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RESUMEN

El presente trabajo de tesis muestra el proceso de disefio de una maquina para realizar
ensayos de fatiga por flexion bajo tension de probetas de cable de acero sobre poleas,
simulando el trabajo de aquellos tipos de cables de acero que se utilizan en las gruas,
de esta manera se satisface una necesidad particular de un departamento de
investigacion y desarrollo vinculado a la industria de los cables de acero en el Pera.

En el primer capitulo se realiza una descripcion de las caracteristicas técnicas de los
cables de acero y se evalla el comportamiento mecanico de estos cuando son
sometidos a las solicitaciones que se pretende reproducir en la maquina a disefiar.

En el segundo capitulo se muestra el desarrollo del disefio siguiendo la metodologia
VDI 2221, mostrandose informacion del estado del arte, estableciéndose los requisitos
del equipo a disefiar, planteandose las propuestas de solucion preliminar y definitiva.

En el tercer y cuarto capitulo se muestran los calculos realizados para asegurar la
funcionalidad de la maquina a nivel mecanico y estructural. Se han establecido
respectivamente dos sistemas basicos a disefiar: el sistema de flexién- traccion y el

sistema reciprocante.
En el quinto capitulo, se muestra la lista de planos resultantes del presente trabajo.

No estan contemplados en el presente trabajo, evaluar el comportamiento vibracional
de la maquina, disefar la cimentacién, realizar la ingenieria de los sistemas de control,

de accesos y de seguridad.
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INTRODUCCION.

Antecedentes

En la teoria de los mecanismos de falla de los elementos de maquina - tales como los
cables de acero - el fenébmeno de fatiga esta definido como un tipo de falla causado
por cargas fluctuantes en el tiempo, con la particularidad de que estas cargas son en
magnitud incluso muy inferiores a las requeridas para generar la falla por traccion en el
componente. Diversas teorias indican que la primera etapa de las fallas, es decir la
nucleacién de grietas, tienen su origen a nivel cristalografico en los fenémenos de
deslizamientos.

Adicionalmente existen evidencias de que las grietas se desarrollan en escala
macroscopica a partir de muescas introducidas en los componentes durante su
manufactura, las que luego se convierten en puntos de elevada concentracion de
esfuerzos que, por efecto de las cargas fluctuantes, se desarrollan en grietas que llegan
al tamafio critico hasta la falla subita de la pieza, esta etapa esta mejor explicada en
las teorias de mecanica de la fractura.

Es caracteristico que en los elementos sometidos a flexion las fallas por fatiga se inicien
a partir de grietas formadas en la superficie del elemento, ya que es en esta zona donde
se producen las mayores fluctuaciones de esfuerzos normales. Pero, también, el inicio
y nucleacion de grietas por efectos de cargas variables puede desarrollarse
internamente como parte de la propia naturaleza del material, por ejemplo las
inclusiones. La velocidad con que se produce una falla por fatiga, depende del historial

de cargas (patron y magnitud), de factores ambientales, de acabado superficial,



tratamiento térmico y mecéanico del material, esfuerzos y materiales en contacto entre
otros.

Los alambres, material basico de los cables de acero para uso en gruas, poseen alta
energia interna debido al elevado contenido de carbono y a su acritud debido al
trabajado mecanico de trefilado. Como consecuencia del proceso de trefilado se obtiene
un alambre de microestructura texturizada. Aunque el conformado mejora las
propiedades en fatiga resultan afectadas otras propiedades de dicho material lo cual
afecta posteriormente el rendimiento a fatiga del alambre.

En un cable de acero, solicitado a flexion dinamica, incluso bajo cargas globales
constantes, se producen esfuerzos fluctuantes de tipo radial en los puntos de contacto
de los alambres entre si 0 con materiales externos como ocurre durante la flexion sobre
las poleas. Estos esfuerzos locales, si son elevados, llegan a producir deformacion

plastica de los alambres y constituyen el punto de nucleacion de micro grietas.

Mediante adecuadas técnicas de analisis de fallas se han verificado que las roturas en
los alambres individuales corresponden a los del tipo fatiga y, en el caso de los cables
de acero, estas progresan de manera exponencial ya que al perderse seccion metélica,
los alambres restantes fallan debido al efecto de fatiga por alto nivel de esfuerzo
mientras que un porcentaje aun menor falla por sobrecarga de traccion.

