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RESUMEN

En esta tesis se presentd un disefio para los acoplamientos mecénicos de los mo-

tores en un banco de pruebas para vehiculos eléctricos hibridos que se fabricardn en
el Instituto de Ingenieria, el presente trabajo forma parte de un proyecto general que
engloba previos desarrollos en diferentes dreas de la ingenieria, asi como futuras lineas
de investigacion interdisciplinarias.
La tesis consta de teoria y antecedentes del disefio de detalle para saber como se selec-
cionaron los acoplamientos en una parte del banco de pruebas, cabe mencionar que el
proceso de disefio se llevo a cabo de acuerdo con bibliografia y manuales consultados
en Internet para obtener un disefo seguro y capaz de ser fabricado en el laboratorio.
Se obtuvo un disefio funcional cuyas caracteristicas son congruentes y acordes a las
especificaciones de los motores presentes en el laboratorio de electromecénica.
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1. INTRODUCCION

Las tendencias de las tecnologias sostenibles apuntardn a reducir el consumo de
combustibles fosiles en la industria automotriz. Un problema que ésta enfrenta es la
contaminacion del aire que se produce cuando algunos gases toxicos reaccionan con
las particulas de la atmosfera, dafiando la salud los seres vivos. La solucion inmediata
consiste en una transicion de tecnologias que permite utilizar como fuente primaria
la energia eléctrica. Mientras eso sucede la alternativa que la industria provee es el
desarrollo de vehiculos hibridos los cuales ya han sido fabricados con éxito para el
mercado.

Los vehiculos hibridos permiten la conversion de energia térmica y eléctrica en
energia mecénica. La investigacion en México aun es joven y da oportunidad a los
vehiculos eléctricos hibridos de ser la solucidn a los problemas de autonomia del vehicu-
lo. Lo anterior da lugar a nuevas investigaciones y desarrollos tecnoldgicos en diferen-
tes sectores como es el de la industria automotriz. Para permitir dicha conversion de
energia se utiliza en las cajas de cambio automadticas un sistema de engranes que es
capaz de transmitir y distribuir la potencia a cada componente que conforma el motor
hibrido.

El presente trabajo de investigacin utiliza el proceso de disefio para ejes, el cual
inicia al verificar los requisitos de potencia y par de torcion, ademds finaliza con el
resumen de los acoplamientos conectados al sistema de engranes planetario (SEP), los
acoplamientos son los ejes y sus componentes que se ven reflejados como resultado en
los planos del apéndice. La integracion de este conocimiento servira para la fabricacion
de elementos del banco de pruebas del laboratorio de electromecdnica. Una parte del
banco de pruebas consiste en un sistema epicicloidal el cual comunica a las dos fuen-
tes de potencia (dos motores) con el dinamémetro, y se necesita disefiar los ejes y sus
componentes conectados a los engranes del SEP.

El disefio comenzo a partir de la obtencion de los parmetros geométricos de los moto-
res y el dinamometro del laboratorio acorde a sus especificaciones. Los trabajos previos
realizados proporcionan cémo es que se distribuye la potencia en un vehiculo hibrdo
y la geometria de los engranes del sistema epicicloidal. La parte medular de la tesis



Fig. 1.1: Banco de pruebas para vehiculos hibridos

consiste en calcular la geometria de los ejes con su respectivo material y componentes
mecanicos.

Los elementos disefiados en esta tesis fueron los ejes, portaplanetas, carcasa y sistema
de trasmisién por banda. Cabe mencionar que “componentes de los ejes’hace refe-
rencia a rodamientos, anillos de retencion, cufias, sellos y coples flexibles. El disefio
de detalle se centra unicamente en la seccion sefialada de la propuesta del banco de
pruebas con un ovalo en la figura [I.1] de la configuracién propuesta, mds adelante se
explicard en qué consiste cada parte numerada del dibujo. No se pretende analizar el
sistema de lubricacion de los engranes y demas sistemas de acoplamiento (como el em-
brague, sistemas electronicos e hidraulicos) que controlan el movimiento de una caja
de transmision automadtica epicicloidal.

Inicialmente el capitulo 2 trata de los componentes del SEP y su principio de fun-
cionamiento, también se hace una descripcion del banco de pruebas y se observa una
configuracién inicial con las dimensiones reales a escala de los motores, dinaméme-
tro y el SEP. El siguiente capitulo proporciona la teorfa de los elementos del banco de
pruebas como el proceso de disefio de los ejes y las teorias de falla. Después son pro-
porcionadas las ecuaciones utilizadas para el disefio de detalle, que son fundamentales
para comprender parte de la memoria de calculo realizada a detalle en el apéndice, con
ayuda de este capitulo se puede comprender que:

= Se realiz6 el célculo del didmetro correspondiente a los ejes acoplados a los en-
granes solar, planetario y corona del sistema.

INGENIERIA MECANICA 2 UNAM



1.1. MOTIVACION

= Fue seleccionado el material de acuerdo a las recomendaciones de la bibliografia.

= Se calcularon las velocidades criticas de los ejes, las cuales nos indican el co-
mienzo de las vibraciones en el banco de pruebas.

Finalmente en el ultimo capitulo se proporciona el resumen del disefio de detalle de los
ejes acoplados a los engranes, la seleccion de sus componentes y la configuracion final
del banco de pruebas.

1.1. Motivacion

Durante mi estancia de servicio social en el laboratorio de electromecanica del
Instituto de Ingenieria enriqueci mi formacién académica aprendiendo el uso de las
madquinas-herramienta. En dicho laboratorio se encuentra un dinamémetro de corrien-
tes pardsitas que ha servido para realizar diversas pruebas para un proyecto que tiene
como linea de investigacion los vehiculos hibridos eléctricos. Mi interés por dicha linea
es compartido con el doctor Luis Alvarez y Guillermo Becerra, ambos tienen la idea de
construir un banco de pruebas.

Como apoyo de investigacion en el Instituto de Ingenieriia se pretende construir un
banco de pruebas, donde el presente trabajo apoya en el diseiio de ejes y sus acopla-
mientos para integrar un sistema de engranes planetario que acopla dos motores con la
traccion para simular el comportamiento, la obtencién de modelos y comprobacion de
los mismos.

Mi interés por el disefio en esta parte del sistema me ayudara a disefiar transmisiones
en diversos tipos de vehiculos (en este caso el proyecto estd encaminado a el disefio de
un autobus hibrido en el Instituto de Ingenieria de la UNAM).

Actualmente se tiene en el laboratorio un motor eléctrico, un motor de combustion
interna y un conjunto de frenos que pueden ser empleados para realizar el banco de
pruebas. La configuracion del banco consiste en tener a la entrada el motor de combus-
tién interna (MCI) y el motor eléctrico (ME) mediante un acoplamiento mecénico, y a
la salida del sistema el dinamémetro de corrientes parasitas. El acoplamiento consiste
en un sistema de engranes planetarios (SEP) cuyas dimensiones y requerimientos de
potencia ya han sido calculadas y servirdn como datos para obtener los didmetros de
los ejes acoplados al SEP. “El disefio se inicia partiendo de una relacion de transmi-
sién en el planetario y conociendo los pardmetros sobre los cuales trabajan los moto-
res”’(Martinez, 2014, p. 31).

INGENIERIA MECANICA 3 UNAM



1.2. CONTRIBUCION DE LA TESIS

Objetivo general:
Proponer un disefio para el acoplamiento de los elementos que componen un vehiculo
eléctrico hibrido en un banco de pruebas. Disefiar el banco de pruebas en la seccion
que comunica al sistema de engranes planetario con el motor eléctrico, de combustion
interna, y el dinamometro de corrientes pardsitas del laboratorio de electromecénica.

Objetivo particular:

Proponer la configuracién de los acoplamientos que comuniquen al MCI y
ME vy realizar el disefio de detalle en la seccion sefialada de la configuracion
propuesta.

1.2. Contribucion de la tesis

Se propone un disefio con el cual se pretende la continuidad y formalidad de futuras

investigaciones en el laboratorio de electromecénica para validar los modelos matemati-
cos y compararlos con los resultados experimentales.
Debido a que el disefio tiene amplia posibilidad de llegar a la etapa de fabricacién, co-
mo contribucién se proporciona un disefio seguro cuyos componentes de las flechas son
considerados los definitivos ya que son elementos comerciales que se pueden encontrar
en nuestro pais.

INGENIERIA MECANICA 4 UNAM



2. BANCO DE PRUEBAS PARA VEHICULOS HIBRIDOS

En el presente capitulo se toma en cuenta, para el disefo, el tipo de acoplamientos
y las configuraciones que existen en los vehiculos eléctricos hibridos. El sistema de
engranes planetario (SEP) forma parte de los acoplamientos por lo que se describen de
manera somera sus componentes (sol, planetas, corona) y las relaciones que explican
su principio de funcionamiento.
Mediante la descripcion general y la configuracion del sistema se puede visualizar de
manera rapida como se acoplardn el motor de combustion interna (MCI) y el motor
eléctrico (ME) con el dinamémentro.
Existe un conjunto de especificaciones que son tomadas en cuenta durante la fase de
disefio y que son empleadas para seleccionar los acoplamientos flexibles y que también
son utilizadas para realizar calculos en los ejes debido a la transmision de cargas en los

engranes durante la operacion de los motores.

Trabajos previos

Las investigaciones previas realizadas por Becerral (2010) resolvieron problemas
relacionados con la distribucion de potencia requerida en el SEP entre las dos fuentes de
potencia (motores) para poder economizar la demanda del combustible, aunque fueron
planteadas diversas soluciones. El tren epicicloidal fue la que se tom6 en cuenta para
la continuacién de la investigacion, y por lo tanto como trabajo previo se realizé la
investigacion de licenciatura que fue disenar el sistema de engranes planetario mediante
las especificaciones de potencia, par y velocidad angular, parametros geométricos y el

disefo para prevenir fallas Martinez (2014)).



2.1. CONFIGURACIONES DE VEHICULOS HIBRIDOS ELECTRICOS

2.1. Configuraciones de vehiculos hibridos eléctricos

De acuerdo a [Friedrichshafen| (2014) existen tres tipos distintos de arquitecturas

hibridas: paralela, en serie y de reparticiéon de potencia. La estructura paralela acep-
ta etapas de hibridizacion gradual. Ademas del sistema hibrido completo, también es

posible tener microsistemas hibridos y sistemas hibridos intermedios.

Arquitectura hibrida paralela

En el caso de la arquitectura hibrida paralela, la transmision del motor de combus-
tion y la transmision eléctrica estdn conectadas en paralelo. Se pueden usar juntas o por
separado. El sistema hibrido paralelo puede funcionar con un solo motor eléctrico, lo
cual representa un ahorro de costos. Ademads, el motor eléctrico se puede instalar en
la caja de la transmision para ahorrar espacio. Esto tiene la ventaja de que se pueden
usar las transmisiones disponibles, con los beneficios que ellas aporten en cuanto a la

dindmica de conduccidn.

Generator/Electric motor Combustion engine

Hybrid battery

Transmission /

Fig. 2.1: Arquitectura hibrida paralela

INGENIERIA MECANICA 6 UNAM



2.1. CONFIGURACIONES DE VEHICULOS HIBRIDOS ELECTRICOS

Arquitectura hibrida en serie

La transmision hibrida en serie no cuenta con unién mecénica entre el motor de
combustion y las ruedas. El motor de combustién, conectado a un generador, tiene el
objetivo tnico de generar potencia. La potencia propulsora se comunica del generador
a los ejes de transmision o directamente a las ruedas a través de uno o mas motores
eléctricos. Esto significa que el motor de combustion siempre funciona en el punto
ideal, incluso si se requieren velocidades altas para el arranque y la aceleracion.

The second electric motor works The first electric motor works as The combustion engine: In
as a motor during operation and a generator during operation and connection with a generator, it

as a generator when braking. & driven by the combustion serves solely as a power genar-
engine.

Hybrid battery

Fig. 2.2: Arquitectura hibrida en serie

Arquitectura hibrida de reparticion de potencia

La transmision hibrida de reparticién de potencia trabaja con dos motores eléctri-
cos. Al igual que el tipo hibrido en serie, parte de la potencia propulsora de los motores
de combustion se convierte a través de estos motores y es alimentada al eje de salida;
otra parte se transfiere mecdnicamente. La distribucion de la potencia en las dos trayec-
torias depende de las condiciones de funcionamiento. Una transmision planetaria sirve
como interruptor para la distribucién de la energia mecénica y eléctrica. Una unidad

de control central emite las 6rdenes para esta complicada tecnologia. Dentro de este

INGENIERIA MECANICA 7 UNAM



2.2. ACOPLAMIENTOS MECANICOS

sistema complejo, el motor de combustion puede funcionar en los puntos de opera-
cion favorables y se pueden disefiar los motores eléctricos de menores dimensiones en

comparacion con el sistema hibrido en serie.

Hybrid battery Electric drive Another elactric motor serves

Moor as a generator, a starter, and
Planatary transmission

an alternator

Fig. 2.3: Arquitectura hibrida de reparticién de potencia

2.2.  Acoplamientos mecanicos

Los acoplamientos tienen por funcién prolongar lineas de transmision de ejes o
conectar tramos de diferentes ejes, estén o no alineados entre si. Para llevar a cabo tales
funciones se disponen de diferentes tipos de acoplamientos mecdnicos, los cuales se

clasifican en:

= Acoplamientos Rigidos: La conexién hace de dos ejes uno solo. Este acopla-
miento no permite vibraciones ni movimientos axiales y radiales de un eje con

respecto al otro.

= Acoplamientos flexibles: Son acoplamientos capaces de absorber pequeiias vi-

braciones y deslizamientos entre los ejes.

INGENIERIA MECANICA 8 UNAM



2.2. ACOPLAMIENTOS MECANICOS

= Acoplamientos especiales o articulados: Sirven para conectar a dos ejes que du-

rante la conexién cambian el dngulo de alineacion entre si.

= Embragues: Son acoplamientos en los cuales el movimiento entre el eje conduc-
tor y conducido se puede acoplar y desacoplar, sin la necesidad de detener la

marcha.

= Acoplamientos de engranes: Estos acoplamientos combinan dientes de engranes
rectos externos y curvos con dientes internos. Suelen permitir un deslizamiento
axial sustancial dependiendo de las formas de los dientes, también puede tolerar
cierto desplazamiento angular. Debido a la cantidad de dientes actuando en forma

conjunta pueden transmitir torque muy elevados de acuerdo a Piovan| (2014)).

Acoplamientos de eje

Existen diversas clasificaciones de acoplamientos, una de ellas se refiere a el aco-

plamiento de ejes.

Acoplamientos de eje

Acoplamientos Embragues

Rigidos Flexibles
[ Mando externo

Acoplamienios
De manguillo,
De pisto, Control por par™—

ol
Con dendo
frontsl

Control por velocid

Friccion Posiiivos Control por sentido
de giro

Acoplamienios
Hidrodinamioos,

Miagnésicos,
De friccién f \\

Rigidos a forsion Flexibles a torsion

l I

Acoplamisnts: Acopiamienos:
s =

Fig. 2.4: Esquema de la clasificacién de los acoplamientos de eje
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2.3. SISTEMA DE ENGRANES PLANETARIO (SEP)

2.3. Sistema de engranes planetario (SEP)

Martinez (2014) sefiala que “El sistema de engranes planetario, también llamado
epicicloidal, es utilizado en las cajas de cambio automadticas. Este sistema estd acciona-
do mediante sistemas hidraulicos o electronicos que accionan frenos y embragues que
a su vez controlan los movimientos de los distintos elementos. Los elementos de este

sistema son:

= Sol (S)
= Planetas (P)
= Portaplanetas

= Corona (C)

En el interior (centro), el sol gira en torno de un eje central y a su vez los planetas
engranan en el dentado del sol. Ademas los planetas pueden girar tanto en torno a su
propio eje como también en un circuito alrededor del sol. Los planetas se alojan con sus
ejes en el portaplanetas. El portaplanetas inicia el movimiento rotatorio de los planetas
alrededor del sol; con ello, 16gicamente, también en torno del eje central. Y la corona
engrana con su dentado interior en los planetas y encierra todo el tren epicicloidal. El

eje central es también centro de giro para la corona ”(p. 25).
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Fig. 2.5: Sistema de engranes planetario (SEP)

Estos tres componentes (sol, planeta y corona) del tren epicicloidal pueden mover-
se libremente sin transmitir movimiento alguno, pero si se bloquea uno de los com-
ponentes, los restantes pueden girar, transmitiéndose el movimiento con la relacion de
transmision resultante segin la relacion existente entre sus engranes. Si se bloquean
dos de los componentes, el conjunto queda bloqueado, moviéndose todo el sistema a la

velocidad de rotacion recibida por el motor.

Las relaciones de transmision que se pueden obtener en un tren epicicloidal cambian
si ante una entrada o giro de uno de sus elementos existe otro que haga una reaccién. En
funcion de la eleccion del elemento que hace de entrada o que hace de reaccion se ob-
tienen cuatro relaciones distintas. Por lo que el funcionamiento de un tren epicicloidal

es el siguiente:
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Se unen dos

Se fija la corona Se fija el sol Se fija el portaplanetas

componentes

12 relacion 22 relacién 32 relacion 42 relacion

Fig. 2.6: Funcionamiento del SEP (Martinez, 2014, p. 26)

= larelacion: Si el movimiento entra por el sol y se fija la corona, los planetas se
ven arrastrados por su engrane con el sol rodando por el interior de la corona fija.
Esto produce el movimiento del portaplanetas. El resultado es una desmultiplica-
cion del giro de forma que el portaplanetas se mueve de forma mucho mds lenta

que el sol o entrada.

= 2a relacion: Si el movimiento entra por la corona y se fija el sol, los planetas se
ven arrastrados rodando sobre el sol por el movimiento de la corona. El efecto es
el movimiento del portaplanetas con una desmultiplicacién menor que en el caso

anterior.

= 3a relacion: Si el movimiento entra por el sol y, la corona o el portaplanetas se
hace solidario en su movimiento al sol mediante un embrague entonces todo el
conjunto gira simultineamente produciéndose una transmision directa girando

todo el conjunto a la misma velocidad que el motor.

= 4arelacion: Si el movimiento entra por el sol y se fija el portaplanetas, se provoca
el giro de los satélites sobre su propio eje y a su vez estos producen el movimiento
de la corona en sentido contrario, invirti€éndose el sentido de giro y produciéndose

una desmultiplicacién grande.
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Tab. 2.1: Funcionamiento del del Sistema de engranes planetario.

Relacién Corona Sol Portaplanetas Desmultiplicacién
1¢ Fija Salida de fuerza impulsién grande

2¢ Salida de fuerza Fijo Impulsién menor

3¢ Fija Fijo Salida de fuerza | sin desmultiplicacién
4¢ Impulsién Salida de fuerza Fijo Inversién de giro

= Sarelacion: Debido a la configuracion del banco de pruebas establecemos €sta re-
lacién en donde todos sus elementos del SEP giran libremente, esta configuracién

surge de la necesidad de transmitir potencia a través de la corona.

Invirtiendo la entrada y la salida en las relaciones de desmultiplicacién se ob-

tendrian relaciones de multiplicacién.

Estas relaciones se podrian identificar con las tipicas marchas de un cambio manual,
sin embargo, se necesitarian para ello distintos arboles motrices por lo que en la aplica-
cion de un tren epicicloidal a un automovil las posibilidades se reducen a dos marchas
hacia adelante y una hacia atrés. La entrada del par motor se realizaria por el sol y la
salida por el portaplanetas o la corona. La primera relacion descrita y la tercera serian

la 1a marcha y la directa respectivamente y la cuarta relacion seria la marcha atras.

2.4. Descripcion general del banco de pruebas

El banco de pruebas para vehiculos hibridos esté en el laboratorio de electromecani-
ca en el Instituto de Ingenieria. Inicialmente comenzaron las pruebas con el dinaméme-
tro el cual tiene caracteristicas adecuadas para realizar las mediciones de ciclos de ma-
nejo, pues el dinamometro resiste el par correspondiente de los motores. Este elemento
estd fijo sobre unos rieles que permiten su desplazamiento axial en su eje de trasmision.
El sistema de engranes planetario comunicard en forma paralela el motor elélctrico y

el motor de combustién interna con la finalidad de poder realizar las pruebas de flujo
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de potencia. Es necesario idear un banco capaz de soportar las cargas dindmicas y las
vibraciones. Sin embargo un andlisis de vibraciones conlleva a un anélisis mas minu-
cioso y por ende solo se calculara la velocidad critica para tener un cdlculo que haga
seguro su disefo cuando el banco esté operando a los valores maximos y nominales del
MCI o el ME.

2.5. Configuracion del sistema

El banco de pruebas simulara el sistema de propulsion de un VEH con la configura-
cion paralelo el cual utiliza el sistema de engranes planetario. Como ventajas permiten
controlar los flujos de potencia del vehiculo, reducir las pérdidas y aprovechar mejor la

energia mediante el freno regenerativo.

La forma de conectarlos es la siguiente:

= El motor de combustién interna (MCI) se conecta al sol.
= El motor eléctrico (ME) se conecta a la corona.

= FEl diferencial se conecta al portaplanetas.

Mediante frenos y embragues se acoplaran los motores y el diferencial al sistema pla-
netario, permitiendo esto acoplar y desacoplar el MCI cuando no se requiera, dejando

en funcionamiento dnicamente el ME.

Cabe mencionar que los embragues y frenos se manejan mediante un sistema de
control que a su vez, permitird obtener los datos del flujos de potencia en el tren de pro-

pulsion hibrido ahorrando combustible y obteniendo una mayor eficiencia del vehiculo.

Propuesta inicial del banco de pruebas

Se pretende disefiar el banco de pruebas para contactar los dos motores utilizando
elementos de transmision de potencia como acoplamientos flexibles. El disefio de deta-

lle se observara a medida que evolucione la memoria de calculo.
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La figura muestra la propuesta para el banco de pruebas de la arquitectura hibrida
de configuracion paralela. Con color amarillo se representa el motor de combustion
interna junto con su eje que transmite la potencia a través del engrane solar (que estd de
color amarillo nim. 1). Por otra parte el portaplanetas es una pieza sélida que man-
tiene fijos los engranes planetarios (los tres cuyo color es azul), el eje de transmision
de potencia es el indicado de color azul, y a su vez se conecta con el dinamdémetro
de corrientes parasitas (pieza dibujada en color azul num.2). La corona del sistema de
engranes planetario estd dibujada de color verde, la potencia es transmitida a través del
motor eléctrico (elemento en color verde nim. 3). El sistema de transmisién es un sis-
tema de transmision por banda debido a su amplia disponibilidad en el mercado, precio
y principalmente es propuesto debido a que no requiere de un sistema de lubricacion.
Se emplean en el banco tres frenos electromecanicos (piezas dibujadas en color cafe)
y un embrague colocado en el eje del motor de combustién interna. Los componentes
diversos de los ejes como rodamientos, retenes, anillos de retencidn serdn descritos con
mayor detalle conforme avance el cdlculo de los didmetros permisibles de los ejes.
Otro aspecto importante es que al fondo del dibujo se ilustra de manera incompleta otra
seccion del banco de pruebas que consiste en representar la masa del vehiculo hibrido
por medio de unos volantes de inercia. Pero esta tesis se enfoca s6lamiente al disefio de

los acoplamientos alrededor del SEP.
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» NX 8.5 - Modeling - [assembly3.prt] SIEMENS
NX 8.5 - Modeling - [assembly3.pr]

Fig. 2.7: Propuesta inicial general de disefio para incorporar todos los elementos en el banco de
pruebas.

