7 6
42 14 8 7 6
43 14 8 6 5
44 13 7 6 5
45 12 7 6 5
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Los distintos factores que intervienen en el calcu-
lo por resistencia y por fatiga superficial se han
tomado del manual de "Diseno de elementos de maqui-

nas", por el ingeniero Juan J. Hori A.

Potencia maxima que se podra transmitir por la ex-

presion
L N FC I s D€ oxC 2
P=6.98 x 10 (—C—EC——C"—C-;{E'EJE% n) (20)
0 s m 1R p
siendo
Sac : esfuerzo permisible de contacto para una du-
reza de 200 BHN, de tabla 19-153 se tiene
_ 2
Sac = 53 Kg/mm
Cv : factor dinamico para engranajes cilindricos

de dientes rectos, tallados con roseta o ge
nerados sin mayor precision. De la figura -

18-143 se tiene : Cv = ]

I : factor geométrico para peores condiciones de
contacto, de la figura 23-146 se tiene
1 = 0.112

C : factor de sobrecarga para engranajes cilin -
dricos de dientes rectos. De tablas 8 y 9 ,
pagina 126, con fuente de poder uniforme y
carga en la maquina movida uniforme, se tie-

ne : Co = 1

C : factor de tamafio para engranajes cilindricos
de dientes rectos, de pagina 111 se tiene

CS = ]
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factor de distribucion de carga para montaje
menos rigido, engranajes menos precisos, 100%
de contacto, de tabla 12-132 se tiene

Cm = 1,62

factor de condicion superficial. Este factor
depende del acabado superficial, de los esfuer
z0s residuales y de los efectos de plastici -
dad. De la pagina 112 se tiene

Ce =1
para un buen acabado superficial.

factor de vida. Este factor ajusta la <carga
permisible para un determinado ndmero de «ci-
clos de operacion. De la figura 32-154 se tie
ne : CL = 1.5

. 4 .
para una duracion de por 1o menos 10 <ciclos.

factor de relacion de dureza para engranajes
cilindricos de dientes rectos. De la pagina

114 se tiene: Ch =1

factor de temperatura para engranajes cilin -
dricos de dientes rectos que operan a tempera
turas que no excedan de 121°C. De la pagina
114 se tiene Ct = 1

factor de seguridad para engranajes de dien-
tes rectos con una confiabilidad del 99%. De
la tabla 20 se tiene

CR =1

coeficiente eldastico, coeficiente que depende
de las propiedades elasticas del material pa
ra los engranajes cilindricos de dientes rec
tos. De la tabla 18-142 se tiene

C = 53

P
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Reemplazando valores en la ecuacion (20)

P - 6.98 x 1077 (1:04 X 76.2 x 1 x 0.112, 53 x 184 x 1.5%,

P =10.29 CV

Calculo de los engranajes por resistemcia 2 la fati-
ga.

Potencia maxima que podra transmitir el pinon

27 DN x S oxmxF xJ K xK
P=6.98 x 107/ (-2 E - Kat % E by (21)
S m* " X PR X Ry
siendo
Sat : esfuerzo permisible del material, este esfuer

zo varia en forma considerable con el trata -
miento térmico, método de forjado, método de
fundicion y de la composicidon quimica del ma
terial. De tabla N° 14-140 se tiene

- 2
Sat = 21 Kg/mm
Jp : factor geométrico, factor que contempla la -
forma geométrica del perfil del diente, la po
sicion de la carga que mas dano puede ocasio-
nar al diente, la concentracion de esfuerzos,
y la reparticion de la carga entre los dien -
tes. De la figura 4-133, se tiene
= 0, s J = 0.46
Jp 0.35 g
KL : factor de vida, es dificil de precisar el fac

tor de vida en los calculos de los engranajies,
ya que los esfuerzos producidos, no son propor
cionales a la carga y la concentracidon de es
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fuerzos varia con el namero de ciclos.

De tabla 15.141 para 107 y 200 BHN, se tiene:

KL = 1.62 (interpolando)

factor dindmico, este factor depende de Jlos e
rrores de espaciamiento y del perfil de los
dientes, la velocidad tangencial, la carga a
transmitir por unidad de ancho del diente, 1la
ri?idez del diente. De la figura 1-130, cur
4)

roseta o generados sin mayor precisidn, se tie

ne : Kv =1

va para engranajes tallados con fresa de

factor de tamano, factor que depende fundamen
talmente del paso del diente, de los diametros
de las ruedas, del ancho del diente, de la re
lacion entre la profundidad de la capa endure
cida y el espesor del diente, tipo de trata -
miento térmico y de la dureza del material.
De la pagina 106 se tiene

K. = 1
S

factor de distribucidon de carga, depende de
los desalineamientos de los ejes, de los erro
res del perfil del diente, de las deflexiones
elasticas de los ejes, cojinetes y ruedas.

Estos originan que el contacto entre los dien
tes no sea uniforme en todo el flanco o se &g
fectie solamente un contacto parcial. De ta
bla 12-132 para montaje menos rigido, engrana
je menos preciso, 100% de contacto, se tiene:

K, = 1.62 (interpolando)

factor de temperatura para engranajes que ope
ran a temperatura que no exceda 71°C. De 1la
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pagina 108 se tiene
Ky = 1

factor de seguridad, para cdlculos por resis-

tencia a la fatiga. De tabla 16-142 confiabi
lTidad 99%, se tiene

KR =l

factor de sobrecarga, para fuente de poder u-
niforme, carga en la maquina movida uniforme.
De tablas 8,9-126, se tiene

R. = 1
0

Reemplazando valores en la ecuacion 21

P

6.98 x 10-7(}85 x 1.04 x 21 x 8 x 76.2 x 0.35 x 1.62

1.62

P 0.598 CV

1]

n

p
P

0.598 CV

Potencia que podra transmitir el engranaje

5 J
p =P (g——'g'at ) {J_ELJ (22)
9.2 0.46
Pg = 0.598 (57°) (5-3%)
Pg = 0.344

Calculo de los engranajes por resistencia y por fa
tiga superficial del tren N°® 2

)
/
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Ng = 1.04 rpm N = 3.5 rpm
P = =

g = 0.54 CV
P =

g

Potencia que podrd transmitir por fatiga superficial

XFxC x1 o o0 % B % C 2
v

_}'N
P =6.98 x 107" (&
]

X Es X Cm X Cf}
Como los pinones del tren 1, 2 y 3 son del mismo -
didmetro de paso, igual ndmero de dientes, unicamen
te variaremos el ancho del diente en el tren 2 y 3,
F=21/2 pulg., por lo tanto, los factores corres-
pondientes a la potencia a transmitir por fatiga su.

perficial, seran los mismos que el tren 1.