Existen diversos estudios con el prop6sito de predecir el nimero de ciclos de carga que
puede durar un cable de acero hasta que se inicien las fallan por fatiga, sin embargo
también existen estudiosos en este campo que opinan: “Los mejores datos resultan de
las mediciones reales, efectuadas sobre el equipo en servicio o de su operacion en

condiciones simuladas” [1].



Definicién del problema.

Se sabe que las fallas por fatiga que se presentan en los cables de acero, se originan
por la presencia de esfuerzos fluctuantes de tipo local. Pero en el Perl no se cuenta con
un método y/o mecanismo que permita reproducir, a nivel de laboratorio, con propdsitos
de investigacion y desarrollo, este tipo de fallas en dichos elementos de maquina.

Bajo estados de flexion o carga axial pura de tipo estatico y dindmico, los esfuerzos
principales y secundarios que se desarrollan en los alambres que conforman el cable
de acero son diferentes en magnitud e incluso superiores al esfuerzo global*, esto
debido principalmente al efecto del angulo de torsién de manufactura y a las cargas de
contacto entre los alambres. Se ha identificado que bajo estados de flexion dinamica,
especificamente durante el desplazamiento del cable sobre las poleas (Fig. 1), ocurren
picos adicionales de esfuerzos al inicio y fin del contacto cable - polea, cuya magnitud
depende de las relaciones diametro de cable y polea, radio de canaleta de polea y de

seccion del cable, longitud del cableado y arco de contacto, fuerza axial, entre otros.

Figura 1. Fuerzas en el cable de acero flexionado bajo tensién sobre poleas.



Debido a que en los cables de acero el diferencial entre las magnitudes de esfuerzos
fluctuantes en las solicitaciones de flexion- traccién dinamica sobre poleas es mucho
mayor comparandolo con el diferencial de magnitudes presentes en traccion dindmica
axial, es de esperar que las fallas se presenten con mayor frecuencia en la primera
situacion.

Justificacion

En el Perq, las industrias portuaria, petrolera, minera, pesquera, de la construccion entre
otros, donde el uso de cables de acero es parte basica de su proceso operativo,
demandan y demandaran mejores indicadores de vida util de estos repuestos,
principalmente por razones econdmicas, ambientales y de seguridad que se vuelven
criticos si se observan ciclos cortos de re-cambio. Del tipo de mecanismos de fallas que
ocurren en los cables de acero, se ha identificado a la fatiga como uno de los mas
comunes, debido, en la mayoria de casos al grado de desconocimiento acerca de los
factores y parametros reales involucrados.

Una evaluacion de los factores y parametros presentes en las fallas por fatiga con el
proposito de desarrollar cables de acero de mejor desempefio, requiere de equipos de
experimentacion en el cual realizar comprobaciones cuantitativas y evaluar si, por
ejemplo, los esfuerzos secundarios que se desarrollan internamente en el contacto y
desplazamiento relativo, es decir los desarrollados a partir de la friccion entre alambres,
pueden disminuirse en magnitud por adecuados métodos o elementos de lubricacion o
también introduciendo ciertas variables en el disefio y tecnologia propia de la
manufactura de los cables tales como la redistribucién y/o angulos de torsion de los
alambres, torones, acabado mecanico del cable, tecnologia del alambre, tratamiento
mecénico, térmico, acabado superficial, aleaciones y materiales empleados, factores

de seguridad, entre otros.

* El esfuerzo global es el esfuerzo axial calculado considerando los alambres paralelos, es decir
sin la forma helicoidal que realmente tienen cuando conforman el cable de acero.



Propuesta solucion.

Para complementar los estudios conducentes a la evaluacion cuantitativa del
rendimiento de los cables de acero solicitados a fatiga de flexion-traccién sobre poleas
se requiere contar con una maquina de ensayos en la cual reproducir dichas
condiciones.

Existen diversos modelos de maquinas de ensayos, desarrollados por varios
investigadores. Muchas de estas maquinas estan patentadas por lo gue solamente se
conocen de ellos alguna de sus caracteristicas basicas. Un grupo de estas maquinas
han sido desarrolladas para investigar un rango de didmetros de cables de acero por
debajo de los 13mm, por otro lado existen maquinas para mayores diametros de cables
pero que no son asequibles debido principalmente a sus elevados costos y demanda de
espacio fisico.