Las dimensiones de los elementos son aproximadas pero se puede empezar con el di-
seflo haciendo estimaciones de la distancia entre centros para el cdlculo de las bandas,
las distancias adecuadas para colocar el ME y el MCI de acuerdo al tamafio indicado en
sus respectivos catdlogos, ademas de la geometria de los de los frenos electromecacni-

cos y otros elementos ya disponibles.

Dicha propuesta estd sujeta a cambios ya que debe ser un sistema flexible. La parte
medular consiste en disefiar una caja de engranes capaz de resistir los requerimientos
del banco de pruebas, en este caso se necesitard calcular magnitudes escalares y vecto-

riales para tener un disefio seguro en los ejes a la entrada y salida del sistema.
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Primer propuesta de la caja de engranes. (Planetary Gear Box dessign).

MW NX8.5 - Modeling - [SEP_arT.pri] SIEMENS I
Drag cursor to rotate view about X-Y

; Resource Bar | Standard | Utility | True Shading | Assemblies | Modeling ’E[
LR = N S T e I . )

Star New Open Save Delete Undo Command 1Full ~

Py

Finder ~ Screen

Fig. 2.8: Propuesta inicial para la caja de engranes.

El SEP consiste en el engrane solar (amarillo), planetas (azul fuerte), corona (verde)
y el portaplanetas que es la pieza de color azul claro. Dicha pieza debe ser capaz de
soportar las solicitaciones y se pretende que soporte cargas radiales que ocasionan que
el banco de pruebas esté sometido a flexion. Una polea o algun otro tipo de dispositivo
tendrd que conectarse a la corona para emplear el sistema de transmision por bandas.
Los rodamientos junto con los retenes forman parte de los otros componentes y se
colocardn sobre unas placas de metal que fijardn la carcaza del SEP para impedir el
movimiento axial del banco. En la ilustracion se puede observar de manera somera

dichas placas en los extremos del SEP y la caja de engranes.
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2.6. Especificaciones

Las especificaciones son datos o variables clave utilizadas en el disefio que con-
sisten en una métrica y un valor o unidad de medida (por ejemplo; métrica: precarga,
unidad: [N]). En esta tesis se presentan métricas y unidades en funcién de la informa-

cion proporcionada por el fabricante y calculos hechos durante investigaciones previas.

Tab. 2.2: Datos de la salida del planetario

Portaplanetas (salida del SEP) Nominal | Maximo
Velocidad angular w[rpm] 2250 4437.5
Velocidad angular w[™¢] 2235.619 | 464.619
Par T[N.m] 142.395 | 116.79
Potencia P[K W] 33.551 54.271
Potencia P[H P] 45.617 73.788
Relacién de transmisién K -5 -5
Velocidad angular de la llanta wyjqpq [rpm] 750 1479.167
Velocidad angular de la llanta w“anta[%j] 78.539 154.898

La tabla de datos de salida del SEP corresponde a un conjunto de valores que fueron
calculados en una investigacién previa a partir de el disefio para prevenir fallas y la
cinemadtica del engrane planetario (Martinez, 2014, p. 63). Es importante mencionar
que existen valores nominales y maximos debido al régimen de opeacion del MCl y el
ME, sin embargo para los ejes se escoge el valor cuya magnitud sea mayor sin importar

si es un valor maximo o nominal.

Tab. 2.3: Datos de operacién del MCI

Motor de Velocidad Velocidad Potencia | Potencia Par
combution interna | Angular w[rpm] | Angular w[™4] [EW] [HP] [N*m]
Nominal 6000 628.319 21.551 29.301 34.299
Maximo 7250 759.218 2427.16 32,999 | 31.96.8
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Tab. 2.4: Datos de operacién del motor de eléctrico

Motor Velocidad Angular Velocidad Potencia Potencia Par

Eléctrico wlrpm] Angular w["] (kW] [HP] [N*m]
Nominal 3000 314.159 12 16.315 38.19.7
Méximo 5000 523.599 30 40.789 57.296

A continuacién se muestra informacion que se usa en la configuracién del banco de

pruebas.
D1105-T-E3B KUBOTA 05 SERIES
CEENED
497.8 (19.60)

D1105-T-E3B
Interim Tier 4/ Stage A

Vertical 4-cycle Liguid
Cooled Diesel

78.0(3.07)
78.4 (3.09)
1.123 (68.53)

Counterciockwise Viewed
on Flywheel

5.1(1.35)

12-1.2 [US] 7 12-1.4 [EU]
1240

497 8 (19.60)

433.0 (17.08)

626.0 (24.65)

2276 (8.96)

a7.0(213.8)

“Epediaiin s subject i changa wihas nolia.
“DUIpUT, Gmes SNt SAE 10T
“Diry welg Is aoconting fo Kubota's santarns specfication.
'WhGn SpacHTcation varkcs, 1 Walh Wi Vary BcConngly

433.0 (17.05)
194.0(7.64)

227.6 (B.96)

626.0 (24.65)

200.0 (7.87)

Fig. 2.9: Especificaciones y dimensiones del MCI modelo D1105-T-E3B
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Specifications

- 4 pole motor (8 magnets)

- Phase to Phase winding resistance: 0.013 Ohms

- Maximum recommended rotor speed: 5000 RFM

- Voltage: 0 to 96 VDC input to the control

- Inertia: 45 Kg Cm Squared

- Current: 125 Amps AC continuous (180 Amps DC into the motor control)

- Peak current: 420 Amps AC for 1 minute (600 Amps DC into the motor control)
- Weight: 35 pounds

- Peak Stall Torque: 90 Nm.

- Cooling: Open Frame, Fan Cooled motor

Other names: PMAC-DS

Fig. 2.10: Electric Motorsport, DS-PMAC

Consultar datos importantes del dinamometro en el laboratorio de electromecédnica
del Instituto de Ingenieria UNAM.

section DM page 16 Outline Drawings

eddy-current dynamometers

dated 5-23-80

Absorption Dynamometers ELecTONG LOAD Gl

Models 8060 through 8163 [ .

1 o = —r Tnlia B e —— REMOVASLE CALIBRATION
ARME. WHEN ORDERED

=T e

|

lLW NPT WATER INLET

. Lo : -
N CHECK WEIGHTS ——l .I |
4 4 —ten ] |l Fin E——E
4 -xva;..ww\u HOLES — F——e ", X NPTWATER DISCHARGE
f s ‘——-l

H D

Dimensions - Inches

Model

Number B (o} D! D® E F H i | L M (o] P a R S T
8060 7.50
8061 15.50|19.72 }26.00| 13.00 [14.00| 16.00 | 6.25|18.00| .62| 9.00|4.10 | 2.24 | 7.76|18.00 | 400 | 800 | 10.26 | 12.00
8062 i 10.26
8063 7.50

Fig. 2.11: Eddy-current dynamometer, Model Number: 8060

INGENIERIA MECANICA 20 UNAM



3. TEORIA PARA EL DISENO DE LOS ELEMENTOS DEL BANCO
DE PRUEBAS

3.1. Calculo de arboles y ejes

Un arbol de transmision, llamado también arbol principal, es el que recibe la poten-
cia de una maquina motriz y la transmite a maquinas conectadas por medio de correas
o cadenas, usualmente desde varios puntos en toda su longitud. Los drboles de corta

longitud que son partes de mdquinas se llaman husillos (Faires, |1987, p. 337)

3.2.  Fuerzas de flexion producidas por correas y cadenas

En la ecuacion de potencia existe una fuerza impulsora neta que se manifiesta como
la diferencia entre la fuerza de traccion de la correa en el ramal tirante o conduccion £}
y la traccidn en el ramal flojo o conducido F5. Si se suman ambas tracciones se obtiene
la fuerza flectora, que no es constante en una transmision, si no que depende de la razén
%, la cual varia con factores como la potencia transmitida, la velocidad y la traccion
inicial de la correa. La fuerza de flexion ejercida por cadenas y engranes se suele tomar

generalmente como la fuerza impulsora neta.

3.3. Proceso de disefno

Si un eje tiene montado sobre €l varias ruedas dentadas o poleas, las diversas sec-
ciones del eje estaran sometidas a momentos de torsion diferentes a causa de que la

potencia total entregada al drbol se toma fraccionariamente en varios puntos (Faires,
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1987, Péagina 338). Entonces, se estudia la distribucién del momento flector trazando

los diagramas de momento flector y esfuerzos cortantes.

Se determina la seccion en la cual el momento flector es maximo y la seccion en el
que el momento de torsion es igual al médximo. Si estos maximos ocurren en la misma
seccion se determina el didmetro necesario para €sta. Sino es de este modo se determina

el didmetro correspondiente al maximo momento flector.

3.3.1. Proceso de disefio para los ejes

(Budynas and Nisbett, 2008, p. 915) explica que no existe una “secuencia precisa de

pasos para algun proceso de disefio”, sin embargo propone una serie de pasos a seguir:
= Requisitos de potencia y par de torsién

Las consideraciones sobre potencia deben abordarse en primer lugar, ya que esto
determinara las necesidades globales de dimensionamiento de todo el sistema.
Cualquier relacion de par de torsion o velocidad necesarias de entrada o salida

deben determinarse antes de abordar las dimensiones de engranes/poleas.
= Especificacion de engranes

A continuacion pueden abordarse las relaciones necesarias de engranes y cuestio-

nes de transmision de par de torsion para la seleccion de los engranes adecuados.
= Diseio del eje

Se debe especificar el disefio general del eje, lo cual incluye la ubicacién axial
de los engranes y cojinetes. Es necesario tomar las decisiones acerca de como
transmitir el par de torsion desde los engranes hasta el eje (cufias, lenguetas,
etc.), ademds de cémo mantener los engranes y cojinetes en su sitio (anillos de

retencion, ajustes de presion, tuercas, etc.).
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m Analisis de fuerzas

Una vez que se conocen los didmetros de engrane/polea, asi como las ubicaciones
axiales de engranes y cojinetes, pueden elaborarse los diagramas de cuerpo libre,

fuerza de corte y diagramas de momentos.
= Seleccion del material del eje

Debido a que el disefio de fatiga depende de manera importante de la eleccion
del material, por lo regular es més fécil efectuar primero una seleccién razonable

del material, para después verificar si los resultados son satisfactorios.
= Disefio del eje para esfuerzo (fatiga)

Se conocen los diagramas de momento de flexion y fuerza de corte, pueden pre-
decirse las ubicaciones criticas, ademas se utilizan junto con las concentraciones

aproximadas de esfuerzo para las estimaciones de los didmetros del eje permisi-
bles.

= Disefio del eje para deflexion

Debido a que el andlisis de deflexion depende de toda la geometria del eje, se re-
serva hasta este momento. Con toda la geometria del eje estimada, las deflexiones
criticas en las ubicaciones de cojinetes y engranes pueden verificarse mediante

analisis.
= Seleccidn de cojinetes

Ahora pueden seleccionarse cojinetes especificos de un catdlogo para satisfacer
los didmetros estimados de ejes. Los didmetros pueden ajustarse ligeramente,

seglin sea necesario para satisfacer las especificaciones del catdlogo.

= Seleccion de cuiias y anillos de retencién
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Con los didametros del eje configurados en valores estables, pueden especificarse

cufias y anillos de retencién adecuados en tamafios estandar.

» Analisis final

Una vez que todo se ha especificado, iterado y ajustado como sea necesario para
toda parte especifica de la tarea, un andlisis completo de principio a fin propor-
cionard una verificacion final, asi como factores especificos de seguridad para el

sistema real.

3.3.2. Carcaza

(Alec,|1992, p. 5) plantea el siguiente proceso de disefio para la carcaza:

Rendimiento del par de torsién del vehiculo

El célculo de este par se basa en obtener las cargas normales y el rendimiento ge-
neral del automovil, obteniendo un valor estimado del engranaje corona o el tamaio
minimo de la rueda. Para los autos de carreras equipados con transmisiones manuales,
el didametro de la rueda de la corona no puede estimarse de forma segura basdndose
solamente en las curvas de desempeiio, porque se ha establecido que con este tipo de
vehiculos, los pares de los engranajes que van de dos a cinco veces del méximo par
calculado puede ser producido en las relaciones de transmision mds bajas, como resul-
tado de un chasquido en el embrague. Esta fuerza de golpeteo en el embrague, junto
con la transferencia de peso adicional a la conduccion de las llantas y el coeficiente
de friccion entre los neumadticos y la superficie, producen pares de deslizamiento casi
iguales al par del motor completo. Por lo tanto, es esencial para este tipo de vehiculo
que los tamafios de los circulos de paso de la corona y pifion se comprueben mediante

valores de par maximos en las férmulas de disefio de transmisiones para el esfuerzo.
Determinacion de los refuerzos y la resistencia a la fatiga (scoring resistance)

Se realiza un disefio de los engranajes para prevenir fallas, utilizando los pares mds

elevados, se verifica para el par de engranajes su resistencia a la rotura en los dientes y la
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falla sobre la superficie. La resistencia a la rotura de los dientes depende normalmente
del esfuerzo de flexién que se produce en el area de la raiz del diente, y la falla sobre la
superficie generalmente depende el esfuerzo de contacto que ocurren en las superficies
de los dientes, mientras que la resistencia a la corrosion (scoring resistance) se mide a

través de la temperatura critica en el punto de contacto del diente del engrane.

Diseifio de eje para el esfuerzo

En esta etapa del disefio, es fundamental decidir el tamafio de los componentes de
la caja de engranes que cumpla con las especificaciones de par mdximo a la entrada
y salida de la carcaza con su respectivo factor de seguridad. Existen tres ejes que van
acoplados a la carcaza, si la carcaza fuera el sistema, el disefio de cada eje se abordaria

de la siguiente manera:

1. Eje interno a la entrada del sistema
El area de la seccion transversal puede comprobarse tanto para flexién y par de

torsion, asi como para la cantidad de deflexion bajo carga total.

2. Eje intermedio.
En algunas cajas de engranajes (planetary gearbox) donde se incluye una rela-
cion de transmision entre la entrada y ejes intermedios, se debe calcular la entrada
de par para adaptarse a las especificaciones de acuerdo a Martinez (2014). La de-
flexion total en el eje debe calcularse utilizando las cargas en el par de engranajes
interno mas cercano a la mitad de las cargas del eje donde van montados los ro-
damientos (€stas cargas se utilizardn para calcular las cargas dindmicas bdsicas

en los rodamientos).

3. Disefio del eje a la la salida del sistema.
El area de seccion transversal debe verificarse para flexion y torsion, utilizando
la relacion de entrada de la caja de cambios multiplicado por cualquier reduccion

a la entrada, los ejes intermedios y ejes de salida.
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3.4. Materiales para fabricar ejes

Una parte importante en el proceso de disefio es la seleccion de materiales. Diferen-
ciar y entender el comportamiento del material es indispensable para fabricar los ejes

con el material adecuado.

MATERIAL DUCTIL (caracteristicas) (vea Hamrock et™al.| (2000))

Soporta grandes deformaciones unitarias antes de su ruptura

Absorben choques (o energia)

La concentracion de esfuerzos se disipa parcialmente con las deformaciones

% de alargamiento:

L — L
2T~ 20900  Donde

AL =
% I

WAL > 5%

El porcentaje de elongacion reportado en un ensayo de traccion es definido como la
elongacioén que una probeta experimenta después de la fractura (L¢,) con respecto a a

su longitud original (Lg).
MATERIAL FRAGIL

= 9% de alargamiento < 5 %

= Ejemplo: cerdmicos y vidrio a temperatura ambiente

Debido a las caracteristicas de los materiales, se empleardn materiales ductiles como

los aceros para el disefio de ejes.
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Una flecha es un elemento rotatorio, por lo general de seccion transversal circular,
que se emplea para transmitir potencia o movimiento. La flecha que se empleara para
transmitir potencia tendrd incorporadas elementos como engranes, poleas, volantes de
inercia, manivelas, catarinas, y miembros similares. Un eje es un elemento no giratorio
que no transmite par de torsion que se utiliza para soportar ruedas rotatorias, poleas y

elementos parecidos.

En una transmision, los engranes deben estar soportados por un eje rigido. Si este
se flexiona demasiado, es decir, si es demasiado flexible, los dientes no se acoplaran en
forma adecuada, y el resultado serd un impacto excesivo, ruido, desgaste y por dltimo
se presentard una falla prematura, debido a la concentracién de esfuerzos, cabe men-
cionar que todo esfuerzo variable con promedio distinto de cero se considera esfuerzo
fluctuante (Budynas and Nisbett, 2008, p. 142).

Los anélisis de deflexion y de pendiente no pueden hacerse hasta que se haya de-
finido la geometria de todo el eje. De esta manera, la deflexién es una funcién de la
geometria de todas partes, mientras que el esfuerzo en una seccién de interés es una
funcion de la geometria local. Por esta razon, el disefio de ejes permite primero una
consideracion de esfuerzo y resistencia. Una vez que se hayan establecido valores ten-

tativos para las dimensiones del eje, se pueden determinar las deflexiones.

Materiales para fabricar ejes

Muchos ejes estan hechos de acero de bajo carbono, acero estirado en frio o acero
laminado en caliente, como lo son los aceros ANSI 1020-1050. Una buena préctica
consiste en iniciar con un acero de bajo o medio carbono de bajo costo, como primer
paso en los calculos del disefio. Cuando estdn garantizadas, las aleaciones de acero
tipicas para tratamiento térmico incluyen ANSI 1340-50, 3140-50, 4140, 4340, 5140y
8650.
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3.5. Teorias de falla

Ya que conocemos los materiales adecuados para fabricar los ejes es importante
identificar las teorias de falla para aplicarlas a dichos materiales durante la fase de

célculo para el disefio de detalle. Las teorias de falla generalmente aceptadas son las

siguientes (Hamrock et™al., 2000, p. 500):

1. Materiales dctiles (criterios de fluencia)

= Esfuerzo cortante maximo (ECM)(MSST por sus siglas en inlés)
= Energia de distorsiéon (ED)(DET por sus siglas en inlgés)
= Mohr Coulomb dictil (CMD)

2. Materiales fragiles (criterios de fractura)

= Esfuerzo normal méaximo (MNST, por sus siglas en inglés)

= Mohr Coulomb fragil o teria de friccion interna (IFT, por sus siglas en
inglés)

= Teoria modificada de Mohr (MMT)

3.5.1. Tipos de cargas

El banco de pruebas experimetard una gran variedad de condiciones de carga. Para
disefar los ejes se debe establecer el didmetro minimo del eje para soportar adecua-
damente las cargas que actian sobre €ste y poder cumplir con las especificaciones de
transmision de potencia. Debemos identificar el tipo de carga que experimentan los aco-
plamientos durante la distribucién de energia mecénica y eléctrica. Tenemos diferentes

tipos de carga;
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Carga Estatica

Una carga estdtica es una fuerza estacionaria o un par de torsidén que se aplica a
un elemento. Para ser estacionaria, la fuerza o el par de torsion no deben cambiar su
magnitud, ni el punto o los puntos de aplicacion, ni su direccion. Budynas and Nisbett
(2008) sefnalan que “Una carga estdtica produce tension o compresion axial, una carga
cortante, una carga flexionante, una carga torsional o cualquier combinacién de éstas.

Para que se considere estdtica, la carga no puede cambiar de ninguna manera”.

Carga Ciclica

(Hamrock et™al., 2000, p. 432) meciona que “Las cargas ciclicas varian durante todo
un ciclo en vez de permanecer constantes. Este tipo de cargas son aquellas que generan
la falla por fatiga en los materiales”.

Por tal motivo para hacer un andlisis es necesario identificar el estado de las cargas
mediante un par de coordenadas (esfuerzo medio y esfuerzo alternante) que determinan

los condiciones con las cuales ocurrira la falla.

1. MATERIALES DUCTILES

= [inea de Soderberg para esfuerzo cortante
= Teoria del esfuerzo cortante maximo MSST

= Teoria de la energia de distorsion DET

2. MATERIALES FRAGILES

n Teoria del esfuerzo normal maximo MNST
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3.5.2. Anadlisis para cargas ciclicas

Cuando un material es sometido a un conjunto de cargas variables experimenta de-
formaciones que pueden pasar del rango elastico al plastico. Siempre y cuando dicho
material permanezca sin deformacién plastica se puede aplicar el factor de concentra-
cion de esfuerzos. Este factor serd utilizado para calculos posteriores.

El comportamiento de un material sometido a diversas cargas puede ser analizado me-
diante un diagrama que contiene sus propiedades (resistencias) y en él se visualizan
diversas curvas que representan los criterios de falla con sus respectivos componentes

de esfuerzo al ser trazada una linea de carga desde la ordenada al origen.

S, &
AN
hY
N
N .
N Recta de fluencia (Langer)
N \/
oy \
Z S, N
= N Recta de Gerber
3 Linea de carga, pendiente r =S /S,
z N
= N
2 N Recta de Goodman modificada
R SO
| \\ Recta ASME-eliptica
Rectade | \\
Soderberg | \Y
0 |
0 S S, S

m v it

Esfuerzo medio o,

Fig. 3.1: Diagrama de fatiga donde se proporcionan varios criterios de falla, de acuerdo a (Budy-
nas and Nisbett, 2008, p. 297) para cada criterio los puntos en o arriba de la recta
respectiva indican.

El diagrama de fatiga nos muestra las zonas en las cuales el material puede soportar

cierta cantidad de esfuerzos de acuerdo a su resistencia y se observa la proporcion
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de valores medios y alternantes de los valores limite. Por ejemplo, un punto A en la
recta de Goodman proporciona la resistencia media S,, como el valor limite de o,
correspondiente a la resistencia S,, la cual, emparejada con o,,, es el valor limite de o,

(las magnitudes de los esfuerzos medios y alternantes se explicardn mas adelante).
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4. ANTECEDENTES PARA EL DISENO DE DETALLE

Cualquier disefio en la préctica requiere de la aplicacién de principios cientificos,
y no siempre existe una solucion y métodos correctos. La toma de decisiones depende
del disefiador, pero esto es con base en los conocimientos tedricos adquiridos y experi-
mentacion. Es necesario conocer la teoria para poder crear elementos de maquinas con
resistencia y rigidez adecuadas. Conocer la teoria de ingenieria es solo una pequefia
parte del proceso de disefio, es necesario estar al corriente con los avances tecnolégicos
y poseer conocimiento de otras disciplinas.

A continuacion se brinda la teoria necesaria para el disefio de ejes.