Reemplazando valores en la ecuaciédn 23

2
_ -7,3.5 x 63.5 x 0.112, (53 x 184 x 1.5
P =6.98 x 107" 7 ) £3 )
P = 0.82 CV
P = 0.82CV
p

Potencia que podrd transmitir por resistencia a 1la

fatiga

D x Np X Sat xmxF x qg X KL X Kv

7,0
P =6.98 x 10 /(
Ks X Km X KT X KR X K0

(24)
Reemplazando valores en la ecuacion 24
-7,184 x 3.5 x 21 x 8 63.5 x 0.35 x 1.62
P = 6.98 x 107 (22 TR X 2.0
P =1.68 CV
P = 1.68 CV

P
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Potencia que podra transmitir el engranaje

S J
P =p (_2_3) (- 25
g p satp Jp (25)
- 9.2, ,0.46
Pg = 1.68 (1) (533
P =0.96 CV
g

Calculo de los engranajes por resistencia y por fa-
tiga superficial del tren N° 3

Ng = 3.5 Mg = 3.34 . Np = 11.69 rpm
Pg = 0.54 CV Pp = 0.63 CV

2
N xFxC xI S xDC xC
_ -7 v ac pL H
P=6.98 x 1077 ) ( ) (26)
Co X SS X Cm X Cg CT X CR X CP
Reemplazando valores en la ecuacidn 26
2
3 -7,11.69 x 63.5 x 0.112y ,53 x 184 x 1.5
P=6.98 x 107'( Tt ) 53 )
P = 2.73 CV
= 2.73
Pp 2.73 CV

Potencia que podra transmitir por resistencia a Jla

fatiga

D x N_ x5 xmxF xJd. xK xK

“Fopp oAt p_ L

P=6.98 x 10 (-5 ;
Ks ¥ Km % KT X hR %K

Yy  (27)
0
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Reemplazando valores en la ecuacion 27

P=6.98 x 107/ (184 x 11.69 x 21 x186; 63.5 x 0.35 x 1.62,

P 5.6 CV

n

P
P

5.6 CV

Potencia que podrda transmitir el engranaje

J
P =p (-2t (9
g = Pp atp) (Jp) (28)

P
g

1}
w
~nN
(ep]
<<

Nota: En las tablas 17 y 18 se ve la proyeccion del
engranaje y del pifndn, tanto del tren lateral
como del central.

4.5.4, Calculo de la transmision tornillo sin fin-

rueda dentada

Las transmisiones de tornillo sin fin-rueda
dentada son ampliamente utilizadas para lograr re-

ducciones considerables de velocidad en poco espacio.
Las consideraciones primarias en la aplicacidon indus
trial de estas unidades, usualmente son

a) como un transmisor de potencia eficiente

b) cuando se desea una elevada reducci@n de veloci-

dad.
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c) cuando se requiere un considerable aumento (ven-
taja mecanica), en otras palabras, cuando una
fuerza dada aplicada debe vencer una resistencia

al movimiento comparativamente elevada.

Caracteristicas de operacion

Una de las ventajas de este tipo de transmisiones -
es que la interaccion de los elementos que engranan,
ocurre de modo continuo, eun una accion uniforme de
deslizamiento del filete del gusano, entre los dien
tes de la rueda compafera. Sin embargo esta forma
de operacidn trae consigo generacion de calor, 1o
cual implica tener que considerar aspectos térmicos
en el disefio, aparte de las evaluaciones de carac -

ter mecanico.

Calculos de las dimensiones principales

Calculo de la potencia de disefo (Pd)

/— Pw = 0.97 Cv
Nw = 584 rpm
—
+
“"“NR = 11.69 rpm
g P K T (29)
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donde
Pw : potencia a transmitir

.s : factor de servicio. De la tabla 9-176 con ac-
cionamiento por motor eléctrico, duracion del
servicio 10 horas por dia y caracteristica de
carga de maquina movida uniforme, se tiene

f.s =1

Reemplazando valores en la ecuacion 29, se tiene

Py

0.97 CV

Calculo aproximado de la distancia entre centros

La distancia entre centros cuantifica la magnitud -
del reductor y a menudo interviene en la clave de
designacion de las unidades comerciales.

E1 calculo se inicia estableciendo una primera apro

ximacion de esta distancia, 1o que se hace mediante

(8)

una formula empirica

M + 5
Pw( 9 )
C = 100 (30)

‘/Nw x f

donde C : distancia entre centros
Mg . relacién de transmisidn
4
N, & rpm de entrada

P : potencia de entrada
W

£ . factor comparativo que es funcidn de los
materiales y del dngulo de hélice, pa-
ra los cadlculos se podrda tomar un valor
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promedio de f = 1.2(8).

Reemplazando valores en la ecuacion 30

1/2.6
C = 100 [0-97(50 + 5)

/584 x 1.2
C = 126.4 mm

En la literatura de reductores de tornillo sin fin-
rueda dentada es comin encontrar distancias entre
centros de valor nominal disponibles, en general,
para todos los tipos y modelos de reductor, como
se ve en la tabla 7.

Elegimos una distancia entre centros nominal de

C =6 pulg = 152.4 mm

Didmetro de paso del tornillo sin fin (Dw)

E1 diametro de paso del tornillo sin fin es indepen
diente de la relacidon de transmisidon; conviene redu
cirlo al minimo posible, porque en iguales condicio
nes de relacion, tanto menor es dicho diametro como
tanto mayor es el angulo de hélice y por consiguien

te resulta mejor el rendimiento.

D, = 0.681¢9-875 (31)

Reemplazando valores éen la ecuacion 31

0.681 x (152.4)0-87°

[w»)
]

55,4 mm

O
i
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Cabe mencionar que este valor trata de una simple o
rientacion de disefo Y que otras muchas circunstan-
cias obligan a montar en una caja de distancia en-
tre ejes dada sinfines, cuyo didmetro de paso va-
ria ampliamente (hasta en un + 10%) con respecto -

al que resulta de estas férmulas.

Didmetro de paso de la rueda dentada (Dg)

Dg = 2C - Dw (32)

reemplazando valores en la ecuacion 32

Dg = 2 x 152.4 - 55.4
Dg = 249 mm
Paso axial (px)

D =

P, = = (33)
g
_ 2497

Px = 750
Py = 15.64 mm

Para tener un valor normalizado de uso frecuente to
maremos como paso axial el valor de 5/8 pulg = 15.875

mm, luego haciendo la correccion necesaria, tenemos:

1]

D 58 mm

W

246.8 mm

D
g
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Namero de entradas del tornfillo sin fin (1w)
solo

Tomaremos iw = 1, aunque los tornillos de un
filete no son comparativamente eficientes a causa

no se usan,

pequefo angulo de avance (A), en consecuencia -
cuando el
como

del
los tornillos de una entrada,
fin es transmitir potencia tan eficientemente
sea posible, pero, pueden emplearse cuando una gran
reduccion de velocidad es necesaria.
el diseno geométrico de 1los

Como resulta evidente,
engranajes de tornillo sin fin y como estda indicado
rd

en la tabla 14, el angulo de avance A disminuye

pidamente al aumentar la relacion de transmision,

por consiguiente, segin la formula
t_ A

Ul wew )
la

e] rendimiento va disminuyendo en el mismo sentido,

pero la posicidén de la curva de n en funcion de

locidad lineal que, a Su vez, €S funcion de la velo
sin

relacion, depende del coeficiente f y éste de la ve
supuesta constante del diametro

cidad angular,
(p = t'lf es el angulo de fricciodn).

fin.
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TABLA 14

M 8 10 15 20 25
A 23° - 35° 19° - 27° 14° - 20° 11° - 15° g° - 12°
M 30 40 50 60 80

A 7° - 10° 5° - g° 4° - 6° 4° - 5° 3° . 4°

De la tabla 14 tenemos que para Mg = 50, el angulo
4
de avance X estda comprendido entre 4° a 6°, tomare-

mos un A = §5°,

Angulo de presidn normal (9 )

A menudo los dangulos de presiodn Qn se fijan en con
cordancia con los angulos de avance, en la tabla 15
se observa que dicho angulo de presidon aumenta para
mayores dangulos de avance. Esto es para evitar 1la
dificultad en el maquinado por la interferencia -

de la herramienta cortadora con los flancos del gu

sano.

