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1. Titulo
Disefio e implementacion de un mecanismo de inversiéon de giro, como sistema contra

accidentes para un trapiche de uso doméstico



2. Resumen

El presente trabajo de titulacion denominado “Disefio e implementacién de un
mecanismo de inversion de giro, como sistema contra accidentes para un trapiche de uso
domeéstico”; tiene como objetivo disefiar y construir un mecanismo de inversion de giro que se
plantea como una propuesta para evitar accidentes en los trapiches convencionales, para ello,
se realiz6 una investigacion bibliografica con la intencion de definir parametros de
construccion para dicho mecanismo, en base a esta informacién recopilada disefar, construir
y seleccionar algunas de la piezas y elementos del mecanismo de inversién de giro; asi mismo
se definio el proceso de dimensionamiento en cada pieza y componente, aquellas que cuentan
con la suficiente capacidad de trabajo de acuerdo a la potencia que ofrece un motor de un
trapiche de uso doméstico previamente inspeccionados en la localidad; con ello se obtuvo un
mecanismo de inversion de giro, basado en un sistema de engranes, el mismo que cuenta
con dos ejes de trasmision (entrada y salida de potencia), mediante un proceso de validacién
se verificd la correcta funcionalidad del mecanismo, consiguiendo obtener una inversion de

giro en el engrane que conecta con los rodillos 0 masas del trapiche analizado previamente.

Este sistema es maniobrado por un pedal, este consta de articulaciones que
transforman un movimiento vertical en horizontal que fue acoplado de acuerdo a las
condiciones de funcionamiento del mecanismo de engranes. Con la ayuda del pedal, el
conjunto de engranes puede ofrecer el cambio de giro, ya que en el eje de entrada de potencia
existe un engrane intermedio (engrane con desplazamiento axial libre) el cual conecta ya sea
a izquierda o derecha con otro engrane para obtener un giro deseado en el eje de salida de

potencia.

Palabras claves: Trapiche, sistema de engranes, articulacion mecanica, inversion de

giro.



2.1 Abstract

The research topic entitled "Design and implementation of a mechanism of inversion
of rotation, as a system against accidents for a trapiche of domestic use"; aims to design and
build a mechanism of inversion of rotation that is proposed as a proposal to prevent accidents
in conventional trapiches, for this, a bibliographic research was conducted with the intention of
defining construction parameters for such mechanism, based on this information collected
design, build and select some of the parts and elements of the mechanism of inversion of
rotation; Likewise, the sizing process was defined in each part and component, those that have
sufficient working capacity according to the power offered by an engine of a domestic mill
previously inspected in the locality; with this we obtained a mechanism of inversion of rotation,
based on a system of gears, which has two transmission shafts (input and output power),
through a validation process the correct functionality of the mechanism was verified, obtaining
an inversion of rotation in the gear that connects with the rollers or masses of the mill previously

analyzed.

This system is maneuvered by a pedal, which consists of joints that transform a vertical
movement into a horizontal movement that was coupled according to the operating conditions
of the gear mechanism. With the help of the pedal, the gear set can offer the change of rotation,
since in the power input shaft there is an intermediate gear (gear with free axial displacement)
which connects either left or right with another gear to obtain a desired rotation in the power

output shatft.

Key words: trapiche, gear system, mechanical articulation, rotation reversal.



3. Introduccion
Los trapiches para la molienda de cafia de azucar son maquinas de mucha utilidad en
la produccion de azucares y derivados de esta, ya que agilitan el proceso de molienda, dando
mayor produccion en esta area de la industria. Estas maquinas o trapiches en la actualidad
son accionados mediante un motor eléctrico o de combustion interna todo esto gracias a la

potencia mecénica que ofrece un motor de diferentes prestaciones.

Esta investigacion tiene como objetivo general: disefiar e implementar un mecanismo
de inversion de giro para un trapiche de uso doméstico; como objetivos especificos, primero
definir parametros operacionales y caracteristicas constructivas de los trapiches a nivel local,
mediante una breve visita a lugares que se dedican a la venta de trapiches en la localidad y
adicional a ello haciendo una revision bibliografica a través de libros de disefio mecanico,
catalogos y datos de fabricacion; como segundo, disefiar el mecanismo de seguridad que se
acople a las condiciones de operacion del trapiche analizado, en base a calculos matematico,

materiales, elementos y maquinas disponibles para su respectiva construccion.

Seguidamente, construir el mecanismo de seguridad propuesto, tomando en cuenta
las respectivas técnicas recomendadas para la construccion y ensamblaje de ingenieria,
dando como resultado un mecanismo disefiado que cuenta con un sistema de inversion de
giro mecéanico, conformado por un sistema de engranes que cuenta con dos ejes (entrada y
salida de potencia). En uno de los extremos de los ejes lleva un engrane de hierro fundido

como los del trapiche.

El presente trabajo en su apartado denominado revision literaria brinda informacion
acerca de los trapiches, su funcionamiento y diferentes consideraciones lo cual sirvié para la
propuesta de un mecanismo; seguido, se presentan fundamentos sobre mecanismos de
transmisién de potencia; también se encuentran conceptos basicos y principales de disefio;
asi mismo se da a conocer la norma AGMA para engranes, misma gue toma en cuenta
diversos factores de construccion a fin de garantizar una buena seleccién del tipo de engrane
gue se vaya a utilizar con el fin especifico; finalmente se exponen breves fundamentos de
disefio mecénico (dinamica, estatica, mecanica) necesarios para llevar a cabo los calculos

gue intervienen en el disefio del mecanismo de inversién de giro.

En continuidad, en el apartado de metodologia que es donde se especifica lo que se
utilizé y cdmo se utilizé para el desarrollo del mecanismo. Dentro de materiales se detall6 todo
lo necesario para la debida construccion; la metodologia que se aplicé en la investigacion
ubicados en tres parametros: teérico, disefio y dimensionamiento, finalmente, construccién y

validacién para el debido cumplimiento de los objetivos.



Posteriormente, en el apartado de resultados que es donde se realiz6 los célculos para
dimensionar, validar y seleccionar, segun corresponda las diferentes piezas y elementos de
maquinas asegurando el cumplimiento de la calidad y capacidad de trabajo requeridos, se
representan partes en este proceso. Primeramente, se valida el sistema de transmisién de
potencia del trapiche previamente seleccionado, aqui se evidencia la capacidad que necesita
la maquina para moler la cafia de azulcar; se hace un andlisis del mecanismo de inversion de
giro previamente seleccionado de la matriz de toma de decisiones; se opta por dividir en 8
submencanismos en los cuales se hacen los respectivos calculos y validacion de los
componentes y elementos que van a conformar el mecanismo total de inversion de giro; en el
submecanismo 1 se valida la transmision de potencia de ingreso al eje uno que es mediante
engranes; en el submecanismo 2 y submecanismo 3 se validan los engranes que interviene
en el sistema de inversién de giro; en el submecanismo 4 se hacen de igual manera los
diferentes calculos de validacion de estos engranes que son los de la salida de potencia
mediante el eje dos; el submecanismo 5 cuenta con los calculos de los dientes laterales del
engrane intermedio de posicionamiento; el submecanismo 6 trata sobre el disefio de la
palanca que acciona el engrane intermedio, el disefio también cuenta con sus célculos
correspondientes a considerar durante su funcionamiento, aqui también se selecciona un
resorte acorde al esfuerzo de trabajo del mecanismo; el submecanismo 7 cuenta con diversos
célculos que intervienen en el dimensionamiento de los ejes de entrada y salida de potencia
(uno y dos) y el disefio y dimensionamiento del eje inferior, aqui también se validan las estrias
gue conforman estos ejes; el submecanismo 8 expone la caja contenedora del sistema de
inversion de giro en el cual se acoplan los rodamientos de los ejes tomando en cuenta el
espacio disponible entre ellos para un correcto ensamblaje final, esta caja también se disefia
tomando en cuenta parametros de construccién enfocados en un disefio mecanico adecuado
el cual consta de un visor de nivel de aceite y un tapén inferior para el desfogue del mismo;
finalmente se indica el producto final del mecanismo de inversion de giro ensamblado

adecuadamente.

En la discusiébn se analiza sobre los resultados que fueron las bases para las
conclusiones del trabajo en base al cumplimiento de los objetivos propuestos y sus respectivas
recomendaciones; posterior, se presenta la bibliografia utilizada; finalmente la seccion de
anexos que constan de tablas, gréficas para el disefio y construcciéon del mecanismo de

inversion de giro.



Objetivos
Objetivo principal

e Disefiar e implementar un mecanismo de inversion de giro, como sistema contra

accidentes para un trapiche de uso domestico.
Objetivos especificos

e Definir parametros operacionales y caracteristicas constructivas de los trapiches
domeésticos a nivel local.

e Disefiar el mecanismo de seguridad que se acople a las condiciones de operacion de
los trapiches analizados.

e Implementar y validar el mecanismo de seguridad propuesto.



4. Revision literaria
4.1 Generalidades de los trapiches utilizados para la extraccion de jugo de cafia.
4.1.1 Proceso de la extraccion del jugo de cafia.
El sistema empleado en las industrias azucarera y panelera es el de compresion,

sistema muy antiguo, las maquinas son similares a las empleadas en la trituracion de rocas.

La cafia se somete a compresion en los rodillos 0 mazas, lo cual propicia la salida del

contenido del liquido de los tallos del mismo.

Finalmente se obtienen dos productos el jugo crudo y el bagazo. El primero, es la
materia prima para la produccion de panela, mientras que el segundo se emplea como

material combustible para ocuparlo en la hornilla luego de haberse secado (Cadavid, 2007).

4.1.2 Los trapiches
El trapiche es el equipo destinado a extraer el jugo de la cafia, mediante la compresién
gue se produce cuando se hace pasar la cafia por medio de los rodillos 0 mazas que giran a

una determinada velocidad y estan ajustados convenientemente.
La clasificacién de los tipos de trapiches se da por la orientacion de las mazas:

Trapiches verticales: Sus tres mazas se encuentran ubicadas en forma vertical
(Figura 1). Son accionados por traccién animal teniendo una capacidad extraccion que esta

entre 100 y 200 Kg de cafia molida por hora.

Figura 1. Trapiche vertical.

Nota. Obtenido de (ResearchGate, 2007)

Trapiches horizontales: Sus masas estan en posicion horizontal (Figura 2). Son
accionados por traccion mecdanica y tiene una capacidad de molienda de entre 0.5 y 3

toneladas de cafia por hora.



Figura 2. Trapiche horizontal.

Nota. Obtenido de (Ramirez, s.f.)

4.1.3 Namero de masas

El numero de mazas determina el desempefio de los trapiches en la extraccion del
jugo de la cafia. Existen trapiches de tres mazas, cinco mazas, etc. Pero la mayoria de los
trapiches utilizados en la industria panelera son de tres mazas (Figura 2), por la facilidad de
manipulacién en la extraccién del jugo (Valencia Villafuerte & Villacis Toctaguano, Disefio de
un trapiche accionado mediante energia hidraulica para uso en fincas productoras de cafia,
2008).

Para un mejor agarre de la cafa y evitar el patinaje de la misma, las mazas poseen
ranuras circunferenciales de seccion triangular. En la practica se recomienda 55° como un
valor mas adecuado para el angulo en estas ranuras (Valencia Villafuerte & Villacis
Toctaguano, Disefo de un trapiche accionado mediante energia hidraulica para uso en fincas

productoras de cafia, 2008).

4.1.4 Fuentes de energia utilizadas para accionar el trapiche.
Para accionar los trapiches se pueden utilizar fuentes de energia animal, hidraulica,

eléctrica y motores de combustién interna.

¢ Energia animal: Es utilizada para el accionamiento de los molinos verticales.
e Energia hidraulica: Se utiliza tanto la rueda hidraulica como la turbina Banki.
e Energia eléctrica: Se utilizan motores trifasicos.

e Motores de combustién interna.

4.1.5 Parametros funcionales del trapiche
Los factores mas importantes que determinan la capacidad de un trapiche son
(Valencia Villafuerte & Villacis Toctaguano, Disefio de un trapiche accionado mediante

energia hidraulica para uso en fincas productoras de cafia, 2008):



e Dimensiones y velocidad de los cilindros y mazas
e Numero de cilindros

e Presion en los molinos

4.1.6 Velocidad lineal y velocidad de rotacién en las masas del trapiche
La velocidad lineal de un punto de la circunferencia de las masas, se expresa

generalmente en m/min (metros por minuto).

La velocidad de rotacion de las masas que viene a ser el nUmero de vueltas que estas

dan por unidad de tiempo, se miden en revoluciones por minuto.

Para la relacién entre las dos velocidades se tiene:

V=mnXxDxXn Ec.(1)

Donde:

V velocidad periférica (m/min).

D diametro de los cilindros en m.
n velocidad de rotacién en rpm.

La velocidad recomendada para la molienda de cafia es de 5 a 15 rpm (Trujillo

Gavilanes & Pazmifio Palma, 2008).

4.1.7 Capacidad del trapiche

La capacidad de molienda de un trapiche (Cm) es la cantidad de cafia que este es
capaz de pasar por unidad de tiempo. Generalmente se expresa en toneladas de cafia por dia
y también se lo puede expresar en toneladas de cafia por hora (Valencia Villafuerte & Villacis
Toctaguano, Disefo de un trapiche accionado mediante energia hidraulica para uso en fincas

productoras de cafia, 2008).

4.1.8 Lapresion enlos molinos

La presion presente en los trapiches varia segun la cantidad de cafia molida, su
contenido de fibra, el largo y el diAmetro de las masas y otros factores. La forma mas viable
para regular la presién es la de regular la cantidad o el volumen de cafia que pasa a través

del trapiche (Valencia Villafuerte & Villacis Toctaguano, 2008).



4.1.9 Determinacién de la potencia ocupada por la maquina para extraer el jugo de
cafa.
Para determinar la potencia consumida por el trapiche es necesario tomar en cuenta

varios factores que intervienen en el mismo.

Pot = 05X Q Xn XD X SL Ec.(2)

xf

Donde:
Pot: Potencia consumida por el molino.

D: Didmetro del cilindro en m.

Q: Carga sobre el cilindro superior en Ton.

¢: Carga fibrosa especifica =q/D, en kg/m3.

6. Densidad del bagazo comprimido = 850 kg/m3.

bagazo en 500g de caha
10

0.4

f: % de fibra, para ello se utiliza la siguiente formula: f =

Mediante experimentos realizados por (Trujillo Gavilanes & Pazmifio Palma, 2008), se
ha llegado a la conclusién que el rodillo superior soporta la carga de los dos rodillos inferiores,
y para ello también se ha tomado como referencia media que el diametro de la cafia es de
5cm. Con esto los valores correspondientes de carga son: 1.21 Ton al empezar con el
aplastamiento de la cafia, al pasar por el segundo rodillo inferior se da una carga de 0.78 Ton
ya que la cafia llega aplastada, saliendo con un espesor minimo comprimido que se lo
considera de 3mm. Por eso se sabe que la carga presente en el rodillo superior del trapiche
es de 1.99 Ton.

4.2 Mecanismos de transmision de potencia

4.2.1 Sistemas de transmisién de potencia

En la industria se encuentran diversos tipos de maquinas para los diferentes procesos
industriales, estas maquinas se encuentran gobernadas por sistemas de transmisién, los
mismos que son los encargados de llevar potencia y movimiento a los distintos elementos de
una maquina, de esta manera la maquina podra cumplir la funcionalidad requerida (Gutiérrez
Silva, 2015).

Los sistemas mecanicos mas comunes para la transmision de potencia y movimiento

son: sistemas de transmision por cadena, correa y engranajes.
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Los elementos de una maquinan se dividen en dos categorias: elementos activos,

elementos pasivos.

e Elementos activos: aquellos que ejecutan un trabajo util, como las transmisiones. Aqui
se encuentran los elementos de transmision flexibles tales como correas y cadenas.

e Elementos pasivos: aquellos que sostienen los elementos activos.

4.2.2 Transmision por correas y poleas

Las corres tienen como objetivo transmitir potencia mecénica mediante un movimiento
de rotacion entre los dos ejes que generalmente se encuentran en paralelo. En el sistema de
transmision por correas no se mantiene una relacion de transmision exacta y constante, esto

se debe a las pérdidas generadas por el deslizamiento frecuente entre la correa y las poleas.

Este tipo de transmisién es adecuado implementarlo para distancias entre ejes
relativamente grandes, son silenciosos y tienen una larga vida util sin presentar problemas de

funcionamiento siempre y cuando se seleccione adecuadamente para la aplicaciéon requerida.
Para los sistemas de transmision por correas se presentan tres tipos principales:
e Correa plana (transmision simple)

Se caracterizan por ser muy flexibles y permite radios de poleas pequefios, aqui se
pueden presentar potencias y velocidades muy elevadas, obteniendo una eficiencia del 96-

98%, se puede visualizar en la Figura 3.

Figura 3. Correa plana.

Nota. Obtenido de (Made-in-China, s.f.)
e Correa trapecial (transmision mdaltiple)

Para este tipo de correas no se requiere una gran tension inicial lo que genera menor
carga en los ejes de las poleas, sin embargo, estas trabajan con velocidades menores, en
comparacion a las correas planas. Estas correas son menos flexibles y pueden transmitir

potencias mas elevadas con una eficiencia del 92-94%,Figura 4.
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Figura 4. Correa trapecial.

Nota. Obtenido de (Gates)
e Correa dentada (transmisién simple)

Estas garantizan el sincronismo entre el conductor y el conducido debido a que
presentan la transmision de potencia por arrastre. Al igual que las correas planas pueden
trabajar con velocidades altas con una eficiencia del 96-98%, con una tensién inicial minima.

Los dientes de la correa se encuentran en la parte interna de esta (Figura 5).

Figura 5. Correa dentada.

Nota. Obtenido de (AUTOMOVIL MAGAZINE, s.f.)
Fallos en los sistemas de transmisién por correa
Los fallos mas comunes que se presentan en este tipo de transmisién son:

La rotura de la correa la cual se da principalmente cuando se escoge un
dimensionamiento incorrecto de la misma o puede ser causada por una sobrecarga
impidiendo de esa manera el correcto funcionamiento. La rotura de la correa interrumpe la

transmisién de potencia siendo esta falla la mas drastica para el sistema.

Desgaste excesivo: el desgaste de la correa genera fallo en este, sin embargo, es

considerado natural debido a la vida Util que posee, no obstante, el desgaste excesivo puede
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presentarse por: desgaste en la cara interna de la correa, desgaste en la cara exterior de la

correa, endurecimiento de la correa, superficie de la correa abultada.

Ruido en la transmision, esto es una sefial de que el sistema esta presentando una
falla y que frecuentemente es ocasionado por el desplazamiento existente en la banda,
holgura excesiva, mal alineamiento de las poleas o tal vez la implementacién de una correa

inadecuada (mal dimensionadas) (Gutiérrez Silva, 2015).

4.2.3 Transmision por cadena

La transmision por cadena trabaja bajo el principio de engranaje. La transmision de
potencia por cadena consta de la rueda de cadena conductora, de la rueda conducida y de la
cadena que abraza las ruedas engranando los dientes (EcuRed, s.f.). En este tipo de
transmision el movimiento y la fuerza se transmiten a través de pifiones ubicados en un mismo
plano de forma paralela y generalmente de manera horizontal (Figura 6). La transmision por
cadena es implementada cuando la distancia presente entre el arbol y el conductor son muy
largas como para usar engranajes 0 muy cortas como para usar transmision por correas
(Gutiérrez Silva, 2015).

El tipo de cadena mas comun que se encuentra, es la cadena de rodillos. Esta se
caracteriza por su paso que representa la distancia entre las partes correspondientes de
eslabones adyacentes, este paso se suele indicar como la distancia entre centros de pernos

adyacentes.

Figura 6. Transmision de potencia por cadena.

Nota. Obtenido de (EcuRed, s.f.)

Como cualquier sistema de transmisidbn de potencia este presenta ventajas y

desventajas las cuales son:
Ventajas
- No requiere de una tensién inicial por ser compacta

- Tiene un tiempo de vida util mayor al de las bandas
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- Poco sensibles al entorno de trabajo

- Facil reparacion

- Alta eficiencia

Desventajas

- Mayor costo que las correas o bandas

- Necesidad de un buen mantenimiento (limpieza y lubricacion periédica)

- Aplicables solo en ejes paralelos

- Aqui los ejes deben centrarse de manera horizontal para facilitar el sistema

4.2.4 Transmision de potencia por engranajes

Este sistema se encuentra conformado por dos 0 mas ruedas dentadas cuyos dientes
encajan entre si (Figura 7), consecuentemente la transmisién de movimiento se realiza por
arrastre. Estas ruedas dentadas permiten realizar la inversién del sentido de giro o
eventualmente la velocidad angular, que viene dada por la relacién del diametro entre las

mismas (Gutiérrez Silva, 2015).

Figura 7. Engranajes

Nota. Obtenido de (Correa Quintana, 2010)

De acuerdo a la disposicion de los ejes conductores y conducidos, se puede realizar

la transmision del movimiento de dos maneras.
Entre ejes paralelos:
- Engranajes entre dientes rectos.
- Engranajes entre dientes helicoidales.
- Engranajes entre dientes en V.
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Entre ejes perpendiculares:

- Transmision entre ejes que se cruzan.

- Transmisidn entre ejes que se cortan.

Ventajas y desventajas en este sistema:

Ventajas

- Reduccion del espacio ocupado.

- Reduccion de ruido.

- Mayor capacidad de transmision de potencia.

- No se presenta deslizamiento entre las ruedas dentadas.

Desventajas

-Alto costo y poca flexibilidad.

- La transmision de potencia ejercida no se puede llevar a cabo en grandes distancias.
- Desgaste continuo por la friccion generada entre las ruedas dentadas.

- El dafo o ruptura leve de alguna rueda, requiere el cambio total de la pieza.

4.3 Algunos aspectos de los sistemas de transmision de potencia

4.3.1 Trenes de mecanismos

Los mecanismos tanto si forman parte integral de las maquinas, como si se emplean
solamente con su funcién primaria de reguladores de movimiento, estan formados por
combinaciones de sistemas dispuestos en cadena. Estas cadenas reciben el nombre de
trenes de mecanismos. Estos trenes pueden estar constituidos por una gran variedad de
elementos: mecanismos articulados, levas, engranajes, cadenas, cuerdas, correas, etc.

(Galarza Villafuerte & Pérez Basantes , 2014).

Cuando la distancia entre los ejes es relativamente grande, se pueden utilizar correas
0 cadenas. Si esa distancia es relativamente pequefia y se requiere una transmisién segura
se usan los engranajes. Con un tren de mecanismos es practicamente posible conseguir
cualquier resultado deseado, tales como el plano, direccién y tipo de movimiento final

(giratorio, alternativo, continuo, intermitente, etc.).

Los trenes de mecanismos se hallan en toda clase de maquinas y, al conectar la fuente

de energia con el elemento que la va a utilizar, debe satisfacer, por separado o en
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combinacion, las exigencias de ventaja mecanica, una determinada relaciéon de velocidades,

flexibilidad de empleo y tener medidas compactas.

4.3.2 Trenes de engranajes

Si el movimiento se transmite totalmente por medio de engranajes, la combinacion de
éstos es denominada un tren de engranajes. Dos ajustes comunmente utilizados son: los
simples y los compuestos. En un tren de engranajes simple, cada eje del mecanismo lleva

una sola rueda (Figura 8).

Eje conducido

Figura 8. Tren de engranajes simple.

Nota. Obtenido de (Mecanismos, s.f.)

En un tren de engranajes compuesto cada eje, excepto el primero y el tltimo, lleva dos

ruedas asociadas entre si, (Figura 9).

Figura 9. Tren de engranajes compuesto.

Nota. Obtenido de (freepng.es, s.f.)

Con los engranajes se pueden conseguir disminuciones o aumentos significativos de

la velocidad de giro de los ejes con el simple hecho de acoplar un tren de engranajes.

4.3.3 Relaciones de transmisién
Un cambio de velocidades consiste fundamentalmente en una combinacién de varios

trenes de engranajes de distinto valor de reduccion. En un sistema de engranajes la fuerza
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transmitida es inversamente proporcional a la velocidad de giro; a esta condicion se le

denomina relacion de transmision y se representa por las siglas “Rto i”.

Si la rueda motriz es mas pequefia que la rueda impulsada, la rueda impulsada
transmite un par de giro mayor pero menor nimeros de revoluciones.

e i> 1 significa que hay una desmultiplicacion

e i< 1 significa que hay una multiplicacién

4.3.3.1 Caélculo de larelacion de transmision
Se define la relacion de transmision como el cociente entre la velocidad de giro del
pifidn conductor y la velocidad de giro del pifion conducido. Un engranaje compuesto por un

pifibn conductor (entrada) que gira a rpm y un pifion conducido (salida), su relacion de
transmision se representa de la siguiente forma:

_ N piién conductor

i= Ec.(3)
N pinén conducido

i relacién de transmision

N: régimen o velocidad de giro

En este caso la relacion de transmision se calcula multiplicando entre si las diferentes

relaciones que la forman. El tren de engranes de la Figura 10 se compone de cinco engranes.
La velocidad del engrane 6 corresponde a:

N,

Figura 10. Tren de engranajes para céalculo de relacién de transmision.

Nota. Obtenido de SHINGLEY Joseph. Disefio en ingenieria mecanica. p. 679.

Relacién de t sion = o N4N6 Ec.( 4)
eLacion ae ransmtszon—N2N3N5 .
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4.4 Conceptos de disefio

441 Ejes

Es un elemento constructivo destinado a guiar el movimiento de rotaciéon a una pieza
o de un conjunto de piezas, como una rueda o un engranaje. Un eje se aloja por un diametro
exterior al didmetro interior de un agujero, como el de cojinete o un cubo, con el cual tiene un
determinado tipo de ajuste. En algunos casos el eje es fijo y un sistema de rodamientos o de
bujes insertas en el centro de la pieza permite que ésta gire alrededor del eje. En otros casos,
gira solidariamente al eje y el sistema de guiado se encuentra en la superficie (Galarza
Villafuerte & Pérez Basantes , 2014).

En una caja de cambios existen diferentes ejes que sirven para el soporte de los
engranes y para la transmision de movimiento de la caja de cambios. Las cajas de cambio

actualmente poseen tres tipos de ejes, los cuales son:

e Eje primario: Este eje transmite el movimiento que viene desde el motor hacia todo el
conjunto de la caja de cambios, para lo cual consta de un estriado en uno de sus
extremos mientras que en el otro un pifién que da el movimiento al eje intermediario.

e Eje secundario: El eje secundario cuenta con engranajes que giran libremente sobre
éste, estos engranajes corresponden a cada una de las diferentes velocidades de la
caja de cambio. Es por este eje por donde en la mayoria de los casos sale el
movimiento final.

e Pifiones locos: Son unos engranajes que giran libremente sobre el eje secundario, hay
tantos pifilones locos como marcha tenga el cambio y estdn engranados
constantemente con el eje secundario.

e Eje intermediario: El eje intermediario recibe el movimiento del eje primario y lo

transmite al secundario por medio de un grupo de engranajes.

4.4.2 Ejes estriados

Los ejes estriados se asemejan a dientes de engranajes cortados o formados en la
superficie del eje y en la parte interior de la maza del componente sobre el que se transmite
la carga. Por lo general, los ejes estriados son mucho mas caros de fabricar que las cufias, y
normalmente no son necesarios para la transmisién de pares de torsion simples. De manera
tipica, se emplean cuando se transfieren pares de torsion considerables. Una caracteristica
del eje estriado es que puede hacerse con un ajuste deslizante bastante holgado para permitir
un gran movimiento axial entre el eje y el componente al mismo tiempo que se transmite el
par de torsion. SAE y ANSI publican normas para los ejes estriados. Los factores de

concentracion del esfuerzo son mayores en los extremos del eje estriado y en los puntos
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donde éste se dobla, pero por lo general son bastante moderados (Budynas & Nisbett, Disefio
en ingenieria mecanica de Shigley, 2008).