4.1. Diagramas de fuerza cortante y momento flexionante

Las cargas en el eje equivalen a las cargas radiales y tangenciales calculadas en los
engranes del sistema de engranes planetario SFE P.
Estas son importantes debido a que forman parte de las solicitaciones en el disefio de los
ejes que conectan directamente el SEP a los motores. Las cargas radiales y tangencia-
les de los engranes ya se han calculado con anterioridad y proporcionan las magnitudes
vectoriales para el disefio del eje que comunica al engrane solar con el eje de transmi-
sién de potencia a través del MCI.
Las reacciones en los ejes en donde van colocados los dos rodamientos y engranes se
pueden visualizar por medio de la figura[4.2]en las secciones marcadas con las letras A,

B, G respectivamente.

Se disefiara el eje de acuerdo a (Design, 2005, p. 13, fig. 19). El esquema general

con sus férmulas se muestra en la figura[4.2]



4.1. DIAGRAMAS DE FUERZA CORTANTE Y MOMENTO FLEXIONANTE

+ Shear

\/ +
-rlrf:llill.
Moment —*

Fig. 4.1: Diagrama para calcular las reacciones
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4.1. DIAGRAMAS DE FUERZA CORTANTE Y MOMENTO FLEXIONANTE

R1:

Ry =
‘/2 pr—
M, nae(en Ry) =

M, (entre soportes) =

M,, =

A,nqz(entre los soportes en x:\/ig) =
Ajpaz(en xy=a) =

A, (entre soportes) =

Ay =

Pl’l

6F1

P(a — xy)
Pal?
9V3EI
Pa?

2
sprl T
Pax ,
senll — )

(2al + 3azx; — 27)

(4.1a)

(4.1b)
(4.1¢c)
(4.1d)

(4.1e)
(4.1f)
(4.1g)
(4.1h)

(4.11)

(4.1j)

La figura@4.1| provee un conjunto de férmulas bajo condiciones estéticas de carga cuyo

significado es el siguiente:

E= modulo de elasticidad

I= momento de incercia

1= longitud del miembro flexionado

s M= Maximo momento flexionante

P= carga total concentrada

R=reaccion de la carga en el punto de apoyo

» V= fuerza cortante
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4.1. DIAGRAMAS DE FUERZA CORTANTE Y MOMENTO FLEXIONANTE

» A = Deflexién o deformacién

Fig. 4.2: Primera configuracién del eje solar

El sistema de referencia para el cdlculo del didmetro minimo de todos los ejes tiene

la configuracion segtn la figura[d.3|

Fig. 4.3: Sistema de referencia

Se traza un diagrama de momento flexionante y fuerza cortante con respecto a los
planos zy y zz. Después se obtiene la resultante entre la carga radial para obtener
M. y la carga tangencial para obtener M,. Las resultantes de momentos y fuerzas nos

ayudaran para obtener M/, (momento alternante) usado para un analisis posterior.
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4.2. Teorias de falla: Linea de Soderberg y ASME eliptica

Los esfuerzos de flexion, torsion o axiales se manifiestan en componentes medios
y alternantes. Generalmente, las cargas axiales son comparativamente muy pequefias
en ubicaciones criticas donde son mds representativos los esfuerzos debidos a flexion
y torsion, por lo que pueden ser despreciadas durante el anélisis. Sustituyendo los es-
fuerzos de acuerdo con la teoria de falla por energia de distorsion, los esfuerzos de von
Mises para ejes giratorios, redondos y s6lidos, sin tomar en cuenta las cargas axiales, se
obtienen los esfuerzos medios y alternantes equivalentes que al ser evaluados por una
curva de falla apropiada sobre el diagrama de Goodman modificado, forman la expre-
si6n para obtener el didmetro minimo del eje en el cual se acopla el sistema de engranes
planetario (Budynas and Nisbett, 2008, p. 356).
Existen varios criterios de falla, uno de ellos es la linea de Soderbeg. Para calcular el
didametro del eje se tiene que expresar el criterio de falla en funcion de los didmetros
permisibles y momentos. Sin embargo para simplificar el andlisis se utilizardn factores

de seguridad recomendados de acuerdo a los materiales para fabricar ejes.

Linea de Soderberg
O, n Om 1
Se Sy n

En esta ecuacion n representa el factor de seguridad, o, el esfuerzo alternante, o,
el esfuerzo medio, S, el limite de resistencia a la fatiga y .S, la resistencia a la fluen-
cia. Debido a que los ejes se van a fabricar con materiales ductiles, (Mott, 2008, p. )

recomienda los siguientes factores de seguridad:

1. n = 1,25 — 2,0 El disefio de estructuras bajo cargas estdticas, para las que haya

un alto grado de confianza en todos los datos del disefio.

INGENIERIA MECANICA 36 UNAM



4.2. TEORIAS DE FALLA: LINEA DE SODERBERG Y ASME ELIPTICA

2. n = 2,0 — 2,25 Disefio de elementos de maquina bajo cargas dindmicas con una

confianza promedio en todos los datos de disefo.

3. n = 2,5 — 4 Disefio de estructuras estaticas o elementos de maquina bajo cargas
dindmicas con incertidumbre acerca de las cargas, propiedades de los materiales,

analisis de esfuerzos o el ambiente.

4. n = 4,0 en adelante. Disefio de estructuras estaticas o elementos de maquinas
bajo cargas dindmicas con incertidumbre en cuanto a alguna combinacion de
cargas, propiedades del material, andlisis de esfuerzos o el ambiente. El deseo de
dar una seguridad adicional a componentes criticos puede justificar también el

empleo de estos valores.

Si en lugar del factor de seguridad se requiere conocer el didmetro mds pequefio

para un factor de seguridad especifico se proporcionan las siguientes ecuaciones:

[

16n [ 1 11 )
dg = (T” (§ (4 (kyM,)* + 3 (ks To)?)? + " (4 (kM) + 3 (kysTn)?) 2
e )

(4.2)

Normalmente, los materiales se clasifican como ductiles cuando su deformacidn es
mayor o igual al cinco por ciento y cuando tienen una resistencia a la fluencia identi-
ficable la cual normalmente es la misma a compresion que en tension y por tal motivo
se pueden igualar las resistencias del material: S, = S, = S, (analizar la bibliografia
(Budynas and Nisbett, 2008, p. 211)).

ASME eliptica
O, 2 n Om, 2 1
Se Sut N n?
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Didmetro del eje usando ASME eliptica:

Si la ecuacidn anterior es modificada desarrollando los esfuerzos y las resistencias del

material se obtiene

16n ky M.\ kreTo\’ ke My, \° kT \ 7\ °
d - — (4 3( =) 4y 3 (=L
ASME T ( < Se ) " ( Se ) i Sy " Sy

4.3)

Los términos se obtienen de las siguientes expresiones: Esfuerzos debido a flexion
(Cay0m) y torsion: (7,,7,,), los subindices a y m significan alterante (o alternativo)
y medio respectivamente. Las siguientes férmulas son para un eje sélido de seccion

transversal redonda:

32M,

Ou = [ M, obtenido del diagrama momento flexionante total (4.4)
s
32M,,
m = k 4.5
g I rd3 S
167,
a — k s fa 4.6
T 5 a3 (4.6)
167,
Tm = kys empleando 7, = T)az 4.7
wd?

Variando los valores de k.=1 para flexion y para torsion £.=0.59. M, es el valor to-
mado del diagrama momento flexionante total M, a lo largo de la porcion en direccion
x del eje solar. T,,,=T;c1=T .. considerado constante a lo largo del eje. Se menciona
que en el caso de un eje giratorio, el momento flexionante constante creard un esfuerzo
flexionante completamente reversible (M,,=1,=0). Esta condicién no es verdadera para

el disefio del arbol de transmision, asi que M,,, y T, son obtenidos del despeje de las
ecuaciones [4.6]y 4.7 respectivamente.
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4.3. Ecuacion de Marin

Joseph Marin identifico factores que cuantifican los efectos de la condicion super-
ficial, el tamafo, la carga, la temperatura y varios otros puntos. Ajustd el limite de
resistencia a la fatiga por medio de correcciones sustractivas o multiplicativas que re-
solvié mediante un extenso analisis estadistico del acero 4340 (horno eléctrico, calidad
de aeronave). El proceso que se toma para una carga simple completamente reversible

es determinar S/ a partir de datos de los ensayos o de la siguiente expresion:

0,55 Sut < 200K psi(1400M Pa)
S =< 100Kpsi Sy, > 200K psi
700Mpa S, > 1400M Pa

ko = aS?,

Donde S,; es la resistencia minima a la tensioén y los valores a y b se encuentran en

la tabla 6-2 (Budynas and Nisbett, 2008, p. 280). Y obtenemos la ecuaciéon de Marin:

S, = kokpkckakcks S,

Donde:

= k, = factor de modificacion de la condicion superficial

k, = factor de modificacion del tamafio

k4 = factor de modificacion de la temperatura

k. = factor de confiabilidad

k¢ = factor de concentracion del esfuerzo por fatiga

= S/ = limite de resistencia a la fatiga en viga rotatoria
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= S, = limite de resistencia a la fatiga en la ubicacion critica de una parte de maqui-

na en la geometria y condicién de uso.

Para aceros de baja aleacién, incremente .S,; por 20Kpsi y calcule v/a

Eje rotatorio para flexion o torsion,
(L)-0.107

0,3
O,91d_0157
ky = (i)fo,w?

1,51d-0157

0,011 < d < 2pulyg
2 <d < 10pulg
2,79 < d < 51lmm
51 < 254mm

Para carga axial

ky =1

Elemento rotatorio
1 flexion

k.= < 0,85 axial
0,59 torsion

Calculando k, utilizando una temperatura 77 F’
kg = 0,975+ 0,432(1073)TF — 0,115(1075) T2 + 0,104(10~8) T3 — 0,595(107 12) T2

Factores de confiabilidad k. de la tabla 6.5 (Budynas and Nisbett, 2008, p. 285)

ki = 14 q(kis—1) (4.8)
1

g = (4.10)

va

1+ Y2
Vva = 0,245799 — 0,307794(107%)S,, (4.11)

+0,150874(10~*)S2, — 0,266978(10~").S3,
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0 0.05 0.10 0.15 0.20 0.25 0.30
rid

Fig. 4.4: Factor de concentracién de esfuerzos a flexion (k). Eje redondo con filete en el hombro
4

a flexién. o9 = #, donde ¢ = % yI = % (ver (IBudynas and NisbettL |2008L figura

A-15-9))

0.05 0.10 0.15 0.20 0.25 0.30
rid

Fig. 4.5: Factor de concentracién de esfuerzos a torsion. Eje redondo con filete en el hombro en
4
torsion- 7y = %, donde ¢ = % yJ = % . (ver (IBudynas and Nisbett|, |2008L p. 1008))

donde k; es el factor de concentracién de esfuerzos a flexion y Ky es el factor

de concentracion de esfuerzos a torsion. Para hallar los factores de concentracion de
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esfuerzos necesitamos localizar la curva calculando la relacion de didmetros mayor y

menor. Calcular 7 e interceptar el valor con la curva correspondiente. (ver fig. @ y fig.

4.5)

Ahora es posible determinar

Se = kakvkckakek S,

4.4. Cdlculo de esfuerzos maximos y minimos

M, y T, son obtenidos del despeje de las ecuaciones y .7 respectivamente.
Pero necesitamos determinar el esfuerzo medio en funcion de los esfuerzos maximo y

minimo.

Fig. 4.6: Diagrama del circulo de Mohr

Utilizando la teoria del circulo de Mohr para calcular el esfuerzo maximo y minimo
(de acuerdo al sistema de referencia de la figura en el plano yz2), y utilizando las

cargas radiales y tangenciales como datos.
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M. y M, son obtenidos del diagrama de cuerpo libre a partir de las cargas radiales y

tangenciales respectivamente, que son transmitidas a través de los engranes a lo largo

del eje y utilizando la ecuacion La seccidn transversal tiene un radio de prueba

c al igual que su segundo momento de drea /. Se toma tnicamente la distribucion del

esfuerzo normal sobre la seccion transversal del eje (0,), la férmula nos indica que

existe un momento flexionante ), actuando en el plano xz y otro momento M. en el

plano zy.

OC=CD = %(O’x +0,)

DX
tan(20,) = ——
CLTL( p) CD
Esfuerzo cortante
16T et
Tez = — -
md3

2

Tmaz = R = \/(03C _ UZ)Q + (Tzz)z
Omaz,min — 01,3 = OCxR

Omax + Omin

= 4.12
o 5 ( )
Omaz — Omin
= — 4.1
Ta 5 (4.13)
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Trmax + Trmin

= Tmae T Tmin 4.14

: . @14
Tmaz — Tmin

= Tmas — Tmin 415

r 5 (4.15)

Tmaa = (4.16)

Tmin €S cero debido a a distribucion del esfuerzo cortante en la seccion transversal del

eje. Las demds férmulas son obtenidas del circulo de Mohr.
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4.5. Velocidades criticas en ejes giratorios

El centro de gravedad de un cuerpo giratorio simétrico no coincide generalmente

con su centro de rotacion. La causa es que:

1. En la préctica es imposible que la masa esté uniformemente distribuida alrededor

del centro geométrico del cuerpo.

2. El arbol sobre el cual gira el cuerpo se deforma flexiondndose por efecto de la
carga, desplazando al centro de gravedad fuera del eje verdadero, el cual pasa

sobre la linea central de los cojinetes.

(Faires| 1987, p. 360) “A cierta velocidad , la fuerza centrifuga del centro de gra-
vedad desplazado serd igual a las fuerzas de deformaciéon que actian sobre el drbol;
éste con los cuerpos que es solidario vibrard entonces violentamente, ya que la fuerza
centrifuga varia de sentido cuando gira el arbol”, esta velocidad es denominada veloci-

dad critica, y para calcularla se necesitan conocer los coeficientes de influencia.

Coeficientes de influencia

(4.18)

5ij = aj(l—z;) (

Donde el coeficiente de influencia, ¢;; es la deflexion en i debida a la carga unitaria
J-
El calculo de los coeficientes consiste en identificar donde se encuentra una carga pun-

tual entre los rodamientos y emplear las restricciones de acuerdo a su correspondiente

figura (ver 4.5).

INGENIERIA MECANICA 45 UNAM



4.5. VELOCIDADES CRITICAS EN EJES GIRATORIOS

Carga unitaria

a; b I

‘i |
- \
L
1

Fig. 4.7: Coeficiente de influencia d;;

Analizando la deflexion en los puntos con mayor concentracion de esfuerzos. Segun
la figura se analizaran las secciones E, F e I, tomando en cuenta sélo las fuerzas
resultantes en para realizar el andlisis sobre un solo plano.

Xi1
xi2

xi3

W1
W2

w3

Fig. 4.8: Ubicacién de las cargas unitarias en el eje.

Nota: la reaccion Rp tiene direccion opuesta.
En la figura @ L es la distancia entre los rodamientos A y B. Wy, W5, W3 son las
cargas resultantes entre la carga radial y tangencial transmitidas por medio de los en-
granes. X; es la distancia entre el rodamiento A las secciones criticas de los ejes 1, 2y

3 donde se localizan mayores concentradores de esfuerzos.
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Sustituyendo las distancias designadas mediante letras para el cdlculo de los coeficien-

tes de acuerdo a la ubicacion de la carga unitaria (se tiene la seccién y la longitud

correspondientes):

Tab. 4.1: Tabla que indica las distancias de las secciones del eje acorde a la figura[4.3]

Seccién | longitud [m]
AB 0.054
BG 0.05

EJ 0.08

AE 0.039

FJ 0.05

AF 0.084

1J 0.03

Al 0.119
Al 0.089
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4.5. VELOCIDADES CRITICAS EN EJES GIRATORIOS

A continuacion se muestra a detalle como se obtienen los coeficientes d;;. Por ejem-

plo; si se quiere calcular d;; para su respectiva carga puntual 1¥/; la distancia a;=z; de
la figura[4.5]se sustituye por la longitud AE, b; = EJ y L = AB de acuerdo a la figura

La misma metodologia es empleada con todos los demads coeficientes respetando

la restriccién de la ecuacion 012 es la deflexion en la seccién 1 debida a la carga

W; ahora la diferencia es que b; = F'J.

= Egg}f(ﬁ — EJ* — AE?)

99 = ];{E‘L;f(z? — FJ? — AF?)

33 = %(12 —1J? - AI?)

12 = ]Z,EZE(F — EJ? — AE?)

13 = %{E—A[;E(F — FJ* — AE?)
0y = %(ZAE — AF? — AE?)
Oo3 = %(12 — FJ? — AI?)
e %(mﬂ — AE? — AI?)
O30 = %(2@4] — AF? — AI?)

(4.192)
(4.19b)
(4.19¢)
(4.19d)
(4.19¢)
(4.191)
(4.19)
(4.19h)

(4.191)

En la siguiente tabla se muestra el resumen de los coeficientes. Nota: Para ;; se realiza

un sistema equivalente de cargas para trasladar la carga radial y tangencial a la seccién

1.
. 1 2 3
i
1 011 012 O3
2 d21 022 O3
3 031 032 033
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4.5. VELOCIDADES CRITICAS EN EJES GIRATORIOS

También es posible expresar el resultado en forma matricial:

611 512 513
5ij = (521 522 523
531 (532 633

Los siguientes valores son las cargas resultantes obtenidas del diagrama de fuerza
cortante en la seccion B del eje. (Ver figura[4.5] las ecuaciones estan relacionadas con

la fuerzas cortantes V; y V5 en cada seccion del eje. En este caso V,,=W,,

Calculando las deflexiones Y7, Y5, Y.

Yi = Widy + Wabia + Widis (4.20)
Yo = Widia + Wadaa + wsdse 4.21)
Ys = Wids + Wadse + Widss (4.22)

Después de calcular las deflexiones, los términos > W;Y; y > W;Y;* servirdn para

calcular la primera velocidad critica w; .

D WY = WY+ WaYs + WYy (4.23)
WP = WY+ WLYE 4 WaYY (4.24)

Primera velocidad critica (Ec. de Rayleigh)

> (W)
>(WiY?)

Donde W; [N], Y; [m], g = aceleracion de la gravedad o calculando la velocidad wi:

w1 =
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4.5. VELOCIDADES CRITICAS EN EJES GIRATORIOS

Despejando las velocidades angulares, las cuales representan las velocidades en las

secciones 1, 2 y 3 del eje se obtiene

g
= 4.25
W11 W01 ( )
g
= 4.26
W2 W, 522 ( )
g
= 4.27
W33 Wadas ( )

Calculando la primer velocidad critica en funcién de las velociades angulares (despe-

jando wy). . . . . .
— = —=—+t—+t— (4.28)
wi Z Wi Wi wh  wi

Otra forma para calcular las cargas es a partir de la siguiente ecuacion:

_ bCCXCC
“ 6EIL
que brinda la superposicion de cargas equivalentes en el centro del eje (carga en el

(*—b2, — X2) (4.29)

C

centro del eje).

Finalmente, otra forma de calcular las velocidades criticas es de acuerdo a las si-

guientes ecuaciones y nos brinda la misma velocidad critica w = wy.

Wi = Wl% (4.30a)
Wae = Wz% (4.30b)
W3, = W3% (4.30¢)

_ g
w —1/—5@2%6 (4.31)

Estas ecuaciones ayudan a identificar la proporcién de las cargas a lo largo del eje.
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5. SELECCION DE LOS ACOPLAMIENTOS PARA EL BANCO DE
PRUEBAS

En este capitulo se presenta la justificacion y la seleccion de los elementos que
intervienen para el 6ptimo desempeiio del banco de pruebas. Un acoplamiento es un
dispositivo empleado para trasmitir potencia a través de elementos rotatorios como fle-
chas. Sin embargo en el presente trabajo la palabra eje es hace referencia al elemento
de mdquina a ser disefado. El disefo de ejes se lleva a cabo de manera iterativa hasta
encontrar el didmetro adecuado que pueda satisfacer los requerimientos y solicitacio-
nes de disefio. Como primera aproximacién se supone un didmetro inicial para calcular
el factor de concentracion de esfuerzos, ademas de otras constantes de acuerdo a la
teoria de falla seleccionada, después obtendremos el didmetro minimo d utilizando dos
criterios de falla diferentes con la finalidad de comparar los resultados y conocer cual
criterio es mds conservador.

Para el andlisis de los ejes se utiliza el mismo sistema de referencia en el calculo los
esfuerzos méximos y minimos.

Debido a la incertidumbre de cdmo es que va a fallar el eje del engrane solar y del pla-
netario se realiza el andlisis para prevenir la falla a flexién con un factor de seguridad

adecuado. Por tal motivo se toman los valores mas convenientes a nivel geométrico.

Recordando el proceso de disefio para los ejes

= Requisitos de potencia y par de torsion (Ver seccion

= Especificacion de engranes. Recordar que se disefiaron de acuerdo a (Martinez,
2014, p. 63)



5.1. DIAGRAMAS DE FUERZA CORTANTE Y MOMENTO FLEXIONANTE

= Disefio del eje (Verificar el Resumen del disefio de ejes en la seccion [5.2))

= Andlisis de fuerzas (utilizar los diagramas de fuerza cortante y momento flexio-

nante)

= Seleccion del material del eje (Ver en los resimenes el material adecuado)

= Disefio del eje para esfuerzo (falla por fatiga)

= Disefio del eje para deflexién

= Seleccidn de cojinetes (Verificar el proceso de seleccién en|5.3])

= Andlisis final (Verificar en la seccion de planos)

5.1. Diagramas de fuerza cortante y momento flexionante

Las cargas en el eje equivalen a las cargas radiales y tangenciales calculadas en los

engranes del sistema de engranes planetario SEP.

Estas son importantes debido a que forman parte de las solicitaciones en el disefio de los

ejes que conectan directamente el SEP a los motores. Las cargas radiales y tangenciales

de los engranes ya se han calculado con anterioridad (ver[5.2]y y proporcionan las

magnitudes vectoriales para el disefio del eje que comunica al engrane solar con la

transmision de potencia a través del MCI. Es importante mencionar que las unidades

tienen valores mdximos y nominales inversamente proporcionales debido a las curvas

de operacion de los motores que proporciona el fabricante.