Proporcidn de los dientes

No hay realmente estandares o proporciones Qque se
acepten universalmente. Sin embargo, en la tabla -

15 se indica una ayuda inicial para el disefiador.
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TABLA 15

ANGULO DE AVANCE

ITEM SIMBOLO HASTA 30° 30° a 35° 35° a 40° 40° a 45°
Incluido Incluido

ADDENDUM a 0.3183P 0.2865P 0.2446P 0.2228P
DEDENDUM d 0.3683P 0.3314P 0.2947p 0.2578P
ALT.TOTAL h 0.6866P 0.6179P 0.5493P 0.4806P
ANGULO DE

PRESION T Qn 20° 25° 25° 30°
NORMAL

% DE REDUC

CION EN AL 0% 10% 20% 30%
TURA

De 1a tabla 15 tenemos

a = 0.3133 px = 5.05 mm
d = 0.3683 px = 5.85 mm
h = 0.6866 px = 11 mm
= + = 68 mm
DOw Dw 2(a)

Ancho de la rueda (F) y ancho efectivo (Fe).

A medida que el ancho de la rueda se hace mas grande,
la diferencia entre las cargas promedio y maxima so-

bre un diente se incrementa, como resultado de una =~

distribucién no uniforme de carga, 1o cual debe evi -

tarse.

E]l ancho de Ta rueda puede tomarse como

F =1.05 Fe
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Donde Fe es el ancho efectivo que se usari para pro

positos de cdlculo y su valor resulta ser

Fe =V/(Dow)2 + (D

Reemplazando valores en las ecuaciones 34 y 35, g4¢

2
W) (35)

tiene : Fe = 35.5 mm

F

37 mm

Diametro de la garganta (Dt) y diametro exterior de

la rueda (Dog)

D, = D + 2a (36)

Dog = D¢ * (D, - 22) - /(ow-zz)z-(o.sm2 (37)

Reemplazando valores en las ecuaciones 36 y 37

D

t 256.9 mm

D 267 mm

0g

Longitud del gusano (Lw)

La longitud de la parte roscada del gusano, medida

axialmente, puede dimensionarse con la ecuacion

N
L, = (4.5 + 2 . px (38)

Lw = 87 mm

Calculo de la potencia nominal de entrada

Nota: En la tabla 19 se ve la proyeccidon de la rue-
da dentada y el tornillo sin fin.



81

Velocidad de deslizamiento (VS)

an Nw
S 60,000 COSA (39)

Reemplazando valores en la ecuacion 39

- 3.14 x 58 x 584
S 60,000 cosb5®

<<
1]

1.78 m/seg

Carga tangencial en el diente de la rueda dentada -

W :
tg - -3 0.8
wtg 1.3455 x 10 KSDg FeKmKV (40)
donde
K @ factor del material. De la figura 1-177, pa
ra Fe = 35.5 mm y rueda de bronce fundido en
moldes de arena, se tiene : Ks = 700
Km - factor de correccidon por relacion de transmi-
sion. De la figura 2-177, para Mg = 50, se
tiene : K_= 0.785 4
m
Ku - factor de velocidad. De la figura 3-178, pa

ra Vs = 1.78 m/seg, se tiene : KV = 0.443

Reemplazando valores en la ecuacion 40

Nt = 1.3455 x 10_3 x 700 x (246.8)0'8 x 35.5 x 0.785 x 0.443
9

Wyg = 953.6 Kg

Potencia en el eje de salida (Po)

0 4 4324 x 10% x M
94
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Reemplazando valores en la ecuacion 41

o . 953.6 x 246.8 x 584
g 1.4324 x 10° x 50

PO = 1.92 CV

Potencia perdida por friccion (Pf)

_ s f
Pe = 5P (42)

Calculo de la fuerza de friccion (wf):

W

- tg
Lk cosP coSA -f senn (43)

Coeficiente de friccion

Hay un gran nUmero de factores que influyen en el -
fenomeno de rozamiento, como forma de los dientes ,
acabado de las superficies, dureza de los materia -
les, calidad y temperatura del lubricante, etc.

De la figura 28, con V = 1.78 m/seg. se tiene

f = 0.03.

Reemplazando valores en las ecuaciones 42 y 43

B 0.03 x 953.6
We = 0570 cosb°-0.03 senb?
wf = 30.6 Kg
p_ & 1.78 x 30.6
f 75
P. = 6.726 CV



83

Pérdidas menores de potencia (Pr)

Se considera a las pérdidas producidas por friccion
en los cojinetes y otros, se toma como el 2% de 1,3

potencia de salida y la potencia de friccion

P

- 0.02 (1.92 + 0.726)

©
1]

0.053 Cv

Potencia en el eje de entrada (Pi)

©
H

2.69 CV

Eficiencia de la transmision (n)

P

n = pjfi (45)
1

n=71%

Una primera idea de la eficiencia puede tenerse me
diante la aproximacion:
M

9
E% - (100 - —2) y de la figura 29.

Consideraciones térmicas

Uno de los mayores problemas asociados con estas
transmisiones es el calor generado durante la opera

cién. Asi la capacidad de transmision de potencia

puede quedar limitada a la habilidad de disipacion
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de calor seglin dimensiones, superficies, ambiente -

circundante, gradiente de temperatura, etc.
Calor generado (Qg)

E1 calor generado puede estimarse a partir de la e-
ficiencia. Como la potencia friccional o potencia

que se pierde es : Pi(l -n), se puede relacionar

33000Pi(1 -Nn) x 60

g ~ 778 e
g - 33000 x 2.66_x (1-0.71) x60

g 178

Q = 1963 Btu/hora

g
Calor disipado (Qd)
Qy = 0.46A (T,-T,) (47)

donde A : area proyectada de la transmisién en -
pu]gz, esta area es igual al area pro-
yectada de la rueda mas el area proyec

tada del gusano.

™ nz
A = {——39— + 0L (48)

T temperatura de la rueda en °F

T

2
1 temperatura ambiente en °F

Reemplazando valores en la ecuacion 48

2
IR 58 x 87
A= Eos Y s

82 pu]g2

>
]
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Ya que la mayoria de los lubricantes pierden sus pro
piedades a unos 200°F, Ta temperatura T2 puede Timi-
tarse a 180°F, si consideramos por otro lado, una
temperatura ambiente T1 en el orden de 80°F, puede

sefnalarse una gradiente AT que no exceda de 1os 100°F

Qq 0.46 x 82 x 100

Qd 3772 Btu/hora

Se tiene que el calor generado Qg es menor que el ca

lor disipado Qd, 1o que indica que no existe sobre -

calentamiento.
Por otra parte, durante el equilibrio térmico se tie

ne : Q4 ° Q

g

AT - 1963
0.46 x 82

AT = 52°F

AT resultante es menor que 100°F, con referencia a
una temperatura ambiente de 80°F, resultando satis-
factorias las dimensiones de la transmision por con

sideraciones de calor.

Potencia térmica (Pt)

Oy
Pe T 75 1T -n) 9]

3.772(0.02988)
¢ - T75(1-0.71)

5.18 CV

]
n

ae
"
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Transmision por fajas

E1l movimiento del motor se transmite al tornillo
sin fin, mediante una faja en V, esta transmision -
flexible tiene propiedades que son ventajosas, ab-
sorbe vibraciones y choques de los que tiende a trans
mitir, s6lo un minimo, al eje conectado, son silen-
ciosos y cuando esta correctamente conservada, pue
de ser proyectada para tener larga vida Gatil sin a-

verias.