4.4.3 Esfuerzos en ejes

Los esfuerzos de flexién, torsibn o axiales pueden estar presentes tanto en
componentes medios como en alternantes. Para el andlisis se combinan los diferentes tipos
de esfuerzos en esfuerzos de von Mises alternantes y medios. Es conveniente adaptar las
ecuaciones especialmente para aplicaciones de ejes. En general, las cargas axiales son
comparativamente muy pequefias en ubicaciones criticas donde dominan la flexion y la
torsion, por lo que pueden dejarse fuera de las siguientes ecuaciones (Budynas & Nisbett,
Disefio en ingenieria mecanica de Shigley, 2008). Los esfuerzos debidos a la flexion y la

torsion estan dados por:

0, = Kf Mgc Om = KfM EC( 5)

Tq = Kps == Tm = KfsM Ec.(6)

Donde Mn Yy Ma son momentos flexionantes medio y alternante, T y Ta son los pares
de torsién medio y alternante, y K:y Ki son los factores de concentracién del esfuerzo por

fatiga de la flexién y la torsion.

Si se supone un eje solido con seccidn transversal redonda, pueden introducirse

términos geométricos apropiados para c, | y J, lo que resulta:

32M 32M

Oq = Kf Hd3a Om = Kf?;n Ec.(7)
16T, 16T,

Ty = Kfs nd3a Ty = Kfs —nd;n Ec.(8)

4.4.4 Procedimiento de disefio de un eje
Para esta seccion de las ecuaciones respectivas para los ejes se tomaron del libro

llamado: Elementos de maquinas de Bernard J. Hamrock.

(Hamrock, Jacobson, & Schmid, 2000). El procedimiento general para el disefio de

ejes es como sigue:

1. Se desarrolla un diagrama de cuerpo libre reemplazando elementos de maquinas

montados sobre el gje.
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2. Se dibuja un diagrama de los momentos flexionantes en los planos x-y y x-z. El

momento interno resultante en cualquier seccion a lo largo del eje se expresa como:

M, = /Mxyz + M,,* Ec.(9)

3. Se desarrolla un diagrama de los pares de torsion.

4. Se establece la localizacion de la seccidn transversal critica o la localizaciéon x donde

el par de torsion y el momento son mayores.
5. Para materiales ductiles se usa la teoria del esfuerzo cortante maximo.
6. Para materiales fragiles se usa la teoria del esfuerzo normal maximo.
- Carga estética

Se considera una variedad de condiciones de carga. El disefiador debe establecer el

diametro minimo del eje para soportar adecuadamente las cargas que actian sobre el eje.

Momento flexionante y de torsién

32M
_ Ec. (10
% = < d3 (10)
16T Ec.(11)

O- =
Y nxds

16

- 2 2 Ec. (12
Jlxaz—nxdg(Mi M2 xT2) (12)
L (M + VM2 xT2) Ec.(13)

—mxd3 -

Teoria de la energia de distorsion

S
(02 + 0,2 — 0oy x ) /2 > X Ec.(14)
FS
Sy es la Resistencia a la fluencia del material del eje, [Pa]

FS es el factor de seguridad

Se produce la falla si:
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S
2 2y1/2 > Y Ec.(15)
1T><d3(4M + 3T%) Z 7S

De esta forma se predice el didmetro mas pequefio donde la falla empezara a ocurrir

d_s 32xFS = MZ+3T2
- xS, 4 Ec.(16)

FS Factor de seguridad.

como

Donde:

S, Resistencia de fluencia.
M Momento flector.
T Momento torsor.

Teoria del esfuerzo cortante maximo

32VM? + T? - S_y Ec.(17)
mxd3® T FS
d=" 32xFS VM2 + T2 Ec.(18)
XSy,
- Cargaciclica
1
3
32 X FS S, 2 Sy 2 Ec.(19)
d= S (Mm + S—KfMa) + (Tm + S—KfSTa)
y e e

El factor de concentracion de esfuerzos por fatiga Kss se calcula utilizando la torsién en

lugar de la carga axial en el factor de concentracién de esfuerzos.

El diametro méas pequefio seguro que corresponde a un factor de seguridad especifico

se puede expresar como

1
2 2\3

32 x FS s 3 S
d= \/(Mm + S—nyMa) +Z(Tm + —nysTa) Ec.(20)
e

TSy, Se
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4.45 Rodamientos

Para permitir el giro de los ejes sobre sus alojamientos, éstos se montan sobre
rodamientos. Los rodamientos reducen el rozamiento y el desgaste facilitando el giro y
alargando los periodos de mantenimiento de los componentes de las cajas de cambios
(Galarza Villafuerte & Pérez Basantes , 2014).

Tabla 1

Ventajas y desventajas de los rodamientos

Ventajas Desventajas
Rodamientos de Soportan cargas axiales muy
bolas de una o dos  Altas velocidades de giro. ~
. pequefias.
hileras.
Rodamientos de Soportan cargas medias No permiten cargas axiales.
rodillos cilindricos. radiales.

Rodamientos de Se pueden montar con poca Soportan grandes  cargas
agujas. diferencia de diametros entre radiales. No permiten cargas
ejes. axiales.

Rodamientos de Soportan grandes cargas Necesitan un reglaje de

rodillos cénicos. axiales y radiales. precarga en el montaje.

Nota. Obtenido de (Dudley, 1973)

4.4.6 Retenes
En este apartado se daran a conocer definiciones y aspectos que se debe tener como
referencia para poder implementar un retén en un sistema mecanico de trabajo. Para ello se

tomara como referencia el catalogo de retenes de (Technology).

Los retenes sirven para proteger y aislar radialmente ejes con respecto a una parte
fija. El retén tiene un labio que est4 en contacto continuo con el eje, impidiendo la fuga del

lubricante.

Las normas DIN 3760/3761 definen los aspectos basicos del disefio de retenes

radiales tales como medidas, materiales, montajes y proteccion de superficies, entre otros.

4.4.6.1 Condiciones de funcionamiento
Para realizar una apropiada seleccion del retén de trabajo, es necesario definir

correctamente las condiciones de servicio y las exigencias de la aplicacién, tales como:

e Diadmetro del eje (mm).

e Temperatura (°C).

¢ Velocidad de rotacion (r.p.m).
e Presién (MPa/bar).

e Suciedad en el exterior.
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e Nivel de vibraciones.

Un retén debe garantizar la estanqueidad del eje sobe el que se instala, asi como en

su alojamiento tal como se ve en la Figura 11.

Figura 11. Estanqueidad de un retén.

Nota. Obtenido de (Technology)

4.4.6.2 Lubricaciony friccion
Solo con una lubricacién suficiente del labio de sellado el desgaste sera minimo. Bajo
ningun concepto el labio de un retén radial debe funcionar en seco, para ello se asegurara la

lubricacién del labio de obstruccidon mediante un engrase previo o aceitado del retény del eje.
4.4.6.3 Efecto de la presion

Si el fluido a estanqueizar esta presurizado el labio de obturacion sufre una fuerza de
apriete adicional contra el eje. Como consecuencia se perturba la hidrodindmica debajo de la
arista de sellado y también se produce una friccion mayor, elevandose la temperatura en la
arista estanqueizante del retén. En la Figura 12 se indica la influencia de la presion cuando
un retén que gira a 3000 rpm y con el eje sumergido al 50% en aceite SAE 20, trabaja

presurizado y sin presion, pero con una buena disipacién de calor.
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AT (=C)

Figura 12. Presion y sobrecalentamiento.

Nota. Obtenido de (Technology)

4.4.6.4 Disefio del labio

La geometria del labio del retén incide en su desgaste. Dada una cierta presion del
medio, la fuerza total que percibe la arista de estanqueidad es la suma de la fuerza de apriete
del muelle méas la correspondiente a su entorno. En las mismas condiciones de presion, al
comparar dos retenes del mismo elastémero, el que tenga una membrana con una mayor

superficie sufrird una menor friccién porque la fuerza radial total sera menor.

4.4.6.5 Suciedad del entorno de trabajo

Frente a la suciedad o humedad del exterior, es aconsejable la aplicacion de un retén
radial suministrado de labio guardapolvo. El espacio comprendido entre labio guardapolvo y
obturador debe llenarse con grasa antes del montaje, esta grasa no es so6lo necesaria para la
lubricacién del labio guardapolvo, sino también para la proteccion del eje contra la corrosion
por humedad. Los aspectos a tomar en cuenta para la seleccién de la solucién mas adecuada

son:

e Grado de suciedad del entorno.
e Velocidad periférica (m/s).

e Temperatura (°C).

e Juego axial.

e Procedimiento de montaje.

4.4.6.6 Materiales
El medio a estanqueizar determina en gran medida la seleccién del elastbmero a
emplear, y también el tipo de reten radial. Los elastomeros pueden endurecerse o hincharse

a causa del contacto con el fluido de trabajo.

El elastébmero que trabaje a una temperatura mas alta que la recomendada sufrird un

endurecimiento con pérdida de elasticidad y formacion de grietas en la arista de estanqueidad.
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Posterior a ensayos mecanicos en probetas se comprueba que los diversos medios
lubricantes producen variaciones del alargamiento a la rotura en determinados elastomeros.
En relacion con la vida util del material y por lo tanto también la del retén, se toma como

variacion maxima admisible una disminucion del alargamiento a la rotura de un 50%.

A partir de la continua utilizacion de los retenes se dice que los elastomeros toleran
los aceites béasicos. Tales como los aceites minerales, la agresividad de los aceites sintéticos
depende de los aditivos y sus concentraciones.

La mayor parte de los disefios de retenes llevan dos materiales: metdlico para la
cascara (acero al carbono), la pletina interna y el muelle; y otro de elastomero para la
membrana y labio. Los retenes utilizados para trabajos a alta presién son de termoplastico
PTFE.

4.4.7 Engranajes de sistemas
Los engranes se estudian ya que la transmision del movimiento rotatorio de un eje a
otro se presenta en casi todas las maquinas. Los engranes constituyen uno de los mejores

medios disponibles para transmitir el movimiento sin demasiada perdida de potencia.

4.4.7.1 Engranajes rectos
Tiene dientes paralelos al eje de rotacion y se emplean para transmitir el movimiento
de un eje a otro eje paralelo. De todos los tipos el engrane recto es el mas sencillo, es por ello

gue se usa para desarrollar las relaciones cinematicas basicas de la forma de los dientes.

4.4.7.2 Engranajes helicoidales
Poseen ejes inclinados con respecto al eje de rotacién, y se utilizan para las mismas
aplicaciones que los engranes rectos y, cuando se utilizan de esta forma, no son tan ruidosos,

debido al engranado mas gradual de los dientes durante el acoplamiento.

4.4.7.3 Engranajes conicos e hipoides

Presentan dientes formados en superficies conicas, se emplean sobre todo para
transmitir movimiento entre ejes que se intersecan. Los engranes hipoides son muy similares
a los engranes cénicos en espiral, excepto por el hecho de gue los ejes estan desplazados y

no se intersecan.

4.4.8 Caracteristicas de los engranajes rectos
Segun (Galarza Villafuerte & Pérez Basantes , 2014), el pifibn es el mas pequefio de
los dos engranes acoplados; el mas grande se denomina el engrane. A continuacion, se indica

las caracteristicas principales de los engranes rectos.
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e El paso circular Pc es la distancia, medida sobre el circulo de paso, va desde un punto
sobre uno de los dientes hasta un punto correspondiente sobre un diente adyacente.

e El paso diametral P es el nimero de dientes en el engrane por pulgada de didmetro
de paso. Las unidades del paso diametral son el reciproco de pulgadas. Hay que tomar
en cuenta gque en realidad no se puede medir el paso diametral sobre el engrane
propiamente dicho.

e El mddulo m es la razén del didmetro de paso al numero de dientes. La unidad de
longitud acostumbrada es el milimetro. EI médulo es el indice del tamafio del diente
en el SI.

e Addendum a es la distancia radial entre el borde superior y el circulo de paso.

e Dedendum b es la distancia radial que va del borde inferior hasta el circulo de paso.

e Laaltura total h es la suma del addendum y el dedendum.

4.4.9 Relaciones para el calculo de perfil de engranes
La relacion con la que se parte para obtener los valores previos al dibujo y/o

construccion de engranes, es la que relaciona el modulo y el diametro primitivo del mismo.

p=" Ec.(21
= c.(21)

m= EC.( 22)

d

N

En donde:

P Paso diametral, dientes por pulgadas.
N Numero de dientes.

d Didmetro de paso, pulgada o mm.

m modulo en mm.

Pr=mtXm Ec.(23)

En donde P, es el paso circular en pulgadas o milimetros.

PP =T Ec.(24)
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4.4.10 Geometria del engranaje recto.

4.4.10.1 Perfil envolvente del engrane

La envolvente en una de los tipos de curvas geométricas llamadas curvas conjugadas.
Cuando dos dientes con esos perfiles engranan y giran, existe una relacion constante de
velocidad angular entre ellos. Desde el momento inicial hasta el desengrane, la velocidad del
engrane motriz esta en una proporcién constante respecto a la del engrane conducido. La
accion que resulta en los dos engranes es muy uniforme. Si no fuera asi, habria algo de
aceleraciones y desaceleraciones durante el engrane y desengrane, y las aceleraciones
resultantes causarian vibracion, ruido y oscilaciones torsionales peligrosas en el sistema

(Galarza Villafuerte & Pérez Basantes , 2014).

4.4.10.2 Paso
La distancia entre dientes adyacentes y el tamafio de los dientes se controlan mediante

el paso de los dientes. Existen 3 tipos de paso que son de uso comun en los engranes:

e Paso circular
e Paso diametral

e Mobdulo métrico

4.4.10.3 Paso circular
La distancia de un punto del diente de un engrane en el circulo de paso

correspondiente del siguiente diente, medida a lo largo del circulo de paso, es el paso circular.

del vyl.:.ull: / = 7\: : S

Circudo de Circulo ded

la raiz tar

Figura 13. Nomenclatura de los dientes de engranes rectos.

Nota. Obtenido de SHINGLEY Josep. Disefio en ingenieria mecénica.p.656

4.4.10.4 Paso diametral
Es el sistema de paso utilizado con mas frecuencia en los Estados Unidos; igual al

numero de dientes por pulgada de diametro de paso.
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p——rt—P Ec.(25)

Donde:
P,; Paso diametral.
NG Numero de dientes del engrane.
DG Diametro del engrane.
N, Numero de dientes del pifion.
D, Diametro del pifion.

Como se ve, sus unidades estan en pulgadas. Sin embargo, casi nunca se indican las
unidades, y a los engranes se les indica como de paso 8 o paso 20 por ejemplo. Una de las
ventajas del sistema de paso diametral es que hay una lista de pasos normalizados, y la mayor
parte de los pasos tienen valores enteros. Sin embargo, en el sistema métrico el paso

diametral no es utilizado, y los engranes se normalizan a partir de médulos estandar para el

reemplazo de los mismo y el nimero de dientes. En el
Anexo 8 se encuentran los médulos normalizados por la norma AGMA.

4.5 Norma AGMA para engranajes

Ultima actualizacién de la norma: 17 de mayo de 2018

La AGMA, American Gear Manufacturers Association, en espafiol, Asociacion
Americana de Fabricantes de Engranajes, es una asociacion de empresas, consultores y
académicos con interés directo en el disefio, fabricacién y uso de engranajes, acoplamientos,

componentes y mecanismos de transmision de potencia y equipos relacionados (AGMA, s.f.).

Fundada en 1916, AGMA es una organizacién impulsada por el mercado, orientada a
la normalizacion, investigacion y prestacion de servicios a la industria de engranajes y sus
clientes. AGMA cuenta con mas de 495 empresas dentro de sus miembros, incluyéndose
fabricantes de engranajes (de Estados Unidos, México y Canada) y expertos de 30 paises

alrededor del mundo.

AGMA esta acreditada por la American National Standards Institute (ANSI) para
escribir todas las normas de Estados Unidos respecto a ruedas dentadas. Desde el afio 1993

posee la presidencia del Comité Técnico 60 de la Organizacion Internacional de Normalizacion

28



(ISO). TC 60 es el comité responsable del desarrollo de todas las normas internacionales de

engranajes.

AGMA comenzé el enfoque al desarrollo de las nuevas tecnologias. En 1916, estaba
surgiendo un nuevo mercado de engranajes. Hizo hincapié en el funcionamiento silencioso,

especialmente para los engranajes de sincronizacion en la industria automotriz.

Las normas técnicas AGMA estadn sujetas a constantes mejoras, revisiones o
cancelaciones dictadas por la experiencia. En el momento de realizacion del presente

proyecto, la normativa objeto de estudio es la publicacion mas reciente disponible.

4.5.1 Fallas en los engranajes

AGMA define cuatro tipos de fallas: Desgaste, Deformacion plastica, Fatiga superficial
y Ruptura, cada una de ellas se subdivide en diferentes tipos, siendo los dos ultimos los de
mayor importancia debido a lo desastroso que pueden resultar (Ramirez, Guia técnica para

el disefio y célculo de engranajes para reductores de velocidad, 2017).

La principal diferencia entre la resistencia a la picadura y la resistencia a la flexion es
que la primera es un fend6meno de compresion entre dos cilindros y es proporcional a la raiz
cuadrada de la carga aplicada sobre el diente. La resistencia a la flexion en cambio, es un
fendmeno de traccion en una placa en voladizo y es directamente proporcional a la carga. La
diferencia en la naturaleza de las tensiones provocadas en las areas superficiales y en la raiz
de los dientes se refleja en una diferencia en los valores de Resistencia a la fatiga, de contacto

y flexion (ow y o), para idénticos materiales e intensidades de cargas.

45.1.1 Picado o fatiga superficial

La picadura o fatiga superficial (Figura 14) es una falla en la superficie del flanco del
diente que se produce al sobrepasar el limite de la resistencia superficial de los materiales.
Los engranajes desarrollan esfuerzos superficiales constantes y si las cargas tienen la
suficiente intensidad y el ciclo de esfuerzos se repite frecuentemente, ocurre fatiga en algunos

fragmentos de metal en la superficie, dando origen a las picaduras (Dudley, 1973).
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Figura 14. Falla por fatiga superficial.

Nota. Obtenido de (htt5)

4.5.1.2 Falla por flexion en la base del diente

La falla por resistencia a la flexién intermitente en la base de los dientes de engranajes
(Figura 15) es un fenémeno de fatiga originado por la repeticion de esfuerzos desarrollados
sobre el limite de resistencia, dando origen a una fisura o grieta del diente en el filete de raiz

en una etapa inicial, y al desprendimiento total o parcial del diente en una etapa avanzada.

Empieza, en general, con una fisura en la base del diente, en donde se infiltra el aceite
lubricante, que en conjunto con los movimientos producidos por los ciclos de carga produce
desgaste por friccidén, al momento de la falla se encontrard una superficie lisa, caracteristica
de este tipo de falla, en cambio, si la superficie de la falla presenta vetas y es de apariencia
fibrosa la ruptura fue provocada por una sobrecarga. Con frecuencia la ruptura de los dientes

es un efecto secundario del desgaste o de la formacidn de picaduras (Dudley, 1973).

Figura 15. Falla por flexién.

Nota. Obtenido de (Mechelena, 2016)

4.5.2 Norma ANSI/AGMA 2101-D04
El presente trabajo de titulacion estd basado en la norma ANSI/AGMA 2101-D04.
Dicha norma trata de los factores fundamentales y de los métodos de calculo para engranajes

de dientes rectos y helicoidales.
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En las normas AGMA se utilizan dos férmulas fundamentales, una para la resistencia
a la picadura (o 0 0c) y otra para la resistencia a la falla por flexion (or 6 0). Los resultados
obtenidos son llamados niumeros de esfuerzo, desde ahora llamada resistencia AGMA o
simplemente resistencia (Ramirez, Guia Técnica para el disefio y calculo de engranajes para
reductores de velocidad., 2017).

4.5.2.1 Campo de aplicacién de la norma
La norma ANSI/AGMA 2101-D04 proporciona un método de calculo mediante el cual

distintas parejas de engranajes pueden ser estudiadas y comparadas de forma tedrica.

Las formulas utilizadas en el proceso de célculo son aplicables para el céalculo del
factor de seguridad frente a fallo por picado superficial en el flanco del diente y frente a fallo
por flexion en la base del diente de engranajes de dientes rectos o helicoidales (en este caso
para engranajes rectos), sean engranajes externos o internos, cuyos ejes de funcionamiento
sean paralelos. Las formulas evalian la capacidad de la transmision segun los principales

factores que influyen en el picado superficial y en la fractura en la base del diente.

Las formulas de esta norma no son aplicables bajo cualquiera de las siguientes
condiciones (AGMA, s.f.):

e Dientes del engranaje dafados.

¢ Engranajes rectos con un grado de recubrimiento, &, inferior a 1.0.

e Engranajes rectos o helicoidales con un grado de recubrimiento, €., superior a 2.0.

e Existen interferencias entre la cabeza del diente y la base del diente con la que
engrana.

e Los dientes son puntiagudos.

e La reaccion es cero.

e El area superior a la zona activa se encuentra debilitada.

e El perfil de la base esta dafiado o es irregular.

¢ Cuando la base de los dientes se ha producido por un proceso distinto a la generacién
(por ejemplo, mediante mecanizado).

e El angulo de hélice es mayor de 50 grados.

4.5.2.2 Caélculo del coeficiente de seguridad frente a fallo por picado superficial en el
flanco del diente.
El fallo debido al picado superficial se considera un fendmeno de fatiga. El inicio y el
desarrollo del picado superficial de una pareja de engranajes aparece ilustrado y descrito en
la norma ANSI/AGMA 1010-E95.

Posibles causas del fallo:
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e Fluencia superficial.
e Fluencia en la zona de transmision de la capa endurecida.
e Gripado.

e Picado superficial.

El coeficiente de seguridad frente al fallo por picado superficial se calculara de forma
individual, tanto para la rueda como para el pifién, y sera el minimo de los dos. A su vez, el
coeficiente calculado debera ser superior a un valor minimo segun los requisitos de disefio

(Regalado Gonzéalez & Quesada Gonzalez, 2015).

Para la distincion entre ambos coeficientes y de todos y cada uno de los parametros

gue difieran para la rueda o para el pifién, se utilizara para su distincién el subindice “p”, en el
caso del pindn, o el subindice “G”, en el caso de la rueda. Bajo este criterio, el coeficiente de
seguridad debido al fallo por picado superficial se calculara a través de las siguientes

expresiones:

FSHp ZW>FSH FSHG :M>FSH EC(26)

cp Oc G
Siendo:
FShp, FShc el coeficiente de seguridad para el pifion y para la rueda.
Oc, perm_p, Oc, perm_c €l valor del esfuerzo de contacto permisible del diente.
Oc p, Oc_c €l valor de esfuerzo de contacto al que estan sometidos los dientes.
FSh es €l valor deseado para el factor de seguridad.

45.2.2.1 Calculo de latension de contacto o
Para determinar el valor de la tensién de contacto se calculara mediante la siguiente

expresion.

0. =C, X |[WEXK, XK, XK X Km_ ot (Unidades habituales en
14 dpXF I

Ec.(27)
Estados Unidos)

Ki_ 2R (Unidades SI) Ec.(28)

dy1Xb VA

crc:ZEx\/foKoxKvszx
Donde:

oces el valor de la tensién de contacto, N/mm?.

Cp (Zg) es el coeficiente elastico, [N/mm?]°>,
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Wt (Fy es la carga tangencial transmitida, Ibf (N).

Ko es el factor de sobrecarga.

Kv es el factor dinamico.

Ks es el factor de tamario.

Ku (Km) es el factor de distribucién de cargas.

Ct (Zr) es el factor de condicion superficial.

dp (dw1) es el diametro primitivo del pifién, mm.

Ld: F (b) es el ancho de cara del elemento mas angosto, mm.
| (2) es el factor geométrico de resistencia a la picadura.

Segun la normativa de disefio de engranajes, existe una relacion entre el diametro
primitivo, tanto del pifidn como de la rueda, el nimero de dientes de ambos y la distancia entre

los centros de los dos elementos. Dicha relacion se detalla a continuacion:

dyi = 2% Enel caso de gue los engranajes sean externos. Ec.(29)
u+1
dyi = 2% Enel caso de gue los engranajes sean internos. Ec.(30)
u—1
Donde

a es la distancia entre centros, mm.
u es la relacién de transmision (jamas inferior a 1).

4.5.2.2.2 Calculo del coeficiente elastico, C, (Zg)

El coeficiente elastico esta definido por la siguiente formula:

- :J [(u,,z1 gy [NfMM Ec.(31)
s

) ()

Donde:

Ze es el coeficiente elastico, [N/mm2]0.5.

VpY Ve son los coeficientes de Poisson para el pifién y para la rueda.

Epy Ec son los modulos de elasticidad para el pifion y para la rueda.

Este valor también puede obtenerse directamente de la Tabla 2.
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Tabla 2

Coeficiente elastico Cp (Zg) [MPa]®*®

Material y modulo de elasticidad del engranaje o rueda (MPa)

Material Méoédulo de Acero Hierro Hierro Hierro Bronce Bronce
del pifion elasticidad maleable nodular fundido de de
(MPa) aluminio estafio

2x10° 1,7x10° 1,7x10° 1,5x10° 1,2x10° 1,1x10°

Acero 2x10° 191 181 179 174 162 158

Hierro 1,7x 10° 181 174 172 168 158 154

maleable

Hierro 1,7 x 10° 179 172 170 166 156 152

nodular

Hierro 1,5x 10° 174 168 166 163 154 149

fundido

Bronce 1,2 x 10° 162 158 156 154 145 141

de

aluminio

Bronce 1,1 x 10° 158 154 152 149 141 147

de

estafio

Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, Disefio en ingenieria mecanica de Shigley, 2008)

4.5.2.2.3 Calculo de la fuerza tangencial, (W' 6 Ft)

Para el calculo de la carga tangencial trasmitida (Ft 6 W), considerando que la carga

es uniforme, se expresa de la manera siguiente.

Wt = 33000H

(Unidades habituales en Estados Unidos)

Donde:

- Heslapotencia en [HP].

-V eslavelocidad en el dimetro primitivo [ft/s].

W, =1000(P)/v, (Unidades SI)

Donde:

- P esla potencia transmitida [kW].
- vt es la velocidad en el diametro primitivo [m/s].

_ X DpXnp
Ve = TT60000

Donde Dr (diametro primitivo) estd en mm y n, (velocidad) esta en

minuto (rpm).

Ec.(32)

Ec.(33)

Ec.(34)

revoluciones por
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4.5.2.2.4 Calculo del factor de sobrecarga, Ko
El factor de sobrecarga unitario esta definido como la capacidad de soportar hasta 4
arranques en 8 horas con valores maximos que no excedan del 200% del valor nominal

durante 1 segundo como maximo (Regalado Gonzalez & Quesada Gonzalez, 2015).

Existen otros factores similares tales como el factor de aplicacion o de servicio, estos
factores se establecen después de obtener una considerable experiencia de campo para una
aplicacion particular (Budynas & Nisbett, Disefio en ingenieria mecénica de Shigley, 2008).

No existe un proceso de célculo recomendado, en la Tabla 3 se puede ver un cuadro

con los posibles valores que puede tomar Ko.

Tabla 3

Factor de sobrecarga

Fuente de energia Carga en la maquina impulsada
Uniforme Choque moderado Choque fuerte
Uniforme 1 1,25 1,75 o superior
Choque ligero 1,25 15 2 0 superior
Choque mediano 15 1,75 2,25 o superior

Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, Disefio en ingenieria mecanica de Shigley, 2008)

4.5.2.2.5 Calculo del factor dinamico, Kv

El factor dinamico justifica los esfuerzos que se producen en el interior de los
engranajes producidos por la accion de engrane. Aunque el par y la velocidad de entrada sean
constantes, pueden existir pequefias vibraciones en las masas acopladas y, por consiguiente,
esfuerzos dinamicos en los dientes. Estas fuerzas son el resultado de las aceleraciones
relativas entre los miembros engranados como respuesta a “errores de transmision”

(Regalado Gonzalez & Quesada Gonzalez, 2015).

El error de transmisién se define como la desviacion de la velocidad angular uniforme
de un par de ruedas dentadas. Con el propésito de obtener algun control sobre estos efectos,
la AGMA ha definido algunos “nimeros de control”. Estos numeros definen las tolerancias
para engranes de diversos tamafos. Los niumeros de calidad del 3 al 7 incluyen la mayoria
de los engranes de calidad comercial, los nimeros del 8 al 12 son de calidad de precision
(Budynas & Nisbett, 2008).

En la Figura 16 se puede ver el valor del factor dinamico segun las distintas

velocidades periféricas del pifidn.
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“Engranaje muy preciso”

2000 4000 6000 8 000 10000
Velocidad en la linea de paso, V,, pic/min

Figura 16. Factor dinamico.

Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, 2008)

La siguiente formula del factor dinamico se basan estos numeros Qb:

K, = (A:fW)B V en pie/min Ec.(35)
K, = (26 v enmis
4 Ec.(36)
A=50+56(1—-B)
Ec.(37)
B =0,25(12 — Q,)%/? Ec.(38)

45.2.2.6 Calculo del factor de tamafo, Ks
El factor de tamafio refleja la no uniformidad de las propiedades del material de los

engranajes. Depende especialmente de:

e Tamafo del diente.

e Diadmetro de las partes del engranaje.

¢ Relacién entre el tamafio del diente y el diametro de las partes del engranaje.
e Ancho de cara.

e Patron del area con sobretensiones.

¢ Relacién entre la profundidad y el tamafio del diente.

e Durezay tratamiento térmico de los materiales.

No existe un procedimiento estandar de calculo, por lo que habitualmente AGMA
recomienda que el factor de tamafio se debera tomar como unitario o0 mayor que la unidad. Si
no hay efecto perjudicial de tamafio, se usa un valor unitario (Ks = 1) (Budynas & Nisbett,
2008).
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4.5.2.2.7 Calculo del factor de distribucion de cargas Km (Ky)
El factor de distribucion refleja la distribucion no uniforme de la carga a lo largo de las

lineas de contacto (Budynas & Nisbett, 2008).

Para la aplicacion del método empirico se recomienda que los engranajes cumplan

con los siguientes requisitos:

e Relacion entre el ancho de cara y el diametro primitivo del pifion, Ld/d (Ld/dw:) < 2.0.
e Los elementos de la transmision se han montado entre cojinetes.
e Anchos de cara menor de 40 pulg (1020 milimetros).

e Contacto de toda la superficie del miembro mas estrecho.

Se define como el maximo valor de la carga dividido por el valor medio y esta afectado
por la componente axial y transversal de la misma (Regalado Gonzalez & Quesada Gonzalez,
2015). En la Figura 17 se puede ver un esquema de la distribucion de las cargas a lo largo

del ancho de cara de los engranajes.

D —

.\}}}

: N
' s & \ﬁ& )

-

M
(A) Helial goar with three or more axial overlaps

T I ... .
i

£a = Length of action
transverse plane

=

[ -5
B) Spur gear
i gﬁ’& s \ \3;\;7?
, ¥ 1}
i g N

(C} Helcal gear with two or less axial overlaps

Figura 17. Distribucioén de cargas en la cara del engranaje.

Nota. Obtenido de (Silva Cueva, 2015)

El factor de distribucién de la carga bajo estas condiciones esta dado regularmente

por el factor de distribucién de la carga en la cara Cny, donde

K = Cng =1+ Coc (Cpp Cpm + Cina Ce) Ec.(39)

Para Cn:
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Cme = 1 para dientes sin coronar Ec.(40)

Cme = 0,8 para dientes coronados Ec.(41)
Para Cpf:
2 0,025 Ld <1 pulg Ec.(42)
10d
=L — 0,0375 +0,0125 Ld 1< Ld <17 pulg Ec.(43)
% —0,1109 + 0,0207 Ld — 0,000 2288 Ld?> 17 < Ld < 40 pulg Ec.(44)
Para Cpm:
C,m =1 Para pifion montado separado con Si/S < 0,175 Ec.(45)
Cm = 1,1 Para pifion montado separado con Si/S < 0,175 Ec.(46)

Los valores de S y S1 se encuentran en la siguiente Figura 18.

Linea de centro de
la cara de la rueda

Linea de centro —— Linea de centro
del cojinete del cojinete
|
| |

T
]
Y
A
13| La

b

Figura 18. Definiciones de las distancias Sy S;.

Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, 2008)

Para Cma:

Cma = A + BF + CF? Ec.(47)



Los valores de A, B, C se encuentran en la Figura 19.

Condicién A B c
Engranajes abiertos 0.247 00167 07651074
Unidades comerciales, cermadas 0137 Q0158 —0.9300104
des de precision, cemadas 00673 00128 09261077
0.0102 0.

P}
L)
L)
L2}
(]

Unigodes o= precision exrema, cemaoas QL3

*Vea o norma ANS1/SGMA 2101-004, pe. 2022, pora Fomuker en widodss 51,

Figura 19. Constantes empiricas A, By C.

Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, 2008)
Para Ce:

- Ce =0,8 para engranajes ajustados durante el ensamble o si la compatibilidad se
mejora mediante lapeado, o ambos.

- Ce =1 paratodas las otras condiciones.

4.5.2.2.8 Calculo del factor de estado superficial, Cs (Zr)
El factor de estado superficial se emplea Unicamente en la ecuacion de la resistencia

a la picadura y depende de:

e Acabado superficial.
e Esfuerzos residuales.

e Efectos plasticos (endurecimiento de los engranajes).

Debido al caracter empirico de la norma, no existe un célculo analitico de este
pardmetro. Se recomienda emplear valores mayores que la unidad cuando existan defectos
evidentes en la superficie. Para una mayor orientacién se puede utilizar los valores de la Tabla
4.

Tabla 4

Factor de estado superficial

Estado superficial Zr
Defectos de acabado en la superficie. 1,25
Esfuerzos residuales. 1,25
Combinacién de ambas 1,5

Nota. Obtenido de (Regalado Gonzalez & Quesada Gonzalez, 2015)

4.5.2.2.9 Célculo del factor geométrico, | (Z)
El factor | también conocido como factor geométrico de resistencia a la picadura (segun
AGMA) evalla el radio de curvatura de los dientes en contacto basado en la geometria del

diente (Regalado Gonzéalez & Quesada Gonzalez, 2015).
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Se desarrolla una expresion para | para ello se definira la relacion de las velocidades

Mg COMO:
NG dG
mg _N_p_d_p EC(48)

El factor valido tanto para engranajes rectos como helicoidales se describe en la

siguiente ecuacion.

z, = sen @; X cos@; o« _Mc Ec.(49)
2 X my mg + 1

Para engranajes externos se utiliza el signo positivo y para engranajes internos el

negativo.
Donde:
Z, es el factor geométrico para el célculo de la resistencia al picado superficial.
¢:es el angulo de presion transversal.
my es el factor de comparacién de cargas, my = 1 para engranes rectos
mg es la relacion de velocidades.

4.5.2.2.10Calculo de laresistencia al fallo por picado superficial admisible, o¢perm

El valor de la resistencia admisible varia en los materiales dependiendo de la
composicion del material, limpieza superficial, tension residual, microestructura interna,
calidad, tratamiento térmico y proceso de fabricacibn (Regalado Gonzalez & Quesada

Gonzalez, 2015). La ecuacion del esfuerzo de contacto permisible o¢perm €Sta dada por:

_ S¢ ZnXCy -
Tcperm = pg- X e (Unidades en Estados

Ec.(50)
Unidos)

Sc ZINXZ .
Ocperm = 75> X v - (Unidades SI) Ec.(51)

Donde:

- Sc son los esfuerzos de contacto permisible, Ibf/pulg? (N/mm?).

- Zn es el factor de vida de ciclos de esfuerzo.

- Cu (Zw) son los factores de la relacion de durezas de resistencia a la picadura.
- Kr (Yg) son los factores de temperatura.

- Kr (Yz) son los factores de confiabilidad.

- Sy es el factor de seguridad AGMA, una relacién de esfuerzos.
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Los valores del esfuerzo de contacto permisible Sc, se ilustran en la Figura 20.

E
i £
L — : - . .
g o Se requieren procedimientos de control metaldrgico v de calidad
= -
E 175
H Grado 2
g F = 340 I+ 34 00 psi
g §_m 349 Hy+ 34 300 psi
2 150 y
g N
B 125 B
2 Grado |
o 5, =332 Hp+ 20 100 psi
T 100
-
-
150 200 250 300 350 400 450
Dureza Brinell, Hy

Figura 20. Resistencia a la fatiga por contacto Sc a 107 ciclos y confiabilidad de 0,99 de engrane de
acero completamente endurecido.

Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, 2008)

Los valores de resistencia permisible se pueden encontrar en la Figura 21. Dichos
valores son estimaciones obtenidas en ensayos de laboratorio. Estan basados en factores de
sobrecarga unitarios, 10 millones de ciclos de estrés, cargas unidireccionales y una confianza
del 99%. En la Figura 21, se puede ver los valores de tension admisibles de algunos materiales

segun el tratamiento térmico al cual han sido sometidos.
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Tenslén de contacto

Material Tratamiento térmico admisible, N/imm®

Endurecido interno 600 = 1200

Endurecido por llama o 1170 = 1310

induccitn 1205 - 1345

Acero Carburizado y endurecido 1240 = 1895

Nitrad 1035 - 1205

itraco 1070 — 1240

2.5% cromo (gin aluminio) 1070 = 1305

Nitralloy 135M 1070 = 1345

Nitralloy N Nitrado 1185 — 7475

2 5% cromo (sin aluminio) 1215 = 1490
Fundicion Claze 20 35 -415
gris ASTM Clase 30 Fundicidn 450 - 520
A8 Clase 40 520 — 585
) Grado 60-40-18 Recocido 530 - 635

Fundicidn
ductil Grado 80-55-06 530 - 635
fé;';l Grado 100-70-03 Templado y revenido 635 - 770
Grado 120-80-02 710 - 870
Fundicién en moldes de arena 205
Bronce ASTM B-148 Tratamiento a altas 450
aleacion 954 temperaturas

Figura 21. Resistencia al picado superficial permisible.

Nota. Obtenido de (Regalado Gonzalez & Quesada Gonzalez, 2015)

4.5.2.2.11Célculo del factor de duracién, Zy

(Regalado Gonzalez & Quesada Gonzalez, 2015).

El calculo del factor de duracion se realiza de una manera similar tanto para el calculo
del coeficiente de seguridad frente a fallo debido a la flexién en la base del diente (Yn) Figura
22, como en el célculo del coeficiente de seguridad frente a fallo debido al picado superficial
del diente (Zn) Figura 23.

La diferencia entre ambos factores estriba en los distintos parametros por los que son
afectados. Mientras que Y\ estd afectado por la velocidad de giro, el estado superficial del
engranaje, las tensiones residuales y la ductilidad y la dureza superficial del material, Zn esta

afectado, ademas, por la lubricacién, los criterios de fallo y los requisitos de funcionamiento
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4.0 = 94518 NH1E
400 HB :

Superficie
carburizada
| iy il [ 8
250 HB -~

Nitrurado
20 b—-—

160 HB

}_,-.\ =6.1514 ‘.a\.n—f.J.llU:

Yy =2.3194 N 0053

Factor de ciclos de esfuerzo, ¥y,

Y, = 4.9404 _I-\.-—“-“JH

¥y=3.517 N0

NOTA: La eleccidn de Yy en el drea
sombreada se ve influida por:

Velocidad en la linea de paso

Limpieza de los materiales de los engranes
Esfuerzo residual

Ductilidad y tenacidad del material a la fractura

]r'.\ =1.355% N—EJ_H[?H

1.0 1.0
0.9 09
08 = 0.8
0.7 },.\ = 1.6831 II\.—II_UJ:.‘ 07
0.6 0.6
0.5 - - - . 0.5
10° 1 10 10° 10° 10 10° 107 10"
Nimero de ciclos de carga, N
Figura 22. Factor de ciclos de esfuerzo de resistencia a la flexion.
Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, 2008)
5.0 - .
NOTA: La eleccién de Z, en el drea
4.0 sombreada se ve influida por:
.3 Régimen de lubricacion

NG 0 Criterios de falla

g Uniformidad requerida de la operacidn

B! Velocidad en la linea de paso

z 20 Limpieza de los materiales de los engranes

) 7 =7 466 N-U056 Ductilidad y tenacidad a la fractura del material

z N Esfuerzo residual

3 Zy=1.4488 N 002

T L] e

z 1.0 T m—

g 09 ! 7

£ 08 Nitrurado -

: Zy= 1.249 0013
0.7 '
0.6
0.5 1 3 5 7 ] q
107 10° 1o 10 108 107 10° 10’ 10"
Nimero de ciclos de carga, ¥

Figura 23. Factor de ciclos de esfuero de resistencia a la picadura.

Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, 2008)

4.5.2.2.12Célculo del factor de relacion de dureza, Cu (Zw)

(Budynas & Nisbett, Disefio en ingenieria mecanica de Shigley, 2008) Menciona que

el factor de duracion Cy se usa solo para la corona. Su objetivo consiste en ajustar las

resistencias superficiales para este efecto. Los valores de Cu se obtienen mediante la

siguiente ecuacion y en la Figura 24.

Cy = 1,0 + A'(mg — 1,0)

Donde:
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H
A' = 8,98(1073) (H—BP

H
) ~829(10°)12 <22 <17 Ec.(53)
BG H

BG

Los términos Hepy Hac representan los grados de dureza Brinell (bola de 10 mm a
una carga de 3000 kg) del pifién y la corona, respectivamente. El termino mg simboliza la
relacion de la velocidad (Budynas & Nisbett, 2008).

H
BP 219 A'l=0 Ec.(54)
Hgg
H
BP 51,7 A '=0,00698 Ec.(55)
Hpg

Cuando se operan pifiones endurecidos superficialmente, con dureza 48 escala
Rockwell C (Rockwell C48) o mas duras, con ruedas endurecidas por completo (180-400
Brinell), se desarrolla un endurecimiento por trabajo. El factor Cy es una funcién del acabado
superficial del pifion fp y de la dureza de la corona acoplada, se aplica la siguiente formula, y

también en la Figura 25.

Cy =1+ B'(450 — Hgg) Ec.(56)

Donde:

B' = 0,00075-00112/P Ec.(57)

fp es el acabado superficial del pifidn, expresado como la raiz media cuadrada de la

rugosidad Ra en micropulgadas (upulg).
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Figura 24. Factor de relacion de la dureza Cy (acero completamente endurecido).

Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, 2008)

116 Acabado superficial del pifién, £
micropulgadas, R,
1.14
4 11 fp=18
= L0 fp=32
£ 108 \ .
.%—: -Il:r'= &4
= 106
el
L2 Cuando f, = 64
e wtilice Cp = 1.0
|.00
180 200 250 300 350 400
Dureza Brinell de la rueda, Hy-

Figura 25. Factor de relacién de la dureza Cu (pifion de acero endurecido superficialmente).

Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, 2008)

4.5.2.2.13Célculo del factor de temperatura, Kt (Yg)

Los engranajes estan diseflados para trabajar en un rango de temperaturas
determinado. Fuera de ese rango de temperaturas hay que tener cuidado con todas las partes
de un engranaje, como son el pifidén, la rueda, el eje, la lubricacién (Regalado Gonzalez &
Quesada Gonzalez, 2015).
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Para temperaturas del aceite o del disco del engrane hasta de 250°F (120°C), se
emplea Kr=Yg = 1. Cuando las temperaturas son mas altas, estos factores deben ser mayores
gue la unidad (Budynas & Nisbett, 2008).

4.5.2.2.14Calculo del factor de confiabilidad Kr (Yz)

El factor de confianza tiene en cuenta los efectos de la distribucion estadistica de las
fallas por fatiga del material. Las variaciones de la carga no intervienen aqui. La resistencia
AGMA St y Sc se basan en una confiabilidad de 99%. La Tabla 5 se basa en los datos
desarrollados por la Marina Estadounidense de fallas por fatiga debidas a esfuerzos de flexion
y de contacto.

Tabla 5
Factor de confiabilidad Kr (Yz)

Confiabilidad KR (Y2)

0.9999 1.50
0.999 1.25
0.99 1.00
0.90 0.85
0.50 0.70

Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, 2008)

4.5.2.3 Calculo del coeficiente de seguridad frente a fallo debido ala flexién en la base
del diente.

La resistencia a la flexién del diente de un engranaje es un fenémeno no de fatiga
relacionado con la resistencia a la rotura en la base del diente en engranajes externos y en la
seccion critica en engranajes internos. Las roturas mas frecuentes se pueden observar en la
norma ANSI/AGMA 1010-E95.

Posibles causas del fallo:

¢ Rotura violenta de la base del diente por sobrecargas en la transmision.

¢ Rotura de la base del diente por fatiga (tensiones fluctuantes).

¢ Rotura esquinada a causa de una distribucién de carga desigual a lo largo del ancho
del diente.

¢ Astillado de la cabeza de dientes templados sometidos a cargas bruscas.

El coeficiente de seguridad frente al fallo por flexién en la base del diente se calculara,
al igual que el coeficiente de seguridad frente al fallo por picado superficial, de forma individual,
tanto para la rueda como para el pifién, y sera el menor de los dos. A su vez, el coeficiente

calculado debera ser superior a un valor minimo segun los requisitos de disefio.
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Para la distincion entre ambos coeficientes y de todos y cada uno de los parametros

que difieran para la rueda o para el piiidn, se utilizara para su distincion el subindice “p”, en el

caso del pifidn, o el subindice “G”, en el caso de la rueda. Bajo dicho criterio, el coeficiente de

seguridad debido al fallo por flexién en la base del diente se calculara a través de las

siguientes expresiones:

FSpy = "”U—:”” > FS FSpe = “”U—;"G > FSp Ec.(58)

Donde:

FSkp, FSec el coeficiente de seguridad para el pifién y para la rueda.

Operm_p, Operm_c €l valor del esfuerzo de flexion admisible del diente.

Op, Oc €l valor de esfuerzo de flexién al que estan sometidos los dientes.

FSr es el valor deseado para el factor de seguridad.

45.2.3.1 Célculo de latension o esfuerzo de flexion, o

o=W!xK, xK, XK, x % N K’”];KB (Unidades en EEUV) Ec.(59)
=Wt xK, XK, x Ky x — x ZK8 nidades S) Ec.(60)
bxmg Yy

Donde, seguln las unidades habituales en Estados Unidos (unidades Sl),

or es el valor de la tension de flexion, [N/mm?]

Wt es la carga tangencial transmitida, en Ibf (N)

Ko es el factor de sobrecarga

Kv es el factor dinamico

Ks es el factor de tamafio

Pd es el paso diametral transversal

Ld: F (b) es el ancho de la cara del elemento mas angosto, en pulg (mm)
Km (Kn) es el factor de distribucién de la carga

Kg es el factor del espesor del aro

J (YJ) es el factor geométrico de resistencia a la flexion (que incluye el factor
de concentracién de esfuerzo en la raiz del entalle Kf)

(my) es el mddulo métrico transversal

4.5.2.3.2 Célculo del factor de espesor del aro Kg

Cuando el espesor del aro no es suficiente para proporcionar soporte completo a la

raiz del diente, la ubicacion de la falla por fatiga por flexion puede ser a través del aro del
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engrane. Para ello se recomienda el uso de un factor de modificacién de esfuerzo, el factor
del espesor del aro Kg ajusta el esfuerzo de flexién estimado de un engrane con aro delgado
(Budynas & Nisbett, 2008). Es una funcién de la relaciéon de apoyo ms.

my = R Ec.(61)
hy
Donde tr es el espesor del aro debajo del diente (en pulg), y h: es la profundidad total,
Figura 26. Este factor Kg esta dado por:

2,242
Kz =161In mg < 1,2 Ec.(62)
mpg
Kg =1 mg > 1,2 EC.(63)
:_4 P I - //___,_,.'—'-'—"
ill'iln'”lrj{: e k
2.2 o 2.242
50 ‘RH_ 1.6 In (W) f!g(

’(
P

L6 .---"""_'_—'_‘—_"""---___
) Paramg=1.2 te
’ ny=—=
12 Ky=1.0 B h,
1.0 — /

Factor del espesor del aro, K
=S

ob—L 1 1 11 | | | I N
05 0.6 08 10 1.2 3 4+ 5 6 7

Relacion de apoyo, myg

9 10

oo =

[

Figura 26. Factor de espesor.

Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, 2008)

4.5.2.3.3 Célculo del factor geométrico, J (Y;) de resistencia a la flexion
El factor geométrico en el calculo de la resistencia a la flexion en la base del diente
evalla la forma de los dientes, la posicion en la que la carga mas dafiina es aplicada vy el

grado de comparticion de cargas (Regalado Gonzalez & Quesada Gonzalez, 2015).

La Figura 27 se utiliza para obtener el factor geométrico J de engranes rectos con un
angulo de presion de 20° y dientes de tamafio completo.
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Figura 27. Factor geométrico (tension de flexién)

Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, 2008)

4.5.2.3.4 Calculo del médulo transversal, m;

En el caso de los engranajes rectos, el médulo transversal coincide con el mdédulo
normal. Sin embargo, para engranajes helicoidales, el modulo transversal se calcula mediante
la siguiente férmula (Regalado Gonzalez & Quesada Gonzalez, 2015):

mn

— Ec.(64
e cosf (64)

Donde:

- mypes el médulo normal.

- B es el angulo de hélice.

4.5.2.4 Calculo de laresistencia al fallo por flexion en la base del diente operm

= Sty YN - : .
Operm = 7o~ X T xkn (Unidades habituales en EEUU) Ec.(65)
= 2L x N i Ec.(66
Operm = FSp X YoxYz (Unidades SI) (66)

49



Donde:

- S es el esfuerzo de flexion permisible, Ibf/pulg? (N/mm?).

- Ywn es el factor de ciclos de esfuerzo del esfuerzo de flexion.

- Kt (Yg) son los factores de temperatura.

- Kr (Yz) son los factores de confiabilidad.

- FSees el factor de seguridad AGMA, una relacién de esfuerzo.

Los valores de la resistencia a la flexion de engrane St se dan a conocer en la Figura
28 y Figura 29 respectivamente.

Se requieren procedimientos
de control metaldrgico y de calidad
50 Grado 2
§;= 102 Hp + 16 400 psi

X
Grado |
§,=T13 Hy+ 12 800 psa

20

Miimero de esfuerzo de Aexidn pormisible, 5 kpsi

ll"i 50 200 250 300 350 400 450

Dureza Brinell, Hy

Figura 28. Numero de esfuerzo de flexion permisible de aceros completamente endurecidos.

Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, 2008)

Se requicren procedimientos de control metalirgico v de calidad

Grado 2
§,= 108.6Hg + 15 890 psi

y

_

Grado |
§,=823H5+ 12 150 psi

50 275 300 315 350

Dureza del nicleo, Hy

Figura 29. Numero de esfuerzo de flexion permisible de engranes de acero nitrurado endurecido
completamente.

Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, 2008)

El valor de la resistencia admisible varia en los materiales dependiendo de la

composicion del material, limpieza superficial, tension residual, microestructura interna,
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calidad, tratamiento térmico y proceso de fabricacion. Los valores descritos a continuacion
son estimaciones obtenidas en ensayos de laboratorio. Estdn basados en factores de
sobrecarga unitarios, 10 millones de ciclos de estrés, cargas unidireccionales y una confianza
del 99%. En la Figura 30 se puede observar valores de tension admisibles de algunos
materiales segun el tratamiento térmico al cual han sido sometidos (Regalado Gonzalez &
Quesada Gonzélez, 2015):

Tension de flexion
Material Tratamiento térmico admisible, Nimm?
Endurecido interno 182 — 394
Endurecida por llama o 310 - 380
Arero induccidn 150
Carburizado y endurecido 380 - 515
Mitrado 237 = 364
Nitralloy 135M 248 - 379
Mitralloy N Mitrado 248 - 379
2 5% croma (sin aluminio) 266 — 446
Fundicién Claze 20 45
griz ASTM Clase 30 Fundicidn 59
Add Clase 40 a0
o Grado 60-40-18 Recocido 150 - 230
Fundicidn
duictil Grado B0-55-06 150 - 230
15513"6"1 Grado 100-70-03 Templado y revenido 185 - 275
Grado 120-90-02 215 - 305
Fundicién en moldes de arena 395
Bronce ASTM B-148 Tratamiento a altas 165
aleacidn 954 temperaturas

Figura 30. Tensién de flexiéon admisible.

Nota. Obtenido de (Regalado Gonzélez & Quesada Gonzéalez, 2015)

4.6 Fundamentos del disefio mecéanico
4.6.1 Resistencia de materiales

Segun sea la disposicion de las fuerzas superficiales que actdan sobre un sélido, este
puede estar sometido a esfuerzos normales (traccién y compresion), cortante, flexion y torsion
(Villavicencio, 2017).

e Esfuerzos normales o axiales (traccion y compresion)

Cuando un elemento recto de seccion constante, como el de la figura 31, se somete a
un par de fuerzas axiales, F, aplicadas en el centroide de la seccion transversal, se producen
esfuerzos normales en todo el elemento (Useche, 2018) . Bajo algunas condiciones
adicionales se dice que este elemento esta sometido a carga axial, soportando un esfuerzo

uniforme dado por:

F Ec.(67)
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Donde:

o es el esfuerzo normal en [MPa].

F es la fuerza que actua sobre el s6lido en [N].
A es la seccion transversal en [m?].

El signo positivo se utiliza si el esfuerzo es de traccion, es decir, cuando la carga es
de traccion (Figura 31. a). Se aplica el signo negativo para esfuerzos de compresion,

producidos al aplicar una carga de compresion (Figura 31. b).

., | r e :
"\ N\

(a) Traccion (b) Compresion

Figura 31. Elementos sometidos a carga axial.

Nota. Obtenido de (Useche, 2018)

e Esfuerzo cortante
Segun (Villavicencio, 2017), un solido de seccidn A esta sometido a cortante cuando

existen fuerzas F que actian paralelamente al plano que las resiste y que tienden a separar

las dos porciones que hay de cada lado del plano de cortadura (Figura 32); su valor viene

dado por:

Ec.(68)
Donde:

T es el esfuerzo cortante en [MPa].

F es la fuerza que actia sobre el sélido en [N].

A es la seccion paralela a la fuerza en [m?).
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+F

Figura 32. Elemento sometido a cortante.

Nota. Obtenido de (Silva Cueva, 2015)
e Flexién

Un sélido esté sujeto a flexion cuando sobre este actian fuerzas perpendiculares a su
eje que tienden a doblarlo (Figura 33), en este caso, una parte del cuerpo se comprime y la

otra se tracciona. Su valor maximo viene dado por:

Mxc Ec.(69)

Omax = i
Donde:
M es el momento flector [Nm].
c es la distancia desde el eje neutro hasta el punto en donde actua la fuerza [m].

I es el momento rectangular de inercia [m?]. En el anexo 1 se puede observar algunos

de los momentos de inercia para diferentes tipos de secciones.

Omax €S el esfuerzo flexionate [MPa].

Figura 33. Elemento sometido a flexion.

Nota. Obtenido de (Silva Cueva, 2015)

Para los casos en lo que se necesita hallar las dimensiones minimas con las que no

falle el material ante la fluencia, se reemplaza oma. con o,.

Donde g,: Resistencia a la fluencia del material en [MPa].
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e Torsion

Un soélido o elemento estd sometido a torsion cuando se le aplica fuerzas
perpendiculares al eje de igual magnitud, pero de sentido contrario, tendiéndolo a retorcer
(Figura 34). Para calcular el esfuerzo cortante maximo se aplica la siguiente ecuacion:

Txr Ec.(70)
]

T =

Donde:
T es el momento de torsién [N].
r es el radio de giro [m].

J es el momento polar de inercia [m?].

Figura 34. Elemento sometido a torsion.

Nota. Obtenido de (Silva Cueva, 2015)

Si consideramos que el momento polar de inercia para una seccion circular llena de

diametro d es:

_mxdt Ec.(71)
32

Reemplazando (Ec. 71) en (Ec. 70) se obtiene la siguiente expresion para un eje

macizo:

16 XT
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e Esfuerzos combinados

Los esfuerzos combinados representan la suma o combinacion de varios esfuerzos
gue son aplicados a un elemento siendo estos esfuerzos de carga axial, flexion o torsién. Su
determinacién es de mucha utilidad en todas las ramas de la ingenieria, ya que por lo general
los elementos analizados no estan sometidos a un solo tipo de esfuerzo, sino mas bien a la
interaccion de varios esfuerzos de manera simultinea. También es un método para

seleccionar y dimensionar un elemento adecuado en un proceso de construccion (Mott, 2006).
e Caso especial, elementos sometidos a flexion y torsion

Un elemento se encuentra sometido a esfuerzos combinados de flexion y torsion,

cuando en €l actuan fuerzas como las presentadas en la Figura 35.

Figura 35. Barra circular sometida a flexién y torsion.

Nota. Obtenido de (Mott, 2006)

Para el andlisis de estos esfuerzos combinados (Mott, 2006), plantea la siguiente

ecuacion:
VMZ + T2 Ec. (73)
Tmax = X W )
Donde:

Tmax €S el esfuerzo maximo.
M es el momento flector.
W es el moédulo de seccion del elemento.