Por lo tanto, se propone disefiar una maquina para realizar ensayos de cables de acero
solicitados a fatiga por flexion-traccion sobre poleas.

Considerando la 6ptima relacion técnico-econdmica, se contempla entre las
caracteristicas basicas el sistema de variacion de la magnitud de la carga y la velocidad,
el rapido intercambio de poleas, facilidad de mantenimiento, seguridad y el menor
espacio fisico posible.

Diametros de cable vs cargas de ensayo

En el presente trabajo de disefio se consideraran los valores de resistencia minima a la
rotura (MBL) de los cables de acero 6x36 AA, segln se especifica en la norma 1SO
10425 para los correspondientes diametros (d), las cargas para ensayo estaran en el

rango 10 - 30% de MBL, segun se muestra a continuacion en la tabla 1

Diametro MBL 10%MBL 20%MBL 30%MBL
d (mm) (Kg-f) (Kg-f) (Kg-f) (Kg-f)
22 36122 3612 7224 10837
26 53060 5306 10612 15918
29 66330 6633 13266 19899
32 81530 8153 16306 24459

Tabla 1.1. Resistencia a la rotura segun diametro de cable de acero.



Objetivos de la tesis

Objetivo General:

e Disefiar una maquina para ensayos de fatiga por flexion ciclica de cables de
acero sobre poleas.

Objetivos especificos:

e Justificar la necesidad de reproducir - en la maquina a disefiar - el efecto de
falla por fatiga en los cables de acero de didmetros 22mm — 32mm

o Establecer mediante el proceso generalizado de desarrollo y disefio VDI 2221
las funciones de la maquina a disefar.

e Calcular, seleccionar y realizar las comprobaciones de los componentes
mecanicos principales de la maquina.

¢ Realizar la simulacién y andlisis con software especializado

¢ Realizar los planos de ensamble y de detalle de la maquina.

Metodologia

En una primera etapa se estudiaran las caracteristicas técnicas de los cables de acero,

el comportamiento de estos bajo solicitaciones en las graas.

Mediante la evaluacion de probetas de cables de acero usados, proporcionadas por
usuarios locales, se definira el principal modo de falla de los cables de acero: fatiga por
flexién tal vez incrementada en velocidad por factores que correspondera estudiarse en

trabajos futuros.

Con lo anterior en mente se procedera a realizar el disefio funcional de la maquina de
ensayos, posteriormente se realizaran los calculos y comprobaciones para en seguida
pasar a elaborar los planos de detalle para la fabricacion. Se realizara la simulacién y
analisis con ayuda de software especializado. Finalmente se estableceran las

conclusiones y recomendaciones adecuadas al estudio.
Limitaciones.

No se fabricardn prototipos, No se realizaran ensayos experimentales, No se disefian
los aspectos eléctricos ni electrénicos, No se disefiara la cimentacion de la maquina, se

contempla que el equipo trabaje con cables desde 22mm hasta 32mm.



CAPITULO |

FUNDAMENTOS TEORICOS.
1.1 EL CABLE DE ACERO — CARACTERISTICAS GENERALES

El cable de acero es un elemento mecanico de amplio empleo en las maquinas de
elevacion debido a que pueden trasmitir fuerza a grandes distancias, siendo esto posible
debido a sus propiedades simultaneas de alta resistencia y flexibilidad.

1.1.1 Componentes de un cable de acero.
Los cables de acero para uso estandar estan constituidos por un conjunto de alambres,
los cuales unidos conforman torones y estos a su vez enrollados alrededor de un nucleo

forman el cable (Fig. 1.1).

Fig. 1.1 Componentes de un cable de acero [2, p. 722].

a) El alambre
Es el componente basico del cable de acero obtenido mediante trefilado y patentado. El
alambre posee alta resistencia (usualmente entre 140 a 210 kg/mm2) debido al alto
contenido de carbono (SAE 1075) y a su acritud inducida por trefilado [3]. Las normas
ISO 2232 e ISO 7800, ISO 7801, establecen los requisitos minimos de los alambres

para cables de acero.

b) El toron.
El torén representa el caso basico de configuracion geométrica de alambres torcidos

alrededor de un nucleo (el cual en la mayoria de casos es un alambre, ver Fig. 1.2).