Tab. 5.1: Datos relacionados con las carga tangenciales en el eje y los engranes

Carga Tangencial W;[K N| Sol Planeta Corona

Nominal 1.143316 || 2.373247 || 0.254647

Maximo 1.065613 || 1.946478 | 0.381971
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5.1. DIAGRAMAS DE FUERZA CORTANTE Y MOMENTO FLEXIONANTE

Tab. 5.2: Datos relacionados con las carga radial en el eje y los engranes

Carga Radial W, [K N] Sol Planeta Corona
Nominal 0.416133 || 0.863791 || 0.092684
Maiximo 0.387861 || 0.708460 || 0.139026

Fig. 5.1: Primera configuracién del eje solar

El sistema de referencia para el cdlculo del didmetro minimo de todos los ejes tiene

la configuracién segun la figura[5.2]
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5.1. DIAGRAMAS DE FUERZA CORTANTE Y MOMENTO FLEXIONANTE

Fig. 5.2: Sistema de referencia

La siguiente tabla muestra los valores que son sustituidos en el conjunto de ecua-
ciones 4.1 cabe mencionar que son utilizadas las cargas radiales y tangenciales con
mayor magnitud de las tablas[5.2]y [5.1]

Tab. 5.3: Variables utilizadas para el cilculo de las fuerzas cortantes y momentos flexionantes

E 207000000000 | [Pa]
L 0.15 [m]
a 0.05 [m]
T 0.03 [m]
T 0.02 [m]
P=W, 1143.316 [N]
P=W, 416.133 [N]

Se traza un diagrama de momento flexionante y fuerza cortante con respecto a los

planos zy y xz. Después se obtiene la resultante entre la carga radial para obtener
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5.2. RESUMEN DEL DISENO DE LOS EJES

M. y la carga tangencial para obtener M,. Las resultantes de momentos y fuerzas nos

ayudaran para obtener M, usado para un anélisis posterior.

Tab. 5.4: Resumen del diagrama de cuerpo libre

Componentes sobre el Componentes sobre el Valores
plano zz plano xy resultantes
Vi 1059 Vi 385.30 \4! 1126
V2 1143 V2 416.13 V2 1217
R1 1059 R1 385.30 R1 1127
R2(-) -2202 R2(-) - R2(-) 2343
801.44
M max (R2) 57 M max (R2) 20.80 M max (R2) 60.83
Mx (entresoportes) 41 Mx (entresoportes) 15 Mx 43.93
(entresoportes)
Mx1 (en voladizo) 34 Mx1 (en voladizo) 12.48 MxI1 (en 36.50
voladizo)
Dmax (x) 0.17x6 Dmax (x) 6.2x78 Dmax (x) 1.8x77
Dmax (x1) 1.57x~6 Dmax (x1) 57x~7|  Dmax (x1) 1.8x77
Dx (entresoportes) 1.5x77 Dx (entresoportes) 5.6x78 Dx 1.6x77
(entresoportes)
Dx1 (en voladizo) 4.847x71 Dx1 (en voladizo) 1.8x77 Dx1 (en 5x77
voladizo)

El resumen del diagrama de cuerpo libre (ver tabla[5.4) nos proporciona los valores
de fuerza cortante V', reacciones en los rodamientos ([?; 2), momentos flexionantes,
deflexiones D a lo largo de distancias z y z;. Los valores son los correspondientes a
los componentes de las reacciones de las cargas localizadas sobre el plano zz y xy, son
resultado de las ecuaciones {.T|también se proporcionan los valores totales o resultantes

para proseguir con los calculos.

5.2.  Resumen del disefio de los ejes

A continuacion se muestra un esquema que brinda una guia rdpida para saber que
ecuaciones se utilizaron para calcular el didmetro minimo. Las ecuaciones estdn en
funcion de los factores de seguridad, resistencias, momentos y pares de torsion. Las

flechas indican la dependencia de las férmulas.
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5.2. RESUMEN DEL DISENO DE LOS EJES

Ecuacidn del diametro

Ec. @D ds = f(n, Se, Ma, Ta, kf, kfs, Syt7 Mm, Tm)
Ec. @D dASME = f(n, Se, Ma,Ta, k?f, k‘fs, Sy, Mm,Tm)

Sé - O,5Sut

_EC.6 == kakbkckdkekf‘gé

Sut <1400]\1Pa/7 Sut >14J|?0Mpa

S = 700[M Pd]

—)'|Ma — Mmam —

entresoportes|

Tmaz = 01503
—_—> EC.4,7Ta = kjc ”1—%37(1 T Ty = Tmaz;Tmin

EC@ Trmin O

EC'@—> Syt Syc Sy
—>Ec4,6Mm:$”3—fam - Oy = ZmastOmin
9(1,3)
Low+ 02) & (5572 + (7,.)?
{
M., My z
o Izy + IZ
—)H;W — j;nnfnr — jjmnrl
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5.2. RESUMEN DEL DISENO DE LOS EJES

La siguiente figura ilustra los ejes acoplados al SEP. En los planos de fabricacion se

observaran los demds elementos que hacen funcional al sistema.

Fig. 5.3: Configuracion de los ejes acoplados al SEP

Resumen del disefio del eje acoplado al engrane solar

Tab. 5.5: Constantes para obtener la ecuacion de Marin

Eje solar Valor Numérico || Unidad de medida
K, 0.913

K, 0.892

K. 0.59

K4(248F) 1.0250

K, 0.753

Ky 1.602

Ky, 1.200

K 1.6

Ky 1.2

Se 113.125 MPa
S! 190 MPa
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5.2. RESUMEN DEL DISENO DE LOS EJES

Tab. 5.6: Resumen del disefio para calcular el didmetro minimo del eje

Variable Valor Magnitud
Se 113.1251568302 MPa
Sy 210 MPa
Syt 210 MPa
Ky 1.6028795627

Ky, 1.2009598542

T, 20.7248356508 N.m
T 31.968 N.m
M, 43.9360811041 N.m
M, -11.3418221947 N.m
dSoderbergmin 0.0276650873 m
Weritica 13988.99 RPM

M, y T, se obtienen despejando dichas variables de las formulas {.6] y 4.7 respec-

tivamente.

Ky Ky dependen del didmetro del eje d. El enfoque que se usa es estimar el rango
de diametros del eje de acuerdo a la geometria del engrane solar y planetario. Como

restriccion se escojerd un didmetro menor al didmetro interior de dichos engranes.

Nota: Los valores M,, y T, al ser sustituidos en las ecuaciones de didmetro no

resultan tan representativos.

Analisis a flex6n

Sol (Primera aproximacién, didmetro de prueba: 22[mm]) : k;=1.6, k;s=1.2

A continuacidn se muestran algunos didmetros con sus respectivos materiales utili-

zando el mismo procedimiento de cédlculo:
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5.2. RESUMEN DEL DISENO DE LOS EJES

Tab. 5.7: Primer aproximacion, didmetro de prueba: 22[mm]

Acero E Sut Sy didmetro[m] didmetro[m]
[GPa] | [MPa] | [Mpa] Soderberg ASME

1020 (HR) 205 380 210 0.0276650873 | 0.0255731665
1030 (HR) 205 470 260 0.0257708547 | 0.0238237729
1040 (HR) 200 525 290 0.0248401604 | 0.0229611558
1045 (HR) 205 570 310 0.024195845 | 0.0223423231
4140 TyR 200 | 1250 | 1140 | 0.0180557466 | 0.0171636169
(425°C)

4340 TyR 200 | 1720 | 1590 | 0.0162229331 | 0.0154308627
(315°C)

4340 TyR 200 965 855 0.0197099583 | 0.0187110216
(650 °C)

Resumen del disefio del eje portaplanetas acoplando los tres engranes

El didmetro se obtiene con el mismo procedimiento descrito para el eje en el engra-
ne solar, sin embargo ahora las cargas radiales y tangenciales alojadas en el centro del
portaplanetas equivalen al triple de su magnitud debido a la configuarcion del sistema

en donde se albergan los planteas, en otras palabras se trasladan al centro del eje las

cargas de los tres planetas.

planetarios

INGENIERIA MECANICA

59

UNAM




5.2. RESUMEN DEL DISENO DE LOS EJES

Tab. 5.8: Constantes para obtener la ecuacién de Marin

Eje solar Valor Numérico || Unidad de medida
K, 0.9136838244

K, 0.8927501978

K. 0.59

K4(248F) 1.0250187802

K. 0.753

Ky 1.6028795627

Ky 1.2009598542

K, 1.6

Kis 1.2

Se 113.1251568302 MPa
S! 190 MPa

Tab. 5.9: Resumen del disefio para calcular el didmetro minimo del eje en el portaplanetas

Variable Valor || Magnitud
Se 180.78 MPa
Sy 580 MPa
Syt 580 MPa
Ky 1.7364

Ky 1.4944

T, 89.487 N.m
T 31.968 N.m
M, 43.936 N.m
M,, 65.195 N.m
dASMEmm 0.0293 m
dSoderbergmm 0.03106 m
Weritica 6290.46 RPM
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5.2. RESUMEN DEL DISENO DE LOS EJES

Tab. 5.10: Primer aproximacion, didmetro de prueba: 22[mm]

Acero (Porta- E Sut Sy didmetro[m] didmetro[m]
planetas) [GPa] | [MPa] | [Mpa] Soderberg ASME
1020 (HR) 205 380 210 | 0.0390281078 | 0.0360590991
1030 (HR) 205 470 260 | 0.0363554937 | 0.033591616
1040 (HR) 200 525 290 | 0.0350430374 | 0.0323764117
1045 (HR) 205 570 310 | 0.0341392004 | 0.031515143
4140 TyR 200 | 1250 | 1140 | 0.0253659051 | 0.0240216145
(425 °C)

4340 TyR 200 | 1720 | 1590 | 0.0227888834 | 0.0215939319
(315°C)

4340 TyR 200 965 855 0.0276955556 | 0.0261942735
(650 °C)

Resumen del disefio del eje acoplado en el motor eléctrico y el sistema

de transmision por banda

Tab. 5.11: Constantes para obtener la ecuacion de Marin

Eje solar Valor Numérico || Unidad de medida

K, 0.9136838244

K, 0.8927501978

K. 0.59

K4(248F) 1.0250187802

K. 0.753

Ky 1.6028795627

Ky 1.2009598542

K 1.6

Kis 1.2

Se 113.1251568302 MPa

S! 190 MPa
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5.2. RESUMEN DEL DISENO DE LOS EJES

Tab. 5.12: Resumen del disefio para calcular el didmetro minimo del eje

Variable Valor Magnitud
Se 183.147 MPa
Sy 580 MPa
Syt 580 MPa
K; 1.6569

Ta 1674 Nm
T, 31.968 N.m
M, 21.91 N.m
M, 6.81 N.m
dASME iy, 0.0255731665 m
dSoderbergmin 0.0178 m
Weritica 19811 RPM

M,, y T, se obtienen de las férmulas

y .7 respectivamente.

K¢y K¢s dependen del didmetro del eje d. El enfoque que se usa es estimar el rango
de didmetros del eje de acuerdo a la geometria del engrane solar y planetario. Como

restriccion, se escojerd un didmetro menor al didmetro interior de dichos engranes.

Nota: Los valores M, y T, al ser sustituidos en las ecuaciones de didmetro no

resultan tan representativos.
Andlisis a flexén del eje del motor eléctrico (Primera aproximacion, didmetro de

prueba: 22[mm]) : k;=1.6, k;s=1.2

A continuacién se muestran algunos didmetros con sus respectivos materiales utili-

zando el mismo procedimiento de calculo:
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5.2. RESUMEN DEL DISENO DE LOS EJES

Tab. 5.13: Primera aproximacién, didmetro de prueba: 22[mm]

Acero (eje E Sut Sy didmetro[m] didmetro[m]
ME) [GPa] | [MPa] | [Mpa] Soderberg ASME
1020 (HR) 205 380 210 0.0243893693 | 0.0217465667
1030 (HR) 205 470 260 0.0227188091 | 0.0202589384
1040 (HR) 200 525 290 0.0218991976 | 0.019525401
1045 (HR) 205 570 310 0.0218991976 | 0.019525401
4140 TyR 200 | 1250 | 1140 | 0.0157318246 | 0.0145948382
(425 °C)

4340 TyR 200 | 1720 | 1590 | 0.0141310804 | 0.0131214078
(315°C)

4340 TyR 200 965 855 0.017183212 | 0.0159106719
(650 °C)

Esta tabla (al igual que la anteriores ) muestra que conforme el material posee mayor
resistencia, es posible decrementar el didmetro del eje. Las iteraciones son importantes
puesto que ayudan a visualizar que el eje con mayor didmetro es el eje en la pieza por-
taplanetas que transmite potencia a la entrada del dinamémetro, seguido por el eje en el
motor de combustion interna y el motor eléctrico. Se observa que criterio de las teorias
de falla es més conservador comparando valores numéricos referentes a los didmetros
minimos, en este caso el didmetro minimo indica que el criterio de ASME eliptica es

mas conservador que la linea de Soderberg. La misma tendencia es manifestada en las

otras tablas.
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5.3. PROCEDIMIENTO Y ELECCION DE RODAMIENTOS

5.3.  Procedimiento y eleccion de rodamientos

Los rodamientos son dispositivos normalizados y de precision que permiten la rota-
cion de los ejes. Lo que se hace es mediante un catdlogo seleccionar el tipo apropiado

de rodamiento acorde a la capacidad de las cargas y velocidades de operacion.
El montaje de los rodamientos depende directamente de su aplicacién y existen
amplias gamas en el mercado. Para grandes cargas; rodamientos de rodillos o agujas,

para grandes velocidades; rodamientos de bolas.

Rodamientos: Cargas radiales y de empuje combinadas (Disefio para el eje solar)

Se pudo haber seleccionado los rodamientos bajo sometimiento de tinicamente car-
gas radiales. Sin embargo es posible que se desplace axialmente debido a las vibracio-
nes que se generan cuando llegan a las velocidades criticas. Se consideraron las cargas
de empuje debido a el chicoteo producido por la banda al momento de arrancar el motor

eléctrico.

P = VXR+YT (Ecuacion general) (5.1
P = VR (5.2)

P= Carga equivalente

V = Factor por rotacion

R = Carga radial aplicada

T = Carga de empuje aplicada

X = Factor radial Y = Factor de empuje
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5.3. PROCEDIMIENTO Y ELECCION DE RODAMIENTOS

Capacidad de Capacidad de carga Capacidad de”

Tipo de rodamiento carga radial de empuje __esa.linumm
Una hilera de bolas con ranura profunda  Buena Regular Regular
Doble hilera de bolas, ranura profunda  Excelente Buena Regular
Contacto angular Buena Excelente Mala
Rodillos cilindricos Excelente Mala Regular
Agujas Excelente Mala Mala ]
Rodillos esféncos Excelente Regular a buena Excelente
Rodillos conicos Excelente Excelente Mala

Fig. 5.4: Tipos de rodamientos

Para saber si es despreciable la carga radial, los fabricantes de rodamientos mencio-
nan un factor llamado e. Si la relacién satisface % > e se debe emplear la  Ec.[A33]
silarelacion L < e se empleala Ec.[A34l

Procedimiento para la seleccion de rodamientos

Utilizando el procedimiento para seleccionar un rodamiento con carga radial de
acuerdo a el distribuidor de rodamientos de la marca Motion and Control NSK, en

el presente disefio se obtuvo el anélisis detallado de la presencia solamente por cargas
radiales :

1. Especificando la carga dindmica:

P =VR(Lby)

2. Determinando el didmetro aceptable del eje:

3. Seleccionar el rodamiento de la figura (ver figura[3)

4. Especificando la duracién de disefio de acuerdo a la figura[5.5]
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5.3. PROCEDIMIENTO Y ELECCION DE RODAMIENTOS

Duraci6n &:1
Aphcacién disefio Lyg, h
Electrodomésticos 1000-2000
Motores de aviacién 1000-4000
Automotores 1500-5000
Equipo agricola 3000-6000
Elevadores, ventiladores industriales, transraisiones de usos miiltiples 8000-15 000 |
Motores eléctricos, sopladores industriales, méquinas industriales en general 20000-30000 |
Bombas y compresores 40 000-60 000 |
Equipo critico en funcionamiento durante 24 b 100 000-200 000

Fuente: Eugene A. Avallone y Theodore Baumeister ML editores, Marks' Standard Handbook for Mechanical
Engineers, ¥ edicién. Nueva York: McGraw-Hill, 1986,

Fig. 5.5: Duracion de disefio de acuerdo a su aplicacion

5. Determinando el factor por velocidad y factor por duracion
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Fig. 5.6: Factor de velocidad y duracion
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5.3. PROCEDIMIENTO Y ELECCION DE RODAMIENTOS

= De acuerdo a la figura[5.6|

fn = Para una velocidad en [RPM] (5.3)

f = Para una duracion en miles de horas

6. Calculando la carga dindmica bdsica:

¢ =PIy,

Jn

7. Identificando el rodamiento: Después de calcular la carga dindmica se multiplica
por el factor de temperatura f;, tal como lo muestra la siguiente tabla, sin embargo
el SEP opera a 120°C, por ende f; = 1:

Temperatura del 195 150 - 200 -
rodamiento °C

Factor de

temperatura fi 1.00 1.00 0.95 0.90 0.75

Fig. 5.7: Factor de temperatura para los rodamientos.

Identificando el rodamiento para el engrane solar:

Es seleccionado de como valor minimo, el niimero de rodamiento 6207 que cumple
con las dimensiones del didmetro minimo del eje solar y cuyo valor de carga dindmica
supera al valor calculado en el disefio. La carga dindmica bésica del fabricante es de
C=4450Lb; de 35[mm] de didametro interior.

Identificando el rodamiento para el portaplanetas:

El rodamiento con la capacidad de carga y didmetro adecuado es el rodamiento

numero 6208 de 40[mm] de didmetro interior.
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5.4. SELECCION DE LOS ACOPLAMIENTOS FLEXIBLES

Identificando el rodamiento para el eje del motor eléctrico: El rodamiento con la ca-
pacidad de carga y didmetro adecuado se encuentra en la tabla es el rodamiento nimero

6209 de 45[mm] de didmetro interior.

Resumen-Rodamientos

Tab. 5.14: Seleccioén de rodamientos para los ejes en el SEP

SEP Num. Rodamiento | didm. int. [mm] | didm. ext. [mm] | ancho [mm]
SOL 6308 40 90 23
Planeta 6208 , 6309 40,45 80,100 18,25
Corona 6308 40 90 23

5.4. Seleccion de los acoplamientos flexibles

De acuerdo a las especificaciones del fabricante se emplea una metodologia para
seleccionar el cople para el motor de combustion interna.
Como especificaciones principales tenemos los datos obtenidos de la curva de desem-

pefio del nuevo motor de combustion interna:
= Velocidad médxima 3000[rpm].
m Potencia 25.4[kW]=32.8[HP]
» Par T=78[Nm]

Para la seleccion de los coples se tomardn en cuenta la velocidad méxima, par y potencia
del MCI de la grafica Performance Curve. El catalogo utilizado es BALDOR.Maska.

Product Catalog en la seccién Secl:145.

Para el disefio de este banco de pruebas es necesario utilizar acoplamientos flexibles
para evitar las vibraciones durante la operacion de los motores y siguiendo el procedi-

miento planteado por el fabricante:
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5.4. SELECCION DE LOS ACOPLAMIENTOS FLEXIBLES

1. Calcule el nimero de serie del cople con su respectivo material
2. Calcule el factor de servicio adecuado
3. Calcule el par de disefo y potencia de diseiio HP

a) Determine el par de disefio

(HP)(ServiceFactor)(63025)
RPM

TOrquedesign =

b) Determine la potencia de disefno por cada 100RPM

(HP)(ServiceFactor)(100)
RPM

HPperlOORPM =

4. Seleccione el tamafio del cople

5. Verifique el tamano del los ejes motor y conducido

Seleccionando el cople

Es posible entrar a la pagina de Internet para obtener los bushings (bujes) compatibles

directamente de la pagina de Baldor http://www.baldor.com/. Se selecciona la

hoja correspondiente de especificaciones del cople MX 80.

La misma metodologia se utiliza para la seleccién de los acoplamientos del mo-

tor eléctrico y el acoplamiento que comunica el portaplanetas con el dinamémero de

corrientes parasitas.
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5.5. COMPONENTES DIVERSOS DE LOS EJES

Resumen-Acoplamientos

Tab. 5.15: Seleccion de rodamientos para los ejes en el SEP (ver en la seccidn del apéndice las
especificaciones de los coples MX80 y MX60 en la[B.11]y

Los bujes pueden ser cambiados de tamafio para ajustarse al didmetro de los ejes ya

que se encuentran dentro del didmetro permitido (checar Bore max, Bore min de los

coples).

SEP Num. cople | Bushing size (driver-driven) Bore

SOL MX80 SHX1 - SHX1 1-3/4in = 4.445[cm]
Planeta MX60 SKXI1 - SKX1 1-5/8in = 4.1275[cm]
Corona MX80 SHX1 - SHX1 1-3/4in = 4.445[cm)]

5.5. Componentes diversos de los ejes

5.5.1. Chavetas

Seleccion de la chaveta de acuerdo a las dimensiones del buje del cople flexible (ver
figura[5.8). Un andlisis de fuerzas demuestra que dos chavetas fijas separadas 180° son

preferibles a una sola.

| f DISTANCIA|  AREA

o DIAMETROS DIMENSIONES 1 ALTURA DEBAIO DE
NUM.. DE EJE ; NOMINALES | DE LA CHAVETA DEL CIZALLA-
DE |  RECOMENDADOS DE LA CHAVETA | CENTRO * DURA
CHA-; ‘
VETA i | C mdx. D max. E E
cm pulg | AXBemAXB pulg| cm pulg | em pulg ! cm pulg! cm*  pulg’

204 0,79-0,95 Y. | 0,16 X 127 Yu X ' iO,SES 0,203;0,492 0,194|0,12 */,, 0,030 0,194
05 LI-L27 Ffa-. | 0,23 X 1,58 ¥, X 1,,0,635 0,250(0,609 0,240/ 045 '/, (0,052 0,333
405 1,74-1,90 '/, 1031 X 1,58 4L X ‘;,!0.635 0,250|0,609 0,240|0,15 */,, 0,072 D465
506 12,06-2,38 7,24, 10,39 % 1,90 %/, X */,10,795 0,313{0,769 0,303|0,15 */,, 0,109 0,703
507‘ 2,22-2,38 1=, 10,39 2,22 %/, < "/,i0,952 0,37500,927 0,365/0,15 '/, (0,129 0,832
608, 2,54-3,01 1-1 %, 047 X 2,54 * . K | 1,112 0,438/1,087 0,428/0,15 '/,, |0,178 1,148
807|3,17-3,33 117,063 X222 '/, X 7410952 0,375/0,927 0.365|0,15 '/, |0,198 1,277

809 3,17-4,44 1'/-L%Y, 1 0,63X 285 '/ W 1',]1,229 0484/1,206 £.475/0,19 */, |0,262 1,690

$10 3,174,844 11171063 % 317 ' X 1Y,[1,389 0,547/1,364 0,537, 0,19 %/, 0,296 1,910
812 3,81-4,44 1'/-1°/, 0,63 X 381 '/, X 1,1,628 0,641{1,602 0.631/0,27 7/, |0,356 2,297
1012 | 4,606,351 /=2 '/, 0,79 % 3,81 %, % 1 '/,[1,628 0,641[1,602 0.631] 0,27 7/, [0,438 2,826
1212 4,76-6,35 17],-2'/, 10,95 X 381 %, X 1 '/,/1,628 0,641]1,602 0,6310.27 /,, {0517 3,335

Fig. 5.8: Dimensiones de chavetas Woodruff (Faires, |1987, Tabla 10.1)
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5.5. COMPONENTES DIVERSOS DE LOS EJES

[H]

La cufa Woodruff, es de utilidad general, en especial cuando se debe posicionar una
rueda contra un hombro de un eje, puesto que la guia ranurada no necesita maquinarse
en la regién de concentracion de esfuerzo en el hombro. El uso de este tipo de cuiia
también produce una mejor concentricidad después del ensamble de la rueda y su eje,
lo cual resulta especialmente importante a velocidades elevadas, como por ejemplo, con
un rodete de turbina y su eje. Ademads, son particularmente utiles en ejes mas pequefios

donde su penetraciéon mas profunda ayuda a evitar la rotacién de la cuiia.