La ecuacion anterior sale como resultado del analisis de las ecuaciones planteadas a

continuacion.

_M><c

Se=— Ec. (74)
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Tyy = ] Ec. (75)
Se |5\ L. Ec. (76)
Sn(méx) = ? + <7) + Txy
Sx Sx\’ 2 Ec. (77)
Sn(méx) = ? - (7) T Txy
Snmax) — Snimi
Toix = n(max) . n(min) Ec. (78)

Donde:

Sxes el esfuerzo debido a la flexion.

T,y €S esfuerzo debido a la torsion.

Sh (max) €S el esfuerzo normal maximo.

Sn(min) €S el esfuerzo normal minimo.

Tmax €S el esfuerzo cortante maximo.
e Factor de seguridad

El factor de seguridad es la relacion entre el esfuerzo limite del material y el esfuerzo
de disefio. Si FS > 1 el disefio es adecuado. Entre mayor sea FS mas seguro sera el disefio.

Este factor se define como:

Fs = 2rem 5 4 Ec.(79)
04

La resistencia de un elemento de maquinas depende de la clase, tratamiento y
geometria del espécimen, y también del tipo de carga que el elemento de maquina

experimente. El esfuerzo de disefio g4 se relaciona con los esfuerzos permisibles, o con el
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valor reducido de la resistencia. El esfuerzo normal permisible operm Y €l esfuerzo cortante
permisible tpe-m para metales ferrosos y no ferrosos con varios tipos de carga se pueden

representar como (Villavicencio, 2017):

Tension: 0,450y, < 0perm < 0,600, Ec.(80)
Cortante:  Tperm = 0,400, Ec.(81)
Flexion: 0,600y < 0perm < 0,750, Ec.(82)
Compresion:  Gperm = 0,900, Ec.(83)

En la Tabla 6 se muestran los factores de seguridad aplicados a los engranes.

Tabla 6

Factores de seguridad en engranes

Requisitos de la Engranaje evaluado para fatiga
aplicacion
Superficial Por flexion
Alta confiabilidad 1,25 y mayor 1,50 y mayor
Menos de 1 falla en 10 1,00 1,00
Menos de 1 fallaen 3 0,80 0,70

Nota. Obtenido de (Dudley, 1973)

4.6.2 Transmision de potencia

e Potencia nominal

La potencia nominal es la potencia maxima que demanda una maquina en condiciones
de uso normales; esto quiere decir que la maquina esta disefiada para soportar esa cantidad
de potencia, sin embargo, debido a fluctuaciones en la corriente, al uso excesivo o0 continuo,
0 en situaciones de uso distintas a las del disefio, la potencia real puede diferir de la nominal,

siendo mas alta o mas baja (Silva Cueva, 2015).

Para elementos de transmisién mecdanica esta definida por la siguiente ecuacion:

Py =T X Wsqlida Ec.(84)

Donde:

T es el torque en [Nm].

57



Wsalida €S la velocidad angular de salida en [rad/s].
e Potencia a transmitir
Es la potencia de servicio entre la eficiencia del sistema de transmision, para una
transmision por friccion este valor esta entre el 75 al 96%, esta definida por la expresion:

p, = % Ec.(85)

Donde:

Pn es la potencia nominal.

n es el rendimiento de la transmisién.
e Potencia de disefio

Es la potencia empleada para el calculo y selecciébn de un motor eléctrico, pero
considerando el factor de servicio (FS), para una maquina impulsada con caracteristicas del

par de torsion normal:

P, = Py X FS Ec.(86)

e Factor de servicio

Es simplemente un multiplicador que indica el monto de carga adicional que un motor
puede manejar por encima del caballaje escrito en su placa. El factor de servicio aparece en

la placa del motor, algunas veces abreviado como Fs o Sf.

En el Anexo 2 se puede encontrar los valores de factor de servicio recomendados para

diferentes aplicaciones y uso de un motor eléctrico.
e Disefio de eje por rigidez torsional

El disefio del eje por rigidez torsional se basa en el angulo de giro permisible. La
cantidad permisible de giro depende de la aplicacién particular, y varia desde 0,08 grados por

pie para ejes de maquinas herramientas hasta 1,0 grados por pie para ejes de transmision.

TxL
6 =573 —— Ec.(87)
TIxG

Donde:

6 es el angulo de giro expresado en grados.
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L es la longitud del eje en [m].
G es el modulo de elasticidad en torsion [MPa], (83000 MPa para el acero).

4.6.3 Transmision de par de torsién

Las flechas sirven para transmitir un par de torsién de un engrane o polea de entrada,
a través del eje, a un engrane o polea de salida. Es evidente que el eje debe tener el tamafio
apropiado para soportar el esfuerzo y la deflexién por torsién. Por consiguiente, es necesario
proporcionar un medio para transmitir el par de torsion entre el eje y los engranes u otros
mecanismos de transmision de potencia (Budynas & Nisbett, 2008). Los elementos comunes

para transmitir el par de torsién son:

e Cuias o chavetas
e Ejes estriados

e Tornillos de fijacion

En el Anexo 3 se muestran las dimensiones de las chavetas en funcién del diametro
del eje, tal como se especifican en la norma ANSI B17.1-1967. El ancho es nominalmente la

cuarta parte del diametro eje.

4.6.3.1 Ejes estriados

Se menciona que las estrias son una serie de cufias axiales, maquinadas en un eje,
con sus respectivas ranuras maquinadas en el orificio de la parte acoplada (engrane, polea,
catarina, entre otros) Figura 36 . Las estrias ejercen la misma funcién que una cufa,
transmitiendo par torsional del eje al elemento acoplado. Existen muchas ventajas de las
estrias sobre las cufias. Debido a que suelen usarse cuatro estrias 0 mas, en comparacion
con una o dos cufas, el resultado es una transferencia mas uniforme del par torsional, con
menor carga sobre determinada parte del eje. Las estrias estan integradas al eje, por lo que
no puede haber movimiento relativo, como si lo hay entre una cufia y el eje. Las estrias se
maguinan con precision, y se obtiene un ajuste controlado entre las estrias internas y externas
correspondientes. Con frecuencia, la superficie de la estria se endurece para resistir el
desgaste, y facilitar su uso en aplicaciones en las que se desea tener movimiento axial del
elemento acoplado. Debido a que existen varias estrias en el eje, el elemento acoplado puede

localizarse en varias posiciones (Mott, 2006).

Las estrias pueden ser de lados rectos o de involuta. Generalmente se prefiere la
forma de involuta, porque su alineamiento es automatico en el elemento acoplado, y porque
se puede maquinar con las fresas de trabajo estandar, las cuales se usan para tallar dientes

de engranes.

e Estrias de lado recto
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Las estrias rectas se fabrican con las especificaciones de la Sociedad de Ingenieros
Automotrices (SAE), y suelen tener 4, 6, 10 0 16 estrias. La Figura 36 muestra la version de

seis estrias.

rad

b) Estrias internas

Figura 36. Estrias de caras rectas.

Nota. Obtenido de (Mott, 2006)

Férmulas y procesos que intervienen en el célculo pararanuras de flancos

rectos:
Para este caso se ha seguido la metodologia planteada por (Garzoén).

e Se encuentra inicialmente el diametro minimo establecido para el eje.
e Especificacién del nUmero de nervaduras (N).

e El didmetro medio es calculado aplicando la siguiente ecuacion 88.

g =Dtd Ec.(88)

s 2
Donde:
D: diametro externo del eje nervado [mm].

d: didmetro interno del eje nervado [mm]

e Determinar el g,,;,, mediante la seleccién del material se selecciona la resistencia a la

compresion admisible g, presente en la Figura 37.
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a Ec.(89)

Omin = 7

Resistencia  Resistencia a la  Resistencia al

Material Dureza  a la fluencia ccr?"q_:nre:m_'l-n corte admsible
(Sy) admsible (a,) (ta)
Brinell MPa MPa MPa
Acero estructural 150-200 350 a0 140
Acero al carbono 220-270 500 130 200
Aleacion de acero  300-350 600 200 275
Acero endurecido ¢, 650 250 275

superficial

Hierro fundido 400 400 135 140

Figura 37. Datos de materiales.

Nota. Obtenido de (Garzén)
e Especificacion de un factor de distribucién de carga Km (Tabla 7).

La relacion entre la superficie de soporte de carga tedrica y real del acoplamiento se
define por el coeficiente de distribucion de carga. Con respecto a la precision del rodamiento,

el tamafio del coeficiente estd en un rango de 0,6 a 0,8.

Tabla 7

Factor de distribucién de carga

Km Disefio de acople
0,8 Acoplamiento fijo con longitudes cortas y alta
precision de rodamiento.
0,6-0,7 Acoplamiento con precisibn normal de
rodamiento.
0,5 Acoplamientos deslizantes con grandes

longitudes de superficies de contacto y gran
desalineacioén del acoplamiento.

Nota. Obtenido de (Garzén)

e Calculo de la altura de la conexion (hst) con la siguiente ecuacion:
hg =h—2Xs Ec. (90)

Donde:
s: Dimensién del chaflan [mm].
h: altura de conexi6on minima [mm].

e Para el calculo de la altura de la conexion minima se aplica la siguiente ecuacion.
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pon—d Ec. (91)

Donde:
D: diametro externo del eje nervado [mm].
d: didmetro interno del eje nervado [mm].

A partir de los valores obtenidos se ocupa la siguiente ecuacién para calcular la

longitud minima de las ranuras.

Mt x 103 X Ka X FS
Linin = Ec. (92)

dSXO'minX%XNXKkaf

Donde:

Lyin: Longitud minima de las nervaduras [mm].
Mt: Momento de torsion [Nm].

Ka: Factor de aplicacion.

FS: Factor de seguridad.

d,: Didmetro medio.

Omin. Presion minima admitida [mm].
hg:: Altura de conexién [mm].

N: Numero de nervaduras.

K,,: Factor de distribucion de carga.
ks: Factor de vida util del eje.

Para escoger el factor de aplicacion (Ka) se utiliza la Tabla 8.
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Tabla 8

Factor de aplicacion

Fuente de Tipo de carga

poder

Uniforme Choque ligero Choque Choque pesado
moderado
Uniforme 1,00 1,20 1,50 1,80
Choque ligero 1,20 1,30 1,80 2,10

Choque 2 2,20 2,40 2,80

moderado

Nota. Obtenido de (Garzo6n)

Se especifica el factor de seguridad FS con respecto a la precision y credibilidad de la

informacion de entrada, la importancia del acoplamiento, la calidad de la produccion y la

precision del calculo, generalmente su valor se encuentra entre un rango de 1,3 a 2,5.

El factor de vida util (ks) se lo obtiene de la Tabla 9.

Tabla 9

Factor de vida util

Direccion de la carga

Numero de ciclos de torque Unidireccional Bidireccional
10.000 1,0 1,0
100.000 0,5 0,4
1.000.000 0,4 0,3
10.000.000 0,3 0,2

Nota. Obtenido de (Garzén)

¢ De la siguiente ecuacion se determina el esfuerzo de compresién resultante.

_ Mt x10° XK, X FS Ec. (93)
" dg XL XN X Ky, X ky

O¢

Donde:

o.. Presion calculada [MPal].
Mt: momento de torsion.

K,: Factor de aplicacion.
FS: Factor de seguridad.

dg: Didmetro medio [mm].

L: longitud activa de la chaveta.
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N: Numero de nervaduras.
K,,: Factor de distribucién de carga

k¢ Factor de vida util del eje.

e Calculo del esfuerzo de corte en el material del eje donde (d) es el didmetro interno
del eje ranurado.

_ Mt x10° x K, X FS

= Ec. (94
te X dx Ky (94)

e Calculo de la tensién de von Mises mediante la siguiente ecuacion.
o' = (6,2 + 31,%)°5 Ec. (95)

e Finalmente se encuentra el factor de seguridad del eje mediante la siguiente ecuacion

donde se tiene la resistencia a la fluencia (Sy) y la tensién de von Mises (c").

s — Sy Ec. (96)

4.6.4 Rodamientos
Un rodamiento es un elemento mecénico que reduce la friccion entre un eje y las
piezas conectadas a éste por medio de rodadura, que le sirve de apoyo y facilita su

desplazamiento (Silva Cueva, 2015).

La normativa ISO 281 expresa que la vida nominal de un rodamiento es:

Ly, = (%)p Ec. (97)

Donde:

Lio es la vida nominal (10° revoluciones) alcanzada o rebasada por lo menos de un

90% de un gran lote de rodamientos iguales.
C es la capacidad dinamica equivalente en [kN].

P es el exponente de vida, 3 para rodamientos de bolas y 10/3 para los rodamientos

de rodillos.

La carga equivalente P toma un valor tedrico, es una carga radial en rodamientos

radiales y una carga axial en rodamientos axiales, que es constante en direccién y sentido.
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horas:

P produce la misma vida que la combinacién de cargas.

P=XXFEXYXF, Ec. (98)

Donde:

P es la carga dindmica equivalente en [KN].
Fr es la carga radial en [kN].

Fa es la carga axial en [kN].

X es el factor radial.

Y es el factor axial.

Si la velocidad del rodamiento es constante, la duracion puede expresarse en

10° Ec. (99)
L10h=Lh=mXL1o '

Donde:
Lion €s la vida nominal en horas.
n es la velocidad en rpm.

Convirtiendo la ecuacion (48) se tiene:

_ L1gx500x333x60 . P fL_h _PF /ﬁ c Ec. (100
Ln = nx60 0 500 N <P ( )
_ Pl Ly Ec. (101)

fu= ’500

Donde f. es el factor de esfuerzos dinamicos (1 para una vida de 500 horas).

_ 7133 Ec. (102)
e o

Donde f, es el factor de velocidad (1 para una velocidad de 33 1/3 rpm)

Siendo:

De esa manera se obtiene una formula reducida de la vida de un rodamiento:
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fi= % X fn Ec. (103)

En el Anexo 4 se indican los valores de fLque deben alcanzarse en distintas

aplicaciones de rodamientos.

4.7 Resortes de extension

El resorte de extension es disefiado para ejercer una fuerza de traccion y para
almacenar energia, esta fabricada con espiras helicoidales muy proximas similares a los
resortes helicoidales de compresion Figura 38. La gran mayoria de los resortes de extension
estan fabricados con las espiras adyacentes en contacto, de tal manera que es necesario

aplicar una fuerza inicial para separarlas (Mott, 2006).

Longitud libre ———

Espacio libre

Dyizimn.
exterior

,_I Longitud
del cuerpo

alambre Digm.
}_ interior
[Mdm.
—_ miedio
Longitud Longitud
del gancho de la espira

Figura 38. Resorte de extension.

Nota. Obtenido de (Mott, 2006)

Los esfuerzos y deflexiones en un resorte de extensién se pueden calcular mediante

las formulas para resortes de compresion.
- Célculo del esfuerzo cortante por torsién en un resorte, comportamiento mostrado en
el Anexo 9.

_ 8KFD,, 8KFC

T= = Ec. (104
T[DW3 nDWZ ( )

Donde:
K: Factor de Wanl.

D,,,: Diametro medio.
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D,,: Didmetro del alambre.
C: indice del resorte.

F: Fuerza que ejerce un resorte

N)

4
\

Figura 39. Notacion de los diametros de un resorte.

Nota. Obtenido de (Mott, 2006)
DI: diametro interno.
Dm: diametro medio.

DE: diametro externo.
D,, = DE —D,, Ec. (105)

DI =D,, — D, Ec. (106)

Las partes mas débiles de un resorte de extension son sus extremos, en especial en

casos de carga de fatiga. En la Figura 40 se tiene un gran esfuerzo flexionante en el punto A,
y un esfuerzo cortante por torsion en el punto B.
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2

a) Esfuerzo flexionante en A b) Esfuerzo de torsion en B

Figura 40. Esfuerzos en los extremos de los resortes de extension.

Nota. Obtenido de (Mott, 2006)

Esfuerzo flexionante en A

16 D,,F,K. 4F,
o, = moT1 Zo Ec. (107)
nD,, nD,,
2
k=2 -Gl Ec. (108)
4C1(CL— 1)
C, = & Ec. (109)
Dy,
Esfuerzo torsional en B
8 D,,F,K.
Tp = —o— Ec. (110)
nD,,
2::465"1 Ec. (111)
4C, — 4
¢, =R Ec. (112)
D,

Las relaciones C; y C; se refieren a la curvatura del alambre, y deben ser grandes,

mayores que 4 en el caso tipico, para evitar grandes esfuerzos.

- Constante del resorte
La relacién entre la fuerza que ejerce un resorte y su deformacion es su constante de
resorte o constante de elasticidad, k. Cualquier cambio en la fuerza, dividido entre el cambio

correspondiente en la deflexion, se puede usar para calcular la constante de resorte (Mott,

2006).
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_AF Ec. (113)
AL

- Indice del resorte

La relacion del diametro medio del resorte, entre el didmetro del alambre, se llama
indice del resorte, C:

c = Dm Ec. (114)

Se recomienda que C sea mayor que 5,0, los resortes comunes en maquinaria tienen
valores de C que van de 5 a 12. Para C menor que 5, es muy dificil dar forma al resorte, una

C mayor ayudara a eliminar la tendencia de un resorte a pandearse.
- Numero de espiras

N representara el nUmero total de espiras de un resorte. Pero en calculos de esfuerzo
y deflexiones de un resorte, algunas de las espiras son inactivas, por lo que no se consideran.
Por ejemplo, en un resorte con extremos escuadrados y rectificados, cada extremo de espira
es inactiva, y el numero de espiras activas, Na, es N — 2. Para extremos planos, todas las

espiras son activas: Na = N. Para extremos planos y rectificados, Na =N — 1.

- Factor Wahl (K) considera la curvatura del alambre y el esfuerzo cortante directo.

_4C—-1 0615 Ec. (115)
K=mc—at ¢

En el Anexo 10 se visualiza una grafica de K en funcion de C para un alambre redondo. Hay
gue tener en cuenta que C =5 es el valor minimo recomendado para C. Cuando C < 5, el

valor de K aumenta con rapidez.
- Caracteristicas de deflexiébn de un resorte.

Debido a que la forma principal de aplicar la carga al alambre de un resorte helicoidal
de compresién es por torsion, la deflexion es calculada a partir de la formula del angulo de

torsion.

g = E Ec. (116)

GJ

Donde:

6 : angulo de torsion en radianes.
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T: par torsional aplicado.

L: longitud del alambre.

G: médulo de elasticidad del material en cortante.
J: momento polar de inercia del alambre.

Por conveniencia, se usara una formula distinta de la ecuacion anterior, para calcular
la deflexién lineal del resorte, f, a partir de las variables caracteristicas de disefio del resorte.

La ecuacion resultante es

_8FD,,°N, 8FC®N,

Ec. (117)
GD,* GD,,

GD,,

N, = 0ok Ec. (118)

En esta ecuacion se observa que el didmetro del alambre tiene un gran efecto sobre

el funcionamiento del resorte.

Donde:

N, : es el nimero de espiras activas

G: en el Anexo 11 se muestran los valores de G para materiales tipicos de los resortes.
Pandeo:

La resistencia de un resorte a pandearse aumenta a medida que el cilindro se vuelve mas alto
y esbelto, casi como para una columna. El Anexo 12 indica graficas de la relacién critica de
deflexién a la longitud libre, en funcion de la relacion de longitud libre a diametro medio del

resorte. Ahi se describen tres condiciones diferentes A, B, C.

4.7.1 Tipos de cargay esfuerzos admisibles

El esfuerzo admisible que se utiliza en un resorte depende del tipo de carga, el material

y el tamafio del alambre. Segun una clasificacion frecuente, hay tres tipos de carga:

e Servicio ligero: cargas estaticas o hasta 10000 ciclos de carga, con baja rapidez de
carga (sin impacto).

e Servicio normal: casos tipicos en el disefio de maquinas: aplicacion con rapidez
moderada y hasta un millén de ciclos.

e Servicio critico: ciclos rapidos, con mas de un millén de ciclos; posibilidad de choques

0 impactos: un buen ejemplo son los resortes de valvulas de motor.
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El Anexo 13 muestra los esfuerzos presentes en un resorte de alambre de acero ASTM
A227 que son los mas utilizados.

4.7.2 Materiales paralos resortes

Para un resorte se puede utilizar cualquier material elastico, en la mayor parte de
aplicaciones mecénicas es un alambre metdlico: de acero al alto carbono (lo mas comun),
acero aleado, acero inoxidable, laton, bronce, cobre el berilio o aleaciones a base de niquel
(Mott, 2006). La mayoria de los materiales para resortes se obtienen con las especificaciones
de la ASTM, Anexo 14.
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5. Metodologia

5.1 Materiales bibliograficos

Libros:
v Disefio de elementos de maquinas.
v Resistencia de materiales de Singer.
v" Manual de engranajes de Darles W. Dudley.
v Disefio de elementos de maquinas de Schaum.
v Disefio en ingenieria mecanica de Shingley.
v' Ejes y cubos estriados.
Catalogos:
v' Correas V.
v' Chavetas.
v' Rodamientos.
v' Engranes.
v' Retenes.
Normas:
v Norma AGMA para engranes.

5.2 Software

v

v
v
v

AUTOCAD 2D.
SOLIDWORKS.
Software de analisis matematico MATHCAD.

Paguete de Microsoft Office.

5.3 Equipo de computacion

v
v

Computadora.

Impresora.
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5.4 Equipos de construccion
Tabla 10

Equipos de construccion

Equipos Herramienas
Torno convencional
Mecanizado
fresadora convencional
Soldadura Soldadura eléctrica SMAW

Compresor de aire
Amoladora
Trosadora
Corte y acabados
Discos flap
Discos de corte
Discos de desbastes
Flexdmetro
Calibrador
Escuadra
Dador de roscar y machuelos
Maquinas
Alicate
herramientas
Matillo
Juego de llaves
Machuelo M4, M6, M8

Destornilladores

Nota. Fuente: el Autor.

5.5 Materiales y componentes de construccién
Los materiales y componentes que fueron necesarios para llevar a cabo la
construccion del mecanismo se muestran en la jError! No se encuentra el origen de

la referencia.Tabla 11.
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Tabla 11

Materiales y componentes de construccion

Materiales y componentes Cantidad Unidad
Tubo cuadrado de 30mmx30mmx1,5mm 3,5 metros
Pletina de 25mm en 3mm 0,4 metros
Pletina de 30mm x 4mm 1,6 metros
Placa de acero AlSI 1020,
20mmx20mmx4mm 2 unidad
Placa de acero AlSI 1020,
27mmx15mmx4mm 2 unidad
Eje de acero AISI 1020 d=12mm 0,2 metros
Varilla de acero AISI 1020 d=12mm 0,4 metros
Varilla de acero AISI 1020 d=8mm 0,2 metros
Bridas o seguros para didametro de 20mm 4 unidad
Conjunto o kit de engranes y ejes 1 unidad
Pernos M6x10 en acero 8 unidad
Perno M8x50 en acero 1 unidad
Pernos M6x25 en acero 7 unidad
Perno M8x10 en acero 1 unidad
Rodamiento 62/22 1 unidad
Rodamiento 60302 1 unidad
Rodamiento 6002 2RS 1 unidad
Rodamiento 6004-2RS 1 unidad
Retén 20x30x6 2 unidad

Nota. Fuente: el Autor.

5.6 Métodos
Método deductivo: en este método se suele realizar la informacion desde lo

general hasta lo especifico.

Método descriptivo: Una manera de desarrollar este estudio es estableciéndose
una pregunta como base, en funcién a ella se busca generar una respuesta que pueda

encontrar lo que se requiere.

5.6.1 Generalidades

Para llevar a cabo el disefio e implementacién de un sistema mecanico de
inversion de giro, se consideraron diferentes etapas para su respectiva elaboracion; ello
con la finalidad de brindar un sistema de seguridad que en parte ayude a evitar

accidentes en los trapiches de uso doméstico.
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5.6.1.1 Simbologia de los elementos de transmision de potencia.

Rodamlentos o
coflnetes

\ /? Engranajes cllindrlcos
‘Y rectos.
/N

| | Poleas

Catarianas

Elementos mecénlcos
a deflnlr

Ejes de transmlslén

Figura 41. Simbologia gréfica de elementos de transmision.

Nota. Fuente: el autor.

1. Definir el modelo o tipo de trapiche local en el cual se va a aplicar el

trabajo.

Recorrer la localidad y hacer una revision de los trapiches presentes en la zona,

escoger un tipo de trapiche en especifico al cual se le implementara la seguridad.

2. Consultar teoria funcional de trapiches, para definir potencia en base a
los datos del trapiche anteriormente identificado: en una tesis se da a conocer la
potencia necesaria para aplastar una cafia, a partir de esto se valido la transmision de
potencia del trapiche previamente identificado, asi como también la potencia de su motor
instalado.

- Validacién de la potencia del motor instalado en la maquina.

- Validacién del sistema de transmisidn por engranes en la maquina.

3. Establecer los parametros de torque y frecuencia de giro a los que se va

a someter el mecanismo.
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Los célculos anteriormente realizados nos brindan los valores de potencia,

torque, etc. Con ello es posible evidenciar las caracteristicas de trabajo.

4. En base alacinematica de la maguina definir la ubicacién del mecanismo
a disefiar: tomar medidas de la maquina a fin de obtener una mejor perspectiva de las
dimensiones, a partir de lo cual se identificara el lugar mas adecuado para implementar
el sistema de inversion de giro mecanico. En este paso también se obtiene un diagrama

cinemético del trapiche analizado Figura 45.

5. Obtencién del modelo: Se buscé mecanismos de inversion de giro
mecanicos en el internet (YouTube), con la finalidad de tener una idea mas detallada
del mecanismo a realizar. Para decidirse por un modelo en especifico se planteé una
tabla de toma de decisiones la cual cuenta con cuatro posibles sistemas de los cuales

solo se escogi6 uno.
- Matriz toma de decisiones

Se realizara el disefio conceptual basado principalmente en la existencia de
mecanismos similares que nos llevan a las posibles opciones del sistema de inversién
de giro (lluvia de ideas). Opciones que luego de un analisis de morfologia y ponderacion
de criterios brindan varias opciones de solucion para el disefio final. La matriz de
ponderacién con multiples criterios permite definir la mejor opcidon entre varios
mecanismos existentes. La manera utilizada para escoger una de las opciones

presentes se exponen en la siguiente Tabla 12.
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Tabla 12

Matriz toma de decision, para seleccion del mecanismo de inversion de giro

Peso Mecanismo Mecanismo Mecanismo Mecanismo
del 1 2 3 4
criterio
Puntaje Puntaje Puntaje Puntaje
Tamafo 25% 4 1 1 1 3 0,75
Simplicidad de 20% 4 0,8 0,8 0,8 3 0,6
ensamblaje
Simplicidad de 10% 4 0,4 0,4 0,3 4 04
disefo
Confiabilidad de 10% 5 0,5 0,3 0,5 3 0,3
funcionamiento
Facilidad de 25% 4 1 1 1 3 0,75
fabricacion y
manufactura
Facilidad de 10% 4 0,4 0,4 0,4 4 0,4
mantenimiento
Total 100 % 4.1 3,9 4 3,2

Nota. Fuente: el Autor.

Mecanismo 1: Caja de cambios rasio maju mundur.

https://www.youtube.com/watch?v=wRdsMODiYpM

Mecanismo 2: Caja de cambios de marcha atras para triciclo.

https://www.youtube.com/watch?v=GO1tmrDc4t0

Mecanismo 3: Una forma facil de hacer marchas hacia adelante y hacia atras

utilizando marchas de motocicleta usadas.

https://www.youtube.com/watch?v=9AIXIETbc14

Mecanismo 4: Palancas giratorias: como funciona una transmisién (1936).

https://www.youtube.com/watch?v=JOLtS4VUcvQ

Donde el peso del criterio hace referencia a la importancia que cada uno

representa respecto al resto de criterios y el puntaje se interpreta en la Tabla 13.
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Tabla 13

Escala de puntuacion empleada en la matriz de toma de decisiones

Puntuacion
1 2 3 4 5
Muy bajo Bajo Media Bueno Muy bueno

Nota. Fuente: el Autor.

6. Identificar los diferentes sistemas y partes que conformaran el
mecanismo.

Una vez escogido el modelo, se procede a identificar todos los conjuntos
mecanicos necesarios para lograr el mecanismo de inversion de giro completo. La cual
consta de dos ejes (uno estriado y otro liso, 0 ambos estriados), cinco engranes que van
dentro de la caja, rodamientos, dos engranes que irian fuera de la caja de inversién de
giro en las cuales entraria la potencia y el movimiento mecanico para posteriormente
salir por el otro engrane, engranes de perro y una palanca para manipular la posicion de

funcionamiento.