Calculo de la potencia de diseifo

B, - 0.97cv

R -1.08Cv

x f.s (50)

Pd = P

1

donde P1 : potencia a transmitir

f s : factor de servicio correspondiente a un
motor eléctrico de corriente alterna co
mo maquina motriz, de torque de arran -

que normal y jaula de ardilla de Ja ta

bla 1-53 se tiene : f.s = 1.2
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Reemplazando valores en la ecuacion 50

1.08 x 1.2

P

1.296 CV

©
11

Seleccion de la seccion de la faja

Utilizando la figura 1-56 y en base a la potencia -
de disefio, a la velocidad del eje mas rapido, se

tiene que la faja pertenece a la seccion A.

Seleccion de los diametros de paso de las poleas

Teniendo en cuenta los diametros recomendados y el
minimo de la polea de menor diametro de la tabla 3-
50, escogemos los diametros estandares de las poleas
de la tabla 4-50

3 pulg £ d < 5 pulg

Diametros estandares

D : diametro de paso de la polea mayor 9 pulg

d : diametro de paso de la polea menor = 3 pulg

Longitud aproximada de la faja (L)
L~2C + 1.65 (D+ d) (51)

Para la distancia entre centros (C) se puede elegir

el mayor valor o igual a la siguiente expresion

D + 3d
C>"2
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+ 3

O
| v
|©
w

(@]
| v
(Ye]

Reemplazando valores en la ecuacidn 51
L = 2(9) + 1.65(12)
L = 37.8 pulg

Distancia correcta entre centros

2
L= 2c+ 3 (D+q)+ {2500 (52)

N3

Reemplazando valores

2
= o (6)
37.8 = 2C + 3 (12) +
C =9 pulg

Potencia que puede transmitir la faja de seccibn A

De la tabla 8-60 con las rpm del eje mas rapido y
el diametro de la polea menor, tenemos la potencia

por faja requerida igual a 1.47 HP.

Potencia adicional por relacion de transmision

De la tabla 6-57 para seccidon A, relacion de trans-

misiéon 3/1 y 1800 rpm, se tiene

p . 0.01618 x 1800
adicional 100

n

Padiciona] Yol
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Potencia que puede transmitir la faja seleccionada

para las condiciones dadas

P/Faja = [_(P/Faja)tab1a * Padiciona1} A KE 4 KL

donde : (53)

Kg : factor de correccidon por angulo de contac-

to, de la tabla 5-57 se tiene que para

Q_%hﬂ_= 0.66, le corresponde un Ky = 0.898
(interpolando).

KL : factor de correccidon por longitud de faja,
de la tabla 7-58, para L = 37.3, se tiene:
KL = 0.87 y faja N° A36

Reemplazando en la ecuacidon 53

P/Faja = [1.47 + 0.29] x 0.898 x 0.87
P/Faja = 1.37 HP

Nimero de fajas (N)

=
[}

—

—h
o
(4]
o

Entonces utilizaremos una faja A36 con poleas de 9

y 3 pulgadas de diametro.
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Cdlculo de ejes

Para una mejor comprension, los calculos de 1los
ejes se haran siguiendo el orden establecido, es dg
cir, ejes del tren 1, 2, 3 y eje de la rueda denta-
da-tornillo sin fin.

Para el calculo de estos ejes utilizaremos la ecua-
cion recomendada por la ASME (American Society of
Mechanical Engineers), la misma que se basa en la -
resistencia del material controlado por la teoria
de corte maximo. Esta ecuacion debe ser aplicada a
ejes fabricados de materiales ductiles, que es pre
cisamente nuestro caso.

E1 cdlculo se hara, primero por resistencia y luego
por deflexidon, como notaremos en todos los casos el
cdlculo por deflexion predomina sobre el de resis -

tencia.

La distancia entre cojinetes, que se ha considerado,
son los que se mantienen en el disefio de la estruc-
tura de apoyo, y si hubiese alguna pequefia variacion,

no afectaria en 1o minimo en los resultados obteni-

dos en el calculo.

Segin la ‘ASME

axF. xd

T xS m
5d (55)
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siendo d : diametro del eje en la seccidon conside-
rada

55 : maximo esfuerzo permisible al corte

Km + factor de carga del momento flector

Kt : factor de carga del momento torsor
M : momento de flexion
T : momento de torsiodn
Fa : carga axial
a : factor de carga axial
donde
a = 1 para (L/K) < 115

0 = —F— {ﬁ.} para (L/K) > 115

n : factor que depende de los apoyos del eje
K : radio de giro, K = VI/A
A : area del eje en la seccion considerada
I : momento de inercia
S . esfuerzo de fluencia

L : distancia entre apoyos

Cidlculo del didmetro del eje del tambor Tlateral (tren 1)

_000

= (I T

Figura 30
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Torque debido a la accidn mecdnica de elevar la com

puerta (Torq)

I Dt
Torq = 5
T = 2092 Kg = 4602.4 1bs
Dt = 16.875 pulg

38832.7

Torq

Fuerza tangencial en el engranaje (Ft

)

g
F = 2 Torg
tg D
g
¢ . 2.x 38832.7
tg 24.25
th = 3202.7 1bs
Fuerza radial en el engranaje (Frg)
= 20°
Frg th x tg
F = 3202.7 x tg 20°
rg
F = 1165.7 1bs
rg
R T Ft 9 F‘l‘

9 Rox
C //// Dx///




Plano vertical
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"BY + Ry = 7805 lbs M = 0
n_ - 4602.4 x 3.56
BY 6.75
2427 5377
3.9 -r th
t : 6.75 335,
B e A D
%_  ers P Y
Rey a) G Fay (b) Ry
‘ﬁgura 31
RBY = 2427.3 1bs ) RCY = §377.7 1bs
FAY = RDY = 7805 1bs 3 ZMD =0
~2427.3 x 10.5 + 5377.8 x 3.75
Ray = 13.5
RAY = 3,381.7 1bs ) RDY = 4,423.3 1bs
Plano horizontal
= . = 1165.7 1bs : R + = 1165.7
Roy 0 ch ’ AX DX 1bs
ZMD =0
R
6.75 3 - 9.76 4
IE_— c A c D
‘ Re R
Rax () Ax (d)
_1165.7 x 3.75 R.. = 323.8 1bs ; Rn, = 841.9 1bs
Rax™ — 1375 AX o
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Diagrama de momentos

2427 53717
1165
3 6.75
o . 375 9.5
: S N ———
c ] C
3381
323 841
Plano vertical Plano horizontal
16,587
315%
//"‘"'F'\
A B c D A c \D

Figurasszy 33

Del calculo por resistencia observamos en los dia-
gramas de momentos, que la seccidn correspondiente

al punto C, es la critica, 1o cual era de esperarse
porque en esta seccidn esta ubicada el engranaje vy

hay canal chavetero.