\\\\\\\\

Fig. 10.11 Chaveta Woodruff. (Cortesia de Standard Steel Speciality Co., Beaver
Falls, Pa.)

La falla de la cuiia puede ser por cortante directo, o por esfuerzo de apoyo. La longitud
maxima de una cufia estd limitada por la longitud de la maza del elemento agregado,
y por lo general no debe exceder 1.5 veces el diametro del eje, para evitar la torcedura

excesiva con la deflexion angular del eje.

Chavetas utilizadas para los ejes:

1. No. 807 (eje solar)
2. No. 809 (eje en el portaplanetas)

3. No. 608 (eje en el motor eléctrico)
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5.5. COMPONENTES DIVERSOS DE LOS EJES

5.5.2.  Anillos de retencion

Con frecuencia se emplea un anillo de retencién, en lugar de un hombro de eje o
un manguito, para posicionar axialmente un componente sobre un eje o en un aguje-
ro de alojamiento. Para determinar los tamafos, dimensiones y capacidades, se deben

consultar los catdlogos de los fabricantes.

En las tablas A-15-16 (ver[B.13) y A-15-17 (ver[B.14) del apéndice se dan los valo-
res de los factores de concentracion de esfuerzo para ranuras con fondo plano en ejes,
apropiados para anillos de retencion. A fin de que los anillos se asienten adecuadamen-
te en el fondo de la ranura y soporten las cargas axiales que se ejercen en contra de
los lados de la ranura, el radio del fondo de la ranura debe ser razonablemente agudo,
usualmente, alrededor de un décimo del ancho de la ranura. Esto es causa, compara-
tivamente, de valores altos de los factores de concentracion del esfuerzo, alrededor de
5 para el esfuerzo de flexion y axial y 3 para la torsion. Debe tenerse cuidado al usar

anillos de retencion, en particular en ubicaciones con esfuerzos de flexion altos.

Los anillos de retencidn estdn disponibles con su respectiva geometria y diferentes
capacidades de carga axial. Los anillos de retencion utilizados son listados y sefialados
en la seccion de planos de fabricacidn. Para el disefio del banco de pruebas se utlizaran
anillos internos como elemento de sujecion de los engranes. Los sellos se colocardn

como indica la figura 7-8.

Seleccion de los anillos de retencion

Para seleccionar los anillos de retencién en cada eje se utiliza como dato la fuerza

cortante V5 ocasionada por las cargas radiales de los engranes. Consultar la paginanttp:

//www.beneri.com/prodotti.php?lingua=ENG&livello2=14&livellol=1 para obtener mayores
detalles.
Se observa la capacidad de cargas radiales y tangenciales que el anillo es capaz de so-

portar, incluyendo el didmetro interior del eje (note que en los catdlogos para hacer
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5.5. COMPONENTES DIVERSOS DE LOS EJES

coincidir las dimensiones del eje con el reten y el anillo de retencién se hace A < d).

Tab. 5.16: Resumen de los anillos de retencién (dimensiones en mm). Verifique la figura[B.1.1]
para observar la geometria de la pieza
SEP | dy | dy m | Num. DIN

SOL | 40 | 37.5 | 2.65 471
PP 45 1 425 | 2.65 | 471DIN
ME |40 | 375 |2.65| 471DIN

5.5.3. Retenes

Para los retenes se utilizo el catdlogo RIRSA en la con su respectiva pigina de

Internet, vea Rodriguez (2006).

El catalogo recomienda como datos sobre la flecha el acabado rectificado para ma-

yor seguridad, con dureza Rockwell ¢ 30-40. a una velocidad tangencial

Velocidadrangeniat = 1 = diametro fiecha (mm)zR.P.M.20,003
min

........... et

Fig. 5.9: Como tomar medidas de un retén

Se analizaron las caracteristicas de los materiales y se escogi6 reten hecho de fluorelas-

tomero (viton) por su resistencia a los aditivos y altas temperaturas.
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5.5. COMPONENTES DIVERSOS DE LOS EJES

,,,,,, } :

Fig. 5.10: Como tomar medidas de la flecha y caja

Tab. 5.17: Retenes Medidas en Milimetros (Material: Fluorelastomero (VITON))

SEP | Didm Flecha | Didm Caja | Altura | Cddigo Tipo

SOL 45 60 8 4560-8V | BASL

PP 45 62 10 4560-8V | BASL

ME 40 90 10 | 4090-10V | BASL
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5.6. CONFIGURACION FINAL DEL BANCO DE PRUEBAS

5.6. Configuracion final del banco de pruebas

Fi g. 5.11: SEP con SOpOI‘teS. Los soportes de la carcaza son una parte fundamental puesto que son los elementos que sirven como sujecién del SEP.
Ahora las variables que se toman en consideracion son la tension inicial de la banda y la geometria de los tres ejes con el propésito de calcular las cargas

radiales y tangenciales que se manifestardn durante la operacion del ME, MCI y el dinamémetro.

Fig. 5.12: SEP tapas
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5.6. CONFIGURACION FINAL DEL BANCO DE PRUEBAS

FI g . 5 . 13 N SEP tapas. Las tapas del SEP se fabricardn con acero inoxidable austenitico 303 por su fécil mecanizacin.

Flg 5.14: SEP con el eje del engrane solar. ra parte de la corona ser4 fabricada con acero inoxidable AISI 303 por ser de ficil mecanizado

y resistencia a la corrosién.
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5.6. CONFIGURACION FINAL DEL BANCO DE PRUEBAS

Fig. 5.15: Detalles del portaplanetas

El portaplanetas consiste en una pieza solida hecha de acero inoxidable que transmi-
te la potencia a través los planetas a la corona y dinamémetro. Los rodamientos hacen
que giren los planetas libremente dentro de los tres ejes que son equidistantes entre si.
Se puede apreciar a detalle la configuracion final del portaplanetas en el apéndice con

sus dimensiones respectivas.
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Sy
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7
7
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/

Fig. 5.17: Instalacién del embrague electromagnético y el eje (para mayor informacién visitar:

www.mayr .de| o checar la referencia (ROBATIC, 2014, p. 22))
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6. CONCLUSIONES

La propuesta de disefio de esta tesis se llevd a cabo en la seccién del banco de
pruebas para vehiculos hibridos que comunica los engranes del SEP con los motores
mediante los ejes y componentes. El disefio de detalle proporciona una configuracion
de los ejes cuyas distancias longitudinales son las minimas para optimizar el espacio de

la carcaza del SEP y sus soportes, ya que se pretende un disefio compacto.

Respecto a la configuracién propuesta, se logré disefar tres ejes con sus respecti-
vos componentes. Los resultados numéricos ayudan a concluir que el disefio es seguro
cuando los ejes son sometidos a flexion con las cargas ocasionadas por el MCI y el ME.
Los célculos indican que la configuracion del eje con mayor didmetro esta localizado
en la pieza portaplanetas que transmite potencia a la entrada del dinamémetro, seguido

por el eje en el motor de combustion interna y el motor eléctrico.

El calculo de velocidades criticas sirvid para indicar que empezaran las vibraciones
a mayor velocidad que las velocidades de las especificaciones de disefio y es posible
operar el MCI y el ME a sus maximas revoluciones con los didmetros y materiales in-
dicados. Por otra parte observé que si los ejes incrementan en longitud manifestaria el
banco de pruebas mayores perturbaciones y se tendria que aumentar el factor se segu-
ridad en el disefio en especial la pieza portaplanetas para evitar mayores deflexiones en

partes donde existen mayores concentradores de esfuerzos.

El cdlculo de la tension inicial de la banda indicé que se manifiestard la reaccion de
una fuerza radial mucho mas fuerte sobre el eje del ME que la de las cargas radiales de
todos los engranes. Esta fuerza provocaria el inicio de las vibraciones y desalineamiento

en el sistema de transmision, ademds de que afectaria la vida til de los rodamientos y



demds componentes. Por esta razén opte por incrementar el factor de seguridad en la
seleccion de los acoplamientos para los tres ejes en el SEP.

Por otro lado a nivel personal aprendi también que el proceso de disefio es un proce-
so iterativo que necesita ser verificado incluso cuando todas las variables, componentes
y planos son concluidos, ya que tienen que actualizarse los componentes de un catdlogo
comercial. Que siempre puede ser mejorado un diseio de cualquier tipo y es necesario
tener tanto conocimiento como experiencia para hacer una aportacion funcional. Que
no existe una metodologia estricta para definir qué es lo que se debe hacer primero y

que se debe tener mucha imaginacion para realizar nuevas propuestas.

Trabajo a tuturo

= Mejorar el disefio utilizando una banda dentada, puesto que se tiene un mejor aga-
rre que con la banda V (encontrar un distribuidor que cumpla con los pardmetros

de par, potencia y velocidad).
= Fabricar el banco de pruebas

= Proponer el sistema de lubricacion de los engranes (El sistema de lubricacién por

goteo no es suficiente si el SEP opera a mayor nimero de ciclos).

= Disefiar una estructura que permita incorporar mds elementos como otros tipos

de motores con sus elementos para la adquisicién de datos.

= Realizar un andlisis de vibraciones en los acoplamientos y la estructura que sos-
tiene al MCI y el ME

= Automatizar el sistema

= Disefiar para la parte posterior del dinamdémetro el sistema que sostiene los vo-

lantes de inercia.

INGENIERIA MECANICA 80 UNAM



Bibliografia

Alec, S. (1992). Manual gearbox design.

Baldor (2014). BALDOR MASKA PRODUCT CATALOG. http://www.
baldor.com. [Online; accessed 02-02-2015].

Becerra, N. n. G. (2010). Control de flujo de potencia en trenes de propulsion hibridos.
Master’s thesis, UNAM. No note.

Budynas, R. G. and Nisbett, J. K. (2008). Diserio en Ingenieria Mecdnica de Shigley.
Mc Graw Hill, 8 edition.

Design, B. (2005). Beam design formulas with shear and moment diagrams.

Faires, V. M. (1987). Diserio de Elementos de Mdquinas. UTEHA, Union Tipogréfica

Editorial Hispano Americana, 4 edition.

Friedrichshafen, F. A. (2014). Transmisiones hibridas para vehiculos de turis-
mos e industriales. http://www.zf.com/eu/content/es/iberia/
corporate_iberia/products_services_iberia/highlights/
hybrid_drives_iberia/hybrid_drives_iberia.html. [Online;
accessed 09-Febrero-2015].

Hamrock, B. J., Jacobson, B. O., and Schmid, S. R. (2000). Elementos de Mdquinas.

McGraw Hill Interamericana, 2 edition.

Martinez, O. A. (2014). Disefio del acoplamiento mecanico para el sistema de propul-

sion de un vehiculo hibrido eléctrico. Master’s thesis, UNAM. An optional note.


http://www.baldor.com
http://www.baldor.com
http://www.zf.com/eu/content/es/iberia/corporate_iberia/products_services_iberia/highlights/hybrid_drives_iberia/hybrid_drives_iberia.html
http://www.zf.com/eu/content/es/iberia/corporate_iberia/products_services_iberia/highlights/hybrid_drives_iberia/hybrid_drives_iberia.html
http://www.zf.com/eu/content/es/iberia/corporate_iberia/products_services_iberia/highlights/hybrid_drives_iberia/hybrid_drives_iberia.html

BIBLIOGRAFIA

Mott, R. L. P. (2008). Diserio de Elementos de Maquinds. PEARSON EDUCACION,

2 edition.

Piovan, M. T. (2014). PROYECTO DE ELEMENTOS DE ACOPLA-
MIENTO. http://www.frbb.utn.edu.ar/frbb/images/carreras/

elementosdemaquinas/cap08-02.pdf. [Online; accessed 09-Febrero-
2015].

ROBATIC (2014). ROBATIC ROBA-quick ROBA-takt Electromagnetic Clutches and
Brakes Clutch Brake Units, ca6000 edition.

Rodriguez, R. 1. (2000). CATALOGO DE RETENES. http://www.

rirsa—-myvisa.com.mx/retenes. [Online; accessed 12-01-2015].

INGENIERIA MECANICA 82 UNAM


http://www.frbb.utn.edu.ar/frbb/images/carreras/elementosdemaquinas/cap08-02.pdf
http://www.frbb.utn.edu.ar/frbb/images/carreras/elementosdemaquinas/cap08-02.pdf
http://www.rirsa-myvisa.com.mx/retenes
http://www.rirsa-myvisa.com.mx/retenes

Apéndice



A. DISENO DE DETALLE DE LOS ACOPLAMIENTOS PARA EL
BANCO DE PRUEBAS

En este apéndice se presenta la justificacion y la seleccion de los elementos que
intervienen para el ptimo desempefio del banco de pruebas.

El disefio de detalle empieza considerando los requisitos de potencia y par de tor-
sion, todos los datos estdn en la seccion de especificaciones. Dichas especificaciones
ya se obtuvieron de cdlculos en otras investigaciones y los engranes han sido calcula-
dos para soportar los valores mdximos y nominales del motor de combustion interna, el
motor eléctrico y la entrada del dinamémetro.

El disefio general del eje consiste en un eje solido que contiene dos rodamientos, dos
retenes y sus respectivos elementos de sujecion para evitar movimiento axial. El engra-
ne solar es colocado en un extremo del eje.

El primer célculo importante involucré un andlisis de fuerzas a lo largo de la seccién
del eje de acuerdo al sistema de referencia. Debido a que son conocidas las ubicaciones
axiales de los elementos ahora es posible elaborar los diagramas de fuerza cortante y
momento flexionante.

Se utilizan las férmulas {.1] para calcular las reacciones en los rodamientos, la fuerza
cortante y los momentos miximo y alternante, ademds de la deflexion que sufre el eje
a lo largo del eje z. El material es un acero preferentemente con tratamiento térmico
y se hacen varias iteraciones para saber los diferentes didmetros con sus respectivos
materiales.

Son seleccionamos dos criterios de falla para determinar el didmetro permisible del eje
con el fin de comparar que tan conservadores son ambos criterios.

Como siguiente paso se realiza la seleccion de los componentes de los ejes los cuales



A.1. DIAGRAMAS DE FUERZA CORTANTE Y MOMENTO FLEXIONANTE

son los rodamientos, los coples flexibles, retenes, cuias y anillos de retencion.
Con la geometria de los componentes es posible disefiar la carcaza que contiene el

sistema de engranes planetario.

A.l. Diagramas de fuerza cortante y momento flexionante

De acuerdo al sistema de referencia la carga tangencial del engrane solar provo-

card un momento respecto al eje y y a carga radial un momento respecto al eje z.

El valor que interesa calcular es el momento alternante entre los soportes (M,=M,),
ya que en esta seccion el par de torsion es mayor de acuerdo al diagrama de momento
flexionante total. Esto se puede visualizar en la tabla para los valores los cuales M, >
M,

Se disefard el eje de acuerdo a (Design, 2005, p. 13, fig. 19).

e —— —-—a-a—‘

- - - % |-

P

i
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4
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w
B
3
8

Moment

Fig. A.1: Diagrama para calcular las reacciones
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A.1. DIAGRAMAS DE FUERZA CORTANTE Y MOMENTO FLEXIONANTE

Fig. A.3: Sistema de referencia

Fig. A.2: Primera configuracién del eje solar

El sistema de referencia para el cdlculo del didametro minimo de todos los ejes tiene
la configuracién segin la figura [4.3] Las secciones A, B y G son las partes donde se

colocan los rodamientos A y B, G es la secciéon donde va montado el engrane.

El diagrama de momento flexionante y fuerza cortante con respecto a los planos xy y
xz proporcionan la resultante entre la carga radial para obtener M, y la carga tangencial
para obtener M,,. Con los datos ingresados en la tabla anterior se obtiene el momento
alternante (M,=M,) para futuros calculos. Esta es la misma metodologia utilizada para

poder calcular los demas ejes.
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E 207 | [GPa]
L 0.15 [m]
a 0.05 [m]
x 0.03 [m]
1 0.02 [m]
P=W, | 1143316 | [N]
P=W, | 416.133 | [N]

La tabla nos muestra los datos numéricos para calcular las reacciones, fuerzas y mo-
mentos obtenidos del diagrama fuerza cortante y momento flexionante

Componentes en plano Componentes en plano Valores

Tz Ty resultantes

Vi 1059 V1 385 Vi 1127

V2 1143 V2 416 V2 1217

R1 1059 R1 385 R1 1126

R2(-) -2202 R2(-) -801 R2(-) 2343

M max (R2) 57 M max (R2) 21 M max (R2) 61

Mx (entresoportes) 41 Mx (entresoportes) 15 Mx 42
(entresoportes)

Mx1 (en voladizo) 34 Mx1 (en voladizo) 12 Mx1 (en 37

voladizo)

Dmax (x) 0.17x 0 Dmax (x) 6.188x 8 Dmax (x) 1.809x 7

Dmax (x1) 1.577x 6 Dmax (x1) 5.7342x 7 Dmax (x1) 1.676x 6

Dx (entresoportes) 1.526x7 Dx (entresoportes) 5.555x 8 Dx 1.62x77
(entresoportes)

Dx1 (en voladizo) 4.847x77 Dx1 (en voladizo) 1.764x~7 | Dx1 (en voladizo) | 5.158x~7

Tab. A.1: Resumen del diagrama de cuerpo libre

El resumen del del diagrama de cuerpo libre nos proporciona los valores de fuerza
cortante V', reacciones en los rodamientos ([?; 2), momentos flexionantes, deflexiones
D a lo largo de distancias x y z;. Los valores son los correspondientes a los compo-
nentes de las reacciones de las cargas localizadas sobre el plano xz y xy, también se

proporcionan los valores totales o resultantes para proseguir con los cdlculos.
A.2. Cdlculo del didgmetro minimo del eje en el engrane solar

De acuerdo a las teorias de falla se pueden obtener diferentes expresiones para cal-

cular el didmetro del eje en funcion de diferentes constantes y magnitudes fisicas.
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El primer paso para resolver la ecuacion del didmetro fue encontrar el limite de resis-
tencia a la fatiga S, y el factor de concentracion del esfuerzo por fatiga /'y mediante la
ecuacion de Marin. La expresion obtenida mediante la linea de Soderbeg nos propor-
ciona proteccion contra la fluencia, razon por la cual se escogié dicho criterio con el
fin de comparar el didmetro con la teoria de ASME eliptica que a diferencia, tiene un

sesgo mds amplio de valores que protegen a la pieza de la falla (ver la figura[3.5.2)).
A.2.1. Ecuacion de Marin

El proceso que se toma para una carga simple completamente reversible es deter-

minar S/, a partir de datos de los ensayos o de la siguiente expresion:

0,5  Su < 200Kpsi(1400M Pa)
S! =< 100Kpsi Sy > 200K psi
700 M pa Sut > 1400M Pa

K, = aS’, = 4,41(380M Pa)~ %% = 0,9136838244

Identificamos la resistencia minima a la tensién .S, los valores a y b se encuentran
en la tabla 6-2 de (Budynas and Nisbett, 2008, p. 280) 6 en la figura(B.12
Debido a que nuestro material tiene una resistencia menor a los 1400MPa se emplea la
primer subecuacién, como primera aproximacion una condicion superficial de maqui-

nado o estirado en frio.

Para aceros de baja aleacion, incremente S,,; por 20Kpsi y calcule v/a

Eje rotatorio para fexion o torsion,

(0%)—0’107 0,011 < d < 2pulg
K — 0,91d-°7 2 < d < 10pulg
b (%2)_0’107 2,79 < d < 51mm
1,561d-%7 51 < 254mm
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K se encuentra en el rango de 2,79 < d < 51mm, con un didmetro de prueba de

22mm:

Ky = 0,8927501978

Nuestro elemento rotatorio es mas probable que falle por flexién que por torsién

debido a la configuracién del banco de pruebas.

1 flexién
K.=<¢ 085 axial
0,59 torsion

Calculando K ; utilizando una temperatura 7 = 248 F
Ky = 0,97540,432(107*)Tr—0,115(10~°)T240,104(10~*) T2 —0,595(10~'*) T2 = 1,0250187802
Factores de confiabilidad K. de la tabla 6.5 en (Budynas and Nisbett, 2008, p. 285)
K, = 0,753 confiabilidad del 99 %
K; y K;s se obtienen identificando el didmetro mayor y menor con su respectivo
filete de acuerdo a la figura y @.5] (En la primer iteracién para obtener estas cons-

tantes no se utilizé el didmetro definitivo, empleamos el didmetro de prueba d = 22mm
con D =25mm, r = 0.10)

D

— = 1,36
d )
r o= 0,10
Kt == ]_,6

Kts — 1,2
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Ky = 1+ ¢q(K;—1)=1,6028795627

Kpo = 1+ q(Ky,— 1) = 12009598542

1
g = — 1,0047992712
1+ %2

Vva = 0,245799 — 0,307794(107%) S,
40,150874(107*)S2, — 0,266978(107").S?,
= —0,2101593216

Donde K, es el factor de concentracion de esfuerzos a flexion y K, es el factor de

concentracion de esfuerzos a torsion y figuras .4]y 4.5 respectivamente.
Ahora es posible determinar el limite de resistencia a la fatiga

Se = kokykekakek S = 113,1251568302[M Pa]

A.2.2. Cilculo de esfuerzos maximos y minimos

M,, y T, son obtenidos del despeje de las ecuaciones 4.6 y respectivamente.
Pero necesitamos determinar el esfuerzo medio en funcion de los esfuerzos maximo y
minimo.

Utilizando la teoria del circulo de Mohr para calcular el esfuerzo maximo y minimo
(de acuerdo al sistema de referencia de la figura [4.3]en el plano yz), y utilizando las
cargas radiales y tangenciales como datos. Los momentos respecto a los ejes y y z se
encuentran en la tabla[A.4]y para simplificar el andlisis no se consideran cargas axiales
y por lo tanto los esfuerzos normales respecto a la seccion transversal son despreciables
(0, =0).

Con un didmetro de prueba de 22mm

M.y N M,z  20,80665%0,011 57,1658 x 0,011
I I, 1,14E — 008 1,14FE — 008

Oy = — = 34,781, 216,63[Pa]
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M. y M, son obtenidos del diagrama de cuerpo libre utilizando la ecuacién [4.1e]
La seccion transversal tiene un radio de prueba c al igual que su segundo momento de

area J.

OC =CD = %(U;p +02.)

Esfuerzo cortante

wd3

Tomax = B = \/(% ; 02)2 + (722)?