Una gran ayuda ha sido poder adquirir una caja de cambios de una motocicleta
por la similitud del sistema mecanico analizado, conseguida en un taller de motocicletas
de la localidad, la cual ha servido como guia para el analisis y funcionamiento del

mecanismo de inversion de giro.

7. Disefiar y seleccionar, segln corresponda, partes y piezas del

mecanismo.

El sistema de inversiéon de giro se lo disefi6 mediante el programa de disefio
SolidWorks, pero antes de comenzar con la ejecucion se ha realizado un boceto

dibujado a mano alzada para poder hacerse una idea de cdmo va a ser su estructura.

Posteriormente con la ayuda de un calibrador o pie de rey se procede a tomar
las dimensiones de los ejes y engranes con la finalidad de dibujarlos en el programa
CAD, esto ayudara a tener una mejor perspectiva del mecanismo a realizar con medidas

reales.

8. Modelado del conjunto del sistema mecéanico: Mediante SolidWorks se
hace uno a uno todos los elementos que componen el mecanismo, para posteriormente

ensamblarlos juntos.

9. Disefar el bastidor y accionamiento del mecanismo: La caja de cambios

adquirida también consta de una palanca que permite mover la posicién de
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funcionamiento del sistema, adicional a ello se procedera a disefiar la parte
complementaria de la palanca ya que lo que se busca es que el accionamiento sea con

el pie.

10. Hacer los respectivos calculos de los elementos mecanicos, para los
engranes se aplicara la norma AGMA: Para que el disefio sea bueno, se utilizara la
norma AGMA para calcular los engranajes la misma que se enfoca en evitar fallas por
flexion y por desgaste superficial en los dientes del engrane. Para tener mayor referencia
de los parametros que intervienen en estan norma, dirigirse al marco teérico donde se

encuentra desglosada la horma mencionada.

Para los respectivos calculos de los ejes se utilizard una tesis como guia y el
libro de Hamrock Bernard. De igual manera se har4 una revision de las distintas
ecuaciones para escoger el material de los componentes restantes del sistema de

inversién de giro.

11. vValidar las dimensiones de los engranes: con los resultados obtenidos se
puede verificar si las dimensiones y caracteristicas del material de los engranes de la
caja de cambios de una motocicleta soportan las condiciones de trabajo a las cuales

estd sometido el trapiche.

12. Validar los diametros y caracteristicas de los ejes: con los calculos a
obtenerse se va a poder verificar si las dimensiones y material de los ejes de la caja de
cambios de una motocicleta soportan las condiciones de trabajo a las cuales estaran

expuestos.

13. Adquirir y fabricar, segun corresponda, algunos de los mecanismos
disefiados: mecanizar las piezas necesarias para el correcto funcionamiento del

mecanismo.

14. Implementar el bastidor y sistema de accionamiento del sistema: colocar
la palanca con la cual se va a manipular la posicion de trabajo del mecanismo. Adicional
a ello también es necesario hacer una estructura metélica en la cual se ubicara el

mecanismo de inversion de giro en el trapiche.

15. Construccion del mecanismo de inversion de giro: tomando en cuenta
los criterios de construccidon en ingenieria se procede a la fabricacion y posterior
ensamble de las piezas del mecanismo, haciendo uso de la maquinaria disponible en

un taller mecéanico y de manufactura de la localidad.
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16. Realizar pruebas operacionales: poner a funcionar el mecanismo y

comprobar su funcionamiento.

17. Analizar y discutir sobre el funcionamiento del sistema: hablar sobre la

experiencia del funcionamiento de este mecanismo de inversion de giro.

Para dar a conocer un preambulo de lo efectuado al lector de este trabajo de
titulacion, por medio de un mapa mental mostrado en Figura 42, se representa aquellas
tematicas tratadas, para la construccion del sistema de seguridad de inversién de giro

mecanico.

Finalmente se dispondra de un sistema de seguridad para los trapiches de uso

doméstico, facil de utilizar al momento de moler la cafia de azlcar.
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- Tipos de frapiches.
- Validacion de la
potencia del trapiche.
- Validacion del
sistema de
tramsmision por
engranes del

Inicio del proyecto

v

Objeto de estudio:

I

Busqueda del modelo del trapiche al
cual se planea implementar el
mecanismo.

I

Consular teoria funcional de trapiches,
identificacion de la potencia.

8

trapiche.

| Herramientas CAD.

T

Disenar el bastidor
¥ accionamiento del
mecanismao.

v

Validar los engranes
adquiridos asi como
SUs gjes.

v

Adaquirir y fabricar los

disefiado.

Disefio v seleccion de piezas

Identificacion de los
++——componentes y paries del
mecanismao.

Morma AGMA para
engranes.

elementos del mecanismo

Ensamblar los

Disefio e complementacion de un mecanismo de inversion de giro, como
sistema contra accidentes para un trapiche de uso doméstico.

Caracteristicas de
trabajo del trapiche.

Torgue y rpm a las que
va a estar sometido el
Mmecanismao.

v

Diagrama cinematico
del frapiche.

Ubicacion del
mecanismo.

-«——0btencion del modelo

—

- Lluvia de ideas del sistema
mecanico.
- Matriz torma de decisiones.

Analizar y discutir

elemen_tos del Realiizar pruebas de zobre el
mecanismo y i ; i i
sistema de funcionamiento. funcionamiento del
sistema.

accionamiento.

Fin del proyecto.

Figura 42. Mapa mental.

Nota. Fuente el Autor.
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6. Resultados
Descripcion de la propuesta:

El mecanismo se disefiar4 para un trapiche de uso doméstico convencional
Figura 43 y Figura 44 el cual trabaja con un motor de 2 HP de potencia, el mismo que
para su transmisién de potencia utiliza un conjunto de engranes y también de poleas.
Para tener una mejor referencia de las caracteristicas de trabajo de la maquina se

realiza una breve validacion de su sistema de transmision de potencia.

Figura 43. Trapiche escogido para el respectivo analisis.

Nota. Fuente: el Autor.

Figura 44. Trapiche escogido para el respectivo andlisis.

Nota. Fuente: el Autor

Transmision por correa:
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Dm = 2,5 pulg
DM = 22 pulg

Primera transmision por engranes:

Z1=12

Z2 =85
Ld=3.5cm
Dext=43.5 cm
Dint =40.5 cm
Hd=1cm

Utilizando la formula de Dint=(Z—-2.5)m , se despeja el médulo (m)

correspondiente.

Dint 40.5 cm

= = = _4 =
(Z—25 ~ (85 —25cm) _ 049 em=>5mm

m

De esa manera se verifica que el modulo utilizado en estos engranes es de 5,

Ahora, se puede calcular el diametro primitivo que le corresponde (Dp).
Dp=Z.m=85x%x0.5cm =42,5cm

Caracteristicas del motor instalado en esta maquina:

Motor de induccion monofasico

Pot=2 HP

n=1735rpm

Caracteristicas de los rodillos utilizados para moler la cafia:

Longitud = 18 cm

Didmetro = 12 cm

Estos rodillos deben cumplir con una regla establecida que es L = 1.5 X D , en

este caso si se cumple aquello.
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Este tipo de maquinas por lo general estan disefiadas para moler un aproximado
de 300 Ton/afio, la misma que trabaja 250 dias al afio y 8 horas diarias. Con estos datos
se puede obtener un total de carga/h.

300 Ton enunafio enundia Ton
=0.15—

capacidad = — L =X e da < 8h h

La resistencia en el aplastamiento de la cafia de azlcar es un parametro
fundamental para el disefio de este tipo de maquinas, la misma que se obtiene a través

de experimentos realizados, estos datos se muestran en la Tabla 14.

Tabla 14

Diametro y carga realizada en experimentos

Carga Q1 Carga Q2 Carga

¢ Cana (20mm) (3mm) total
(mm) (Kg) (Kg) (Kg)
50 780 1210 1990
47 810 1130 1940
47 920 980 1900
41 764 845 1609
47 648 1080 1728

Nota. Obtenido de (Cadavid, 2007)

En la Tabla 14, la columna de la carga Q1, representa la fuerza necesaria para
compactar la cafia a un espesor aproximado de 10mm, y la carga Q2 es necesaria para

compactar la cafia a un espesor de 3mm.

Mediante experimentos realizados por (Cadavid, 2007) se ha llegado a la
conclusion que el rodillo superior soporta la carga de los dos rodillos inferiores, y para
ello también se ha tomado como referencia media que el diametro de la cafia es de 5¢cm.
Con esto los valores correspondientes de carga son: 1.21 Ton al empezar con el
aplastamiento de la cafia, al pasar por el segundo rodillo inferior se da una carga de
0.78 Ton ya que la cafa llega aplastada, saliendo con un espesor minimo comprimido
gue se lo considera de 3mm. Por eso se sabe que la carga presente en la masa superior
del trapiche es de 1.99 Ton.

Q = (1.21 4+ 0.78) = 1.99 Ton

Para obtener el valor de la potencia necesaria para el sistema de molido se utiliza
la siguiente ecuacion:

Pot =05XQ XnXxXD X S

§Xf
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Donde:

Pot: Potencia consumida por el trapiche.

D: Didmetro del cilindro en m.

Q: Carga sobre el cilindro superior en Ton.
¢: Carga fibrosa especifica =q/D, en kg/m3.

6. Densidad del bagazo comprimido = 850 kg/ms3.

bagazo en 500g de caha

f: % de fibra, para ello se utiliza la siguiente formula: f = m

0.4, esto se obtiene de forma experimental cuyos valores se muestran en la Tabla 15

Tabla 15

Porcentajes de fibra de cafia

Cafna (gr) Bagazo (gr) Fibra f (%)

500 134 13

500 135 13,1
500 117 11,3
500 136 13,2

Nota. Obtenido de (Cadavid, 2007).

Datos:

De latabla 2: f = 0.131

D=0.12m
n=27.8 rpm
L =0.18m
=4
D
q=kx8Xf

Espesor minimo de la cafa (k) después de ser molida corresponde a k= 0.003m.

850kg kg
g = 0.003m X ——2 x 0.131 = 0.33405 —3
m m
Q33405%%% kg
=— M _ 578375 =
T 012m m?
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2.78375 X8
m

850 8  0.131
m

Pot = 0.5 X 1.99 Ton X 27.8 X 0.12 X

Pot = 0.437 HP (Potencia requerida por los rodillos para moler una cafia)

Para obtener la potencia de disefio se considera los rendimientos de las

transmisiones que respectivamente son:

Nengranes = 0.95, 7correas = 0.9

Pot = 0.437 HP = 0.566 HP
o T 095%0095%095 %09

Considerando un factor de servicio de 1.15 acorde al trabajo que va a realizar la
méaquina
POtdiseﬁo = 0.566 HP x 1.15 = 0.65 HP
0.65 HP seria necesario para moler una sola cafia, pero se observa que el motor

instalado es de 2 HP, entonces se interpreta que se va a moler mas de una cafa al

mismo tiempo y esto se demuestra por simple calculo.
Potgiseno = 0.65 HP X 3 cafias = 1.93 HP

Potjiseiio = 1.93 HP =~ 2 HP (Con ello se comprueba que la maquina posee un

motor capaz de transmitir una potencia para moler tres cafias al mismo tiempo)
Validacion del sistema de transmisién por engranes.

La transmision por engranajes es la que proporciona la potencia necesaria al
mecanismo del trapiche por medio de los rodillos. Para ello es necesario tomar en
cuenta el esfuerzo admisible que tiene el material con el que estan hechos estos
engranes, en este caso los engranes son de hierro fundido que le corresponde un
esfuerzo de 100 (MPa) (Budynas & Nisbett, Disefio en ingenieria mecéanica de Shigley,
2008); se utiliza ademés un factor de seguridad igual a 1,5 para este esfuerzo del

material, esto se hace con la finalidad de obtener un rango de seguridad.

Omateriat = 100 MPa
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Tabla 16

Resultados obtenidos de los engranajes del trapiche

o Ogis Pot,j m V, Fr Ld
mat
Deno. Z 1 (MPa) (MPa) (Hp) Y K, (mm) (m/s) (N) (cm)
1 12 0,245
1,5 89 59,33 2 1,49 5 0,62 2403,2 4
2 85 0,439

Nota. Fuente: el Autor.

En vista que los dos engranajes son del mismo material, se disefia la transmision

para el pifion.
Perfil fundido

" _3.05+V
v 3.05
Fr k,

Tdis = 5 1d Y

Potdis = FT X VL

F _ Potgis _ Potgis _ 2Potgis
= vy, = %‘1’1 T wlxzlxm
nXxm 19713 X7 20.64 rad
w = = = . _
30 30 S
2Potgis

T 20.64%>< 12xm

2 X2 X745 1
. e x
Tdis = 4768 m® . 0.245

Se despeja el médulo m

3 2xX2HPx745W 1

N X 5
2476.8 X 59.33 X 105 — 0.24

m = 4.358 mm (Primera interaccién)
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wlxzlxm 20.646% X 12 X 4.358 X 1073m

o= 2 2

m
V, =0.5398 5

k, con V=0.5398 m/s

_ 3.05+V
~ 3.05

k, =1.177

.| 2x2HPx745W 1.177

m= y
2476.8 x 59.33 x 106% 0.245

m = 4.6mm = 5 mm (Segunda interaccion)
m=>5

Ya con el médulo correcto se procede a calcular la velocidad lineal, fuerza

tangencial y la longitud del diente correspondiente.
@, =2zXm
@, =12 X 0.005 m = 0.06 m

rad

wlx@,1 20646 —x0.06m m
V= = =0.62 —
2 2 S
3.05 +0.62
k, = 308 1.20
Potg;s 2HP x 745 W
T = = ——— = 2403.22N
Vi 0.62 —
S
_ Fr ky
Gais = S T1d Y
Se despeja Ld
F. k
Ld — —T X v
m X Ogis Y
2403.22 N 1.20

Ld = X
0.005m x 59.33 x 106 "~ 0.245

Ld =0.039m =~ 0.04 m

Esfuerzo correspondiente para el piidn y el engrane
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2403.22 N 1.203

91 = 0.005m x 0.04m . 0.245
o1 = 59 MPa
240322 N 1.203
()

= 0.005mx004m ~ 04398

o, = 32.86 MPa
FS con Ld calculado
Tabla 17
Factor de servicio de los engranajes
Engrane FS
1 151
2 2.71

Nota. Fuente: el Autor.

El FS es menor en el engrane uno, se comprueba que es necesario hacer los

calculos en el pifidn por ser el mas critico.

La longitud del diente del pifién que tiene la maquina es de 3.5 cm, ahora

veamos como afecta el FS.

__ 240322N 1203
717 0.005m = 0.035m . 0.245
o, = 67.4 MPa

2403.22 N 1.203

= X
92 = 0.005m x 0035 m . 0.4398

o, = 37.56 MPa

FS con Ld = 3.5cm
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Tabla 18

Nuevo factor de servicio

Engrane FS
1 1.32
2 2.36

Nota. Fuente: el Autor.

Se observa que para transmitir la potencia necesaria al sistema de molido de
cafia la transmision por engrane con los numeros de dientes ya establecidos le
corresponde un moédulo de 5 y una Ld de 4cm. El modulo con el que ya cuenta este
pifidn es de 5 que esta correcto segun la validacion correspondiente realizada, no asi la
Ld la cual mediante los calculos da un valor de 4cm y el medido en la maquina es de
3.5 cm; esto quiere decir que si la Ld disminuye el diente soporta mas esfuerzo, lo que
hace que disminuya el factor de seguridad del material (el cual debe mantenerse o

superar el 1.5).

Para que no exista ningtn problema de funcionamiento en la primera transmision
por engranes, la maquina deberia solo moler dos cafias al mismo tiempo para que la
potencia absorbida por el sistema de molido se reduzca y en igual proporcion se va a

reducir el esfuerzo en los dientes de los engranes de la primera transmisién.
Torgue entregado por el motor

n = 1732 rpm

Pot.entregada = 1.8 HP

Pot.disefio = 2 HP

Pot.entregada =t X w

_mXn
=730
_mx173z_ 181.374 rad
w= 30 = . rad/s
Pot.entregada 1.8HP x 745 W
T= =

w ~ 181.374rad/s

T=7.4Nm Entrega el motor
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Z=85
Tren de engranes
para masas. Masas
27.7 rpm 461.24 Nm
27.7 rpm
=095 N
n- ’ X
a ' @ =22 pulg
n=085 | |
i=7.08
196.12 rpm
Transmisién por L |
engranes. <::| 65.12 Nm
Z=12
Transmisién por
correas. (<‘l:|
n=09 i=88
Eje del motor.
ﬁ 2hp
1732 rpm MOTOR 1732 rpm
7.4 Nm 74 Nm
| | N =09
g = 2.5 pulg

Figura 45. Diagrama cinematico del trapiche.

Nota. Fuente: el Autor.

Analizados los posibles sistemas de seguridad y luego de haber realizado la
matriz de toma de decisiones se optd por un mecanismo en especifico, el cual consta
de dos ejes estriados, cinco engranes, un engrane doble (embrague de perro) y una

palanca.

El sistema escogido a partir de la matriz de toma de decisiones es el siguiente:

Mecanismo 1: Caja de cambios rasio maju mundur.

https://www.youtube.com/watch?v=wRdsMODiYpM

Ubicacion del sistema de inversiéon de giro en el trapiche (Figura 46):
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https://www.youtube.com/watch?v=wRdsMODiYpM

Tren de engranes
para masas. Masas.

Transmision por
engranes.

<=

Sistema de inversion
de giro.

i

Transmisién por g

engranes.

Transmisién por

correas. <=

Eje del motor.

f

MOTOR

Figura 46. Ubicacion del sistema de inversion de giro en el trapiche.

Nota. Fuente: el Autor.

A continuacion, se da a conocer el diagrama cinematico del sistema de inversion

de giro mecénico a implementarse en el trapiche Figura 47.
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Salida hacia las masas
del trapiche.

i

10

Sistema de inversion de

giro.

o —
50 H 1] 3 2
=7 [,
Transmision por A [Zax
engranes <:I E’m_ua—
<16 4
8 - -
7

Entrada de
potencia.

Transmisién por
engranes.

Figura 47. Diagrama cinematico del sistema de seguridad, cotas en mm.

Nota. Fuente: el Autor.

A continuacion, se detalla el proceso de disefio del mecanismo de seguridad, el
cual se divide en submecanismos. Para el proceso y valores se tomd como guia

(Budynas & Nisbett, Disefio en ingenieria mecanica de Shigley, 2008)

- Disefo del submecanismo 1 (transmision de potencia de ingreso al sistema de
inversion de giro).
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Este submecanismo es el encargado de transmitir la potencia a la entrada del

conjunto de inversién de giro Figura 48, el cual consta de dos engranes de hierro

fundido. El trapiche consta con engranes de hierro fundido por ello se trabajara el mismo

material.

Potencia hacia sistema
de seguridad.

d

[

Transmision por
y CI; engrane.

0

Potencia del trapiche

Figura 48. Submecanismo 1.

Nota. Fuente: el Autor.

Tabla 19

Datos del submecanismo 1

Denominacion Engrane 1 Engrane 2
n (rpm) 196,12 rpm 49 rpm
Torque (1) 65,12 Nm 260,48 Nm
Potencia 1490 W 1490 W
Numero de dientes (N 6 2) 12 12
Médulo (m) 5 mm 5 mm
Longitud del diente (Ld) 4 cm 4 cm

Didametro exterior (Dext)
Diametro interior (Dint)

Diametro primitivo (Dp)

(N+2) xm =7 cm
(N-2,5) xm =4,75cm

Nxm=6cm

(N+2) xm =7 cm
(N-2,5) xm =4,75cm

Nxm=6cm

Nota. Fuente: el Autor.

Célculos para los engranes del submecanismo 1:

Flexién de engranes rectos basados en ANSI/AGMA 2001-D04

Wt

__ 33000 H

W, = 1000(P) /v,

(Unidades SI)

(Unidades habituales en Estados Unidos)
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Esfuerzo de flexion de engranes

c=W!XK, XK, XK, x % X K’”]LKB (Unidades en Estados Unidos)
=Wt 1 KuxKp i
c=W"'%xK, XK, X K; X P 7 (Unidades SI)

Limite de durabilidad en flexion de engranes

S, Y . . .
Operm = 7o —N_ (Unidades habituales en Estados Unidos)
SF KTXKpR
S Y,
Operm = - X
FSF YQXYZ

(Unidades SI)

Factor de seguridad en flexion:

_ Se X Yn/(Kr X Kg)

FS;
o

La relacion de velocidades nominales es

VR=1

El valor de sobrecarga Ko = 1,50, de acuerdo a la figura 14-17 del libro de
Shingley pag 746. Con ello la potencia de disefio es

Paiseno = Ko X P

Piiseio = 1,5 % (1,490 kW) = 2,235 kW
Np =12
Dp=Npxm=12x5=60 mm
Ne =Np (VR)=12x 1 =12
De=Nexm=12x5 =60 mm
Velocidad de salida nc = np (Np/Ng)
Nne = 196,12 rpm x (12/12) = 196,12 rpm
Distancia entre centros C = (Np + NG) x m/2
C=(12+12) x (5)/12

C =60 mm
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En unidades SI, la velocidad de la linea de paso (diametro primitivo) en metros
por segundo (m/s) es:

v, = T x Dy X 1,,/(60000)

donde Dp estd en mm y n, esté en revoluciones por minuto (rpm). Entonces

v, = (X 60 X 196,12)/(60000)
v, = 0,616 m/s

En unidades SlI, la carga transmitida Wt esta en newtons (N). Si la potencia P
esta en kW y v; esta en m/s,

Wt = 1000(P)/17t
W, = (1000)(1,490)/0,616
W, =2418,8N = 2,418 kN

El ancho de cara (Ld) F en el sistema inglés es F = 12 (m). Para este problema,
F =40 mm.

Ks=Kg=1
K, = (A:fW)B V en pie/min
K, = (220 'ZOOV)B V en m/s

A=50+56(1-B)
B =0,25(12 — Q,)?/3

Para Kv se utiliza Qv =6

A =50+56(1-0,825) =60

B =0,25(12 — 6)?/3 = 0,825

60 + /200 X 0616 525
60

v
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K,=1,15
Calculo del factor de distribucion de cargas Km (Ku)

K = Cnp =14 Cue(CprCom + CnaCe)

Cmc = 1 para dientes sin coronar
Cmc = 0,8 para dientes coronados

Eneste caso Cnc =1

L 0.025 Ld < 1pul
10d =1pue
Ld
Cof =4 Tog ~ 00375 +0.0125 Ld 1< Ld <17 pulg
Ld
| T0q — 01109 +0.0207 Ld — 0.000228 Lq? 17 <Ld <40pulg
Cpr = Ld 0,0375 4 0,0125Ld
Pf = 10d ’
of = L _ 0,0375 4+ 0,0125Ld *Dp es el diametro del pifion
10Dp
Ld < 17 pulg
Ld 40 _ 066
Dp 60

40
Cor = o — 0,0375 + (0,0125 X 40)
Cpy = 0,53

Célculo de Cpm

C,m =1 Para pifion montado separado con S4/S < 0,175
Com = 1,1 Para pifidn montado separado con S4/S < 0,175
Com =1

Calculo de Cma

Cpna = A+ BF + CF?
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Se considera gue los engranajes son unidades comerciales, cerradas
A=0,127

B =0,0158

C =-0,930(10%)

F =40 mm = 1,57 pulg

Cma = 0,127 + 0,0158 x (1,57) — 0,930 x 10~# x (1,57)?
Cna =0,152

- Célculo de Ce

Ce = 0,8 para engranajes ajustados durante el ensamble o si la compatibilidad

se mejora mediante lapeado, o ambos.
Ce = 1 para todas las otras condiciones.
EnestecasoCe=1

K = Cg = 1+ Cone (CoyCom + CmaCe)
Kyn=1+1(053x1+ 0,152 x 1)
Kny = 1,68

- Célculo de Jp y Jc de resistencia a la flexién
De la figura 14-6 del libro de Shigley pagina 733
Yip, Jp = 0,20
Yie,Je = 0,20
Célculo del esfuerzo de flexion del diente del piidn y engrane

1 KyxKp
X

=WtxK, XK, XK.X
o 0 v s b xm, Y]

1,68 X1

0, = 24188 X 1,5 x 1,5 x 1x ——x 22X1 = 22857 MPa
24188 X 15X 1,5x 1 x —— x 28X _ o857 mp
= X X X X X =5
% eR LoD 40x5 020 ’ a
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- Estimacioén de esfuerzo de flexion St

Elijo un material de engrane en este caso son de hierro fundido: St = 480 Mpa
(Budynas & Nisbett, Disefio en ingenieria mecanica de Shigley, 2008).

Calculo del esfuerzo permisible

_ St Yn . . .
Tperm = 75, X KoxKe (Unidades habituales en Estados Unidos)

. _ St YN
perm — psp T ygxYy

(Unidades SI)

- Caélculo del factor de temperatura Kr (Ye).

Se asume que con la utilizacion de un lubricante el sistema de engrane trabaja

por debajo de los 120°C. Lo que da un Ky=1
- Caélculo del factor de confiabilidad Kr (Yz).

Aqui se hace uso de la tabla 14-10, pag. 744, se elige una confiabilidad de
0,99, conelloKr=1

- Caélculo del factor del ciclo de esfuerzo

De la figura 14-14, pag. 743 se escoge el numero de ciclos de vida que se

desea para el engrane. En este caso 107 ciclos, lo que corresponder a Yy = 1.

1
Operm = 480 MPa X T 1

Operm_p_¢ = 480 MPa

Célculo del coeficiente de seguridad frente al fallo debido a la flexidén en la

base del diente.

_ Opermp G _ 480 MPa

FSpp = o = 528,57 MPa
FSpp =2,01
FSpg = Opermp G _ 480 MPa
Og 228,57 MPa
FSpe =2,01

“El coeficiente de seguridad es mayor que uno, esto garantiza seguridad”.
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Calculo de la falla por picado o fatiga superficial

o Zr

=7y WXK, XK, X K X ——
%c EJ dwlb A

Esfuerzo de contacto permisible O¢perm

o _ Sc ZNChy
cperm — gy * KpKg

(Unidades habituales en Estados Unidos)

_ S ZNZyy .
Ocperm = pg- X Yoty (Unidades SI)

- Caélculo del coeficiente elastico Ze (Cp)

De la tabla 14-8, se escoge el material con el que est4 hecho el pifién y el

engrane, en este caso hierro fundido lo cual da que Zg = 22 MPa°®,

- Célculo del factor geométrico de resistencia a la picadura | (Z))

NG dG
mG = = —
Np dp
7, = sen @yxXcosP¢ mg
r—= 2Xmpy mg+1
12
meg = E =1

Angulo de presion es 20°
my = 1para engranes rectos

_sen 20° X cos20° y 1
= 2x1 1+1

Z,=0,08

Célculo del esfuerzo de compresion

o Zr

=Zg IWEX K, X K, X Kg X ———
% EJ dwlb A

Wt =2,4188 kN

K,=15
K, = 1,15
K, =1

100



Ky = 1,68
Zgp =15 (Tablab)

Z; = 0,08
dwl = 60 mm
b = 40 mm
=22 MPa% x [2418,8x15x% 1,15 x 1 X 1,68 xi
Oep=G = SO 60 x 40~ 0,08

Ocp_c = 162,8 MPa

- Estimacién de resistencia superficial de contacto Sc

Engrane de hierro fundido, entonces Sc = 480 MPa

- Factor de relacién de dureza de resistencia a la picadura Cy (Zw), solamente

para el engrane.

De la figura 14-12, pag. 742, con mg = 1 y una relacion de dureza de 1,2. Se

obtiene Zw =1

- Célculo del factor de ciclos de esfuerzos de resistencia a la picadura Zy

De la figura 14-15 de la pag. 743, de acuerdo al numero de ciclos de carga que

es de 107, se tiene un valor de Zy = 1.

Célculo del esfuerzo de contacto permisible en el pifibn y engrane.