Momento resultante (HR)

\/Mxx2 + Myy2

MR =

2 2 1/2
MR 5 B16587) + (3157)
M_ = 16,884.8 1bs-pulgs
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Didmetro del eje :

2
3 16 axF_ xd
d” = —% /{K XM + -_)+{1<th;2
5
d
Se tiene
Fa =0
Torq = 38,832.7 1bs-pulgs
Kt = 1 para carga constante
Km = 1.5 para carga constante
M = 16,884.8 1bs-pulgs
S = 0.35 0 SS = 0.18 Su
Sd d
Para acero SAE 1045, tenemos :
Esfuerzo de fluencia : Sy = 54000 Psi
Esfuerzo de rotura : Su = 121000 Psi
entonces: S = 16200 Psi o S = 21780 Psi

como el eje 1leva canal chavetero, el cddigo de 1la
ASME, indica que Tlos esfuerzos de trabajo del mate
rial, deberan disminuir en un 25%.

Se acostumbra a tomar el menor valor de SS

d

S = 0.75 x 16200

>d

s, = 12,150 Py

d
reemplazando valores én la ecuacion 55
¢ = 1 516 3...m.\/ (1.5 x 16,884.8)° + (38,832.7)°

,150 x 3.

d = 2.7 pulg.
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Calculo por deflexion

Para efectuar este calculo, debe determinarse la ds
flexion del eje, tanto en el sentido vertical como
en el sentido horizontal, para obtener la deflexion
total, la que aparece en funcidon del diametro del
eje por calcular y la deflexion permisible que para
estos casos se recomienda.

La deflexidon producida por la accion de una carga
concentrada sobre una viga simplemente apoyada, co

mo en el caso de nuestros ejes, se puede calcular -

mediante la siguiente ecuaciodn

2 .2
_Fb" a
YT ETT 4
donde F : carga actuante

b : distancia de la carga hacia el apoyo més
distante
a : distancia de la carga hacia el apoyo mas

cercano

E : médulo de elasticidad igual a 30 x 106

1bs/pulg?®

I : momento de inercia de la seccilOn igual a

gt

64
Deflexién en el sentido horizontal
Deflexién en el punto C : es

975 3.75
4

A [ o

Rlﬁj R'ﬂ!
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v = 1165.7 x (9.75)2 x (3.75)2 x 64
¢ 3 x 30 x 10° x 3.14d% x 13.¢

v «.0.026
) =
c d
Deflexidn en el sentido vertical

2421 §377

AY Roy

Como existen dos cargas, las deflexiones se calculan
suponiendo primero, que actda una de ellas y después

que actuia la otra solamente.
Carga actuando sélo en B

a) Deflexidon en el punto B

Y _ B b2 a2
Yg 3 e L
B
, . 2822.3 x (10.5)% x (3)% x 64
Yo, 3 x 30 x 10° x 3.14d% x 13.5
, . 0.040
YBB dl

b) Deflexién en el punto C

F

b 2 2 2
s - - X
YyB 6 E I L(L 2 )
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v . 2427 x 3 x3.75 x 64 x (13.5% - 3% - 3.75%)
Y8, 6 x 30 x 10° x 3.14d" x 13.5

y . 0.0365

yBC a4

Carga actuando s6lo en C

a) Deflexidn en el punto C

- 5377.8 x (9.75)% x (3.75)% x 64
Yoo o 3x 30 x 10° x 3.18d" x 13.5
.. 0.12
Ye a?

b) Deflexidon en el punto B

2 2

_ 5377.8 x (3.75) x 3 x 64 (13.5" - 3~ - 3.75)

Yy 6 4
CB 6 x 30 x 107 x 13.5 x 3.14d
Y _ 0.080
Ye d”

Para mayor claridad se indica en forma tabulada las
deflexiones en el sentido vertical y horizontal.
En las deflexiones totales, en cada punto, se ha
considerado, tanto en el plano vertical como hori -
zontal, la siguiente nomenclatura:

Deflexiones hacia abajo (-)

Deflexiones hacia arriba (+)
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DEFLEXION

CARGA VERTICAL HORI ZONTAL
B C B C
5 0.04  0.036
d ¢
0.08  0.12 0.026
c 0.026
a7 & ¢
0.12  0.156 0.026
TOTAL T T S

Observamos que la mayor deflexidon resulténte se en

cuentra en el punto "C" y sera igual a

2
v, = fﬁ V/(0.156)2 + (0.026)
, . 0.158
d”

Deflexidon maxima permisible

/ _ 0.005
ma x F

Para ejes que portan engranajes, siendo

F = ancho del flanco del diente del engranaje, en
nuestro caso : F = 3 pulg.

Entonces
Y = 0.005
ma x 3 pulg
Y . = 0.00166
ma X

La deflexi6n no debe sobrepasar este valor, luego se
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tiene
0.00166 = 2:158
44
d = 3.1 pulg

Deflexidon angular por torsion

La deflexidn angular para servicio ordinario no de

be ser mayor que 6 minutos o 1 décimo de grado por

pie de longitud, se obtiene mediante la siguiente -

formula
T L
8 = £y (57)
donde
T : torque maximo  .........cvvuunun. 1bs-pulg
L : lTongitud del eje .............. pies
@ : angulo que se deflexiona ....... radianes
J : momento de inercia polar igual
7.d? 4
CIR e I pulg
E : médulo de elasticidad al corte . Psi

38,832.7 x 13.5 x 32
12 x 10° x nx (3.1)% x 12

@ - 0.0004 radianes

valor menor que el permitido (O = 0.0175 rad), 1o

adm
cual indica que nuestro diametro calculado es correc

to.

Cdlculo del diametro eje pifion lateral

Calculo por resistencia
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Cdlculo de apoyos en el eje y-y

£ . 38,

832.7 x 2
tg - 34 .75 = th = 3202.6 1bs
Frp = 1165.6 1bs £ Momentos en A
8107
3202
- 10.12 5 .
A c B
e = 3.6~ — _I A & B
RAY R)y
Figuras 34 y 35
Ry %%Qé-x 10.125 Ry = 2401 1bs R, = 800
Y : Y Y 1bs

Calculo de apoyos en el eje x-x

L Momentos en A

R, = 11656 4 19 125 R

= 874.2 1bs RA = 291.4

8, 13.5 B, MR
2450
116 5
|z 10.125
A c B
13.8 . A C B
R-*':I' R;:

Figuras 36 y37
De los diagramas se observa que la seccidn critica

es
Mg = J%xxz + Mrrz
e 16 (1.5x8627)° + (11599.2)°
T2, 150 x 7

43 = 7.3 pulg 5 d = 2 pulg



Calculo por deflexibn

Deflexion en el sentido vertical :

3202
b 10125 L3375,
AT c B
RAy ) Ry
v, = 3202.6x (10, 125) x (3.375)° x 64
y 3 x 30 x 10°%13.5x3.14 x d°
, . 0.063
ye 44

Deflexion en el sentido horizontal

1165

10.125 3.375.
1

L. i

1165.6(10.125)% x (3.375)° x 64

xc 3%x30x10%x13.5x3.14xd"
, . 0.023
XC dz
1 2+ 2
v, = 57[.\/0.063 0.023
, . 0.067
. dZI
Y 4o = 0.0016
0.0016 = 94%%1

a
]
n
o
n
o
=
—
[{e]

103
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Deflexidm amgular por torsidn

_ T xd
= 3
9 = 11,599 x 13.5 x 32
12 x 10° x(2.52)% x 12
0 = 0.00026 radianes
6 = 0.00026 < Q_,, = 0.0175 radianes