Omazmin = 013 = OC + R = (41,200, 127, —6,418,911)[Pa]

— —16262225[Pa

Tez =

Omazx + Omin

Om = — o = 17390608,3[Pal (A.1)

S W = 11904759,8[Pal (A.2)

Tmin = 0 debido a a distribucidn del esfuerzo cortante en la seccidn transversal del eje
solido.

o= A ; 73— 23809519,6[Pa] (A.3)

Tmin = 0 (A4)

e %Qﬂ — 11904759,8Pa] (A.5)

T = T 119047598 Pal (A-6)
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Obteniendo el diametro

De la ecuacion 4.7

T, 1
L —— 15
7d® 16K, [Vm]
O Td3
M, =220 11 34N
K; 32 [Vm]

Verificar el resumen del disefio del eje para observar los didmetros obtenidos a partir

de sus respectivos criterios de falla. Ya que se ha determinado la resistencia a la fatiga

Se, T, y M, se calculan los didametros del eje con las teorias de falla; utilizando las
ecuaciones [4.2]y 4.3 obtenemos, respectivamente:

dSoderberg = 2 ) 7 [Cm]

dASME = 2,5[cm]

A.2.3. Velocidades criticas en ejes giratorios

Una vez definida la geometria de la pieza es posible calcular la velocidad critica
del eje giratorio. Se deben definir la ubicacion de las cargas radiales a lo largo de las

secciones del eje = (de acuerdo a el sistema de referencia).

Analizando la deflexion en los puntos con mayor concentracion de esfuerzos, segtin
la figura[A 4] se analizaran las secciones E, Fe L.
Tomando en cuenta sélo las fuerzas resultantes en para realizar el anélisis sobre un solo

plano.
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Xil

xi2

xi3

W1

W2

Fig. A.4: Ubicacién de las cargas unitarias en el eje.

Nota: la reaccién Rp tiene direccidon opuesta.

w3

Donde L es la distancia entre los rodamientos A 'y B. Wi, W5, W3 son las cargas

resultantes entre la carga radial y tangencial transmitidas por medio de los engranes.

X; es la distancia entre el rodamiento A y las secciones criticas de los ejes 1, 2y 3

donde se localizan mayores concentradores de esfuerzos.

Fueron reemplazadas las distancias designadas mediante letras para el célculo de los

coeficientes de acuerdo a la ubicacion de la la carga unitaria mediante las ecuaciones

M.19] y sustituyendo las valores de la tabla [A.2] se llega a obtener los coeficientes de

influencia 6;;.

Seccion

longitud [m]

AB
BG
EJ
AE
FJ
AF
I
Al
Al

0.054
0.05
0.08

0.039
0.05

0.084
0.03

0.119

0.089

Tab. A.2: Tabla que indica las distancias de las secciones del eje acorde a la figura[A.10|
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A.2. CALCULO DEL DIAMETRO MINIMO DEL EJE EN EL ENGRANE SOLAR

Nota: Para I¥;; se realiza un sistema equivalente de cargas para trasladar la carga

radial y tangencial a la seccién 1.

011 012 013 1.9429x~? 1.2143x~2  9.2350x 10
(52']‘ = (521 522 523 = 1.2437x72 2.32217x~?  1.3001x~?
(531 (532 (533 1.7537x 72 2.56580x? 1.4724x°

Los siguientes valores son las cargas resultantes obtenidas del diagrama de fuerza
cortante en la seccién B del eje. (ver figura|d.3)), las ecuaciones estdn relacionadas con
las fuerzas cortantes V; y V5 en cada seccion del eje. En este caso V=W,

W, = 1126,56[N]
Wy = 1216,691[N]
W; = 1216,691[N]

Calculando las deflexiones Y7, Y5, Y3.

Yi = Wid + Wabia + Widis (A7)
Yo = Widia + Wadaa + wsdse (A.3)
Ys = Wids1 + Wadse + Widss (A9)

Y: = 5,80005856602708 x ~°® [m)]
Yy = 7,34838436785244 x ~° [m)]
Ys = 5,34909801536757 x ¢ [m]

D WY = WY+ WaYs + WYy (A.10)
WP = WY+ WLYE 4 WaYY (A.11)
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> WY = 0,0219830684
> WiY? = 1,38411284236055E — 007

Primera velocidad critica (Ec. de Rayleigh)

ST (W;Y;) rad
= | =—Z =1246.315—— = 11901,404
wy ST , X ,404[rpm)|

Donde W; [N], Y; [m], g = aceleracion de la gravedad calculando la velocidad wq:

1 Wi

— = —0n
W11

Despejando la velocidad angular para las tres velocidades criticas.

9

= = 2113,789
w11 Wions )
Wy = I — 1860,510
Wad2e
weg = I _ 9336488
W3033
Calculando la primera velocidad critica
1 1 1 1 1
— = — = — + — + —,w; = 1198,763[rad/s] = 13988,988[rpm)|
wi Z wi Wi wh Wi

Utilizando la Ec. 7-24 de Budynas and Nisbett (2008)

5 o bCCXCC
“ 6EIL
Brinda la superposicion de cargas equivalentes en el centro del eje (carga en el centro

(l2 - bQC - Xc20)

C

del eje).

INGENIERIA MECANICA 95 UNAM
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Otra forma de calcular las velocidades criticas fue de acuerdo a las siguientes ecua-

ciones y brinda la misma velocidad critica. Utilizando las férmulas [4.30}

511

Wi. = Wi—
1 1600

1)

Wo = W2
600

1)

Ws, = W:%

w = L
6002‘%0

Las ecuaciones anteriores nos ayudan a identificar la proporcion de las cargas a lo

largo del eje.

A.2.4. Resumen del disefio del eje solar

Tab. A.3: Constantes para obtener la ecuacidon de Marin

Eje solar Valor Numérico || Unidad de medida
K, 0.9136838244

K, 0.8927501978

K. 0.59

K4(248F) 1.0250187802

K. 0.753

K; 1.6028795627

Ky 1.2009598542

K; 1.6

Ky 1.2

Se 113.1251568302 MPa
S’ 190 MPa
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Tab. A.4: Resumen del disefio para calcular el didmetro minimo del eje

Variable Valor Magnitud
Se 113.1251568302 MPa
Sy 210 MPa
Syt 210 MPa
Ky 1.6028795627

Ky, 1.2009598542

T, 20.7248356508 N.m
T 31.968 N.m
M, 43.9360811041 N.m
M, -11.3418221947 N.m
dSoderbergmin 0.0276650873 m
Weritica 13988 RPM

M, y T, se obtienen de las férmulas [4.6] y [4.7] respectivamente.

K¢y K;s dependen del didmetro del eje d. El enfoque que se usa es estimar el rango
de didmetros del eje de acuerdo a la geometria del engrane solar y planetario. Como

restriccion se escojera un didmetro menor al didmetro interior de dichos engranes.

Nota: Los valores M,, y T, al ser sustituidos en las ecuaciones de didmetro no

resultan tan representativos.

Analisis a flexén

Sol (Primer aproximacién, didmetro de prueba: 22[mm]) : k;=1.6, k;s=1.2

A continuacion se muestran algunos didmetros con sus respectivos materiales utili-

zando el mismo procedimiento de calculo:
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SISTEMA
Acero E Sut Sy didmetro[m] diametro[m]
[GPa] | [MPa] | [Mpa] Soderberg ASME

1020 (HR) 205 380 210 0.0276650873 | 0.0255731665
1030 (HR) 205 470 260 0.0261550459 | 0.0242653108
1040 (HR) 200 525 290 0.0254069934 | 0.0236104119
1045 (HR) 205 570 310 0.024889788 | 0.0231360316
4140 TyR 200 1250 | 1140 | 0.0198617647 | 0.018847502
(425 °C)

4340 TyR 200 1720 | 1590 | 0.0198685232 | 0.0194555807
(315 °C)

4340 TyR 200 965 855 0.0211467586 | 0.0202366847
(650 °C)

Tab. A.5: Primer aproximacion, didmetro de prueba: 22[mm]

A.3. Cidlculo del didgmetro minimo del portaplanetas a la salida del
sistema

Se sigue la misma metodologia de disefio para determinar el didmetro minimo del
eje a la salida del sistema. El portaplanetas consiste bdsicamente en una sola pieza que
sostiene a los tres engranes planetarios equidistantes concéntricamente respecto a el
eje que transmite la potencia acoplado al dinamdémetro. El didmetro se obtiene con el
mismo procedimiento descrito para el eje en el engrane solar, sin embargo ahora las
cargas radiales y tangenciales alojadas en el centro del portaplanetas equivalen al triple
de su magnitud debido a la configuracion del sistema en donde se albergan los planetas,
es decir las cargas radiales y tangenciales se trasladan al centro del eje debido a los tres

planetas.

A diferencia del analisis anterior, ahora se debe tomar en cuenta la tension inicial

de la banda para el cédlculo de las cargas radiales a lo largo de la seccidn critica del eje.
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A.3.1. Ecuacion de Marin

El proceso que se toma para una carga simple completamente reversible es deter-

minar S a partir de datos de los ensayos o de la siguiente expresion: e

0,55  Su < 200K psi(1400M Pa)
S =< 100Kpsi Sy, > 200K psi
700Mpa S, > 1400M Pa

K, = aS%, = 4,41(690M Pa)~"*% = 0,7800879698

Identificamos la resistencia minima a la tensién .S,;, los valores a y b se encuentran
en la tabla 6-2 de (Budynas and Nisbett, 2008, Pagina 280) 6 en la figura[B.12
Debido a que nuestro material tiene una resistencia menor a los 1400MPa empleamos la
primer subecuacén. Empleamos como primera aproximacion una condicién superficial

de maquinado o estirado en frio.

Para aceros de baja aleacion, incremente S,,; por 20Kpsi y calcule v/a

Eje rotatorio para flexion o torsion,

|

(LL)70107 0,011 < d < 2pulg

K, — 0,91d7%7 2 < d < 10pulg
(54)70107 279 < d < 51mm
1

51d-0157 51 < 254mm

oo
—_

)

N
o=

R

K se encuentra en el rango de 2,79 < d < 51mm, con un didmetro de prueba de

22mm:

Ky = 0,8494814529

Nuestro elemento rotatorio es mds probable que falle por flexién que por torsion

debido a la configuracion del banco de pruebas, el sistema de transmision por bandas
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ocasiona una fuerza que es mucho mayor que las cargas radiales de los engranes, tal

fuerza es la fuerza de tension inicial.

1 flexién
K.=<¢ 0,85 axial
0,59 torsion

Calculando K ; utilizando una temperatura 7 = 248 F
Ky = 0,975+0,432(1073)Tr—0,115(105)T2+0,104(10~8)Tp—0,595(10" 12) T4 = 1,0250187802
Factores de confiabilidad K. de la tabla 6.5 en (Budynas and Nisbett, 2008, p. 285)

K. = 0,753 confiabilidad del 99 %

K; y K se obtienen identificando el didmetro mayor y menor con su respectivo
filete de acuerdo a la figura@d.4|y (En la primera iteracién para obtener estas cons-
tantes no se utiliz6 el didmetro definitivo, se emplea el didmetro de prueba d = 22mm
con D =35mm, r =0.10)

D _ 1,6
d - )
r = 0,10
Kt — 1,7
K, = 145

K; = 1+ q(K, — 1) =1,7364582172

Kpo = 1+ q(Ky, — 1) = 1,494479088

1
q = = 1,05208316
Va
1+ NG

Vva = 0,245799 — 0,307794(107%)S,,
40,150874(107*)S2, — 0,266978(107 )53,
= —3,4653360
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Donde K, es el factor de concentracion de esfuerzos a flexion y K, es el factor de

concentracion de esfuerzos a torsion y figuras .4]y @.5| respectivamente.
Ahora es posible determinar el limite de resistencia a la fatiga

S. = kakykekgkeky S, = 180,78[M Pa]

A.3.2. Diagrama de cuerpo libre, Diagrama de fuerza cortante y Momento

flexionante
A.3.3. Cilculo de esfuerzos maximos y minimos

M,, y T, son obtenidos del despeje de las ecuaciones [4.6] y respectivamente.
Necesitamos determinar el esfuerzo medio en funcién de los esfuerzos maximo y mini-
mo.

Utilizando la teoria del circulo de Mohr para calcular el esfuerzo maximo y minimo
(de acuerdo al sistema de referencia de la figura [4.3| en el plano yz), y utilizando las
cargas radiales y tangenciales como datos. Los momentos M, y M,, respecto a los ejes
Y y 2z se encuentran en la tabla y para simplificar el andlisis no se consideran car-
gas axiales y por lo tanto los esfuerzos normales respecto a la seccidn transversal son

despreciables (o, = 0).
Con un didmetro de prueba de 22mm

M.y  Myz 1293 0,0175 n 356 * 0 — 0175
I, I,  T7,236E—008 7,7,36 — 008

= 53790635| Pa]

Op = —

M, y M, son obtenidos del diagrama de cuerpo libre utilizando la ecuacién La
seccion transversal tiene un radio de prueba c al igual que su segundo momento de 4rea
I.
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1
OC=CD = 5(% +0,)
Esfuerzo cortante

16Twer
md3

Tmax = R = \/(%)2 + (Twz)z

Omaz,min = 01,3 = OC £ R = (58667620, —4876985)[Pal

= —16915114,8[Pa]

Tez =

S %wTW = 2689531768 Pa] (A.12)

0y = W — 15886151,38[Pa] (A.13)

Tmin = 0 debido a distribucién del esfuerzo cortante en la seccién transversal del eje
sélido.

o= % — 31772302,76[Pa] (A.14)

Tmin = 0 (A.15)

T = T"””QM — 15886151 [Pa (A.16)

o= W = 15886151[Pal (A.17)

Obteniendo el diametro

De la ecuacion 4.7]

T, 1
= — = 89,48[N
7 16K, [Vm]
O Td3
= =65,19[N
K; 32 [Vm]
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Verificar el resumen del disefio del eje para observar los didmetros obtenidos a partir

de sus respectivos criterios de falla. Ya que se ha determinado la resistencia a la fatiga

Se, T, y M,, se calculan los didmetros del eje con las teorias de falla; utilizando las

ecuaciones [4.2] y [4.3] obtenemos respectivamente:

dSoderberg = 2 74 [Cm]

dASME = 2,4[677%]
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A.3.4. Velocidades criticas en ejes giratorios

Una vez definida la geometria de la pieza es posible calcular la velocidad critica
del eje giratorio. Se deben definir la ubicacion de las cargas radiales a lo largo de las

secciones del eje = (de acuerdo a el sistema de referencia).

Analizando la deflexion en los puntos con mayor concentracion de esfuerzos, segtin
la figura[A.10] se analizardn las secciones E, Fe L.
Tomando en cuenta sélo las fuerzas resultantes en para realizar el anélisis sobre un solo

plano.

Xi1

xi2

xi3

W1
W2

W3

Fig. A.5: Ubicacién de las cargas unitarias en el eje.

Nota: la reaccién Rp tiene direccidon opuesta.

Donde L es la distancia entre los rodamientos Ay B. W, W5, W3 son las cargas resul-
tantes entre la carga radial y tangencial transmitidas por medio de los engranes. X; es
la distancia entre el rodamiento A y las secciones criticas de los ejes 1, 2 y 3 donde se
localizan mayores concentradores de esfuerzos.

Reemplazando las distancias designadas mediante letras para el calculo de los coefi-
cientes de acuerdo a la ubicacion de la la carga unitaria mediante las ecuaciones y
sustituyendo las valores de la tabla[A.10|se llega a obtener los coeficientes de influencia
0ij.
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SISTEMA

Seccién | longitud [m]
AB 0.054
BG 0.05

EJ 0.08

AE 0.039

FJ 0.05

AF 0.084

1J 0.03

Al 0.119
Al 0.089

Tab. A.6: Tabla que indica las distancias de las secciones del eje acorde a la figura[A.10|

Nota: Para W;; se realiza un sistema equivalente de cargas para trasladar la carga

radial y tangencial a la seccion 1.

(511 (512 (513 1.9429x—* 1.2143x~2  9.2350x 10
5@']’ = 521 (522 523 = 1.2437X_9 232217X_9 1.3001 ><_9
531 532 533 1.7537x 2 2.56580x " 1.4724x?

Los siguientes valores son las cargas resultantes obtenidas del diagrama de fuerza
cortante en la seccion B del eje. (ver figura[d.5 las ecuaciones estdn relacionadas con
las fuerzas cortantes V; y V5 en cada seccion del eje. En este caso V,,=W),

Wy = 2525,5566[N]
Wy = T7576,6698[N]|
W3 = T7576,6698[N]

Calculando las deflexiones Y7, Y5, Ys.

Yi = Wid + Wabia + Widis (A.18)
Yo = Widia + Wadaa + wsdse (A.19)
Ys = Wids1 + Wadse + Widss (A.20)
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SISTEMA

Y = 0,000027395[m]
Y, = 4,0175884435216E — 005[m]
Vs = 2,54362868131334E — 005[m)]

D WY = WY+ WaYs + WaYs (A21)
SWY? = WYY+ WLYF 4 WaYY (A.22)

> WY = 0566309380
> WP = 1,90270E — 005

Primera velocidad critica (Ec. de Rayleigh)

> (WiY5)
> (WY ?)

Donde W; [N], Y; [m], g = aceleracion de la gravedad calculando la velocidad wy;:

w1 =

d
= 1246,315°% = 11901,404[rpm]
S

1 Wi

2 = —on
W11 g

Despejando la velocidad angular para las tres velocidades criticas.

g

w11 = W1611 —2113,789

ey = g 1860,510
W2522

Wag = I _ 9336488
W3533
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SISTEMA

Calculando la primera velocidad critica

2

1 1 1 1 1
— = — = — + — + —, w1 = 539,050[rad/s] = 6290,46]rpm]
wi Z wi  wh o wh o wi

Utilizando la Ec. 7-24 de Budynas and Nisbett (2008)

5o — bchcc
“ 6EIL
Nos brinda la superposicion de cargas equivalentes en el centro del eje (carga en el

(l2 - ch - ch)

centro del eje).

Otra forma de calcular las velocidades criticas es de acuerdo a las siguientes ecua-

ciones y nos brinda la misma velocidad critica.

511

ch - Wl(;_ (A23)

Wy = WQ% (A.24)
5

Wae = ng (A.25)

w = L
6cczvvic

Las ecuaciones anteriores nos ayudan a identificar las proporcion de las cargas a lo

largo del eje.
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SISTEMA

A.3.5. Resumen del disefio del eje en el portaplanetas

Tab. A.7: Constantes para obtener la ecuacién de Marin

Eje PP Valor Numérico || Unidad de medida
K, 0.9136838244

Ky 0.8927501978

K. 0.59

K4(248F) 1.0250187802

K. 0.753

Ky 1.6028795627

Ky 1.2009598542

K, 1.6

Kis 1.2

Se 113.1251568302 MPa
S! 190 MPa

Tab. A.8: Resumen del disefio para calcular el didmetro minimo del eje en el portaplanetas

Variable Valor Magnitud
Se 180.78 MPa
Sy 580 MPa
Syt 580 MPa
Ky 1.7364

Ky 1.4944

T, 89.487 N.m
T, 31.968 N.m
M, 43.936 N.m
M., 65.195 N.m
AASME i 0.0293 m
dSoderbergmiy, || 0-03106 m
Weritica 6290.46 RPM
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A.4. CALCULO DEL DIAMETRO MINIMO DEL EJE EN MOTOR ELECTRICO

Acero (Porta- E Sut Sy diametro[m] diametro[m]
planetas) [GPa] | [MPa] | [Mpa] Soderberg ASME
1020 (HR) 205 380 210 0.0276650873 | 0.0255731665
1030 (HR) 205 470 260 0.0261550459 | 0.0242653108
1040 (HR) 200 525 290 0.0254069934 | 0.0236104119
1045 (HR) 205 570 310 0.024889788 | 0.0231360316
4140 TyR 200 | 1250 | 1140 | 0.0198617647 | 0.018847502
(425 °C)

4340 TyR 200 | 1720 | 1590 | 0.0198685232 | 0.0194555807
(315°C)

4340 TyR 200 965 855 0.0211467586 | 0.0202366847
(650 °C)

Tab. A.9: Primer aproximacion, didmetro de prueba: 22[mm)]

A.4. Calculo del diametro minimo del eje en motor eléctrico

Los cdlculos involucrados para el diseio del eje acoplado al motor eléctrico descri-
ben el mismo procedimiento que el sistema acoplado al motor de combustion interna.
Las cargas son transmitidas al eje del motor eléctrico a través de la corona. Sin embargo
ahora no solo se transmite la carga tangencial de la corona, ahora se tiene que tomar en

cuenta la tension inicial de la banda que simula la trasmision de potencia del vehiculo.

Para el diagrama de cuerpo libre ahora la carga total es la suma de la carga tangen-

cial de la corona que producird un momento respecto al eje y y la tension inicial de la
banda.

A.4.1. Ecuacion de Marin

El proceso que se toma para una carga simple completamente reversible es deter-

minar S/, a partir de datos de los ensayos o de la siguiente expresion:
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A.4. CALCULO DEL DIAMETRO MINIMO DEL EJE EN MOTOR ELECTRICO

0,55  Su < 200K psi(1400M Pa)
S =< 100Kpsi Sy > 200K psi
700Mpa S, > 1400M Pa

K, = aS%, = 4,41(380M Pa)~%*° = 0,9136838244

Identificamos la resistencia minima a la tensién .S, los valores a y b se encuentran
en la tabla 6-2 de (Budynas and Nisbett, 2008, p. 280) 6 en la figura|B.12
Debido a que nuestro material tiene una resistencia menor a los 1400MPa empleamos
la primera subecuacion. Y empleamos como primera aproximacién una condicién su-

perficial de maquinado o estirado en frio.

Para aceros de baja aleacién, incremente .S,; por 20Kpsi y calcule v/a

Eje rotatorio para fexion o torsion,

(%)_0,107 0,011 < d < 2pulg
Koo ) 09142 < d < 10pulg
b= (%2)70,107 2,79 < d < 51lmm
1,51d=%1%7 51 < 254mm

K se encuentra en el rango de 2,79 < d < 51mm, con un didmetro de prueba de

22mm:

Ky, = 0,8927501978

Nuestro elemento rotatorio es mds probable que falle por flexion que por torsion
debido a la configuracion del banco de pruebas, el sistema de transmision por bandas
ocasiona una fuerza que es mucho mayor que las cargas radiales de los engranes, tal

fuerza es la fuerza de tension inicial.