_ S N
Oc,perm-p = FSy~ YoY,

O¢perm—p = 480 MPa X Tx 1

Ocperm—p = 480 MPa

Sc _ZnZw
Ocperm—G — FSy X Y, Y,

1
O¢perm—c = 480 MPa X Tx 1

Ocperm—c = 480 MPa

Célculo del coeficiente de seguridad frente al fallo por picado o fatiga

superficial.
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480 MPa

FSHG — Uc,perm—G
Jc,p—G
Fs 480 MPa _
H6 ~ 162,8MPa ™

Finalmente se comparan los coeficientes

Para el pifién FSg, con (FSh)%:

2,0 con (2,9)?= 8,4 la amenaza para ambos engranes es por flexion.
Para el engrane se compara FSrc con (FSh)Ze:

2,01 con (2,9)? = 8,41 la amenaza en el engrane también es por flexion.

- Disefio del submecanismo 2 (transmisién de potencia del engrane tres al

engrane cuatro del sistema de inversién de giro)

Este submecanismo es el encargado de transmitir la potencia que ha entrado al
sistema de inversion de giro, dirigiendo la potencia a la salida del sistema mediante el
engranaje cuatro Figura 49, esta transmision consta de dos engranes de acero. Se
utilizara el acero como material ya que el conjunto de engranes adquiridos son este tipo

de material.

En esta transmision se obtiene a la salida un sentido de giro inverso al que entra

en el engrane tres.
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Entrada de potencia.

Transmision por
engrane.

U

Salida de potencia.
Figura 49. Submecanismo 2.
Nota. Fuente: el Autor.
Tabla 20
Datos del submecanismo 2
Denominacion Engrane 3 Engrane 4
n (rpm) 196,12 rpm 333,4 rpm
Torque (1) 65,12 Nm 110,7 Nm
Potencia 1490 W 1490 W
Numero de dientes (N 6 2) 18 32
Médulo (m) 2 mm 2mm
Longitud del diente (Ld) 9 mm 10,5cm
Didametro exterior (Dext) (N+2) xm =4 cm (N+2) xm =6,8 cm
Diametro interior (Dint) (N-2,5) xm=3,1cm (N-2,5) xm =5,9cm
Didametro primitivo (Dp) Nxm=3,6cm Nxm=6,4cm

Nota. Fuente: el Autor.

Siguiendo con la misma secuencia de calculo realizada para el submencanismo

1, se obtienen los resultados para el submencanismo 2.
Célculo de lafalla por flexion en la base del diente

- Esfuerzo de flexién del diente del pifidn y engrane

=W XK, X K, X Kg x ! xKHXKB
0= 0 v s 7 hx m, Y]
gy = 4037,9 X 1,5 X 1,1 X 1 X —— x 222 = 1343 MPa
10,5%2 0,31
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1 1,313 x 1

= 4037,9%x 15X 1.1 x 1 X x
% 105%x2 036

= 1157 MPa

Esfuerzo de flexion permisible St
Engrane de acero, entonces St= 1380 MPa.
Esfuerzo permisible

1
Operm = 1380 MPa X T 1

Operm_p_c = 1380 MPa

Coeficiente de seguridad debido al fallo por flexion en la base del diente.

FS, = Operm p G _ 1380 MPa
' ap 1343 MPa

FSp, = 1,027

Operm p.c _ 1380 MPa
O¢ 1157 MPa

FSFG =

FSFG - 1,2

Célculo de la falla por picado o fatiga superficial

Esfuerzo de compresion

Ky y ZR
dwlb Z;

aC:ZE\/thKoxK,,xKSx

1,313 y 1,5
36 x10,5 0,10

Oep-g = 191 MPa®s x \/4037,9 Xx15%x1,1%x1x

0cp-c = 209,63 MPa
Estimacién de resistencia superficial de contacto Sc
Engrane de acero, se escoge Sc = 1380 MPa

Esfuerzo de contacto permisible en el pifidn y engrane
Sc _ Zn
erermr = B, Yo
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cperm—p = 1380 MPa x

1x1
Ocperm—p = 1380 MPa

Sc _ZnZy
Ocperm—G — FSy, X Yo Y,

1 x 1,005

Ocperm—G — 1380 MPa x Tx 1

Ocperm—c = 1386,9 MPa

- Coeficiente de seguridad frente al fallo por picado o fatiga superficial

c,perm—p
FSup = Gepc
1380 MPa

F S ———
Stp 209,63 MPa 6,

FSHG _ c,perm—G
Jc,p—G
1386,9 MPa _

SHe = 309,63 MPa

Finalmente se compara los resultados de los coeficientes
- Para el pifion FSg, con (FSk)%:
1,027 con (6,5)%= 42,25 la amenaza para el pifién es por flexion.
- Para el engrane se compara FSrc con (FSh)2c:
1,2 con (6,6)? = 43,56 la amenaza en el engrane también es por flexion.

- Disefo del submecanismo 3 (transmision de potencia del eje cinco al eje seis

y posteriormente al engrane siete del sistema de inversion de giro)

Este submecanismo es el encargado de transmitir la potencia que ha entrado al
sistema de inversion de giro, dirigiendo la potencia a la salida del sistema mediante el
engranaje seis que finalmente entra en contacto con el engrane siete, esta transmision
consta de tres engranes de acero Figura 50. Se utilizara el acero como material ya que

el conjunto de engranes adquiridos son de este tipo de material.

En esta transmisién se obtiene a la salida un sentido de giro igual al que entra

en el engranaje cinco.
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—= Entrada de potencia.

6» e Transmision por

salida de potendia. <0 ,
Figura 50. Submecanismo 3.
Nota. Fuente: el Autor.
Tabla 21
Datos del submecanismo 3
Denominacion Engrane 6 Engrane 7
n (rpm) 287,5 rpm 196,12 rpm
Torque (1) 44,42 Nm 65,12 Nm
Potencia 1490 W 1490 W
Numero de dientes (N 6 2) 15 22
Médulo (m) 2 mm 2mm
Longitud del diente (Ld) 11 mm 11 mm
Didametro exterior (Dext) (N+2) xm =3,4 cm (N+2) xm =4,8 cm
Didametro interior (Dint) (N-2,5) xm=25cm (N-2,5) xm =3,9cm
Didametro primitivo (Dp) Nxm=3cm Nxm=4,4cm

Nota. Fuente: el Autor.

De igual manera se sigue la secuencia de célculo del submecanismo 1 y se

obtiene los resultados en el submecanismo 3.
Célculo de lafalla por flexion en la base del diente

- Esfuerzo de flexién del diente del pifidbn y engrane

1 Ky X Kg
X
b X my Y;

o=W'XK, XK, X Kg X

0y = 3311 X 1,5 X 1,13 X 1 X —— X 221 = 1285 MPa

11x2 0,25
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3311 x 15 x 113 x 1 x —— x 228 %1 _ 10368 MP
= X X X X X =
% S 11x2 . 031 b

Esfuerzo de flexion permisible St
Engrane de acero, entonces St= 1380 MPa.
Esfuerzo permisible

1
Operm = 1380 MPa X T 1

Operm_p_c = 1380 MPa

Coeficiente de seguridad debido al fallo por flexion en la base del diente.

o] 1380 MPa
F SFp _ perm p G

op  1285MPa
FSp, = 1,07
FSpe = Tperm p.c _ 1380 MPa
g 1036,84 MPa
FSp¢ =1,33

Célculo de la falla por picado o fatiga superficial

Esfuerzo de compresion

Ky y Zr
dwlb Z;

aC:ZE\/thKoxK,,xKSx

1,26 y 1,5
30x11 0,10

Oep-g = 191 MPa®s x \/3311 x1,5%1,13 x 1 X

Ocp_c = 247,77 MPa

Estimacién de resistencia superficial de contacto Sc
Engrane de acero, se escoge Sc = 1380 MPa

Esfuerzo de contacto permisible en el pifidn y engrane
Sc _ Zn
erermr = By o
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cperm—p = 1380 MPa x

1x1
Ocperm—p = 1380 MPa

Sc _ZnZy
Ocperm—G — FSy, X Yo Y,

1 x 1,005

Ocperm—G — 1380 MPa x Tx 1

Ocperm—c = 1386,9 MPa

- Coeficiente de seguridad frente al fallo por picado o fatiga superficial

c,perm—p
FSup = Gepc
1380 MPa

FSy,=—————— =15,
Hp = 247 77 MPa

FSHG _ c,perm—G
Jc,p—G
1386,9 MPa _

Sue = 347 77mpa >0

Finalmente se compara los resultados de los coeficientes
- Para el pifion se compara FSg, con (FSh)?:
1,07 con (5,5)?= 30,25 la amenaza para el pifion es por flexion.
- Para el engrane se compara FSrc con (FSh)2c:
1,33 con (5,56)% = 30,9 la amenaza en el engrane también es por flexion.

- Disefo del submecanismo 4 (transmision de salida potencia del engrane ocho

al engrane nueve)

Este submecanismo es el encargado de transmitir la potencia de salida hacia las
masas del trapiche, esta transmision consta de dos engranes de hierro fundido Figura
51. Se utilizara el hierro fundido como material ya que los engranes del trapiche son de

este tipo de material

En esta transmision es donde se da la inversibn de giro de acuerdo a las
posiciones de los engranajes que se encuentran dentro del sistema mecanico

implementado en la maquina.
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Salida de potencia ||
hacia las masas del =—— !1'
trapiche. i

Transmision por -~
engrane. 8 Moot

— = Entrada de potencia.

Figura 51. Submecanismo 4.

Nota. Fuente: el Autor.

Tabla 22
Datos del submecanismo 4
Denominacion Engrane 8 Engrane 10
n (rpm) 204,12 rpm 49 rpm
Torque (1) 62,56 Nm 260,48 Nm
Potencia 1490 W 1490 W
Numero de dientes (N 6 2) 12 85
Médulo (m) 5 mm 5 mm
Longitud del diente (Ld) 4 cm 4 cm
Didametro exterior (Dext) (N+2) xm =7 cm (N+2) xm =43,5cm
Diametro interior (Dint) (N-2,5) xm =4,75cm (N-2,5) xm =41,25 cm
Diametro primitivo (Dp) Nxm=6cm Nxm=425cm

Nota. Fuente: el Autor.

Célculo de lafalla por flexion en la base del diente

- Esfuerzo de flexién del diente del pifidn y engrane

=Wt!x K, XK, xXK.X ! xKHXKB

0= 0 v s b xm, Y]
0, =2328x1,5% 1,5 x 1 x —— x 22*1 _ 990 MPa
p 40X5 0,20
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1 1,68 x 1

= 2328 X 15X 15X 1 X x = 104,76 MP
% 40x5 042 a

Esfuerzo de flexion permisible St
En este caso es de hierro fundido, entonces St = 480 Mpa

Esfuerzo permisible

S y Yy
Operm = e " Y, x ¥,

1
Operm = 480 MPa X T 1

Operm_p_c = 480 MPa

Coeficiente de seguridad debido al fallo por flexion en la base del diente

_ OpermpG _ 480 MPa

B =, = 220Mpa
FSp, =2,18
FSpg = Opermp G _ 480 MPa
O¢ 104,76 MPa
FSpc =4,5

Célculo de la falla por picado o fatiga superficial

Esfuerzo de compresion

Ky  Zpg
X —
dwlb Z;

aC:ZE\/thKOxK,,xKSx

1,68 y 1,5
60 x40 0,14

Ocp-c = 22 MPa®® x \/2328 x 1,5 % 1,15 X 1 X

0cp-¢ = 120,7 MPa
Estimacién de resistencia superficial de contacto Sc

Engrane de hierro fundido, entonces Sc = 480 MPa
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- Esfuerzo de contacto permisible en el pifién y engrane.
SC ZN
vy = By Yoty

O¢perm-p = 480 MPa X T 1

Ocperm_p = 480 MPa

Se _ZnZy
Ocperm—G — FS,, X Yo Y,

1x 1,015

O¢perm-¢ = 480 MPa x Tx 1

Ocperm—¢ = 487,2 MPa

- Coeficiente de seguridad frente al fallo por picado o fatiga superficial

s 480 MPa .
Hp = 120,7MPa

[ 487,2 MPa _
HG ™ 120,7 MPa ~

Finalmente se compara los resultados de los coeficientes
- Para el pifion se compara FSg, con (FSp)?:
2,18 con (3,7)%= 13,69 la amenaza para ambos engranes es por flexion.
- Para el engrane se compara FSrc con (FSh)2%c:
4,5 con (4)? = 16 la amenaza en el engrane también es por flexion.
- Disefo del submecanismo 5 (engranaje intermedio de posicionamiento)

Este submecanismo es el encargado de transmitir la potencia ya sea al
engranaje tres o al engranaje cinco Figura 52, permitiendo de esta manera la inversion

de giro a la salida del sistema.
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Transmisidn de potencia —\ [ Transmisién de potencia
a izquierda. =1 \f => a derecha.

U

Engrane

Figura 52. Submecanismo 5.

Nota. Fuente: el Autor.

Los dientes laterales de la Figura 52 se los calcula mediante las formulas del
esfuerzo cortante a fin de validar el mismo y otros parametros al cual estéa trabajando el

mecanismo, de esta manera verificar su correcto funcionamiento.

Validacion de los dientes laterales izquierdos.

Detalle A

=~ Diente lateral izquierdo

Figura 53. Diente lateral izquierdo del submecanismo 5, cotas en mm.

Nota. Fuente: el Autor.

Donde:

T es el esfuerzo cortante en [MPa].
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F es la fuerza que actua sobre el sélido en [N].
A es la seccion paralela a la fuerza en [m?].
Tperm = 0,400,

Segun (Matias, 2015) el material utilizado para los engranes es el acero AlSI
9310:

Resistencia uGltima Su = 820 MPa
Resistencia de fluencia Sy 6 oy = 450 MPa

Tperm = 0,40 X 450 MPa
Tperm = 180 MPa

Calculo de la fuerza que transmiten dichos dientes laterales.

=2XTX xW
v = MXT 50

20,537 %

=2XmX 18,75 X 1073 m X
v TT m 60

m
v=20,04—
S

Haciendo uso de la siguiente ecuacion se despeja la fuerza.

P=FXv
Donde:
P = es la potencia [W].
F = es la fuerza [F].
v = es la velocidad [m/s]
P
F=—
v
_ 2HP X 745W
~0,04m/s
F =37250N

Calculo del esfuerzo cortante maximo de los dientes laterales.
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_ 37250N
' =468 x 10-5 m?

T =79,59 MPa

Factor de seguridad

180 MPa

FS =9 soMpa

2,26
Con los resultados se puede evidenciar que los dientes estan disefiados para
transmitir una fuerza de 84240 N y la fuerza real que estan transmitiendo es de 37250

N, es decir la fuerza que transmite en el mecanismo es mucho menor a la de disefio.

De la misma manera la resistencia de fluencia del material de los dientes
laterales nos permite obtener el esfuerzo cortante admisible que es de 180 MPa, en
comparacion con el esfuerzo cortante real que es de 79,59 MPa, se observa que el
esfuerzo de corte al cual esta sometido el mecanismo es mucho menor al esfuerzo de

corte admisible.

Validacion de los dientes laterales derechos.

Detalle B

i
|, Diente lateral
| derecho

Figura 54. Diente lateral derecho del submecanismo 5, cotas en mm.

Nota. Fuente: el Autor.

Tperm = 0,40 X 450 MPa
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Tperm = 180 MPa

Célculo de la fuerza que transmiten dichos dientes laterales.

2 X T X xW
= r e
v T 50

20,537 %

=2Xmx18,75%x 1073 m X
v TT m 60

m
v=20,04—
S

Haciendo uso de la siguiente ecuacion se despeja la fuerza.

P=FXxv
Donde:
P = es la potencia [W].
F = es la fuerza [F].
v = es la velocidad [m/s]
P
F=-
v
_2HP x745W
~0,04m/s
F =37250N

Calculo del esfuerzo cortante maximo de los dientes laterales.

B 37250 N
' 73374 x 10-5 m?
7 =110,4 MPa
Factor de seguridad
s = 180 MPa L63
"~ 110,4 MPa '

Con los resultados se puede evidenciar que los dientes derechos estan
disefiados para transmitir una fuerza de 60732 N y la fuerza real que estan transmitiendo
es de 37250 N, es decir la fuerza que se transmite en el mecanismo es mucho menor a
la de disefio.
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De la misma manera la resistencia de fluencia del material de los dientes
laterales permite obtener el esfuerzo cortante admisible que es de 180 MPa, en
comparacion con el esfuerzo cortante real que es de 110,4 MPa, se observa que el
esfuerzo de corte al cual estd sometido el mecanismo si es menor al esfuerzo de corte

admisible.
- Disefio del submecanismo 6 (palanca inversora de giro)

Este submecanismo es el encargado de cambiar de posicién al conjunto de
engrane (embrague de perro), permite conectar ya sea con el engrane tres o cinco, con

la finalidad de tener un sentido de giro diferente a la salida del sistema, Figura 55.

Palanca de accionamiento.

Conexién a Conexion a
izquierda. derecha.

Figura 55. Submecanismo 6.

Nota. Fuente: el Autor.

El material utilizado para el sistema del accionamiento por pedal que permitira la
distinta ubicacion (izquierda y derecha) del engrane intermedio del eje uno (Figura 56),
se calcula mediante las férmulas del esfuerzo cortante y por aplastamiento a fin de
validar las dimensiones de estos elementos que conforman el sistema mecéanico de
posicionamiento. El perfil a implementar para este mecanismo sera una pletina de 4 cm

de ancho y su espesor serda calculado.
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Pedal

784.8N

Articulacién C <=

Articulacion B

Articulacion A

<=

B

Figura 56. Bosquejo de los elementos presentes en el pedal, cotas en mm.

Nota. Fuente: el Autor.
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Figura 57. Fuerzas actuantes en los pasadores.

Nota. Fuente: el Autor.

Donde:

T es el esfuerzo cortante en [MPa].

F es la fuerza que actia sobre el sélido en [N].

A es la seccion paralela a la fuerza en [m?).
Tperm = 0,400,

Los materiales mas utilizados para estructuras es el acero AISI 1020
(waldunsteel, s.f.)

Resistencia ultima Su = 420 MPa

Resistencia de fluencia Sy 6 oy = 350 MPa
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El acero que se utiliza para fabricar pernos es el acero SAE 1018 (HUMI, 2016)

Resistencia ultima Su = 440 MPa
Resistencia de fluencia Sy 6 oy = 370 MPa
Tperm = 0,40 X 370 MPa
Tperm = 148 MPa

La fuerza maxima que ejerce con el pie una persona va relacionada con el peso
de dicha persona. El peso promedio de una persona es de 80 kg.

F=mxXg

m

F =80kg x9,8ls—2
F =784,8N

Ya con el valor de la fuerza y con el esfuerzo permisible del material SAE 1018
se busca el diametro minimo requerido para el pasador del elemento A.

AXF
d= |—
T[XTperm

4 x784,8N

d =

n><148><106l

m2
d=26x%x10"3m = 2,6 mm

De igual manera se busca el diametro minimo requerido para el pasador del
elemento B.
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4XF
d= |————
X Tperm

4 x784,8N

T[X148X106%

d=26x10"3m = 2,6 mm

El diAmetro mayor requerido para pasadores es de 2,67 mm con ello se opta por
utilizar un pasador (perno M4) de 4 mm que es un diametro comercial, ya con un
pasador establecido se calcula el esfuerzo cortante que existe en el mismo con la fuerza
maxima aplicada.

_ 7848N
b= X (0,004m)2
— 4

T = 62,45 MPa
Factor de seguridad

140 MPa

= ezasmpa %4

Esfuerzo por aplastamiento en el punto de conexién del pedal (elemento A) con
el elemento B
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Base del pedal

Articulacién A

Figura 58. Fuerza actuante en el pedal, cotas en mm.

Nota. Fuente: el Autor.

Op

F
O'b=Z

784,8 N

~ 0,006 m x 0,00635 m

0y = 20,35 MPa

Esfuerzo de aplastamiento en los apoyos del pasador del elemento B del

mecanismo Figura 59.

Op

F
O'b=Z

392,4N

~ 0,006 m x 0,004 m

op = 16,35 MPa
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Detalle E
784 8 N

392,4N 392,4N

Figura 59. Fuerzas actuantes en los orificios del pasador del elemento B.

Nota. Fuente: el Autor.

Para poder identificar el espesor de la pletina de 4 cm de ancho se aplica el

respectivo momento e inercia en esta geometria que es un rectangulo.

Figura 60. Momento de inercia en la pletina, cota en mm.

Nota. Fuente: el Autor.

Momento de inercia de un rectangulo.
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12
afszIXC
_myxe

or
my=F Xd

m; = 784,8N x 0,29 m
ms = 226,8 Nm

. 226,8 Nm % 0,02m

140 x 10° %

I =324 x1078m*

12 x1
b = 3

_12x3,24 x10~°m*
B (0,04m)3

b =6,07 X 1073 m = 6,07 mm

La base del rectangulo es de 6,07 mm, esto quiere decir que se debe tener un

espesor minimo de 6,07 mm, por consiguiente, se escoge un espesor comercial de la

pletina que es de 6,35 mm.

Con la geometria de la pletina se realiza el calculo de esfuerzo a traccion en el

elemento mas critico (B), tomando en cuenta cada extremo en su area mas vulnerable.
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Articulacién B

784,8 N

o |
\i’/392,4 N

Figura 61. Fuerzas actuantes en el elemento B.

Nota. Fuente: el Autor.

Figura 62. Area critica en el elemento B.

Nota. Fuente: el Autor.

Esfuerzo a traccion del elemento B en el agujero inferior.

|
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A =(0,03m x 0,004m) — (0,006m x 0,004m)

A=96x10"°m?

_ 3924N
"~ 9,6x10~5m?

o
o = 4,087 MPa
Esfuerzo a traccion del elemento B en el agujero superior.

F
7712

784,8 N

7= 96x10-5m?

o = 8,175 MPa

Para calcular el diametro del apoyo principal del elemento A (sera de acero AlSI
1020), se aplica la formula de la teoria del esfuerzo cortante maximo. La fuerza actuante

de 138 N resulta de la descomposicion de la fuerza 784,8 N, a lo largo del eje x.

138 N

Figura 63. Fuerza actuante en el apoyo principal del elemento A, cotas en mm.

L [Bexms
B T X Ogis

Mf =Fxd

Nota. Fuente: el Autor.
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Mf =138 N x 0,038 m

Mf =524 Nm

5| 32x524Nm
Tt X 140 X 106 N/m?

d=1725%x10"3m=7,25mm

El didametro del apoyo principal del elemento A debe tener un didmetro minimo

de 7,25 mm, se escoge un diametro comercial de 8 mm.
Selecciodn del resorte

Para esta aplicacion se usara un resorte de extension por el requerimiento de
trabajo a realizar, las férmulas necesarias a tomar en cuenta se las encuentra en el

capitulo 4.7 del marco tedrico.

La fuerza promedio necesaria para desplazar el resorte se la propone, en este
caso una fuerza de 98,1 N (10 Ib de peso) para ejercer el desplazamiento
correspondiente. Como se habla en el capitulo 4.7, el material de fabricacion del resorte
es el acero ASTM A227, de los catdlogos de resortes se escoge un resorte de extension
modelo que cumpla con los requerimientos del trabajo a realizar (desplazamiento,
didmetro del alambre, fuerza maxima que soporta, constante de resorte). Con estos
datos previos se procede a realizar los respectivos célculos a fin de validar el buen

funcionamiento del mismo.

Datos:
F,=981N
D,, = 2 mm
Dg = 25 mm
L, = 130 mm
Ly = 80 mm
N, =22
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Esfuerzo cortante del resorte segun su material: 7, = 825 MPa

Modulo en cortante, G: G = 79,3 x 10° Pa

DI=DE_2XDW

D; = 25 mm — 2 X (2 mm)

D; =21 mm

D, = 25 mm — 2 mm

Dy, = 23 mm

C=D_m
Dy,
23 mm
C = =11,5
2 mm
_4C—1+0,615
S 4C—-4 C

_4x(115)—1 0615

S axais—4 11s 3

Esfuerzo real esperado en el resorte

8KFD,,
T= 3

nD,,

8x1,13x98,1N x 0,023 m
T =

1t X (0,002 m)3

T = 811,57 MPa

825 MPa
FS =

= ————=1,016 aceptable.
811,57 MPa

Deflexion con la fuerza de operacién

_8FC3N,
~ GD,
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_ 8x98,1Nx11,5% x 22
"~ 79,3 x 10° Pa x 0,002 m

f=0165m

- Disefio del submecanismo 7 (ejes de transmision de potencia y rodamientos)

Este submecanismo es el que contiene los engranes tanto de entrada como de
la salida de potencia que inicialmente entra al sistema de inversion de giro, cuenta con
sus respectivos rodamientos que seran escogidos de acuerdo a las caracteristicas de
trabajo a la que estén sometidos Figura 64. Para los ejes se ocuparan las formulas

correspondientes en el capitulo 5.4 que trata sobre los mismos.

Eje uno

ﬁ . Entrada de potencia

7
!

Eje inferior

]/
,}\
N

Eje dos

Salida de potencia .
p N

a

v

Rodamientos

X

Figura 64. Submecanismo 7.

Nota. Fuente: el Autor.

Muchos ejes estan hechos de ejes de bajo carbono, acero estirado en frio o

acero laminado en caliente, como los son los aceros AlS| 1020-1050.

En el caso del eje mas pequefio que se debera fabricar se opta por trabajar con
un acero AISI 1020 el cual cuenta con un esfuerzo de su material de 350 MPa. Se utiliza

este material ya que el eje inferior no soportara grandes cargas de trabajo.

Para los dos ejes de entrada y de salida se tomara en cuenta el tipo de material
con los que cuenta una caja de cambios de una motocicleta, para ello se ha hecho una
busqueda de informacion con la finalidad de saber qué tipo de acero se utilizan en este

caso.

El material mas idéneo por sus caracteristicas técnicas utilizado en la caja de
cambios de una motocicleta es el acero AISI 1040 estirado en frio, también se podria

trabajar con un acero AISI 9310. Los ejes de la caja de cambios estdn expuestos a un
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elevado régimen de giro del motor, por lo que es conveniente elegir un acero (AlSI 1040)
con una alta resistencia a la rotura (Matias, 2015).

Las caracteristicas de este material son:
Resistencia uGltima Su = 590 MPa
Resistencia de fluencia Sy = 490 MPa

Las formulas a utilizar para los respectivos célculos de los ejes estan descritas

en el capitulo 4.4.

Teoria del esfuerzo cortante maximo

32VM? + T? - Sy

nxd® -~ FS
32FS 1/3
d= M2 + T2
nSy

3|32FS
d=\/ X Mf?% + MT?

TS,y

FS =2 Para fallapor fatiga

_ 2XT

F T_engrane D
engrane

Fy = FT_engrane X tan 6
Fx = Zi=1(FiC059i)
Fy = Zi=1(FL'S€TL9L')

Céalculos para el eje uno:

Mediante el previo andlisis del trapiche modelo ya se sabe los valores
respectivos de esfuerzos con los que esta trabajando la maquina, es decir ya se tiene el
torgue y potencia que estara actuando en el eje de entrada (eje uno). Las distancias
entre cada elemento presente en el eje se las proporciona ya que se cuenta con el

mismo, en el cual se pueden evidenciar dichas distancias.

- Engranes 1-2
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T =72,55Nm

6 = 20°

S, = 490 MPa

En este caso la posicion del engrane uno con el dos se lo puede plantear de
diferentes maneras, con esto las fuerzas que actuan sobre el eje uno va a variar
conforme sea la posicién de trabajo entre estos dos engranes. Por ello se plante6 una
hoja de calculo para evidenciar cdmo cambian dichas fuerzas al variar la posicién de los
engranes (1-2), de todos ellos se hace el disefio para el caso mas critico, de esta forma
se garantiza el correcto funcionamiento del eje uno independientemente de la posicién

en la cual el operario opte por trabajarlo.
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Fr 2 53FN

Figura 65. Diferentes posiciones de trabajo entre el engrane uno y dos.

Nota. Fuente: el Autor.

De todas las posibles posiciones de trabajo de la Figura 65, se utiliza la posicién

de trabajo mas critica Figura 66 con la cual se realizaran los respectivos célculos.

G
»
7 FT\ N6Z=12

Z=12
\ Dp=0.06 m

Figura 66. Fuerzas entre engranes 1-2 (caso critico), eje uno.

Nota. Fuente: el Autor.

131



_2><72,55 N X m

Tengrane — 0.06 m
7

= 2418,33 N £90°

Fy = 2418,33 N X tan 20° = 880,201 2£0°
F, =0+ 880,201 = 880,201 N
E, =2418,33 +0 =2418,33 N

- Engranes 3-4

Z=18 2= 2
Dp=0.036 m

Figura 67. Fuerzas entre engranes 3-4, eje uno.