Calculo del diametro del eje del engranaje, tren 2

Calculo por resistencia

Fr

P

F1gura 38

Calculo de apoyos en el eje y-y

E1 torque en el eje sera dos veces el torque late-

ral : T = 2(11599.2) T = 23198.4 1bs-pulg
5840
Ry 1913 Ray
8.5 4.15
A c B £ ¢ B

Figuras 39y 40

Diagramas de cargas y momentos
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Fuerza tamgencial que actua en el engranaje

o ) 2&23198.4)
F = S AW - =
= 3.3 °© =
rg 191 tg 20 Frg 696.4 1bs
Rpy + Rgy = 1913.3

1RA:‘ 696 Rpx 2122
|_ = 8.5 4.75 /\
r ]
A c B A c B

ngras41y42
L Momentos en A

1913.3 x 8.5

Ry = 1227.4 1bs

By 13.25 By
R = 685.9 1bs
By
Cdlculo de apoyos en el eje x=x
R+ R 696 .4 1bs R = 696.4 x 8.5
- . B, 13.25
Ay By X
RB = 446.7 1bs RAX= 249.7 1bs
X

De los diagramas de momentos se observa que la sec

cidn critica se encuentra en C

\/Mxxz + Myy? M, = 6204.3 1bs-pulg

M

2 2
3 16 J/_6204.3 x 1.5)° + (23198.4
¢° = —171e0 J | ) )

d = 2.2"



Calculo por deflexion

Deflexion en el sentido vertical

1913
2 el
85  j41s
Ray Ray
y - 1913.3 x (8.5)% (4.75)° x 64

ye 3 x 30 x 10° x 13.25 x 3.14 d

Deflexion en el sentido horizontal :

696
8.5 | 4.15
A c B
696.4 (8.5)° 2
, . 696.4 (8.5)% x (4.75)% x 64
xc 3 x 30 x 10° x 13.25 x 3.14 d°
0.019
, -0
XC d4
] 2 2 0.056
v, =4 0.053° + 0.019 v, = L0868
d d
0.005 }
Yadm TS Yadm 0.002
0.002 = Q_OZS.Q d = 2.3 pulg
d

Deflexidn angular por torsidn

23198.4 x 13.25 % 32
12 x 105 x Tx (2.3)" x 12

106
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8 = 0.00077 radianes

valor que es menor que el permitido, 1o cual indica

quUe nuestro didmetro es correcto,

Diametro eje de] Pifidn, tren N° 2

Diagramas de cargas eje y-y

E
tp

TP

Figura 43

Calculo de apoyos en el eje y-y

Fuerza tangencial en e} pinon Ftp= 1913.3 1bs

Frp7 694.4 1bs T = 1913.3 x 1.244

rp

T = 6929.9 1bs-pulg

Fuerza tangencial en e] engranaje th

. 2T F - 2 x 6929.9
tg~ ﬁg’ tg 24.25
- F_= 208 1bs
th 571.5 1bs rq
- + .
RAY + RBY 571.5 1913.3
6649
4339
1913 5715
4.75 4.5 4 p.
I c B A D ¢ i

Figuras 44y4s
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Ray 694 208 Ray 1811
'\--..._\_\_\_\__\_\_
415
4.15 4.5 4
p r
@ D (< B A D c B

Figuras 46y 47

Cdlculo de apoyos en el eje x-x

% Momentos en A

R - 694.4 x 4.75 - 208 x 9.25
B 13.25
Rg = 103.7 Tbs ; R, = 382.7 lbs
X X

Del diagrama de momentos observamos que la seccion

D es la critica :

MR = 6893.5 lbs-pulg
T = 6929.9 1bs-pulg
d = 1.73"

Calculo por deflexidn

Deflexidn en el sentido vertical




Carga actuando sélo en D

Deflexidn en el punto D

y - 1913.3 x (4.75)% x (8.5)% x 64
YDD 3 x 30 x 10° x 13.25 x 3.14 x d°
y = 0.053
YoD &

Deflexidon en el punto C

, . 1913.3 x 4.75 x 4 x 64 (13.25° - 4.75% - 48)
YD 6 x 30 x 10° x 3.14 x 13.25 x d*
. - 0.082
- 9.002
Ype d

Carga actuando s6lo en C

Deflexidon en el punto C

_ _571.5 x (4)2 X (9.25)2 x 64
Yeo 90 x 10° x 13.25 x 3.14 x d

Y

0.013

\r" =5
Yce dE

Deflexidon en el punto D

2 2
. 5715 x 4.75 4 x 64 (13.25° - 0.75° - 42)
Yeo 6 x 30 x 10° x 3.14 x 13.25 d
_0.013
) &

Deflexidn en el sentido horizontal

0

Rax 694 208 Ry,

1 45| 45 _"EE:J
om0 B

A D

109
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Carga actuando s6lo en D

Deflexion en el punto D

_ 694.4 x (4.75)° x (8.5)° x 64
00 3 x 30 x 10° x 3.14 x 13.25 d

Deflexion en el punto C

110

, 694 x4.75 x 4 x 64 (13.25° - 4.75% - 4%
Xpe 6 x 30 x 10° x 3.14 x 13.25 d°
¢ - 0055
DC  d
Carga actuando s6lo en C
Deflexion en el punto C
v _ 208 x 4 x(9.25)% x 64
XcC 3 x 30 x 10° x 3.14 x 13.25 d°
. . 0.0048
Xpom 4
cc d
Deflexidon en el punto D
208 x8.75 x 4 x 64 (13.26° - 4.722 - &%)
XcD 6 x 30 x 10° x 3.14 x 13.25 d
X 5

CD d
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D E F L E X I 0 N

CARGA VERTICAL HORIZONTAL
D C D C
D . 0.053 0.042 0.019 0.015
I3 ) 4 4 - 4
d d d d
c _0.013  0.013 0.0048 _ 0.0048
44 dZ d4" 4
ToTAL - 0066 0.055  0.023 _ 0.0198
T R B

Observamos que la mayor deflexidn resultante se en

cuentra en el punto D y serd igual a

v, = o véo.oese)z + (0.0236)°

d
0.069 _
fp = Y gy = 0.002
0.002 = 2082 d = 2.4 pulg
d

Deflexidon por torsiodn

o . 6929.9 x 13.25 x 32
12 x 10° x mx 12 x 33

6 = 0.000196

valor que es menor que el permitido, 1o cual nos di

ce que nuestr% didmetro es correcto.
Wy

PINON
CORONA____

Figura 48
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Calculo del diametro del eje, tren 3

Calculo por resistencia

D
2 7.244
Torq = Ftp X 7? Torq = 571.5 x 5
Torq = 2069.97 1bs-pulg
1447
803
156 5%
Il - 248 _
4.75 |D 4.5 <4 B a D ¢ B
Eigura 49 y 50
Carga tangencial en la corona wtg
_ Torq x 2 . 2069.97 x 2
Weg = 5 Wig 9.7165
wtg = 426 1bs
Rax 426 208 Rpy 999 30
1 i /\\
A D (e} B A p c B

Figuras 51 ys2
Carga axial en la corona y para el gusano viene a
ser una carga tangencial
= + fCosA
P =W (Cos@n.SenA )

W
t
N oe e

donde: (cOsQnCOS%"fsenA)

LA — W = 456 1bs
W = [E0s20°Cos5°- 0.035en>
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Entonces se tiene
P = 51 1bs

Calculo de la fuerza S que tiende a separar el gusa
no de la rueda y se debe al angulo de presidn

S W Sen 20°

S 156 1bs

Reacidon e los apoyos R, , R
A BY

L Momentos en A

571.5 x 9.25 - 156 x 4.75 + 248

R =
By 13.25
Rg = 361.8 1bs ; R, = 53.7 Ibs
Y Y
M=P x3 M = 248 1bs-pulg

Reaccion en los apoyos R, , R
Ay® "By

208 x 9.25 + 426 x 4.75
Rg = 13.25

= 7.5 1bs RA = 210.5 1bs
X X

Del diagrama observamos la seccidon D, como punto cri
tico, 1o cual se verifica en el calculo por defle -

xidon, luego el momento resultante sera

)2

=
1}

VA999.9)2 + (503

1119 1bs-pulg

=
I
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3_ 6 \/ D‘..sz
"= TS VKMt —59) (ka1

K : 1.5 para carga constante

K, : 1 para carga constante

De los calculos se observa que la carga axial P es
muy pequena, por lo tanto lo despreciamos, compen -

sandolo con el incremento del diametro en el diseno.