Por lo general los alambres en los torones tienen torcido paralelo. Estos torones, una
vez conformados como tal, pueden ser compactados por trefilado, rodillos o martillos
(Fig. 1.2-b).

a b
Fig.1.2 Vista seccional de un torén sin compactar(a) y compactado (b) [4]

Los torones para aplicaciones especiales pueden ser conformados de forma eliptica o
triangular.

c) El almadel cable de acero
Elemento central sobre el cual se apoyan los torones en el cable, estos pueden ser de
fibra (natural o sintética), de acero (cable independiente o torén), cables independientes
cubiertos con polimeros, cable de acero independientes combinados con fibras de alta

resistencia, entre otros. [5, p.30][6].

d) La estructuratransversal

En Fig.1.3 se muestra un pequefio ejemplo de arreglo de alambres en un cable de acero.

Fig. 1.3 Ejemplos de estructura transversal de cables de acero con alma de fibra [5, p. 37]



e) Preformacion.
Es el resultado del trabajado mecénico que logra que los torones adopten forma
helicoidal (Fig.1.4) lo que permite estabilidad, facilidad en la manipulacion ademas de
reportar mayores ciclos en las pruebas de fatiga [7]

Fig. 1.4 Preformado del cable de acero. [7]

f) Longitud del cableado (rope lay o paso).
Es la distancia de revolucion completa del helicoide de un torén en un cable o del

alambre en un torén alrededor de su ndcleo, Fig. 1.5.

Fig.1.5 Paso en un cable de acero. [2, p. 724].

g) Direccion del torcido helicoidal
La direccién del torcido helicoidal de los torones en el cable puede realizarse en
direccion derecha (Z) o izquierda (S), a su vez los alambres en los torones pueden estar

en direccidn derecha (z) o izquierda (s), segun se muestra en la Fig. 1.6.

b} Left {s8)

Fig. 1.6 Direcciones de torsion en los cables de acero [8].
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1.1.2 Aplicacion de los cables de acero

Los cables pueden emplearse en solicitaciones dinamicas como las grdas, ascensores
0 en aplicaciones cuasi estaticas como en los puentes, los cables carril 0 en maniobras

con eslingas (Fig. 1.7).

Fig.1.7 Aplicacién de los cables de acero [5, p. 34].

1.1.3 Verificacion del diametro del cable de acero.

El diametro del cable es el diametro del circulo circunscrito, segun el método
normalizado ISO 10425, como se muestra en la Fig. 1.8.

Fig. 1.8 Método normalizado de medicion

del diametro de un cable de acero [9]

1.1.4 Designacion de los cables de acero.

La Fig. 1.9 resume la metodologia estandar para designar los cables de acero.

Fig. 1.9 Sistema de designacion de los cables [8, p.25]
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1.2 MECANISMOS DE FALLAS EN CABLES DE ACERO DE USO DINAMICO

Los cables de referencia en el presente trabajo, que poseen propiedades de elevada
resistencia y flexibilidad, constituyen parte esencial en la trasmision de fuerzas de
traccion a grandes distancias como en el caso de las gruas (Fig. 1.10).

Fig.1.10 Cables de acero a flexion en una graa
tipo RTG de 41t, puerto del Callao [10]

Los cables de acero poseen ventaja sobre los cables de fibra por su resistencia a la
abrasion y sobre las cadenas porque en estas la unién soldada es un punto critico,

comparados con estos son menos ruidosos y trabajan a mayores velocidades [11].

1.2.1 Mecanismos de falla en los cables de acero de uso en graas

A continuacion se muestra un resumen los principales mecanismos de falla en cables
de acero de uso dinamico segun Herber R.Weischedel, “Crane Wire Rope Damage and

Nondestructive Inspection Methods”, [12]

a) Falla por aplastamiento debido al enrollamiento: En los tambores, las primeras capas
resultan comprimidas y dafiadas por las capas superiores, un mal enrollamiento produce

cruces y aplastamientos.

b) Falla por corrosion: Este fendmeno produce pérdida de material y en presencia de

temperaturas elevadas se incrementa su velocidad de accion sobre los alambres.

c) Fallas por vibracion: Durante las maniobras de carga/descarga se producen ondas
transversales y longitudinales que chocan en los puntos de anclaje principalmente,

siendo en estos puntos donde ocurren roturas debido a mayores esfuerzos localizados.
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d) Fallas por torque axial: Bajo carga y a medida que se incrementa la longitud se
producen en el cable fuerzas de torque que tienden a destorcer el cable, afectando la

resistencia del cable si esta situacion se vuelve critica.