Nota. Fuente: el Autor.

27255 N.m

= = 4030,55N 2270°
Tengrane 0,036 m

Fy = 4030,55N X tan 20° = 1467 N £180°
F,=0—-1467 N = —1467 N
F, = —4030,55N + 0 = —4030,55N

- Engranes 5-6
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15 g 2=22
Fn ‘\‘x\Dp =0.044 m
\\“\.“

Figura 68. Fuerzas entre engrane 5-6, eje uno.

Nota. Fuente: el Autor.
2% 72,55 N.m
= = 3297,73 N £215°

0,044 m

Tengrane -
Fy = 3297,73 N X tan 20° = 1200,27 £125°
F, =—-2701,34 N — 688,446 N = —3389,78 N

F, =-1891,5N+983,2N = —908,3N

Célculo de las reacciones horizontales en el eje uno.

Cargas horizontales

Rhi Rhd

880,201 N

Ty

3389,78 N 1467 N

Figura 69. Cargas horizontales, eje uno, cotas en mm.

Nota. Fuente: el Autor.
JE. =0
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Rhi —3389,78 N — 1467 N + Rhd + 880,201 N =0

Rhi = 3976,579 N — Rhd

JMpgpi =0

—3389,78 N(0,03m) — 1467N(0,083m) + Rhd(0,123m) — 880,201 N(0,155m) = 0

—101,69 N.m — 121,761 N.m + Rhd(0,123m) + 136,43 N.m = 0

Rhd (0,123m) — 87,02N.m =0

Rhd = 707,48 N

Rhi = 3976,579N — 707,48 N

Rhi = 3269,09 N

Calculo de las reacciones verticales en el eje uno.

Cargas verticales

Lol

908,3 N 4030,55 N Rvd

Figura 70. Cargas verticales, eje uno, cotas en mm.

Nota. Fuente: el Autor.

IE, =0

Rvi —908,3 N —4030,55 N — Rvd + 241833 N =10

Rvi — Rvd = 2520,52 N

Rvi = 2520,52 N + Rvd
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2Mpy; =0
—908,3 N(0,03m) — 4030,55 N(0,083m) — Rvd(0,123m) + 2418,33 N(0,155m) =0
—27,249 N.m — 334,53 N.m + Rvd(0,123m) + 374,84 N.m = 0
—Rvd (0,123m) + 13,061 N.m = 0

_ 13,061 Nm
0,123m

Rvd = 106,187 N
Rvi = 2520,52 N + 106,187

Rvi = 2626,7 N
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Momento flector horizontal

3269,09N 707,48 N 880,201 N

Cargas horizontales I J J I I

3389,78 N 1467 N

3269,09 N

Momento cortante

120,69 N A

7 880,201 N
1578,69 N

58,8 Nm 91,676 Nm

28,16 Nm

Momento flector

Figura 71. Momento flector horizontal, eje uno.

Nota. Fuente: el Autor.
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2418,33 N
o

Momento flector vertical
Rvi
Cargas verticales l J‘ J‘
908,3 N 4030,55 N Rvd
2626,7 N
1718,4 N
Momento cortante
2NEION “sargzan
169,87 Nm
78,801 Nm
77,39 Nm
Momento flector

Figura 72. Momento flector vertical, eje uno.

Nota. Fuente: el Autor.
Mfiy = 98,07 Nm
Mfpy = 28,16 Nm
Mfy = 169,87 Nm

Mfpy = 77,39 Nm

Mf; = ,/Mfmz + Mfiy®

137



Mf, = 169,87 + 98,072 = 196,151 Nm (Se considera para el disefio del eje

uno)

Mfp = \/MfDVZ + MfDH2

Mf, = /77,392 + 28,16 = 82,35 Nm

TSy

3|32FS
d:J « ST

S, = 490 MPa
MT = 72,55 Nm

FS =2

g='| S22 X 1/196,1512 + 72,552
T x 490 x 106 ’ ’

d = /(4,157 x 108 x (209,138)
d=0,020m = 20 mm
deje 1 = 20 mm Diametro comercial

Calculos para el eje dos:

Al igual que en el eje uno, se tiene presente el torque y potencia a los que estara
sometido este eje dos. Las distancias entre cada elemento del eje se las proporciona

porque se cuenta con el mismo en el cual se pude evidenciar.

7= 72,55 Nm
6 = 20°

- Engranes 4-3
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Z=32
— 4 Dp=0.064m

Z’%M F
T

Figura 73. Fuerzas entre engranes 3-4, eje dos.

Nota. Fuente: el Autor.

B 2 X 72,55 Nm

F. = = 2267,18 N £270°
Tengrane 0,064 m

Fy = 2267,18 N X tan 20° = 825,188 N £330°
F, = 0N + 825,188 N = 825,188 N
F, = —-2267,18 N - 0N = —2267,18 N

- Engranes 7-6

Z=15

// 7 Dp=0.042m
Fn

Figura 74. Fuerzas entre engranes 6-7, eje dos.

Nota. Fuente: el Autor.

_ 2X72,55Nm

= ——F———=23454,76 N £132°
Tengrane 0,042 m

Fy = 3454,76 N X tan 20° = 1257,43 N £42°
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F, = —2311,68 N + 943,45 N = —1377,233 N

F, = 2567,38 N + 841,38 N = 3408,77 N

- Engranes 8-9

De igual manera como en el caso del eje uno, la posicién de trabajo entre el

engrane ocho y nuevo influye para el dimensionamiento del eje dos. De todas las

posiciones posibles entre el engrane ocho y nueve, se encogera los resultados mas

criticos para el célculo del eje dos.

C
B 8
8 4':\
FrR A &
F

3N

}

|
W
Z\LVT

Figura 75. Diferentes posiciones de trabajo entre el engrane ocho y nueve.

Nota. Fuente: el Autor.

De todas las posibles posiciones de trabajo de la Figura 75, se utiliza la posicion

de trabajo mas critica con la cual se realizaran los respectivos calculos. En este caso

mediante la hoja de calculo se evidencio que a partir de la posicion E hasta la H se
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obtendra el mismo diametro (méximo valor) necesario para el eje dos, por tal razon se

trabaja con la posicion E (Figura 76) para los respectivos célculos.

Z=12
Dp=0.06 m — Z2=85
e
///F ‘8 \\\ / \
WTN |
.\\ F}/ “'\\ /
il N A

Figura 76. Fuerzas entre engranes 8-9 (caso critico), eje dos.

Nota. Fuente: el Autor.

_ZXTZENM_ 633N L180°
Tengrane - 0]06 m - ’
Fy = 2418,33 N X tan 20° = 880,20 N £270°

F

= —2418,33 N+ 0N = —-2418,33 N

F, =0N—880,20 N = —880,20 N

Célculo de las reacciones horizontales en el eje dos.

880,201 N

Cargas horizontales

Rhi 825,188 N

Lo l

1377,233 N Rhd

Figura 77. Cargas horizontales, eje dos, cotas en mm.

Nota. Fuente: el Autor.

SE, =0
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—880,201 N + Rhi — 1377,233 N+ 825,188 N — Rhd =0

Rhi — Rhd = 1432,246 N

Rhi = 1432,246 N + Rhd

JMpgpi =0

880,201 N(0,025m) — 1377,233 N(0,035m) + 825,188N(0,088m) — Rhd(0,11m) = 0

22N.m — 48,20 N.m + 72,62 N.m — Rhd(0,11m) = 0

—Rhd (0,11m) + 46,42N.m =0

Rhd = 4219 N

Rhi = 1432,246 N + 4219N

Rhi = 1854,146 N

Célculo de las reacciones verticales en el eje dos.

Cargas verticales

Ruvi 3408,77 N Rvd

[ ] |
| J

2418,33 N 2267,18 N

Figura 78. Cargas verticales, eje dos, cotas en mm.

Nota. Fuente: el Autor.
2E, =0
—2418,33 N + Rvi + 3408,77 N — 2267,18 N+ Rvd =0

Rvi + Rvd = 1276,78 N
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Rvi = 1276,78 N — Rvd

XMgyi =0

2418,33 N(0,025m) + 3408,77 N(0,035m) — 2267,18 N(0,088m) + Rvd(0,11m) = 0

60,46 N.m + 119,3N.m — 199,51 N.m + Rvd(0,11m) = 0

Rvd (0,11m) — 19,746 N.m = 0

Rvd = 179,519N

Rvi = 1276,78 N— 179,519 N

Rvi = 1097,26 N
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Momento cortante

Momento flector

Momento flector horizontal

Cargas horizontales

1854,146 N 825,188 N
880,201 N 1377,233 N 421,9N

4219N

%

/ 403,288 N
880,201 N
12,08 N.m
9,29 N.m
22N.m

Figura 79. Momento flector horizontal, eje dos.

Nota. Fuente: el Autor.
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Momento flector vertical
1097,26 N 3408,77 N 179,519 N
Cargas verticales J J T
2418,33 N 2267 18 N
20877 N
Momento cortante o
179,5N
1321,07 N
2418,33 N
33.95 N.m
Momento flector
60,458 N.m
109,69 N.m

Figura 80. Momento flector vertical, eje dos.

Nota. Fuente: el Autor.
Mfiy = 22 Nm

MfDH = 9,29 Nm
Mfy = 109,69 Nm

MfDV = 3,95 Nm
2 2
Mf; = ,/Mfzv + Mfiy
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Mf; = /109,69 2 + 222 = 108,93 Nm (Se considera para el disefio del eje

uno)

Mfp = \/MfDVZ + MfDH2

Mf; =+/3,952 + 9,292 = 10,09 Nm

3|32FS
d:J « ST

TS,y

S, = 490 MPa
MT = 72,55 Nm

FS =2

g='| 222 x /108,932 + 72,552
T X 490 x 106 ’ ’

d = 3/(4,157 x 10~8 x (130,87)
d=0,0175m=17,5mm

deje 2 = 20 mm Diametro comercial

Calculos para el eje inferior:

Al igual que en el eje uno y dos, este es el que contiene al engrane seis en el
cual también se evidencia ya el torque y potencia de trabajo. La distancia del punto de

apoyo al elemento que se encuentra en el eje ya se tiene establecido.

Este eje debe ser fabricado, para ello se utilizara un tipo de acero que se

encuentra en el mercado local, este sera el acero AISI 1020 el cual tiene un S, =

350 MPa

7= 72,55 Nm

6 = 20°
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- Engranes 5-6

Z=15
Dp=0.03m

Figura 81. Fuerzas entre engranes 5- 6, eje inferior.

Nota. Fuente: el Autor.

B 2 X 72,55 Nm

F. = = 4836,66 N £215°
Tengrane 0,03 m

Fy = 4836,66 N X tan20° = 1760,4 N £305°

F, = —3961,96 N + 1009,72 N = 2952,24 N
F, = —2774,194 N — 1442,03 N = —4216,23 N
IE, =0
—2418,33 N + Rvi + 3408,77 N — 2267,18 N + Rvd = 0
Rvi + Rvd = 1276,78 N
Rvi = 1276,78 N — Rvd

Célculo de las reacciones horizontales en el eje inferior.
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Cargas horizontales

Rhi

4216,23 N

Figura 82. Carga horizontal eje inferior, cotas en mm.

Nota. Fuente: el Autor.
JE. =0

Rhi —4216,23N =0

Rhi = 4216,23 N

Célculo de las reacciones verticales en el eje inferior.

Cargas verticales

2952,24 N

“

Rvi

Figura 83. Carga vertical eje inferior, cotas en mm.

Nota. Fuente: el Autor.
2E, =0
Rvi + 2952,24N =0

Rvi = —2952,24 N
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Momento flector horizontal

4216,23 N

Cargas horizontales

4216,23 N

4216,23 N

%

75,89 Nm

Momento flector

Figura 84. Momento flector horizontal, eje inferior.

Nota. Fuente: el Autor.

149



Momento flector vertical
2952,24 N
Cargas verticales
295224 N
Momento cortante
7
7
2952,24 N
Momento flector
53,14 Nm

Figura 85. Momento flector vertical, eje inferior.

Nota. Fuente: el Autor.
Mfy = 75,89 Nm

Mf, = 53,14 Nm

Mf; = 1/va2 + Mfy®

Mf, = /75,892 + 53,142 = 92,64 Nm

3|32FS
d=\/ X Mf2 + MT?

T[Sy

S, = 350 MPa
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MT = 72,55 Nm

FS =2

= |22 X /92,642 + 72,552
~ Jmx 350 x 106 ' ’

d =3/(582 x 1078 x (117,67)
d =0,0189 m =19 mm

deje inferior = 20 mm Diametro comercial

Las ranuras o estrias de los ejes se las valida con las férmulas descritas

en el capitulo 4.6.3.1

Para el eje uno

Se encuentra inicialmente el diametro minimo establecido para el eje.
Dmin = 20 mm

Especificacién del nimero de nervaduras (N).

N=6

El didmetro medio es calculado aplicando la siguiente ecuacion.

D+d
d. =

$ 2
Donde:

D: diametro externo del eje nervado [mm].

d: didmetro interno del eje nervado [mm]

_ 20+ 16,5
s 2
ds = 18,25 mm

e Determinar el o,,,, mediante la seleccibn del material se selecciona la

resistencia a la compresién admisible ¢, presente en la Figura 37.
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Oq
Omin = 7

Acero al carbono: g, = 130 MPa

130 MPa
Omin = ——— = 65 MPa

65 MPa X 7500,64 mmflg _ 487541,6 H
a 1MPa /O mmtis

e Especificacion de un factor de distribucién de carga Km (Tabla 7).

Como ya se ha mencionado que el tamafio del coeficiente estd en un rango de
0,6 a 0,8. Se trabaja con el valor intermedio 0,7

Km=20,7

e Cdlculo de la altura de la conexion (hst) con la siguiente ecuacion:

h5t=h—2XS

Donde:
s: Dimensién del chaflan [mm].
h: altura de conexion minima [mm].

e Para el calculo de la altura de la conexion minima se aplica la siguiente

ecuacion.

Donde:
D: diametro externo del eje nervado [mm].
d: didmetro interno del eje nervado [mm].

20— 16,5
=— = 1,75 mm

hg =1,75mm—-2x1

hg = 0,25 mm

152



e A partir de los valores obtenidos se ocupa la siguiente ecuacion para calcular la

longitud minima de las ranuras.

Mt x 103 x Ka X FS

Lipin = h
dSXO'minXTStXNXKkaf

Donde:

Lyin: Longitud minima de las nervaduras [mm].
Mt: Momento de torsion [Nm].

Ka: Factor de aplicacion.

FS: Factor de seguridad.

d: Diametro medio.

Omin. Presion minima admitida [mm].

hg:: Altura de conexién [mm].

N: Numero de nervaduras.

K,,: Factor de distribucion de carga.

ks: Factor de vida util del eje.

El momento torsion es 72,55 Nm

Para escoger el factor de aplicacion (Ka) se utiliza la Tabla 8.
Ka=2

El factor de seguridad St se los escoge tomando en cuenta lo siguiente: calculos
menos precisos sin ninguna verificacion experimental, menor precision en la tecnologia

de produccion, acoplamientos de menor importancia.
Si=1,8

El factor de vida util (ks) se lo obtiene de la Tabla 9.

kf:1

72,55Nm x 103 X 2 X 1,8

0,25 mm
2

Lmin

18,25 mm X 487541,6 mm Hg X X6x07x1
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L 261180
min < 4671257,95

Lmin = 0,055 mm
De la siguiente ecuacion se determina el esfuerzo de compresion resultante.

_ Mt x 10 x K, X FS
"~ ds XLXN XKy X kf

O¢

Donde:

o.. Presion calculada [MPa].

Mt: momento de torsion.

K,: Factor de aplicacion.

FS: Factor de seguridad.

d,: Didmetro medio [mm].

L: longitud activa de la chaveta.

N: Nimero de nervaduras.

K,,: Factor de distribucion de carga

ks: Factor de vida util del eje.

B 72,55 Nm x 103 x 2 x 1,8
T 18,25mm X 17,7 mm X 6 X 0,7 X 1

O¢

261180

% = 1356705 a

Célculo del esfuerzo de corte en el material del eje donde (d) es el diametro
interno del eje ranurado.

_ Mt x10° XK, X FS
T T T axdxK,

_ 72,55 Nm x 103 x2x 1,8

fe = X 16,5mm X 1
_261180
= 5183 a

Célculo de la tension de von Mises mediante la siguiente ecuacion.
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0.! — (O.CZ + 3.L.C2)0.5
d' = ((192,5)% + 3(5,038)2)%5
o' = 192,69 MPa

e Finalmente se encuentra el factor de seguridad del eje mediante la siguiente

ecuacion donde se tiene la resistencia a la fluencia (Sy) y la tension de von Mises
(@").

S
FS ==

490 MPa

FS = 19260 Mpa

2,54

Resultados del eje de entrada, de salida y de las ranuras del mismo:

El momento de torsién determinado por los datos iniciales de funcionamiento del

trapiche modelo nos arroja un valor de 72,55 Nm.

Para el caso de la validacion de las ranuras del eje, el factor de aplicacion (Ka)
se elige en relacién a la fuente de poder y el tipo de carga. La fuente de poder es un
motor de combustion interna entonces se establece como choque moderado y el tipo de
carga es Uniforme debido a que el eje ranurado se considera un engrane de dientes
rectos. El valor de los demds factores (Km, K, St) que intervienen en el calculo de las
ranuras del eje se los aplica de acuerdo a la situacién de trabajo a los que esta sometida

dicha maquina.

El calculo inicial para el dimensionamiento es el eje. En la Tabla 23 se presenta
un diametro minimo donde el factor de seguridad de disefio impuesto es 2. La teoria de
distorsién para materiales ductiles menciona que el elemento puede soportar una

tension maxima de 192,69 MPa con un factor de seguridad de 2,54.

Tabla 23

Resultados del eje uno, dos y las ranuras de ambos

Parametros Eje Unidades
Diametro elegido dmin 20 mm
Torsién calculada Tc 5,038 MPa
Tensién de von o' 192,69 MPa
Mises
Factor de seguridad FS 2,54
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Nota. Fuente: el autor.

- Disefio del submecanismo 8 (caja contenedora del sistema de inversién de
giro)

Este submecanismo es el que contiene el conjunto del sistema de inversion de
giro. Con la finalidad de proteger a todo el sistema y evitar complicaciones durante su
funcionamiento Figura 86. Aqui también se encuentran implementados los rodamientos

correspondientes a los ejes.

Mecanismo de inversion

de giro
ﬁ

‘ Ejes

Figura 86. Submecanismo 8.

Nota. Fuente: el Autor.

e Calculoy seleccién de los rodamientos.
- Para estos calculos de utiliza en catalogo de rodamientos FAG y SKF. Seleccién

del rodamiento izquierdo para el eje uno:
Rhi = 3269,09 N

Rvi = 2626,7 N

Fr = +/Rhi? + Rvi?

Fr = \/3269,09 N2 + 2626,7 N?
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Fr =4193,63 N
P=XXFr+YXFa
Segun las fuerzas que actian en el rodamiento Fa =0y X =1
P =Fr
P =4193,63N

Valor de fz, en este caso segun el catalogo pagina 21 seria para una transmision
por cadena, por lo tanto:

Valor de fi, interpretando la informacién de la pagina 20 se tendria que es una

configuracién para transmisiones pequefias, por lo tanto:

fL = 215

P=Frxf,

P =4193,63Nx 1,5
P =6290,44 N

Valor de fn para rodamiento de bola:

3(33,33

fn = n

_ 3| 3333
fn = 196,12 rpm

£, = 0,55

_C
fL_Fxfn

Despejando la capacidad de cargar dinamica (C):

_fuxP
‘=7
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2,5x6290,44 N
B 0,55

C = 28593 N = 28,6 kN

Horas de vida util del rodamiento (Ln):

P Lh
fL= ’ﬁ

Ly, = f,% x 500
L, = 2,53 x 500

Ly = 7812,5 horas

Del catadlogo SKF, con la capacidad de carga dinamica (C) y el diametro del eje

gue fue de 20 mm se escoge el rodamiento adecuado:

Denominacién abreviada del rodamiento escogido es 30302.

Caracteristicas del rodamiento:

C=27,7kN

d =20 mm
D=42mm

B =14,25 mm

Seleccion del rodamiento derecho para el eje uno:
Rhi =707,48 N

Rvi = —106,187 N

Fr = +/Rhi? + Rvi?

Fr = \/707,48 N2 + —106,187 N2

Fr =7154N

P=XXFr+YXFa

Segun las fuerzas que actian en el rodamiento Fa=0y X =1

158



P =Fr
P =7154N

Valor de fz, en este caso segun el catalogo pagina 21 seria para una transmision
por cadena, por lo tanto:

Valor de fi, interpretando la informacion de la pagina 20 se tendria que es una

configuracién para transmisiones pequefias, por lo tanto:

fL = 215

P=Frxf,

P=7154Nx1,5
P =1073,1N

Valor de fn para rodamiento de bola:

3(33,33

fn = n

_ 3| 3333
fn = 196,12 rpm

£, =055

_C
fL_Fxfn

Despejando la capacidad de cargar dinamica (C):

X P
C = fi
fa
_ 25x1073,1N
B 0,55

C =4877,73 N = 4,87 kN
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Horas de vida util del rodamiento (Ln):

P Lh
fL= ’ﬁ

Ly, = f,2 x 500
Ly, = 2,5% X 500
L, = 7812,5 horas

De la pagina 78 del catalogo FAG, con la capacidad de carga dinamica (C) y el
diametro del eje que fue de 20 mm se escoge el rodamiento adecuado:

Denominacién abreviada del rodamiento escogido es 16004.

Caracteristicas del rodamiento:

C=7,28kN
d =20 mm
D=42mm
B =8mm

- Seleccién del rodamiento izquierdo para el eje dos:
Rhi = 1854,146 N

Rvi = 1097,26 N

Fr = v/Rhd? + Rvd?

Fr = \/1854,146 N2 +1097,26 N?

Fr =2154,5N
P=XXFr+YXFa
Segun las fuerzas que actian en el rodamiento Fa=0y X =1
P=Fr

P =21545N
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Valor de fz, en este caso segun el catalogo pagina 21 seria para una transmision

por cadena, por lo tanto:

Valor de fi, interpretando la informacion de la pagina 20 se tendria que es una

configuracion para transmisiones pequefias, por lo tanto:

fL = 215

P=Frxf,

P =21545Nx 1,5

P =3231,74N

Valor de fn para rodamiento de bola:

3(33,33
fn = n
_ 3| 3333
fn = 196,12 rpm
fo=0,55
c
fiL= F X fn

Despejando la capacidad de cargar dinamica (C):

_ﬁxP
‘=

_ 2,5%3231,74N
B 0,55

C = 14689,72 N = 14,68 kN

Horas de vida util del rodamiento (Lp):
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P Lh
fL= ’%

Ly, = f,% x 500
Ly, = 2,5% X 500
L, = 7812,5 horas

De la pagina 78 del catalogo FAG, con la capacidad de carga dinamica (C) y el

diametro del eje que fue de 20 mm se escoge el rodamiento adecuado:

Denominaciéon abreviada del rodamiento escogido es 6304 pero segun el

catalogo SKF la denominacion es 6204 ETNO.

Caracteristicas del rodamiento:

C=15,6 kN
d =20 mm
D =47 mm
B =14 mm

- Seleccién del rodamiento derecho para el eje dos:
Rhd = 4219 N

Rvd = 179,519 N

Fr = v/Rhd? + Rvd?

Fr =./421,9 N2 + 179,519 N2

Fr =458,5N
P=XXFr+YXFa
Segun las fuerzas que actdan en el rodamiento Fa=0y X =1
P=Fr

P =458,5 N
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Valor de fz, en este caso segun el catalogo pagina 21 seria para una transmision
por cadena, por lo tanto:

Valor de fi, interpretando la informacion de la pagina 20 se tendria que es una

configuracion para transmisiones pequefias, por lo tanto:

fL = 215

P=FrXxf,

P =4585N x 1,5

P =687,76 N

Valor de fn para rodamiento de bola:

3(33,33
fn = n
_ 3| 3333
fn = 196,12 rpm
fo=0,55
c
fiL= F X fn

Despejando la capacidad de cargar dinamica (C):

X P
C = fi
fa
_ 2,5%687,76 N
B 0,55

C =3126,17N = 3,12kN

Horas de vida util del rodamiento (Lp):
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500
Ly, = f,% x 500
L, = 2,53 x 500

L, = 7812,5 horas
De la pagina 78 del catadlogo FAG, con la capacidad de carga dindmica (C) y el
diametro del eje que fue de 20 mm se escoge el rodamiento adecuado:
Denominacién abreviada del rodamiento escogido es 16004:

Caracteristicas del rodamiento:

C=7,28kN
d =20 mm
D=42mm
B =8mm

- Seleccién del rodamiento del eje inferior:

En este caso al no contar con suficiente espacio entre ejes, el eje inferior se lo
montard de una manera fija de extremo a extremo en la caja contenedora, ya que este
eje solo contine al engrane inferior que es el encargado de intervenir entre los dos

engranes superiores.
- Seleccion de los retenes:

Los retenes se los escoge tomando en cuenta principalmente la presion y temperatura
de trabajo, en este mecanismo de inversién de giro no se genera presion ni temperaturas
elevadas, es asi que se utiliza un retén que se acople con el espacio de la caja
contenedora del sistema de engranes. El retén mas adecuado a utilizar es un retén
CRS1V20x30x7.

- Seleccion del visor del nivel de aceite

El visor de aceite es importante para observar el nivel del mismo con el que
cuenta la caja contenedora del sistema de engranes. Este visor no estara expuesto a

grandes temperaturas de trabajo por lo que se escoge un visor basico.
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El visor de nivel de aceite se lo escoge del catdlogo Ganter Norm Figura 87, la
denominacion del visor es GN 541-11-M16x1,5-A.

Figura 87. Visor de nivel de aceite.

Nota. Obtenido de (Norm, s.f.)
- Construccion del mecanismo de inversién de giro

En este apartado se muestran figuras (desde la Figura 88 a la Figura 105), donde
se puede visualizar el proceso de construccion de los distintos elementos y

componentes del mecanismo.
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Figura 88. Mesa de soporte del mecanismo.

Nota. Fuente: el Autor.

Figura 89. Doblado de placas de 4mm (caja del mecanismo).

Nota. Fuente: el Autor.
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a) Union de las placas. b) Ubicacién de las perforaciones.

c) Fresado de los agujeros d) Caja con sus perforaciones.

Figura 90. Perforacion de los agujeros de la caja del mecanismo.

Nota. Fuente: el Autor.

Figura 91. Soldadura SMAW de las uniones de la caja del mecanismo.

Nota. Fuente: el Autor.
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a) Corte del eje b) Torneada del eje.

c) Eje inferior mecanizado.

Figura 92. Mecanizado del eje inferior.

Nota. Fuente: el Autor.

a) Torneada de los acoples de b) Ubicacion de los acoples

los rodamientos en el soporte

c) Aplicacion de soldadura SMAW d) Colocacion de los rodamientos

de los acoples en el soporte en sus respectivos acoples.

O,
ey
N\ *

—
oty

Figura 93. Proceso de ubicacion de los rodamientos en sus soportes.
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Nota. Fuente: el Autor.

Figura 94. Ubicacion previa de los engranes para su alineacion.

Nota. Fuente: el Autor.

Figura 95. Fijacion de la palanca accionadora de posicion.

Nota. Fuente: el Autor.
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a) Ubicacion de la palanca b) Mecanizado de las partes

de cambio de posicion de la palanca.

3

c) Partes para el pedal d) Colocacién de partes del

mecanismo de la palanca.

Figura 96. Sistema de accionamiento de la palanca.

Nota. Fuente: el Autor.

Figura 97. Posicionamiento del resorte de la palanca.

Nota. Fuente: el Autor.
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Figura 98. Pintada de las partes de la caja del mecanismo.

Nota. Fuente: el Autor.

Figura 99. Pintada de las partes del pedal y la mesa.

Nota. Fuente: el Autor.
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Figura 100. Partes del mecanismo listas para ensamblar.

Nota. Fuente: el Autor.

Figura 101. Sistema de engranes en la caja del mecanismo

Nota. Fuente: el Autor.
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Figura 102. Eje inferior en la caja del mecanismo.

Nota. Fuente: el Autor.