SN
= e V (1.5 x 1119)% + (1 x 2069.9)2

d = 1.1 pulg
Calculo por deflexion
Sentido vertical

a) Carga actuando s6lo en D

Deflexidon en el punto D

156 571
75 4.5
=l 5 S =551 *51_
EF\}' R‘By
2 2
156 x (4.75)° x(8.5)° x 64

Y =
Yop 3 x 30 x 10° x 13.25 x 3.14 4%

y _ 0.0043
YpD d3

Deflexion en el punto C

2 2
Y _ 156 x 4 x 4.75 x 64 (13.25" - 4.75 - 4
Yoc 6 x 30 x 10° x 3.14 x 13.25 d
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0.0035

Y = 7

Yoe d

b) Cargas actuando s6lo en C

Deflexion en el punto C

, . 571 x é4)2 x (9.25)% x 64
Yec 90 x 10° x 3.14 x 13.25 d

y _0.013

Yee d"

Deflexidon en el punto D

. . 571 x4 x4.75 x 64 (13.25° - 4.75 - 4%)
Yo 6 x 30 x 10° x 3.14 x 13.25 d°
.. 0.013

Yeo i

Deflexidon en el sentido horizontal
a) Carga actuando s6lo en D

Deflexidon en el punto D
426 208

Rax L \ Rex
c
A D B

75, 4.5 |

e
426 x (4.75)% x (8.5)° (64)

"|’ =
XpD 90 x 10° x 3.14 x 13.25
0.012
! |
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Deflexion en el punto C

v = 426 x4.75 x 4 x 64 (13.25% - 4,757 _ 42
e 6 x 3 . . o
x 30 x 10° x 3.14 x 13.25 d
. . 0.0095
“pe q

b) Carga actuando sélo en C
Deflexidon en el punto C

2

208 x (9.25)2 x 42 x 64

Tx = z
¢e 90 x 10° x 3.14 x 13.25
¢ _ 0.0048
et 48

Deflexidon en el punto D

y _ 208 x 4.75 x 4 x 64 (13.252 - 4.75% - 4%)
Xep 6 x 30 x 10° x 3.14 x 13.25 4°
. _ 0.0046
) d
D E F L E X I 0O N
CARGA VERTICAL HORIZONTAL
D C D C
0.0043  0.0035 0.012  0.0095
¢ ===7 7 T3 7
d d d d
0.013 0.013 0.0046 0.0048
C == ahey ko == 7
d d d d
0.0173  0.0165  _0.0166 0.0143
TOTAL ~ & 4 4 44

De este cuadro observamos que el punto D es el cri-

tico y la deflexidn resultante sera
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1 2
Vo = -d-zr (0.0173)° + (o0 0166)2
o - 0.028 (.00
d adm 1 45
Y, gn = 0.003 0.003 = 9;2—2%3 d = 1.68 pulg

Para el disefio tomaremos el didmetro del eje igual

a 2 pulgadas.

4.5.7. Seleccion de rodamientos para el tornillo sin fin
Se empleara rodamientos rigidos con una hilera de
bolas, éstos soportan cargas radial y axial, que en
nuestro caso son pequefnas, nuestro objetivo es redu

cir velocidad.
Normalmente se seleccionan este tipo de rodamientos

por ser economicosS.

C&lculo de las fuerzas que se producen en 10S apoyos

sin fin.

2
\

. R S : U

1
b, 130.5 b1=1305

Figura 53
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P X b
= 2 23.2 x 130.5 .
i il ¢ o T 3 = 11.5, producida por
1 2 p
S xb
: %2 _70.2 x 130.5 _ .
St ':_—_bl’fﬁ? = 561~ - 35.3, producida pog
W, x D /2
_ .t W . 193.6 x 29 _ - .
UI = '("5'1—;_*5'2-)'- = 2761 21.5, producida pOY“:Jt
P x b
1 23.2 x 130.5 .
P T e———— T . =~ = 11.5, producida por
1T~ Tby ¥ by) 261 b
S x b
i 1 _ 70.9 x 130.5 _ .
SII RGN 761 35.3, producida pog
1 2
UII = UI y ademds una carga axial W, en el apoyo 11

Fuerza radfal total

2 2
FrI = J{P]) + {SI-UI}
2 2
F o= \}(11,5) + (35.3 -21.5)
r
I
F = 18 Kg
r
I
2 2
o= \[(PII) * (Spp* V)
I
Fooo= J(11.5)2 ¢ (35.3 + 21.5)°
r
I1
F -
- 58 Kg

iy, = K
Fo= W, = 193.6 Kg
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De estas dos cargas radiales actuantes en | y 11

se elige el mayor valor, entonces

n

F

. 58 Kg

F

, = 193.6 Kg

Calculo de la relacibn Fa/Fr
Fa
- 0.299
r

Carga equivalente (P)

P = X F  + y.FE (58)
donde : Fr = carga radial constante real
F2 = carga axial constante real

X = coeficiente radial del rodamiento

y = coeficiente axial del rodamiento

Si consideramos que Fa/Fr > ey si asumimos x =0.56

y = 1.6, se tendrd que

1

P 0.56 x 58 + 1.6 x 193.6

P

342 Kg

Duraci6én del rodamiento expresado en millones de re

voluciones (L)

. L
L___60)\ngn (59)
10
_ 60 x 548 x 10000
L= == 5
10
L = 350

Capacidad dindmica del rodamiento (C)

C_ ,1/P
P‘ L
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Para rodamiento rigido de bolas p = 3

= (35G}IK3= 7

o

Capacidad de base requerida
C = (342) x 7
C = 2394

De tablas de rodamientos
Rod N° C Co FJ/C, e X
6207 2600 1760 0113 0.3t 0.56 1.4

Recalculando 1a carga equivalente y la capacidad de

base dindmica requerida para el rodamiento N° €207

P =0.56 x 58 + 1.4° x 193.6

P = 303.5

C = 303.5 x 7

C = 2124.6 < 2394 Kg, es correcto

Calculo del didmetro minimo d_. ~en el fondo del fi

lete.

b - - - - -

]

Figura 54

3 fim
a =LA/ T wgr 7T T ()
min 10 We tg (A +D)
W
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donde Mt - momento torsor en el drbol del sin fin

=
n

t 193.6 Kg x %? mm

=
]

t 561 Kg x cm

1 : distancia entre apoyos del arbol sin fin
igual a 261 mm

r : diametro de paso del sin fin igual a 29

mm
X : angulo de avance igual a 5°

P : angulo que es funcidn del coeficiente de

rozamiento, frecuentemente se utiliza

f = tg P
La relacion Lo viene a ser el rendimiento
tg (A + P)

que se encuentra por comparacion en la fuerza tan-
gencial de un engranaje sin friccion y la fuerza -
tangencial de un engranaje real,

Reemplazando en la ecuacion

. 1 /561 x26.1 J(o.712+1

3.47 cm

a
]

min



4:,5.8.