1 flexion

K.=< 085 axial
0,59  torsién
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Calculando K ; utilizando una temperatura 7 = 248 F
Ky =0,975+0,432(10"3)T»—0,115(10"5)T240,104(10~8)T2—0,595(10"12)T% = 1,0250187802
Factores de confiabilidad K. de la tabla 6.5 en (Budynas and Nisbett, [2008, p. 285)

K. = 0,753 confiabilidad del 99 %

K; y K se obtienen identificando el didmetro mayor y menor con su respectivo
filete de acuerdo a la figurad.4|y (En la primera iteracién para obtener estas cons-
tantes no se utiliz6 el didmetro definitivo, se emple6 el didmetro de prueba d = 22mm
con D =25mm, r =0.10)

D

— = 1,36
d )
r o= 0,10
Kt - ]_,6

Kts == 1,2

Ky = 1+4q(K; —1)=1,6028795627

Kpo = 1+ q(Ky, — 1) = 1,2009598542

1
q = —= = 1,0047992712
1+ %%

Vva = 0,245799 — 0,307794(107%)S,,
40,150874(107*)S2, — 0,266978(107 )52,
= —0,2101593216

Donde K, es el factor de concentracion de esfuerzos a flexion y K, es el factor de

concentracién de esfuerzos a torsion y figuras [4.4] y respectivamente.

Abhora es posible determinar el limite de resistencia a la fatiga

S, = kokpkckakeky S, = 113,1251568302[M Pa
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A.4. CALCULO DEL DIAMETRO MINIMO DEL EJE EN MOTOR ELECTRICO

A.4.2. Calculo de esfuerzos maximos y minimos

M,, y T, son obtenidos del despeje de las ecuaciones y respectivamente.
Pero necesitamos determinar el esfuerzo medio en funcién de los esfuerzos maximo y
minimo.

Utilizando la teoria del circulo de Mohr para calcular el esfuerzo maximo y minimo
(de acuerdo al sistema de referencia de la figura en el plano yz), y utilizando las
cargas radiales y tangenciales como datos. Los momentos respecto a los ejes y y z se
encuentran en la tabla[A.4]y para simplificar el andlisis no existen cargas axiales y por

lo tanto los esfuerzos normales respecto a la seccion transversal son despreciables (o,
=0).

Con un didmetro de prueba de 22mm

M.y n Myz — 20,80665 x 0,011 57,1658 * 0,011

.= - — 34,781, 216,63[P
7 L I, 14E —008 | 1,14E — 008 [Pal
o,=0

1
[:cz = 171'63

M, y M, son obtenidos del diagrama de cuerpo libre utilizando la ecuacién La
seccion transversal tiene un radio de prueba c al igual que su segundo momento de drea
I

OC=CD = %(aw +0,)

Esfuerzo cortante
16T et

md3

Tmax = R = \/(%)2 + (Twz)z

Omazmin = 013 = OC £ R = (41,200, 127, —6, 418, 911)[Pa]

= —16262225[Pd]

Tez =
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Omazx + Omin

Om = — 5 = 17390608,3[ Pal (A.26)
- W — 11904759,8[ Pa (A.27)
Tmin = 0 debido a la distribucion del esfuerzo cortante en la seccidn transversal del eje
solido.
e = 5 75 — 23809519,6(Pal (A.28)
Toin = 0 (A.29)
Tmaz + Tmin
Tm = SR = 11904759,8(Pa] (A.30)
Tmaz — Tmin
Ta = S = 11904750,8(Pa] (A.31)
Obteniendo el diametro
De la ecuacién
Ta
o= = 20,72 N
7 16K, Nml
o
K, 32 ]

Verificar el resumen del disefio del eje para observar los didmetros obtenidos a partir

de sus respectivos criterios de falla. Ya que se ha determinado la resistencia a la fatiga

Se, T, y M, se calculan los didametros del eje con las teorias de falla; utilizando las
ecuaciones [4.2] y 4.3 obtenemos respectivamente:

dSoderberg = 3 s 9 [Cm]

dASME = 3,6[6771]
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A.4.3.  Velocidades criticas en ejes giratorios

Una vez definida la geometria de la pieza es posible calcular la velocidad critica
del eje giratorio. Se deben definir la ubicacion de las cargas radiales a lo largo de las

secciones del eje = (de acuerdo a el sistema de referencia).

Analizando la deflexion en los puntos con mayor concentracion de esfuerzos, segtin
la figura[A.6] se analizaran las secciones E, Fe I.
Tomando en cuenta sélo las fuerzas resultantes en para realizar el anélisis sobre un solo

plano.

Xil

xi2

xi3

W1
W2

Fig. A.6: Ubicacién de las cargas unitarias en el eje.

Nota: la reaccién Rp tiene direccidon opuesta.

Donde L es la distancia entre los rodamientos Ay B. W, W5, W3 son las cargas resul-
tantes entre la carga radial y tangencial transmitidas por medio de los engranes. X; es
la distancia entre el rodamiento A y las secciones criticas de los ejes 1, 2 y 3 donde se
localizan mayores concentradores de esfuerzos.

Reemplazando las distancias designadas mediante letras para el calculo de los coefi-
cientes de acuerdo a la ubicacion de la la carga unitaria mediante las ecuaciones y
sustituyendo las valores de la tabla[A.10|se llega a obtener los coeficientes de influencia
0ij.
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Tab. A.10: Tabla que indica las distancias de las secciones del eje acorde a la figura[A.6|

Seccién | longitud [m]
AB 0.054
BG 0.05

EJ 0.08

AE 0.039

FJ 0.05

AF 0.084

1J 0.03

Al 0.119

Al 0.089

Nota: Para W;; se realiza un sistema equivalente de cargas para trasladar la carga

radial y tangencial a la seccion 1.

(511 (512 (513 1.9429x—* 1.2143x~2  9.2350x 10
5@']’ = 521 (522 523 = 1.2437X_9 232217X_9 1.3001 ><_9
531 532 533 1.7537x 2 2.56580x " 1.4724x?

Los siguientes valores son las cargas resultantes obtenidas del diagrama de fuerza
cortante en la seccion B del eje. (ver figura[d.5 las ecuaciones estdn relacionadas con
las fuerzas cortantes V; y V5 en cada seccion del eje. En este caso V,,=W),

W, = 1126,56[N]|
Wy = 1216,691[N]
W3 = 1216,691[N]

Calculando las deflexiones Y7, Y5, Ys.

Y1 = Wi + Wabia + Widis (A.32)
Yo = Widia + Wadaa + wsdse (A.33)
Ys = Wids + Wadse + Widss (A.34)

INGENIERIA MECANICA 115 UNAM
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Y = 5,80005856602708 x ~° [m)]
Y, = 7,34838436785244 x ¢ [m]
Yz = 5,34909801536757 x ¢ [m)]

D WY = WY+ WaYs + WaYs (A35)
SWY? = WYY+ WLYF 4 WaYY (A.36)

> WY = 0,0219830684
> WiY? = 1,38411284236055E — 007

Primera velocidad critica (Ec. de Rayleigh)

> (WiY5)
> (WY ?)

Donde W; [N], Y; [m], g = aceleracion de la gravedad calculando la velocidad wy;:

w1 =

d
= 1246,315°% = 11901,404[rpm]
S

1 Wi

2 = —on
W11 g

Despejando la velocidad angular para las tres velocidades criticas.

g

w11 = W1611 —2113,789

ey = g 1860,510
W2522

Wag = I _ 9336488
W3533
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Calculando la primera velocidad critica

2

1 1 1 1 1
— = — = — + — + —— = 1198,763[rad/s| = 13988,988[rpm)|
wi Z wi  wh o wh o wi

Utilizando la Ec. 7-24 de Budynas and Nisbett (2008)

5o — bchcc
“ 6EIL
Nos brinda la superposicion de cargas equivalentes en el centro del eje (carga en el

(l2 - ch - ch)

centro del eje).

Otra forma de calcular las velocidades criticas es de acuerdo a las siguientes ecua-

ciones y nos brinda la misma velocidad critica.

511

ch - Wl(;_ (A37)

Wy = WQ% (A.38)
5

Wae = ng (A.39)

N
6CCZM/’iC

Las ecuaciones anteriores nos ayudan a identificar las proporcion de las cargas a lo

largo del eje.

A.4.4. Resumen del disefio del eje en el motor eléctrico

P = Wt + Tbandainicial
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Tab. A.11: Constantes para obtener la ecuacién de Marin

Eje ME Valor Numérico || Unidad de medida
K, 0.9136838244

K, 0.8927501978

K. 0.59

K4(248F) 1.0250187802

K. 0.753

Ky 1.6028795627

Ky 1.2009598542

K, 1.6

Kis 1.2

Se 113.1251568302 MPa
S! 190 MPa

Tab. A.12: Resumen del disefio para calcular el didmetro minimo del eje

Variable Valor Magnitud
Se 183.147 MPa
Sy 580 MPa
Syt 580 MPa
Ky 1.6569

Ky, 1.22

T, 16.74 N.m
T 31.968 N.m
M, 21.91 N.m
M,, 6.81 N.m
dASMEmm 0.0255731665 m
dSoderbergmin 0.0178 m
Weritica 19811 RPM

M, y T, se obtienen de las férmulas [4.6]y 4.7 respectivamente.

Ky K¢, dependen del diametro del eje d. El enfoque que se usa es estimar el rango
de didmetros del eje de acuerdo a la geometria del engrane solar y planetario. Como

restriccion se escogerd un didmetro menor al didmetro interior de dichos engranes.
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Nota: Los valores M,, y T, al ser sustituidos en las ecuaciones de didmetro no

resultan tan representativos.

Andlisis a flexion del motor eléctrico (Primera aproximacion, didmetro de prueba:

22[mm)) : k;=1.6, k;,=1.2

A continuacidn se muestran algunos didmetros con sus respectivos materiales utili-

zando el mismo procedimiento de cédlculo:

Tab. A.13: Primera aproximacion, didmetro de prueba: 22[mm]

Acero (eje E Syt Sy diametro[m] diametro[m]
ME) [GPa] | [MPa] | [Mpa] Soderberg ASME
1020 (HR) 205 380 210 0.0243893693 | 0.0217465667
1030 (HR) 205 470 260 0.0227188091 | 0.0202589384
1040 (HR) 200 525 290 0.0218991976 | 0.019525401
1045 (HR) 205 570 310 0.0218991976 | 0.019525401
4140 TyR 200 1250 | 1140 | 0.0157318246 | 0.0145948382
(425 °C)
4340 TyR 200 1720 | 1590 | 0.0141310804 | 0.0131214078
(315°C)
4340 TyR 200 965 855 0.017183212 | 0.0159106719
(650 °C)
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A.5. Sistema de transmision por banda V

Las bandas son elementos de méquinas flexibles que son usadas para transmitir
potencia. Su empleo simplifica el disefio de elementos de transmision rigidos como los
ejes, cojinetes, engranes, etc. Sin embargo, estos elementos tienen la implicacion de
tener que ser reemplazados al manifestar un minimo de desgaste.

El empleo de bandas implica conocer la distancia entre centros de las poleas ya que
de ésto depende la seleccion del tipo de banda. El primer anélisis se efectia utilizando
las siguientes ecuaciones, las cuales describen la velocidad tangencial de la banda V;,
en funcion de los didmetros de las poleas con sus respectivas velocidades angulares,
la longitud de la banda L y demads variables que describen la geometria basica de una

transmisién por bandas (ver figura|A.7).

Nota: Dy y D, son
C los didmetros de paso
Distancia entre centros |

Fig. A.7: Geometria bésica de una trasnmision por bandas (Mott, 2008, p. 268)

Con el siguiente conjunto de ecuaciones es posible determinar a detalle la configuracion

geométrica del sistema que se implementa en el banco de pruebas. Sustituyendo las
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variables en las ecuaciones se obtiene la tabla[A.14]

v, = Dl%:Dz% (A.40)
w1 D,
wi _ e A4l
o D, ( )
. 2
L = 20+1,57+M (A.42)
4C
B B2 —32(D, — D;)2
C = +V 16( 2~ D) (A.43)
B = 4L —6,28(Ds+ D) (A.44)
Dy — D
0, = 180—zsen—1% (A.45)
Dy — D
0y = 180—}—23677,_1% (A.46)
Dy — D)2
¢ _ \/02_( - ) (A47)

De acuerdo a las especificaciones del motor eléctrico y las ecuaciones anteriores te-
nemos como resultado en la tabla algunas variables importantes como velocidades y

longitudes:
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Tab. A.14: Configuracién geométrica de la banda V

w1 523.598775
D, 0.1

Wa 156.298141791
D, 0.335

Vi 26.17993875
Vio 26.17993875

c 0.5641317
o 335

L 1.8356868519
¢ (ver[B.1.1) | 05735900546
B 4.685
Lestandar 1.8542

S 0.0993505992
01 156.3585475493
) 203.6414524507

Para obtener C,, Cy, y el factor de servicio, consultar las figuras y tabla
B.1.1] y respectivamente. De acuerdo a (Baldor, 2014} p. 190) la longitud estdndar de

la banda 3V, al igual que su masa y el intervalo de valores de didmetros de paso de las

poleas deben satisfacer la siguiente desigualdad:

Dy <c< 3<D2 + Dl)
0,335 < 0,5641317 < 1,305

Para bandas tipo 3V a 156 °
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Tab. A.15: En esta tabla se proporcionan los factores de longitud, de condicién de angulo y de
servicio junto con la potencia de disefio.

C'p, (ver[B.1.1) 1.04

Co, (ver|B.1.1)si 0.94
Factor de servicio (ver|[B.1.1) 1.3

Pot disefio 39

Pot corregida 29.328
N, Num de bandas 1.329787234

POtcorregida - CL091P
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A.5.1. BandasV

Figuras para la seleccion de las bandas

- ' o - o Tipo de impulsor T
- - ) - o Motores de CA: Alto par torsional
Motores de CD: babinado en serie;

Motores de CA: par torsional normal® babinado compuesto
Motores de CD: bobinado en derivacitn Motores de combustién: 4 cilindrog
Motores de combustion; multiples cilindros 0 menos 1
Tipo de méquina <6h  6I5h  >Ish &h 615h ST
impulsada par dfa por dia por dia por da por dia por dia

Agitadores, sopladores, veatila-

dores, bombas centrifugas,

transportadores ligeros 1.0 1.1 12 11 1.2 13
Generadores, maquinas herramienta,

mezcladores, transportadores

de grava 11 12 13 12 13 14 0
Elevadores de cangilones, maquinas 4

textiles, molinos de martillos,

transportadores pesados 12 13 14 14 15 16
Trituradoras, molinos de bolas,

malacates, extrusoras de hule 1.3 14 L5 L3 1.6 18
Toda mdquina que se pueda shogar 2.0 20 20 20 20 20
- - - S
*Sincronos, fase dividida, tffisicos con par de torsion de armanqué o par de (orsién al paro mAximo menor que 175% de par torsional con carga total.
*Monofisicos, rifsicos cop par de torsién de arranque o par de (orsidn 2] paro maximo menor que 175% de par torsiona) con carga foral. ;

Fig. A.8: Factor de servicio para bandas V 2008, p. 274)

REEERE

rso 120 140 160 180
Angulodecoﬂlzcm,gndm

Cj, factor de correcclén por &ngulo de contacto
= F

Fig. A.9: Factor de correcion por angulo de contacto Cy 2008, p. 277 )
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A.5. SISTEMA DE TRANSMISION POR BANDA V

1.20

1.16
.12

Cy, factor de corcecclén por longirud
3 8 288

AT

38 1

WA i e e e

g I Y N N N O N D A

80

1] 50 100 150 200 250 300 350 400 450
Longitud de banda, pulgadas

Fig. A.10: Factor de correcién por longitud de banda C, ((Mott, [2008] pagina 277 ))

Longitudes de bandas esténdar 3V, 5V y 8V (pulgadas)

S6lo 3V IVy5sV 3V, 5Vy 8V 5Vy8v S6lo 8V
25 50 100 150 375
26.5 53 106 160 400
28 56 12 170 425
30 60 118 180 450
315 63 125 _ 190 475
335 67 132 200 500
355 7l © 140 212
37.5 75 24
40 80 236
425 85 ' 250
45 % 265
475 95 280

300
165 315
335

Fig. A.11: Longitudes de bandas estandar 2008, p. 277 )
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A.5. SISTEMA DE TRANSMISION POR BANDA V

Calculo de tensiones en la banda V

La tension es originada por las fuerzas de friccion entre la polea y el material de

la banda. Las poleas se denominan polea impulsora e impulsada, las cuales tienen di-

ferentes velocidades angulares por tener diferentes didmetros y necesitan tener un lado

tenso para poder funcionar correctamente por lo que es necesario conocer la tension

inicial en la banda la cual repercute en el disefio de los ejes.

La finalidad de obtener la tension inicial de la banda es sumarla con la carga radial

de la corona para el cdlculo del didmetro del eje acoplado al motor eléctrico. (Procedi-

miento propuesto en (Budynas and Nisbett, 2008, p 833).

La potencia transmitida por la banda esta regida por: AF'=F}-F5, donde

63025H,/N,
AF = ——— A.48
n(d/2) (A.48)
FC = mba”dargoleawiolea (A49)
AFexp(fo)
F, = F,+——217 (A.50)
' exp(fo) — 1
F, = F,—AF (A.51)
F,+ F
F, = 1; 2 _F, (A.52)
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A.5. SISTEMA DE TRANSMISION POR BANDA V

Tab. A.16: Datos necesarios para obtener la tensién inicial de la banda

masapanda [LB]

Tadiobanda [m]

Vel ang banda [rad/s]

F,. [Lbf]

H j=potencia de disefio [HP]
N =factor de disefio

Npolea [RPM]

ddiampoleamenor [Hl]
Delta F [Lby]

/

D [in] polea mayor
d [in] polea menor
¢=>0, [rad]

exp(f ¢)

Fy [Lby]

F5 [Lby]

F; [Lby]

0.41
0.05
523.598775
63.1766117606
52.299
1.3
4999.988302139
3.937007874
257.6069708901
0.5123
13.188976378
3.937007874
2.7289714684
4.0473084634
405.3194850661
147.7125141759
213.3393878604

Donde f es el coeficiente de friccién efectivo. La masa de la banda es obtenida del

catdlogo (Lb,, usando la velocidad angular de la polea menor en RPM.

= [7: Tension mayor
m [5: Tension menor
= [.: Tension centrifuga

= F’: Tension inicial

Resumen del disefio

= Entrada: Motor eléctrico, 30 [hp] a 5000 [rpm]

m Factor de servicio: 1.3
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A.6. SELECCION DE RODAMIENTOS

Potencia de disefio: 52.29[hp]

Banda: seccion 3V, 1.8542 pulgadas de longitud, 1 banda

Poleas: (de acuerdo al catdlogo)

e Motriz: 3.937 pulgadas de didmetro de paso, 3V

e Conducida: 13.189 pulgadas de didametro de paso, 3V

Velocidad real de salida: 3000[rpm]

Distancia entre centros: 0.5735[m] [pulg]

A.6. Seleccion de rodamientos

La seleccion de rodamientos sigue el procedimiento descrito en la seccion Re-
cordando que para grandes cargas se utilizan rodamientos de rodillos o agujas y para
grandes velocidades se utilizan rodamientos de bolas. Para el caso de rodamientos co-
merciales, consultar el catdlogo de la marca Motion and Control NSK en la seccién
B10.

Se consideraron las cargas de empuje debido a el chicoteo producido por la banda al

momento de arrancar el motor eléctrico. También recuerde la siguiente nomenclatura.

P = VXR+YT (Ecuaciéon general) (A.53)
P = VR (A.54)

» P=Carga equivalente
= V = Factor por rotacién

= R = Carga radial aplicada
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A.6. SELECCION DE RODAMIENTOS

» T = Carga de empuje aplicada

» X = Factor radial Y = Factor de empuje

Para saber si es despreciable la carga radial los fabricantes de rodamientos mencio-
Ec.[A533] si

nan un factor llamado e. Si la relacion satisface % > e se debe emplear

la relacion % < eseemplea ecuacion|A.54

Antes de brindar el procedimeinto completo para cada rodamiento se propocionan

los datos y resultados obtenidos.

Tab. A.17: Constantes para la seleccion de rodamientos

Dato Magnitud SOL | Planeta | Corona
Velocidad Angular wlrpm)| 1750 | 4438 5000
Carga radial P[N] 416 864 1038
Carga equivalente W, = Ruominal | 93.54 864 1038
Duracién de disefio Ly[Hrs] 8765 | 8765 8765
Factor de velocidad fn 0.173 | 0.195 0.19
Factor de duracién fn 2.5 2.5 2.5
Carga dindmica bdsica C[N] 11134 | 4409 | 13657

La siguiente tabla muestra la seleccion del niimero de rodamiento empleando la

carga dindmica basica que es comparada con la carga dindmica del fabricante.

Tab. A.18: Seleccién de rodamientos para los ejes en el SEP

SEP Num. Rodamiento | didm. int. [mm] | didm. ext. [mm] | ancho [mm]
SOL 6308 40 90 23
Planeta 6208 , 6309 40,45 80,100 18,25
Corona 6308 40 90 23
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A.6. SELECCION DE RODAMIENTOS

A.6.1. Seleccion de rodamientos para el eje en el engrane solar

Siguiendo el procedimiento planteado anteriormente:

= En este caso se aplican las cargas radiales de los tres engranes planetarios en el
extremo del eje. La velocidad angular es:
Wmaz,MCI = 7250[7’])771]
» Duracioén de disefio: 10 anos = 17530[Hr]

= Didmetro minimo del eje solar: El didmetro propuesto se encuentra entre el in-
tervalo de valores 25mm < d < 54mm que son los didmetros minimos de los

rodamientos y el didmetro interior del engrane solar respectivamente.

25[em] < diamgy < 54[cm]

W, = Ruominal = 0,41613[kN]

Utilizando el procedimiento para seleccionar un rodamiento con carga radial:

1. Especificando la carga dindmica:

Sustituyendo los valores encontrados en la figura y calculando la carga equiva-
lente P.
P =VR=1,2(93,54) = 540,8[N]
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A.6. SELECCION DE RODAMIENTOS

2. Determinando el didmetro aceptable del eje: Se llevd a cabo un andlisis previo y

se llegd al siguiente intervalo de acuerdo a el didmetro minimo con las teorias de
falla:
25[em] < diamgy < 54[cm]

3. Seleccionar el rodamiento de la figura 3 Seleccionando el rodamiento: debido a

las vibraciones que se generardn en el banco de pruebas se busca un rodamiento
que soporte mucho més carga dindmica calculada y cuyo didmetro interior sea

superior a los cuatro centimetros.

4. Especificando la duracién de disefio de acuerdo a [5.5] La duracién segin las

especificaciones es de cinco anos o mas de 8000 horas de servicio.