Figura 103. Empaques en los soportes de los rodamientos.

Nota. Fuente: el Autor.
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Figura 104. Ajuste de la palanca en el sistema de engranes.

Nota. Fuente: el Autor.

Figura 105. Mecanismo listo para usarse.

Nota. Fuente: el Autor.
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- Andlisis de costos

A continuaciéon, se hace un andlisis del costo total de construccién del

mecanismo, tomando en cuenta costo del material y manufactura Tabla 24.

Tabla 24

Costos de fabricacion

Actividad Costo (USD)
Compra de peffileria, placas metalicas y electrodo. 41
Compra del kit de engranes. 64
Compra de accesorios y pintura. 80,3
Mano de obra para la fabricacion y ensamble. 200
Gastos adicionales 30
Total 415,3

Nota. Fuente: el Autor.

7. Discusién
El mecanismo disefiado y construido, tiene como fin intervenir en la inversion de
giro de los rodillos (masas) de un trapiche de uso domeéstico convencional. En la
actualidad no se cuenta con este tipo de sistemas de seguridad, es por ello que se

muestra como propuesta para dicha finalidad.

El dimensionamiento y ensamblaje del prototipo tiene como propdsito demostrar
los procesos sugeridos para la seleccion de los distintos materiales y componentes

mecanicos, hecesarios para posteriormente obtener un adecuado mecanismo.

El mecanismo cuenta con un sistema de engranajes los mismos que mediante
una distinta posicion de un engrane intermedio del eje uno (entrada de potencia), se
puede obtener un giro diferente en eje dos (salida de potencia), esto es accionado
mediante un pedal disefiado para desplazar la distancia necesaria al engrane intermedio

del eje uno, garantizando el buen funcionamiento del mecanismo.

Se escogié un mecanismo mediante un sistema de engranes, debido a que
permite una inversion de giro controlada a la salida del eje dos que es el que conecta
con el trapiche. ElI mecanismo se disefié de tal forma que las dimensiones de los
engranes y ejes se ajusten de acuerdo a las necesidades; controlando el correcto
cambio de giro de las masas del trapiche, algo sumamente importante debido a que
afecta directamente al sistema de seguridad del trapiche. Igualmente, el pedal determina
el educado desplazamiento del engrane intermedio del eje uno que es el encargado de
conectar los distintos engranes con la finalidad de provocar la inversion de giro, siendo
estd disefiada para que pueda desplazarse de forma cémoda y acorde a la fuerza

ejercida por el pie de una persona.
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El dimensionamiento de los elementos del sistema de seguridad (engranes, ejes,
pasadores, hierro estructurado), estdn basados para un modelo de trapiche de uso
doméstico convencional, con ello se garantiza que para la capacidad de molienda de
estos trapiches el mecanismo funcionara de manera correcta, asi mismo, para el
dimensionamiento de los engranes se tom6 como referencia la capacidad de molienda
de un trapiche en el cual se evidencia la potencia necesaria para moler cierta cantidad
de cafia, esto fue una base principal para poder dimensionar los engranes acorde a la

potencia maxima requerida por un trapiche de uso doméstico.

La metodologia de célculo aplicada en el prototipo parte desde un analisis de
potencia que interviene en el funcionamiento de un trapiche, de esta manera se inicia
con el dimensionamiento de los engranes haciendo uso de la norma AGMA,
seguidamente con el dimensionamiento de los ejes en la cual se aplican formulas que
permiten dar a conocer el diametro minimo de estos al estar expuestos a ciertas fuerzas
de trabajo. Para el sistema de accionamiento por pedal se hacen breves calculos de los
elementos que estan mas expuestos en este mecanismo, aqui se aplican férmulas para
saber el esfuerzo de corte al cual estan expuestos, con la finalidad de dimensionar

pasadores y geometrias de las articulaciones que constituyen pedal.

Luego de haber hecho los calculos y dimensionamiento de los elementos del
mecanismo, se procedid a modelar cada elemento en el Software SOLIDWORKS y
Software CAD 2D haciendo uso de la normativa de dibujo para de esta manera contar
con el conjunto de planos técnicos necesarios para la fabricacion y ensamble.
Seguidamente, ya con los planos elaborados se procedié a la fabricacion y obtencién

de los elementos.

Finalmente, ya construido, se valido el funcionamiento del prototipo demostrando
gue el mecanismo permite que la inversidbn de giro mecanico se realiza de manera
Optima de acuerdo a los requerimientos establecidos. No se pudo demostrar el
funcionamiento en un trapiche ya que la persona duefia del mismo no permitié que se
alterara su maquina es por tal motivo que respetando la decisién de la persona no se
implementd el sistema en el trapiche. No obstante, se lo puso a prueba de manera
independiente, demostrando asi la intencién del funcionamiento de este mecanismo de

inversion de giro.

Existe otro sistema de seguridad que es aplicado a maquinas que contienen
masas, el cual consiste en reducir el espacio a la llegada de los rodillos con la finalidad
de no introducir los dedos de la mano. Este sistema de seguridad no se lo podia aplicar

en un trapiche porque se necesita un espacio considerable en la entrada de las masas
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para introducir las cafias, no existe un mecanismo pensado para salvaguardar la
integridad fisica de las personas durante la manipulacion de los trapiches por ello se
acoplo un sistema de seguridad uniendo varios criterios que pudieron ser
implementados en conjunto obteniendo asi el mecanismo de inversibn de giro

propuesto.

177



8. Conclusiones

Una vez terminado con la construccidon del mecanismo del sistema de inversién

de giro para un trapiche de uso doméstico convencional se puede concluir que:

La identificacion de los parametros operacionales del trapiche analizado fue
encontrada mediante un analisis de su sistema de transmision y fuente de
potencia, determinando que el trapiche ofrece una potencia de 2 HP y un torque
de 72,55 Nm, datos necesarios para dimensionar el mecanismo de seguridad.
El disefio del sistema de seguridad se realiz6 en base a modelos de mecanismos
de inversion de giro mecénicos que se encontr6 en la web, de todas las
consideraciones se escogié un prototipo que cumplia con las condiciones
basicas que debe tener un mecanismo en su construccion, para ello se planted
una matriz de toma de decisiones. Adicional a ello se acoplo el sistema de
accionamiento por pedal de acuerdo a las caracteristicas del trapiche
previamente seleccionado.

La construccién del mecanismo fue posible gracias a que en la localidad se cont6
con materiales, herramientas, accesorios y maquinaria industrial necesaria para
su construccion y ensamblaje para el funcionamiento del mecanismo. No se
pudo ajustar este mecanismo al trapiche ya que no se tuvo acceso al mismo; no
obstante, con los calculos realizados y la metodologia aplicada se puede
mencionar que la construccion estd hecha en base a un nivel de ingenieria
aceptable (factores de seguridad (FS) superior a 1) con procedimientos
organizados. Al hacer las pruebas del sistema de inversion de giro se observa
gue el funcionamiento de los engranes, asi como también el resto de sus
componentes funcionaron de manera correcta obteniendo la inversion de giro a

la salida del mecanismo.
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9. Recomendaciones

Para futuros estudios o investigaciones se recomienda los siguiente:

Evaluar y escoger el mecanismo de inversion de giro mecénico que mas se
acople a las necesidades requeridas. También se puede implementar un
mecanismo que este constituido por cadenas para transmitir la potencia, pero
siempre se debe tomar en cuenta que el tamafio del sistema de seguridad no
sea demasiado grande.

Considerar que el disefio del prototipo permita un desmontaje comodo a fin de
dar mantenimiento a sus diferentes componentes que lo conforman.

Tomar en cuenta que se puede validar o disefiar los ejes de manera mas exacta
haciendo uso de programas que ayudan a interpretar de mejor manera las
fuerzas actuantes en el mismo, ya que en este caso se realizé de forma manual

mediante diagramas y calculos aplicando formulas correspondientes.
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11. Anexos

Anexo 1. Momentos de inercia para diferentes secciones.

FIGURA MOMENTO DE INERCIA RADIO DE GIRO
Rectangulo
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Nota. Obtenido de (Budynas & Nisbett, Disefio en ingenieria mecéanica de Shigley, 2008)
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Anexo 2. Factores de servicio para motores.

Factores de Servicio Fs

Accionamiento

Tipo de Magquina

Motor
Eléctrico

AL Al
Multicilindrico

AL Al
Monocilindrico

Generadores,
transportadores de cinta,
elevadores. montacargas,
batidores, etc.

1.5

Accionamiento de
maquinas  herramientas,
montacargas,

mecanismos de  giro,
agitadores ¥
mezcladores, bombas de
embolo ete.

Punzonadoras, zizallas,
magquinas  lammnadoras,
dragas de cuchara etc.

]

]
(]
(]

Nota. Obtenido de (Silva Cueva, 2015)
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Anexo 3. Tamafio de la cufia (pulg) en funcién del diametro del gje.

Tamafio nominal del eje

Tamario nominal de la cumia

Altura H
Mas de Hasta (incl.) Ancho W Cuadrada Rectangular
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Nota. Tomado de (Mott, 2006)
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Anexo 4. Factor de correccion fz

Lugar de aplicacion Valor f;
que debe
alcanzarse

Valores usuales de calculo

Maquinas de papel e imprenta

Maquinas de papel, parte himeda 5..55 Traccion del tamiz, traccion de los fieltros, peso de los cilin
dros, esfuerzos de compresion; velocidad nominal

Maquinas de papel, parte de secado 5,5..6,5

Maquinas de papel, refino 5..55

Maguinas de papal, calandras 45..5 - ) ]

Magquinas de imprenta 4..45 Peso de los cilindros, esfuerzos de compresion; velocidad
nominal

Maquinaria textil

Hiladoras, husillos de hilar 35..45 Fuerzas centrifugas; velocidad nominal

Telares, tejedoras y calcetedoras 3..4 Fuerzas de accionamiento, fuerzas masicas, fuerzas centrifu
gas, niumero de revoluciones neminal

Maquinas para la fabricacion de plasticos

Prensas de extrusion por tornillo sinfin 3..35 Presion maxima de prensado; velocidad en servicio; en
maquinas para prensado termoplastico debe comprobarse

) también la capacidad de carga estatica
Calandras para goma y plasticos 35..45 Presion media de laminado; velocidad media; (temperatura)

Transmisiones por correa y cable

Transmision por cadena
Correas trapeciales
Correas de fibra
Correas de cusro
Bandas de acero
Comreas-cadena

Nota. Tomado de (FAG, 2000)

Fuerza tangencial - f, (debido a la precarga y a los golpes)

tn

25
3
3,5
4

.2
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[ L | I IV B |
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Anexo 5. Factores de servicio tipicos.

Tipos de macuinas o equipos

Servicio Imtermitente

Servicio Mormal

Servicio Continuo

Agmtadores para liquidos
Sopladores y aspiradores
Transportadores de trabajo ligero
Ventiladores de hasta 10 caballos de

fuerza

13

Transportadores de banda para arena,
grano, etc.

Bombas rotativas de desplazamiento
positivo

Macquinas herramientas

Macgmunana de lavanderia
Mezcladores de masa

Eje de linea

Generadores

Macuinaria de imprenta
Taladros-prensas-cortadoras

Cnbas giratonias v vibratorias
Ventiladores de mds de 10 caballos de

fuerza

1.3

14

Maquinara para aserrios v trabajos en
madera

Transportadores (arrastre o tormillo)
Compresores de pistén

Molines de martille

Pulverizadores

Execitadores

Magquinaria textil

Bombas de piston

Elevadores cangilones

Maguinaria para ladrillo

Sopladores de desplazamiento positivo

15

16

Tnituradoras (giratonas-mandibula-
rodille)

Extrusoras-melinos de cancho
Molinos de bolas

Malacates

Nota. Tomado de (Intermec, 2013)

1.6

18
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Anexo 6. Rango de temperatura de materiales de los retenes.

Material T/°C Toeo/°C
Caucho de Acrilo nitrilo butadieno (NBR) -40 ...+100 +125
o | Caucho de Acrilo nitrilo butadieno hidrogenado (HNBR) -30 ...+150 +180
E Caucho de Fluorcarbono (FPM) -30 ...+205 +235
uﬁj Caucho de Silicona (VMQ) -60 ...+180 +205
Caucho de Fluorsilicona (FYMQ) -60 ...+150 +205
3 PTFE -80 ...+150 +200
~ PTFE reestructurado -90 ...+250 +260

Nota. Tomado de (Technology)

Anexo 7. Numero de dientes del pifién, engranes rectos.

Dhentes Observaciones
78 Mumero de dientes mas pequefio aceptade por AGMA | no es recomendado.
. Regquwere de desplazamuento de perfil posifive para evitar la socavacion para cualgmer
angulo de presion
. Para angzulo de presion de 207, el diametro exterior debera reducwse en proporcion al
espesor del diente para evitar dientes puntiazudos
- Dhe ser posible, se utlizara angulo de presion de 25°
. Puede onginarce una relacion de contacto deficiente en pasos diametrales finos a causa
de la acumulacion de tolerancias, m, = 1,25
- WVer Tabla 4-4 para nimero mimmeo de dientes del engrane compatiero.
Pasibles fallas por deshzamiento plastco v desgaste
10 Numero practico minimo con angule de presion de 20°
. Reguwere de desplazamments de perfil positivo para evitar la socavacion para angulos de
presion de 20° o menos
- Larelacion de contacto puede ser crifica en pazos finos
© Ver Tabla 4-4 para pomero minime de dientes del enprane compafiero.
12 Numero practico minimo parz engranajes de potencia con modulos mayor a 2 [mm]
. Reguwere de desplazamments de perfil positivo para evitar la socavacion para angulos de
presion de 20° o menos
. Numero de dientes mimime que puede hacerse "estandar” =1 el angule de presion es de
25
. MNumero mimmeo de dientes para engranajes de potencia, donde una larga wida es
importante
-~ Ver Tabla 4-4 para nimero mimtme de dientes del engrane compatiero.
15 Usado donde lz resistencia es mas importante que el desgzaste
. Feguwere de desplazamiento de perfil positive para evitar la socavacion para angules de
presion de 207 o menos
- Ver Tabla 4-4 para niumero mimme de dientes del engrane compatiero.
13 Puede hacerse sin desplaramiento de perfil =1 el angulo de presion es de 20° o mas
25 Permute buen balance entre la resistencia v el desgaste para aceros endurecidos. El
contacto (diametro primitrve) queda alejado de 1a region crifica del cireulo baze
33 51 se hace de aceros duros, la resistencia puede ser mas critiea que el desgaste. 51se hace
de zceros de dureza media (220[HB]), la resistencia v el desgaste son aproximadamente
1guales
S0 Excelente resistencia al desgaste. Favorecido para engranajes de alta velocidad a causa
de su funcionamiento silencioso. Crifico para la resistencia en todos los pifiones, con
excepcion de los de dureza baja

Nota. Tomado de (Dudley, 1973).
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Anexo 8. Médulos normalizados AGMA.

Serie Module

I |¢1 (02|03 (0405|008 08 1 125 (15 2 |25 3 4
Im |@15)0,25(0,35|0,45( 0,55 0707509 1,125 | 1,375 | 1,75 | 2,25 | 2,75 35|45

0,45 3,25 (3,75

Serie AModule

I 5 ] B 10 | 12 G 20 |25 32 41 50 [ 60 | TO | BO | 90 | 10
I 5.5 7 o 11 14 | 18] 22 | 28| 34 45 55

I 6.5

Nota. Tomado de (Ramirez, 2017).
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Anexo 9. Esfuerzo cortante torsional recomendado para un resorte de extensién, causado por

la tension inicial.

Indice del resorte, C = D, /D,

30 v
Ei
3 25 AN =
=
= \'\
% 20 "\
= \ -
[ \
é Is ™S Intervalo M,
. .\E‘referidu x\ 7]
z N N
= 10 s \& ]
s ~ N
E N ~N
E 5 H"‘h-.
. 3

(0 =

i 4 5 6 7 8 9 10 012 13 14 15 16

200

150

30

0

Esfuerzo, MPa

Nota. Tomado de (Mott, 2006).
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Anexo 10. Factor de Wahl en funcion del indice de resorte, para alambre redondo.

1.4
1
N
A
AN
1.3
e
e \
= [
a 12 ]
= """-\-.._"
g e
: RSNE
= 11 I
' -_-_“_-_-_-‘—.
1.0
3 4 5 [ 7 B 9 1w 11 12 13 15 16 17 18 19 20
Indice de resorte, C= D { D,

Nota. Tomado de (Mott, 2006).

Anexo 11. Médulo de elasticidad en cortante (G) y en tension (E) de alambres de resorte.

Madulo en cortante, &

Madulo en tensidn, E

Material
ASTM nidm. (psi) (GPa) (psi) (GPa)

Acero estirado en frio: A227 11.5 = 10 79.3 28.6 = 108 197
Alambre para instrumentos

musicales: A228 11.85 = 10¢ 81.7 20.0 = 108 200
Templado en aceite: A229 11.2 = 10° 77.2 28.5 = 10° 196
Al cromo-vanadio: A-231 11.2 x 10° 712 285 x 108 196
Al cromo-silicio: A401 11.2 = 108 1.2 29.5 = 108 203
Aceros inoxidables: A313

Tipos 302, 304, 316 100 = 10 69.0 28.0 = 108 193

Tipo 17-7T PH 105 = 10° 724 205 = 10° 203
Latén de resortes: B134 50 = 108 34.5 15.0 = 108 103
Bronce fosforado: B159 6.0 = 108 414 15.0 = 108 103
Cobre al berilio: B197 7.0 = 108 483 17.0 = 10° 117
Monel y K-Monel 0.5 = 100 65.5 26.0 x 108 179
Inconel e Inconel-X 10.5 = 108 724 3.0 = 108 214

Nota: Los datos son valores promedio. Puede haber pequefias variaciones por el tamafio del alambre y su tratamiento.

Nota. Tomado de (Mott, 2006).
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Anexo 12. Criterio de pandeo de resortes. Si la relacién real de fo/Lf es mayor que la relacion
critica, el resorte se pandea a la deflexién de operacion.

0.75
0.70
0.65
0.60
0.55
0.50

0.45 \

Curva A: Extremos empotrados (por ejemplo,
A extremos escuadrados y rectificados

0.40
0.15 \ \‘/ sobre superficies planas, paralelas y

|t
.--""'-——-

: \‘.—B guiadas)
0.30 \( c Curva B: Un extremo fijo y uno articulado
0.25

(por ejemplo, un extremo sobre
superficie plana, y uno en contacto

Relacidn critica: deflexidn/longitud libre, f, /L,

0.20 con una bola esférica)
0.15 \'\ \-.,_ Curva C: Ambos extremos articulados (por
: N \ o ejemplo, extremos en contacto
0.10 \‘\ —~—] con superficies que estan articuladas
0.05 — — a la estructura, libres para girar)

2 3 4 5 6 T 8 9 10
Relacion de longitud libre/didmetro medio, L, /Dy,

Nota. Tomado de (Mott, 2006).

Anexo 13. Esfuerzos cortantes de disefio para alambre de acero ASTM A227, estirado en frio.

Diametro del alambre, mm
S R T O T T T T T T . BN
e B B R R R - e R e
160 T T T T T T T T TTTTTT] 1100
150 Resortes de compresion y extension 1035
\ ASTM A 227 C.Iasel[| | |
140 AN — S - 965 _
5, \ Ny ) ervicio igero &
5 ASAY | 1 p
o 120 ' i [t Servicio promedio 825 &
2 - L A o
<= 110 Ly | L 760 2
@ AN st F T Servicio severo b
“ 100 LN T (- 690 =
| M - -
90 S"‘ﬂ.-,, i me ol 620
80 - = 550
| |"'i----..___L
70 T 485
08 g 2 8 8 8 8 2 § 8 8 8 8
(= =) — _— —_— -l (] ] ™ oy =t -+ W
S &5 &2 & & 8§ 8 @ © & & & 9o
Didametro del alambre, pulgada

Nota. Tomado de (Mott, 2006).
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Anexo 14. Material para resortes.

Nim. Coslo Limites de
Tipo de material ASTM relativo temperatura, °F
A. Aceros al alto carbdn
Estirado en frio A22T 1.0 0-250
Acero de uso general, con 0.60 a 0.70% de carbdn; bajo costo
Alambre para instrumentos musicales A28 26 0-250

Acero de alta calidad, con 0.80 a 0.95% de carbon; muy alta resistencia; excelente acabado superficial; estirado en frio; buen
funcionamiento con fatiga; se usa principalmente en tamafios pequefios, hasta de 0.125 pulg

Templado en aceite A229 1.3 0-350
Acero de propésito general, con 0.60 a 0.70% de carbén; se usa principalmente en tamafios mayores que (.125 pulg: no es bue-
no para choque o impacto

B. Aceros aleados

Cromo-vanadio A231 il 0-425
Buena resistencia, resistencia a la fatiga, resistencia al impacto, funcionamiento en alta temperatura; calidad de resorte de vilvula
Cromo-silicio A401 4.0 0-475

Resistencia muy alta y buena resistencia a la fatiga v al chogue

C. Aceros inoxidables

Tipo 302 A313(302) 16 = (-550
Muy buena resistencia a la corrosién y para funcionamiento a alta temperatura; casi no magnético; estirado en frio; los tipos
304 y 316 también estdn en esta clase ASTM vy tienen mejor facilidad de conformacidn, pero su resistencia es menor

Tipo 17-7PH A313(631) 11.0 0-600
Buen funcionamiento a alta temperatura

D. Aleaciones de cobre: Todas tienen buena resistencia a la corrosidn y buena conductividad eléctrica

Latén de resortes Bl134 Alta 0-150
Bronce fosforado B159 8.0 =(-212
Cobre al berilio B197 27.0 0-300

E. Aleaciones a base de niguel: Todas son resistentes a la corrosidn, tienen buenas propiedades a bajas y altas tlemperaturas,
¥ son no magnéticas o casi no magnéticas (marcas regisiradas por la International Nickel Company).

Monel™ —100-425
K-Monel™ —100-450
Inconel™ Hasta 700
Inconel-X™ 44.0 Hasta 850

Fuente: Associated Spring, Barnes Group, Inc. Engineering Guide to Spring Design. Bristol, CT, 1987. Carlson, Harold. Spring Designer’s
Handbook. Nueva York: Marcel Dekker, 1978, Oberg, E., et al. Machinery's Handbook. 26th ed. Nueva York: Industrial Press, 2000.

Nota. Tomado de (Mott, 2006).
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Anexo 15. Planos Técnicos del mecanismo.
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Corte C-C
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Corte D-D
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— 27 4 |PERNO M3 X 10 CE.01.00.0027 SAE ACERO SAE 1018 | TEMPLE A 723°C
26 1 | TAPA DE LA CAJA DE ENGRANES CE.01.00.0026 AISI ACERO AISI 1020 | LAMINADO EN CALIENTE
25 17 |ARANDELA M6 CE.01.00.0025 DIN ACERO DIN 125 TRATADO EN CALIENTE
24 4 | ENGRANE INTERMEDIO CE.01.00.0024| AISI ACERO AISI 9310 ggg"oEC“fTACION DE SU CAPA SUPEIROR A
23 1 |RODAMIENTO CONICO DE RODILLOS CE.01.00.0023| DIN ACERO DIN 115CrV3| TEMPLE A 800 - 840°C
. ACERO AISI 302
22 2 |RETEN CE.01.00.0022 AISI e
21 3 | RODAMIENTO RIGIDO DE BOLAS CE.01.00.0021 DIN ACERO DIN 115CrV3| TEMPLE A 800 - 840°C
20 5 | ENGRANES INTERNOS CE.01.00.0020| AISI ACERO AISI 9310 ggglolzl\fTACION DE SU CAPA SUPEIROR A
19 2 | SOPORTE DE RODAMIENTOS CE.01.00.0019 AISI ACERO AISI 1020 | LAMINADO EN CALIENTE
CONECTOR DEL PEDAL CON ENGRANE
18 1 INTERMEDIO CE.01.00.0018 AISI ACERO AISI 1020 | LAMINADO EN CALIENTE
17 > | ENGRANES EXTERNOS CE.01.00.0017| ASTM XISETF;/leZZ‘;NDIDO COMPUESTO POR (C) Y (Si)
16 12 SEGUROS MECANICOS CE.01.00.0016 SAE ACERO SAE 1070 CON TEMPLE BAIN{TICO
15 8 | PERNO M6 X 10 CE.01.00.0015 SAE ACERO SAE 1018 TEMPLE A 723°C
14 2 | PERNO M4 X 10 CON TUERCA CE.01.00.0014 SAE ACERO SAE 1018 TEMPLE A 723°C
13 1 | VISOR DE NIVEL DE ACEITE CE.01.00.0013 SAE ACERO SAE 1018 |  mmcmecmcmmemee
12 4 |PERNO M3 x 10 CE.01.00.0012 SAE ACERO SAE 1018 TEMPLE A 723°C
11 1 GUIA HORIZONTAL DEL PEDAL CE.01.00.0011 AISI ACERO AISI 1020 | LAMINADO EN CALIENTE
10 1 |SUJETADOR DE PUNTO DE APOYO DEL PEDAL |CE.01.00.0010 AISI ACERO AISI 1020 | LAMINADO EN CALIENTE
9 1 GUIA VERTICAL DEL PEDAL CE.01.00.009 AISI ACERO AISI 1020 LAMINADO EN CALIENTE
8 6 | PERNO M6 X 10 CON TUERCA CE.01.00.008 SAE ACERO SAE 1018 | TEMPLE A 723°C
7 5 | PLETINA PARA ARTICULACION DEL PEDAL CE.01.00.007 AISI ACERO AISI 1020 | PINTADO DE NEGRO
6 1 RESORTE DE EXTENSION CE.01.00.006 ASTM ACERO ASTM A227 | ESTIRADO EN FRIO
5 1 |BASE DEL PEDAL DE LA PALANCA CE.01.00.005 AISI ACERO AISI 1020 | PINTADO DE NEGRO
4 1 | EJE INFERIOR DEL MECANISMO CE.01.00.004 AISI ACERO AISI 1020 | LAMINADO EN CALIENTE
3 2 | EJES DE TRANSMISION DE POTENCIA CE.01.00.003 AISI ACERO AISI 1040 gg(")’loECNTACICN DE SU CAPA SUPEIROR A
2 1 | CAJA DE CONJUNTO DE ENGRANES CE.01.00.002 AISI ACERO AISI 1020 | LAMINADO EN CALIENTE
1 1 SOPORTE DEL MECANISMO CE.01.00.001 AISI ACERO AISI 1020 LAMINADO EN CALIENTE
POSC. CANT. DENOMINACION. cODIGO. NORMA. |MATERIAL. OBSERVACION.
TOLERANCIA: MATERIAL: PESO:
FECHA: NOMBRE: | DENOMINACION: ESCALA:
DIBUJO. AGO-2022 | MAURICIO POMA 1--7
, CONJUNTO DEL MECANISMO.
REVISO. AGO-2022 |ING. BYRON SOLOZARNO)
APROBO. ING. BYRON SOLOZARNO 11
UNIVERSIDAD
EDI{ MODIFL:| FECH: NOMB! N4Z| NACIONAL DE LOJA 22
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Anexo 16. Certificacién de traduccién del resumen

UNIDAD EDUCATIVA FISCOMISIONAL “NUESTRA
SENORA DEL ROSARIO”

DIOCESIS DE LOJA
“Verdad, Virtud y Ciencia”

Loja, 02 de marzo del 2023

Lic. David Andrés Castillo

DOCENTE DE INGLES DE LA UNIDAD EDUCATIVA FISCOMISIONAL “NUESTRA
SENORA DEL ROSARIO”

Apeticion verbal de la parte interesada:

CERTIFICA:

Que, la traduccion del documento adjunto solicitado por el Sr. MAURICIO
ALEXANDER POMA CUENCA, con cédula de ciudadania No. 1150036901, cuyo
tema de investigacion se titula: DISENO E IMPLEMENTACION DE UN
MECANISMO DE INVERSION DE GIRO, COMO SISTEMA CONTRA
ACCIDENTES PARA UN TRAPICHE DE USO DOMESTICO, ha sido realizado
por el Lic. David Castillo, docente de la Unidad Educativa Fiscomisional “Nuestra Sefiora
del Rosario”. Esta es una traduccion textual del documento adjunto, y el traductor es
competente para realizar traducciones. Lo certifico en honor a la verdad, facultando al
portador del presente documento, hacer el uso legal pertinente.

Atentamente:

Lic. David Castillo
DOCENTE DE INGLES
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