122

Calculo de chavetas

La practica usual consiste en elegir una chaveta,
cuyn tamano sea un cuarto del didmetro del eje. En
tonces se ajusta la longitud de la pieza, segln la
longitud del cubo de la pieza montada y la resisten
cia requerida, la longitud del cubo de un engranaje,
generalmente es mayor que el diametro del eje para
que haya estabilidad, por 1o general el material es

de dureza superior a la de los elementos que unen.

Figura 55

Chaveta eje tren lateral

Para las chavetas se ha tomado acero SAE 1045, cuyo
limite de fluencia es Sy = 56000 Psi, de dimensio -

nes 3/4 x 3/4 x 4 pulgadas.

De la figqurass , la fuerza F en la superficie del

eje es
2 x 38,832 1bs-pulg
F=2 (61) i 3.25 pulg
F = 23896 1bs
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La falla por corte a través del irea ab origina un

esfuerzo : F
t x 1 (62)

_ 23896 1bs , ) ,
TS 30 % 4 pulg? T = 7965 Psi

Segdn el maximo esfuerzo cortante, la resistencia -
de fluencia al corte es Ssy = 0.5 Sy = 28000 Psi, -
2,

tomando el factor de seguridad n = se tiene

0 = 28000/2

i = 14,000

Sadm
~luego tenemos que : T = 7,965 Psi < Oadm = 14,000
Psi. La resistencia al aplstamiento se determina -

en un area igual a la mitad de la carga de la cufa.

0y T TI/2 (63)

_ 2 x 23896 1bs o, = 15930 Psi

3/4 x 4 pu1g2

a

Se tiene Sa = Sy = 56000 Psi

6000
5930 g

—ion
1]
w
(O2)

Factor de seguridad n =

1o cual indica que la chaveta seleccionada es co -

rrecta.

Chaveta eje central, tren 2
Considerando chaveta 5/8 x 5/8 x 3.1/8 pulgadas

2 x 23198
= T 7.5
e 180658.:1Ds

= 58 1bs 3
i . 5/8 x 3.1/8 pu]g2
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T = 9502 Psi

Se tien = 9,502 P_ < =
e tiene T S Oadm 14,000

o, = 3?"5172' s - _1855.8 x 2 1lbs
. N
® 5/8 x 3.1/8 pulg?
o, = 19000 Psi _ 56000
"= 19000

=3

Para eje tren # 4, consideramos las chavetas 1/2
1/2 x 3.1/8 donde va el pinén y 1/2 x 1/2 x 2 pulg.
donde va la corona, no se les ha chequeado porque

satisfacen ampliamente

4.5.9. Calculo de los cojinetes de friccion

En los aparatos de elevacidon se utilizan cojine -
tes lisos y cojinetes de rodamientos a bolas o rodi
11os, segin las condiciones locales y el tipo de a-
parato y frecuentemente se encuentran ambos cojine-
tes. Los cojinetes lisos o los de friccién emplea-
dos corrientemente en las maquinas de elevacidn son
mds simples y menos caras que 10s rodamientos, pero
el consumo de energia y lubricante es muy elevado.
Para calcular estos cojinetes, se procede partiendo
de 1a relacidon de dimensiones de los cojinetes que
existen en 1la construccién de madquinas b/d = (0.6..

1_5)(9)_ La préactica comin es emplear una re

lacién b/d, aproximadamente igual a la unidad.
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Los cojinetes corrientes para los aparatos de eleva
cion han sido normalizados por las DIN 505 y 506, -
se refieren a los soportes para cojinetes con dos o
cuatro pernos de sujecion y desmontables que permi.
ten un facil montaje del arbol con los engranajes ,

etc, enchavetados al mismo.

E1 uso de cojinetes montados sobre soportes de cua
tro tornillos, se limita a las aplicaciones que han
de soportar grandes empujes (engranajes conicos), -
.para nuestro mecanismo wutilizaremos cojinetes mon
tados, mediante dos tornillos de fijacion, porque

las cargas no son tan grandes. Tabla 16(10)

Cojinetes del tambor de izaje

Considerando : b .
d
donde b: ancho del cojinete = 3 pulg
d: didmetro del eje = 3 pulg

a) Fuerza maxima en los cojinetes

Las fuerzas resultantes en los apoyos FA y FD se

calculan partiendo de las componentes horizontal

y vertical.

2 2
F, = X?% )+ (Ry )
AT Ay Ay
FA - ¢&3.381) + (323.8)
F = 3,397 1bs
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-
1]

Ry )% + (R )2
D ‘J{ o,/ * D,/

; V44,423.2)2 + (841.9)°

-n
[N}

Fn = 4,502.7 1bs

Puesto que ambos cojinetes son del mismo tipo hay
que efectuar un calculo con la fuerza maxima

F = 4,502.7 1bs

b) Velocidad de deslizamiento V y presion superficial,

p. Se tiene

V=md n (64)
= lm
V = 3.14 x 0.0762 m x 0.312 rpm x (éﬁng?ﬁf)
V= 0.0012 m/seg
. (11)
: m _1lm
V.= 0.0012 5eg < Vadm 569
: F
P~ dxb
) - 20027.8__?‘1gw
(76.2)? mm7
N
p = 3.5 e
mm

N
Este valor de p = 3.5 _3%- estd por debajo de la pre
mm

5 —E% para coji-
mm

(12)

sion superficial admisible, Padm

netes de bronce lubricados con grasa.
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Potencia de rozamiento : PR

donde 1y : coeficiente de rozamiento de los cojine-
tes de bronce, con grasa consistente es:

= 0.08(13)aproximadamente.

Pp = 20027.8 New x 0.0012 m/seg x 0.08
P, = 1.92 W

Temperatura de trabajo t

At = C—A— (66)

donde At : incremento de temperatura del cojinete
potencia de rozamiento

A : superficie total emisora de calor de 1la
carcasa del cojinete

C : coeficiente de transmisidon de calor
C = 25 W/K.m2 para servicio intermitente

35d x b + 15d° (67)

35 x (0.0762)% + 15(0.0762)°2

0.29 m2

=) p=g Py
[}

1.92 W -
At" 2 ?
25 W/K.m™ x 0.29 m

At = 0.26

Considerando una temperatura ambiente tO = 20°C, 1la

temperatura de trabajo del cojinete mé&s cargado se

ra

u

to + At
20.26 °C

+ ct
i
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Cojinete del eje pifnon lateral (tren 1)

Considerando

3
2.5
1.2

a|o
I

b/d

a) Fuerza maxima en los cojinetes

Fo = \/(800.7)2 + (291.4)°
Fy = 852 1bs

Fg = \//(2401)2 + (874.2)°2
Fy = 2555 1bs

b) Velocidad de deslizamiento V y presion superficial

P+ v = 3.14 x 0.0635 x (1.04/60)
V = 0.0034 m/seg < V_
11366 N
P = 63 5x76.2
2
p = 2.3 N, /mm™ < P dn

c) Potencia de rozamiento PR

PR - 11366 New x 0.0034 m/seg x 0.08