e) Fallas por Desgaste: Se manifiesta por perdida de material y ocurre por el
deslizamiento relativo entre los alambres internos del cable con la superficie de la polea,
entre superficies del mismo cable Adicionalmente puede ocurrir por el desplazamiento
sobre bordes estructurales, elevados angulos al salir de las poleas, esto ultimo genera
incluso esfuerzos de torque axial con modificacion de la longitud de torcido helicoidal de

los torones en el cable.

f) Fallas por fatiga: En los cables de acero el efecto de la fatiga es propia de la naturaleza
de la operacion ya que los procesos de carga/ descarga, flexibn/enderezamiento
generan en los componentes del cable esfuerzos internos ciclicos y variables de traccion
y otros de tipo secundario tales como friccién, ovalamiento, momentos de flexion,
fendmenos de contacto internos y externos los cuales varian en intensidad dependiendo
del disefio y configuracion de los cables de acero. Los extremos cuadrados,
perpendiculares al eje longitudinal de los alambres rotos en un cable, conjuntamente
con la poca elongacion y escasa deformacion transversal son tipicas evidencias de fallas
por fatiga. [5, p.204], [12], [13],[14]. Las roturas pueden ser internas o0 externas. Se
sabe con respecto al mecanismo de la falla por fatiga que estas comienzan siempre
como una pequefa grieta, la cual bajo repetidas aplicaciones de esfuerzos crece,
reduciéndose la seccién transversal que soporta la carga, incrementandose el esfuerzo
sobre la seccién remanente, la que finalmente no es lo suficientemente fuerte para
soportar la carga y entonces la expansion de la fractura se desarrolla instantaneamente
[15]. Ademas las cargas aplicadas sobre cualquier elemento de maquina pueden ser
estaticas, repetidas e invertidas, fluctuantes, de impacto, aleatorias, las que a su vez
tiene relacién directa con en los tipos de esfuerzos que se producen internamente en el

elemento (ver Fig.1.11)

Fig. 1.11 Tipos de esfuerzos en los
elementos de maquina [16]
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1.2.2 Casos de fallas por fatiga por flexién ciclica en cables de acero

En la Fig. 1.12 se muestra el estado de los torones de un cable de acero retirado de
una graa Derrick tras un accidente. El estudio realizado por el instituto de seguridad
industrial de Japon, mediante técnicas de barrido electronico [17], determind que las
flexiones ciclicas de cable de acero sobre poleas generaron deformacion plastica de los
alambres, desgaste interno y principalmente roturas de fatiga.

Fig. 1.12 Detalles de roturas por fatiga en los
alambres de un cable de acero [17, p. 3].

La Fig. 1.13, muestra el estado de un cable después de una prueba de fatiga, en una
muestra de un cable de 2” de didmetro construccién 6x25 - AF, resultante de ensayos
de fatiga. Se observa deformacion plastica preliminar en los alambres exteriores que

estuvieron en contacto con las poleas. [18]

Fig. 1.13 Roturas de alambres en una muestra de
cable de acero ensayado a fatiga [18, p.25].

1.2.3 Antecedente local de fallas por fatiga en cables de acero.
Las figuras 1.14 — 1.16 muestran fotografias del estado de los cables de acero después

de un cierto periodo de trabajo en unas grias de manipulacién de contenedores en un

puerto del Pera.

Fig. 1.14 Cable 6x36 d. 30 mm después
de 120000 ciclos de carga, 180 dias aprox.
[Imagen tomada por el Autor].
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Fig. 1.15 Cable 8x26mm d. 30mm,
después de 170000 ciclos de carga, 240

dias aprox. [Imagentomada por el autor].

Fig. 1.16 Cable 6x26mm, d.30mm,
después de 150000 ciclos de carga, 200

dias [Imagen tomada por el Autor].

Ensayos posteriores revelaron que la sumatoria del niumero de roturas (internas y
externas) en un sector del cable equivalente a 30 veces el diametro nominal del cable,
excedian hasta en 5 veces los criterios de descarte segin método de evaluacion
propuesto por ISO 4309, por lo que se sugeria realizar estudios convenientes para
establecer la correlacién entre los ciclos de flexion, las roturas visibles (externas), las
roturas no visibles (internas), los criterios de descarte de las normas técnicas y los

factores de seguridad empleados.