5. Determinando el factor por velocidad y factor por duracién

= De acuerdo a[5.6l

fn = 0,173( Parauna velocidad de 7250[RPM] )
fn = 2,5( Parauna duracién de 8000 horas)

6. Calculando la carga dindmica bdsica:

2,5
= 540,82 = 7815[N
C = 540,872 = 78 5[N]

7. ldentificando el rodamiento:
Es entonces seleccionado como valor minimo el numero de rodamiento 6208 que

cumple con las dimensiones del didmetro minimo del eje solar y cuyo valor de

carga dindmica supera al valor calculado en el disefio.
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A.6.2. Seleccion de rodamientos para el portaplanetas

Siguiendo la misma tematica para seleccionar los rodamientos de la pieza portapla-

netas:

Para la seleccion del rodamiento utilizamos los siguientes pardmetros relacionados

con las especificaciones de disefo anteriormente planteadas:

rad

Wsalidadelsep = 4437,5[RPM| = 464,69?
» Duracion de disefio: 5 anos=8765[Hr]

= Didmetro minimo del portaplanetas:
33[em] < diam,,, < 5[cm)]
W pianeta = B = 0,8637[kN| = 194[Lby]

Utilizando el procedimiento para seleccionar un rodamiento con carga radial:

1. Especificando la carga dindmica:

P =VR=(1)(194[Lby]) = 194[Lby]
2. Determinando el didmetro aceptable del eje: Se llevd a cabo un andlisis previo y

se llego al siguiente intervalo de acuerdo al didmetro minimo con las teorias de
falla:
33[em] < diam,,, < 5[cm)]
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A.6. SELECCION DE RODAMIENTOS

3. Seleccionar el rodamiento de[3]tabla 14-1

Seleccionando el rodamiento: debido a las vibraciones que se generardn en el
banco de pruebas se busca un rodamiento que soporte mucho mas carga dindmica
calculada cuyo didmetro interior sea superior a los cuatro centimetros, en este

caso se selecciona
4. Especificando la duracién de diseio de acuerdo a@], (Mott, 2008, tabla 14-4)

La duracion segun las especificaciones es de cinco afios o mas de 8000 horas de

servicio.

5. Determinando el factor por velocidad y factor por duracion

» De acuerdo a la figura[5.6|

fn = 0,194( Para una velocidad de 4437.5[RPM] )  (A.55)
fr = 2,5( Paraunaduracién de 8000 horas)

6. Calculando la carga dindmica basica:

fL 275
C =864=— = 864——— = 11134|N
7. 0,194 V]

7. Identificando el rodamiento (Ver ?7?):
El rodamiento con la capacidad de carga y didmetro adecuado es el rodamiento

numero 6208 de 40[mm] de didmetro interior, aunque el rodamiento 6308 tam-

bién puede ser escogido.
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A.6. SELECCION DE RODAMIENTOS

A.6.3. Seleccion de rodamientos para el eje del motor eléctrico

Siguiendo la misma tematica para seleccionar los rodamientos del eje en el motor

eléctrico:

Para la seleccion del rodamiento utilizamos los siguientes pardmetros relacionados

con las especificaciones de disefio anteriormente planteadas:

d
wirp = 5000[RPM] = 523,598%

» Duracién de disefio: 5 afios=8765[Hr]
= Didmetro minimo del portaplanetas:
[em] < diampyp < [em)]
Wi g =R =0,002684[kN]

Utilizando el procedimiento para seleccionar un rodamiento con carga radial:

1. Especificando la carga dindmica:

VR = (1)(20,8372[Lb;]) = 20,8372[Lb;] = 945.7[N]

La carga dindmica total en el rodamiento se vera afectada por la tenson inicial de

la banda y la carga dindmica calculada anteriormente:

Piotatencivie = VP + Tengpie = 92,6 + 945, 7[N] = 1038,3[N]
2. Determinando el didmetro aceptable del eje: Se llevo a cabo un anélisis previo

y se llego6 al siguiente intervalo de acuerdo al didmetro minimo del eje con las
teorias de falla:

A[em] < diampyp < 6[cm)]
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3. Seleccionar el rodamiento de [3] (tabla 14-1)
Seleccionando el rodamiento: debido a las vibraciones que se generardn en el
banco de pruebas se busca un rodamiento que soporte mucho mds carga dindmica

calculada y cuyo didmetro interior sea superior a los cuatro centimetros.

4. Especificando la duracién de disefio de acuerdo a[5.5]o la tabla 14-4
La duracion segun las especificaciones es de cinco afios 0 més de 8000 horas de

Servicio.

5. Determinando el factor por velocidad y factor por duracién

» De acuerdo a la figura[5.6| para rodamientos de bolas

fn = 0,19( Para una velocidad de S000[RPM] ) (A.56)
fn = 2,5( Parauna duracion de 8000 horas)

6. Calculando la carga dindmica basica:

fL 2a5
C =P=—= =1038—— = 13657|N
7. 0,19 (V]

7. Identificando el rodamiento: El rodamiento con la capacidad de carga y didmetro
adecuado se encuentra en la tabla es el rodamiento nimero 6308 de 40[mm] de

diametro interior.

A.7. Seleccion de acoplameintos

A.7.1. Acoplamiento flexible para el motor de combustion interna

Como especificaciones principales tenemos los datos obtenidos de la curva de desem-

pefio del nuevo motor de combustion interna:

= Velocidad méxima 3000[rpm].
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= Potencia 25.4[kW]=32.8[HP]
» Par T=78[Nm]

Para la seleccioon de los coples se tomardn en cuenta la velocidad maxima, par y
potencia del MCI de la fragica Performance Curve. El catdlogo utilizado es BAL-
DOR.Maska. Product Catalog en la seccién Sec1:145.

A.7.2. Acoplamiento para el motor eléctrico

La seleccion del acoplamiento flexible correspondiente al eje en el motor eléctri-
co se lleva a cabo de la misma forma que la seleccion del acoplamiento en el MCI.

Repitiendo el procedimiento:

Las especificaciones en los pardmetros mecdnicos del motor eléctrico son los si-

guientes:

Tab. A.19: Especificaciones para el ME (pardmetros mecanicos)

Parametro Mecanico Unit | Parameter
Velocidad media RPM 3000
Maxima velocidad RPM 5000
Par (Rated Torque) Lb-in 288
Par maximo (Peak Torque) | Ft Lb | 70 (94Nm)
Par continuo Lb-in 288

Ahora tenemos que comparar los valores de a cuerdo a Martinez| (2014)
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Tab. A.20: Especificaciones de velocidad y potencia

Parametro Unidad | Pardmetro,,qgnitud
Velocidad, gz RPM 3000
Velocidady,,m | RPM 5000
Potencia, gz kW 12
Potenciayom kW 30
Par,az Nm 38.197
Paryom Nm 57.295

Se disefnard a partir de los datos parametros mecdnicos con el par maximo de
94[N.m], 5000 [RPM], 30[kW]~40.79[HP]. Sin embargo ahora se necesita determi-

nar la nueva velocidad angular con los nuevos pardmetros de disefio:

P = Tw
30[kWV] rad rad
v 94[N.m] 3 9< s ) 3047,6 ( s )

Esta serd la velocidad que buscaremos en el catdlogo para seleccionar el cople.

A.7.3. Acoplamiento para el dinamometro

El dinamémetro de corrientes parasitas tiene las siguientes especificaciones:

Las capacidades son de 75 HP=55.93 kW de potencia, 100 Lb.ft= 135.5750 Nm de
pary 10 000 RPM=1047.2 rad/s.

Segun los calculos de Arodi para la salida en el portaplanetas:

Salida el planetario | w[RPM] | w[rad/s] | Potencia [kW] | Par [N.m]
Nominal 2250 335.62 33.55 142.39
Maximo 4437.5 | 464.69 54.271 116.79
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A.7. SELECCION DE ACOPLAMEINTOS

Sin embargo el dinaméemtro operaria a una velocidad méxima a la salida que seria de
4437.5[RPM].

= Potencia=55.93[kW]=76[HP]
m Par=142[N.m]=1256.9[Lb.in]

= Velocidad angular= 393.8732[rad/s]=3761.2[RPM]

En el banco de pruebas el SEP limita las capacidades del dinamémetro y por lo

tanto no operard a su maxima velocidad (10,000[RPM]).

1. Determinar el tipo de cople adecuado con su respectivo material

Vefiricamos el tipo de comple a utilizar y el material en la union en la seccién

Torque (in.Lbs).

Tenemos un torque de 142[Nm]= 1256.9[Lb.in] y la potencia es de 76HP/100rpm=0.76HP/rpm.
En la seccion 1:151 de la tabla Element Characteristics se escoje un elastomero

NBR (Rubber) Nitrile Butadiene Rubber por su alta capacidad de amortigua-

miento.

2. Determiner el Factor de servicio adecuado
Service Factor: Para un cople Maskaflex en Seccion Sec1:148 P.148 Dynamome-
ter.

Driver: SEP , en este caso seria un motor dinamémetro. Driver Service Factor=1

3. Par de diseno de torsion y HP de diseno
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A.8. COMPONENTES DIVERSOS DE LOS EJES

a) Determine el par de disefio

~ (T6HP)(1)(63025) ,
Torquedeszgn - 376172RPM = 1273,56Lb2n
b) Determine el HP de sisefio por cada 100 RPM
T6HP)(1)(100
HPperlOORPJ\/[ = ( )( )( ) == 2,0206HP/100RPM

3761,2RPM

4. Seleccione el tamafio del cople

Obteniendo el par maximo.
Tronae = 2,5T0m = 3183,8[Lb.in]

Nos ubicamos en la seccion 1:183 Coupling Ratings & Misalignment e iden-
tificamos que tanto el torque como la velocidad satisfacen las especificaciones
Tnaz=3183[Lb.in]@3761[rpm], con el nimero de cople MX 80. Las limitaciones

serdn que solo puede operara a la salida con una velocidad maxima de 3500[rpm)].
5. Verificar los ejes impulsor y conducido

Para verificar las dimensiones requeridas del eje se utiliza del mismo catdlo-

£0:QD Bushing

= Bushing size:SKX1 P.17 Secl:17
= Bore: 1-3/4in = 4.445cm

Para ver con detalle los planos consultar la seccion de planos.

A.8. Componentes diversos de los ejes

A.8.1. Chavetas
A.8.2. Anillos de retencion

A.8.3. Retenes
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B. APENDICE B

B.1. Figuras

B.1.1. Bandas V

Figuras para la seleccion de las bandas

Tipo de impulsor

Motores de CD: babinado en

Motores de CA: par torsional normal® bobinado compueste
Motores de CD: bobinado en derivacidn Motores de combustidn: 4 cilin
Motores de combustién: miltiples cilindros 0 menos
Tipo de maquina <%6h  615h  >ISh <6h 615 h >15h
impulsada pordfa por dia por dia por dia por dia por dia
Agilador:es. sopladores, ventila- o o - o
dores, bombas centrifugas,
transportadores ligeros 10 1.1 12 1.1 1.2 L3

Generadores, méquinas herramienta,

mezcladores, transporiadores

de grava 1.1 12 1.3 1.2 1.3 1.4
Elevadores de cangilones, méquinas

textiles, molinos de martllos,

transportadores pesados 1.2 1.3 1.4 1.4 1.5 1.6
Trturadoras, molinos de bolas,

malacates, extrusoras de hule 1.3 1.4 1.5 L5 1.6 1.8
Toda méquina que se pueda shogar 2.0 20 2.0 2.0 2.0 20

*Sincronos, fase dividida. trifisicos con par de torsiin de armangue o par de torsidn al paro méximo menor que 1 75% de par torsional con carga total.
*Monofisicos. urifdsicos con par de torsidn de arranque o par de (orsidn al paro méximo menor que 175% de par torsional con carga fotal.

Fig. B.1: Factor de servicio para bandas V 2008|, p. 274)




B.1. FIGURAS

80 100 120 140
Angulo de contacte, grados

C,, factor de correccldn por dngule de contacto

Fig. B.2: Factor de correcién por dngulo de contacto Cy 2008, p. 277 )
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Longitud de banda, pulgadas

Fig. B.3: Factor de correcién por longitud de banda C', 2008, p. 277)

INGENIERIA MECANICA 141 UNAM



B.1. FIGURAS

Longitudes de bandas estdndar 3V, 5V y 8V (pulgadas)

S6lo 3V Wysv IV, 5Vy 8V SVy8v S6lo 8V
25 50 100 150 375
26.5 53 106 160 400
28 56 112 170 425
30 60 118 180 450
315 63 125 _ 190 475
335 67 132 200 500
155 71 140 212
375 75 224
40 80 236
4.5 85 - 250
45 90 265
47.5 95 280

300
165 315
335

Fig. B.4: Longitudes de bandas estandar p.277)

d:10:25x1,5mm & 30x 1,2 mm

<
Heawy,/Light duty
Verstarkte /Leichte Ausfilhrung

Fig. B.5: Geometria del anillo de retencion
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B.2. PLANOS

B.2. Planos
Detalles del Engrane y eje solar
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B.2. PLANOS

B.2.2. Elementos de sujecion
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B.2. PLANOS

B.2.3. Portaplanetas
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Fig. B.7: Detalles del portaplanetas
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B.2.4. Carcasa del portaplanetas
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B.3. TABLAS

B.2.5. Ensamble

B.3. Tablas

4 5 [ 7 g
Resistencia Resistencia a

a la tensién la fluencia, Hongacién, Reduccién Dureza

MPa (kpsi] MPa (kpsi) % en el area, % Brinell
1030 TyR* 205 4000 243 (123) S48 124) 7 a7 495
TyR* 315 600 00 (114) 21 1200 19 53 401
TyR* 425 (800 731 (104 379 (84 23 &0 a0z
TyR* 540 (1 000) &O9 [97] 317735 28 &5 255
TyR* G40 |1 2000 SBG (B3] 441 o4) a2 70 iy
Momalzodo 925 (1 7000 321 73 345 (500 a2 &l 14%
Recocido 870 |1 600 430 (&7 N7 G a5 &4 137
1040 TyR 205 (4000 Fre M3 393 (8o6) LY 48 267
TyR 425 (800 753 (110) 352 (80 21 54 241
TyR &30 (1 2000 &34 (92 434 163 iy &5 192
Momalzodo 900 {1 6509 390 [84] 374 |54) 28 55 170
Recocido F0 1 4500 319 (73] 353 1510 ao 57 14%
1050 TyR* 205 14000 I 120 [163) 807 (117) & o 514
TyR* 425 (800 I 090 (158 33115 13 A6 444
TyR* &30 (1 2000 717 (104] 338 {78 28 &5 235
Momalzodo 900 {1 6509 743 (108] AZ7 o2 0 g 217
Recocido F0 1 4500 636 (92 363 153 24 40 187
1060 TyR 425 (800 I Q&0 [134) FE5(1TT) 14 41 an
TyR 540 |1 000) Q65 (140) SEP 197) 17 45 rry
TyR &30 (1 2000 00 (114) 324 (7o 23 54 89
Momalzodo 900 {1 6509 77h (113 421 (61 8 Ky et
Recocido F0 1 4500 &26 (91] 372 \54) 22 a8 179
1055 TyR A5 (600 I 260 (187) 813 118 10 a0 375
TyR 425 (800 I 210 [178) 72112 12 a2 343
TyR 540 (1 000) 109 [158] &76 198) 15 Ky 321
TyR &30 {1 2000 &04 (130) 352 (80 21 a7 269
Momalizodo 900 (18500 1010 (147] 300 72 & 13 3
Recocido F0 T 4500 G5E (93] 380 (|55) 13 21 192
1141 TyR A5 (6000 1460 (217 1 280 (184 & a2 415
TyR 540 {1 000) &04 (130) FE51TT) 8 57 242

(continial)

Fig. B.8: Propiedades de los aceros (Budynas and Nisbett, 2008|, Tabla A-21)
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B.3. TABLAS

Tabla A-21: Propiedades mecdanicas medias de algunos aceros tratados térmicamente

[Estas son propiedades tipicas de materiales normalizados y recocidos. Las propieda-

des de aceros templados y revenidos (TyR) son de una sola colada. Debido a las muchas

variables, las propiedades listadas son promedios generales. En todos los casos, los da-

tos se obtuvieron de piezas con didmetro de 0.505 pulg, maquinadas a partir de barras

redondas de 1 pulg y la longitud de calibracién es de 2 pulg. A menos que se especifi-

que otra cosa, todas las piezas se templaron en aceite] Fuente: ASM Metals Reference
Book, 2a. ed., American Society for Metals, Metals Park, Ohio, 1983.

3 4 5 6 r 8
Resistencia Resistencia a

Temperatura, a la tensién la fluencia, Elongacion, Reduccién Dureza

Tratamiento *C (°F) MPa (kpsi) MPa (kpsi) % del érea, %  Brinell
4130 TyR* 205 [400) 1630 [(238) 1460 (212) 10 4] 467
TyR* 315 (600) 1500 (217 1380 (200] 11 43 435
TyR* 425 (800) 1280 (184 1190 (173) 13 49 380
TyR* 540 (1 000) 1030 [150] 10 |132) 17 57 315
TyR* &50 (1 200) 814 (118) 703 {102) 22 &4 245
Mormalizado 870 (1 &00) &70 [97) 436 |63 25 59 197
Recocido B&S (1 585) 560 (81) 361 |52 28 56 156
4140 TyR 205 [400) 1770 (257 1640 (238] 8 38 510
TyR 315 (600) 1550 (225) 1430 (208] Q 43 445
TyR 425 (BOO) 1250 (181) 1140 |165] 13 49 370
TyR 540 (1 C00) @51 (138) 834 121) 18 58 285
TyR 650 (1 200) 758 [110] 655 |35) 22 63 230
Mormalizado 870 (1 &00) 1020 (148] 655 |35] 18 47 302
Recocido 815 (1 500) &55 [95) 417 |61) 26 57 197
4340 TyR 315 [600) 1720 (2500 1590 |230] 10 40 486
TyR 425 (BOO) 1470 (213) 1360 |198] 10 44 430
TyR 540 (1000) 1170 (170] 1080 [154) 13 51 3460
TyR 650 (1 200) 265 (140] 855 [124] 13 &0 280

*Temglodo en agua.

Fig. B.9: Propiedades de los aceros (continuacién)(Budynas and Nisbett, 2008|, Tabla A-21)
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B.3. TABLAS

Selection P 5
Shaft diameter Driver: 1 Inch
w Shaft diamater Driven: 1 Inch
Service Factor: 1.0

[DRIVE SELECTION

1M/19/2014

Family: Mas kaFlex

Drivar power: 1 hp
Rpm Driver: 1750
Maximum overall lenght: 12 hch
Maximum outside diameter: 20 inch

Actual Drive Values Maximum number of results: 20

Service Factor: 5000 Power fnp): 5000
Maximsm Rpm: 4000

List Price: 18080  Maximum Tomue (Lbs-nch): 1800

Coupling: ;MX 60
Liga Price 151.00 F -Shat ends afough normaly 37 dstanoe apart project bayond e bushings and
Waight: 795 lbs o osartogeter. B fis ooours, dlow space betwean shad ands for endlo st ard
Frisalign et
ot This mupling nekides
Bam max 111& =i Tre. PR
Bam min 127
E 128
o 1ar

Driver Bushing: SHX1

List Price: 1490 Product speciicatons: Sandand wit 61 saew ovar ke iy
Waight 100 [bs Set wrew - Dimensions. 10420 UNC x 14

A aE Hex balt 3=1/48-20 UNC = 1:3/8

BTeE

=R

E 7A"

Eaw
=
-1
Kaymat 14 x 18
L
PRIl

Driven Bushing:
List Price: 1490
Weight: 1.00 s

HX1

Procuct spaciicatons Standand with 860 sTew 0var ke way.
Sat wrew - Oimensions 14-20 UNC = 14
A wE Hex balt 3=14-20 UNC = 138

BT

ooz nne

E TA"

Faw

(=3 L

Ho-18"

Kaymat 14 x 18

L

M2

0 B I S 0, 1 - AP L P 3l Y Gl Bk 0 P 3 88
o T

.-LL-JJ

-H
APER 34" PERFT
ON CIANETER -B-

ik g e B A ki s e

Page 10f 1

[

Fig. B.10: Seleccién del cople incluyendo el buje
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B.3. TABLAS

Family: MaskaFlex

Selection Parametars
Shaft diameter Driver; 11nch
w Shaft diamater Driven: 1 Inch
Sarvice Factor 1.0

DRIVE SELECTION Diriver power: 1 hp
Y — .
o, Cananls 505 70
AR 2 P VS 1
e Babaga by

Actual Drive Values

Maximum overall lenght: 12 hich
Maximum outside diameter: 20 lnch

Maximum number of results: 20

Service Factor: 10000

Power fhp): 10000
Maximum Rpm: 3100

List Price: 31880 Maximum Tomue (Lbs«neh): 3800

Cou

Liet Price: 28500
Waight: 1635 ls

AasmE
B 51316"

Driver Bushin:

ng: ;MX 80

F -Shat and s alfaugh narmaly "G dstanos apan proect bayond e Bisnings and
b dosartogater. ¥ fis oocurs, dlow space betwesn shad ands for andlio s and

i saligren e

This mugling nclides:

={1)Tira a0

: SKX1

Lt Prica 2680
Waight: 335 bs
Azt

& aanen
D3TeE
E13&
Foroqen

MoFENET

D

Lt Prica 2680
Waight 335 lbs

Set sorew - Dimensions: 14-20 UNC x 14
Product specificaions. Stndard wit sl smew ovarks iy,
Hex balt 3=5/16-18UNC X 2

n Bushing: SKX1

Set sorew - Dimensions: 14-20 UNC x 14
Product specificaions. Stndard wit st smew ovarks iy,
Hex balt 3=5/16-18UNC X 2

1/19/2014 =

B o b P

Page 1of 1

Fig. B.11: Seleccién del cople incluyendo el buje
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B.3. TABLAS

Acabado Factor a Exponente
superficial S, kpsi S, MPa b
Esmerilado 1.34 1.58 —0.085
Maguinade o laminade en frio 2.70 4.51 —0.265
Laminado en caliente 14.4 57.7 -0.718
Como sale de la forja 39.9 272. —-0.995

De C. ). Noll y C. Lipson, “Allowable Working Stresses”, en Society for Experimental Stress Analysis, vol. 3. nim.
2, 1946, p. 29. Reproducida por 0. J. Horger (ed.), Metals Fngineering Design ASME Handbook, McGrow-Hill,
Nueva York. Copyright © 1953 por The McGraw-Hill Companies, Inc. Reproducido con autorizacin.

Fig. B.12: Factor de condicién superficial
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B.3. TABLAS

Eje redondo con ranura de
fondo plano en flexion y/o
fension.

L 4P 32M
Y7 nd2? nd3

Fuente: W. D. Pilkey, Peferson’s
Stress Concenfration Factors,
2a. ed., John Wiley & Sons,
Nueva York, 1997, p. 115.

1.0
05 06 07080910 2'0:2!: 3.0 40 50 6.0

Fig. B.13: Gréficas de factores tedricos de concentracién del esfuerzo K*. Eje redondo con

ranura de fondo plano en flexién y o tensién. oy = % + :fé\f
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Eje redondo con ranura de y

v

[

|
=
]

fondo plano en

torsion.

o der
0= 2d3 6.0

Fuente: W. D. Pilkey, Peferson’s

Stress Concentration Factors,

2a. ed., John Wiley & Sons, 5.0
Nueva York, 1997, p. 133. T 0.03

4.0
0.06

3.0 \

Kig

0.10
-------"‘-—-__
0.20
2.0
1.0
0.5 0.6 0708091.0 2.0 3.0 40 50 6.0
a't

Fig. B.14: Gréficas de factores tedricos de concentracion del esfuerzo K*. Eje redondo con

ranura de fondo plano a torsién 7y = %@
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