1.3 TEORIA DEL COMPORTAMIENTO MECANICO DEL CABLE DE ACERO.

Los cables de acero estan solicitados a cargas fluctuantes durante su vida util. Como
elementos estructurales, en los puentes por ejemplo, estan solicitados a cargas cuasi
estaticas de traccidén, mientras que como elementos de maquinas, como en las graas,
estan solicitados al efecto combinado de flexion-traccion, debido al necesario uso de
poleas. Los esfuerzos fluctuantes en los alambres individuales pueden variar con
respecto al esfuerzo global, considerdndose como la razon principal de esta variacion la

posicion y la distribucién espacial que tienen los alambres dentro del cable.

1.3.1 Modelos matematicos cable a traccion.
El valor de los esfuerzos en los alambres individuales puede estimarse, a partir de

modelos matematicos. El presente apartado muestra de manera resumida los modelos
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presentados por Klaus Feyrer (2007) en su liboro WIRE ROPE, ENDURANCE,
RELIABILITY.

Las relaciones geométricas existentes en la configuracion helicoidal de los alambres en
un toron es el punto de partida en la mayoria de modelos que estudian los cables de
acero.

Fig. 1.17 Relaciones geométricas de un alambre en un
torén [5, p.25]

A partir de la figura 1.17 el angulo de torsién (a), esta definido como:

2.7T. Ty
hw

tana = (1.2

Siendo, (hy) la longitud de torsion o paso y (ry) el radio del enrollamiento de los
alambres, con el subindice W del inglés wire. Es posible establecer paramétricamente

la trayectoria helicoidal espacial de un alambre en un toron a partir de la figura 1.18

Fig. 1.18 Curva espacial de un alambre en un torén. [5, p. 72]

Del gréfico:
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X = —r.sing

Yy =T1.C0SQ (1.2
T

2= @na?

Donde (¢) representa el angulo de rotacion y (r) representa el radio de la trayectoria

helicoidal del alambre (r = ry, ). De la ecuacion 1.1. el paso de torcido es:

_2.7r.r

= 1.3
o tan a (13)

En el caso mas simple, como sucede en un mono - torén, el esfuerzo en un alambre se

puede deducir a partir de hallar la variacion en la curvatura (K) y el enrollamiento (T).

K = ! (1.4)
’ .
Donde el radio de curvatura es:
B\ 15
P = Sinta (1.5)
Y el enrollamiento:
sina.cosa
R (1.6)
T
El esfuerzo de flexion en un alambre esta definido por la ecuacion:
(1 ! ) °F (L.7)
op=\——"—]% .
"7 \p po/2
El esfuerzo de torsién en un alambre esta definido por:
é
T=(T~To)5G (1.8)

Donde el subindice 0 representa el estado inicial sin el efecto de la carga de traccion.

En un cable de acero (estandar con 01 capa de torones) la curva espacial de los torones

por analogia con la ecuacion en 1.2 y tendria la forma:
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Xg = —Ts.Sin Qg

Vs = T5.COS @5
(1.9)

Ts
tanf

Zs = - Ps

B representa el angulo de torsion y @g el angulo de rotacion de la hélice del toron.

1.3.2 Esfuerzos en un cable a traccion.

Los alambres en un cable de acero bajo carga estan solicitados a esfuerzos de tension,
para propositos préacticos no se consideran el esfuerzo realmente presente en cada
alambre constituyente, por el contrario se considera este esfuerzo como global o

nominal:

Esfuerzo Global:

S
G — 7 (2.10)
Esfuerzo Nominal:
S
Oz =7 (1.12)

Siendo A4, la sumatoria de las secciones transversales de los alambres en el cable de

acero.

El esfuerzo real en cada alambre puede ser mayor debido a que adicionalmente a los
esfuerzos de traccion producto de las fuerzas de tensién, se producen en los alambres

esfuerzos de flexion y torsion.

Las hipétesis planteadas por Feyrer acerca de las diferencias en los esfuerzos presentes

en los alambres se basan en:

a) La presencia de diferentes angulos de torsién de los alambres y torones.
b)  Los torones y alambres estan acomodados ligeramente sueltos en su base y en

forma helicoidal por lo tanto todos no soportarian parte de la carga desde el inicio.

Dado que las situaciones indicadas son dificiles de calcular se plantea para propositos

de simplificacion en los célculos que:
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a) Todos los alambres soportan parte de la carga de traccion desde el principio de la
aplicacion de la carga.

b)  Los esfuerzos permanecen en el rango elastico.

c) Los esfuerzos residuales producidos durante la manufactura pueden ser
despreciados (Aunque estos representarian una marcada influencia en el esfuerzo

promedio durante las cargas fluctuantes).

A) Esfuerzos de corte en los alambres en un torén.

Se sabe que un tordn bajo carga axial y debido a la forma helicoidal de sus alambres
desarrolla un torque que tenderd a girar el cable en sentido contrario al enrollamiento,
asumiendo fijos los extremos del torén, en un alambre de la capa i se desarrollan cargas
externas de traccion S; en la direccion de los torones y fuerzas circunferenciales U; de
torque las que deberan equilibrarse con las fuerzas internas de tension F; y de corte Q;

tal como se muestra en la figura 1.19.

Fig. 1.19 Fuerzas sobre un alambre en un torén [5, p.63]

De la figura:
S; = Q;sina; + F; cos q; (1.12)
O también
S; — Q; sinq;
Fi=—"——"——— Q.9 & (1.13)
Cos ¢
Ademas:

Ui = Fi sin a; — Qi- cos a; (1 14)
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El esfuerzo de corte Q; en el alambre de la capa i es causada por la flexion y torsion de
dicho alambre. Berg (1907) plantea la siguiente ecuacion para el esfuerzo de corte Q;:
_sing;

Q; = — (M. cos a; — Myoy ;. sina;) (1.15)
l

Reemplazando 1.15 en 1.13 se obtiene:

Si sin? a;
F; = — .(My,;. cos a; — Myoy ;. sina;) (1.16)
cosa;  71;.coSq; ’ ’

Segun Berg (1907), parte del momento torsor causado por un alambre en la capa i es:

M; = Fi.ri.sina; — Q;.1i.cosa; + My ;.sina; + Mgy, ;. cOS a; (2.17)

Por otra parte Czitary (1952) plantea las siguientes ecuaciones para los momentos de

flexion M, ; y torsion M,,; -

sinq; sin? ay;
Mb,i = Ei ]l - (118)
T Toi

sina;.cosa; sinag;.cos aol-)
= (2.19)

Mtori = Gi ] i (
) tJpt
T Toi

Donde G es el Modulo de corte, j, es el momento polar de inercia. El indice “0”

representa el estado antes de la carga.

Czitary demostro, también, que los valores M,,; y M, ; pueden despreciarse en los
calculos de la fuerza F; por ser muy pequefios. Por lo tanto Q; también se puede

despreciar, por lo que la nueva relacion de fuerzas seria segin se muestra en Fig. 1.20:

Fig. 1.20 Fuerzas en un alambre en un torén despreciando la
fuerza de corte [5, p.64]
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Luego de 1.13:

Si
F, = :
' cosa; (1.20)

Y de 1.14, la fuerza circunferencial seria:

Ui = Fi sin a; (121)

A partir de 1.17, el nuevo torque para el alambre en la capa i seria:

Mi = Fi.ri.Sinai (122)

B) Esfuerzos de traccion en un alambre en un torén.

Para determinar los esfuerzos de traccién de un alambre en un tor6n se asume que las
secciones trasversales de los alambres permanecen planas antes y después de
elongacion por aplicacién de la carga. Siendo posible calcular la elongacién en cada
alambre, es posible calcular también la carga aplicada en cada uno de ellos. A partir de

1.20, la componente de la fuerza en el alambre en la direccion del eje del tordn se tiene:

S; = F;cos q; (1.23)

Conocidos el area 4; y el modulo de elasticidad del material E;, la carga en un alambre

en la capa i seria:

Al

4

Siendo [; la longitud del alambre y Al; su elongacion como se observa en la figura 1.21

Fig. 1.21 Elongacion de un torén [5, p.66]
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De donde la elongacion de un alambre resulta:

Al; = (Aly — Au;.tana;).cosq; (1.25)

O también:

Al; = Alg .cosa; — Au; .sinq; (1.26)

Si la deformacién de un alambre se define como:

Al

3 (1.27)

&

La longitud del torén y la longitud del alambre se relacionan mediante:

=S (1.28)
L7 cosq; )

Y la contraccién circunferencial del helicoide del alambre con respecto a su elongacion,

(relacion de Poisson) se definen como:

d Aui/ui

V= (1.29)

Asi mismo de la figura 1.21 y de 1.34, se tiene que u; es el radio de enrollamiento y Au;

es su contraccion.

O expresado de otro modo con 1.29 en 1.27 se obtiene:

Aul- =&.V; .U (130)

Ademas de la figura 1.21.:

u; = lj.sing; (1.32)

Luego reemplazando 1.31 en 1.30:

Au; =g .v; .1 .sing; (1.32)
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Reemplazando en 1.26 la elongacion resulta:

Al; = Alg.cosa; — (& .v;.1; .sina;).sina; (1.33)

Reemplazando 1.27 en 1.33 y despejando, la elongacion nuevamente podria

expresarse como:

Alc . cos a;
Al = s i

= - 1.34
1+ v;.sinq; ( )

Luego con 1.26 y 1.32 en 1.24 se obtiene la fuerza de traccion en un alambre en la

capa i en funcion de la elongacion del toron:

_ Alg.cos?a;
B l_g(l +17i .Sil’lzai) e

; A; (1.35)
Luego, despejando, se determina el esfuerzo a traccion a,; del alambre en la capa i .
C) Esfuerzos en el alambre de un cable.

Relaciones analogas a los calculos anteriores pueden plantearse para un cable de
acero, en este caso es posible considerar el toron como un alambre y el cable como un

toron. Luego la carga de traccion en un alambre de la capa i en el toron j seréa:

e Al; . cos?a;; ol (1.36)
i l] (1 + vij D Sin2 aij) 14\’ '
La longitud del cable tiene la relacion:
L = l;j.cosp; (1.37)
Ademas:
Al; AL cos?B;
Al AL cosThy (1.38)

lj L 1+UjSlleﬁ]
Luego con 1.36, 1.37 y 1.38 se obtienen la fuerza aplicada en un alambre en la capa i

en el torén j en funcion de la elongacién del cable.

i AL cos®p; . cos®a;;
Y L 1+ Uj.Sinzﬁj (1 + vij .sin? aij)
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1.3.3 Modelos matematicos cable a flexion.

El esfuerzo global de flexién de un cable de acero, sin considerar el efecto del helicoide
de los alambres, propuesto por Reuleaux (1861) esta definido por:

E (1.40)

| >

gy =

Una curva espacial para un torén a flexion se muestra en la figura 1.22, similarmente a
lo que sucede en la traccion pura, los esfuerzos en los alambres se calculan a partir de

la diferencia en la curva espacial de los mismos antes y después de la flexion.

Fig. 1.22 Curva espacial de un alambre en un torén a flexion, Schiffner [5, p.174]

Paetzel (1969) y Wiek (1973), plantearon las siguientes ecuaciones espaciales para un
alambre en un torén bajo flexion:

X = —T1y.sin @y,
D
y = 5.cos(19 — 9y) + 1. cos @y cos( — 9y) (1.41)
D
z= 5.sin(19 — 9y) + 1. cos Q. sin(d — Yy)

Donde 9 representa el angulo de enrollamiento del torén alrededor de la polea y ¢y,

representa el &ngulo de enrollamiento del alambre alrededor del eje del tordn.

Schiffner (1986) plantea las siguientes ecuaciones para la curva espacial de un
alambre en el cable de acero [5, p.176]:

x = —r15.8in g — 1. [cos(@y — @s).sin@g + sin(@y, — @s). cos @ . cos f]
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=cos(55 05 =) 3
y = cos|— s o) (3
+ 15.c0s @5 + 1y [cos(py — @s ). cosps — sin(py, — @g).sin @g. cos B ])

h
+ sin (ﬁ s — 190) Ty sin(@y, — @g).sin 8

=sin(5 05 =) (3
z=sin{—7.¢s o) (3

+ 15.c0s @ + 1y [cos(py — @s ). cosps — sin(py, — @;).sin @g. cos B ])

h
— cos (ﬁ Qg — 190) T sin(@y, — @g).sin 8

(1.42)

En la figura 1.23, a partir de 1.7, se muestran los esfuerzos de flexion en los alambres
en distintas posiciones dentro de un cable de torcido regular.

Fig. 1.23 Esfuerzos de flexion en los alambres de un cable de torcido regular, Schiffner [5, p.178]

El nimero en la parte superior muestra el esfuerzo considerando constantes las
relaciones de enrollamiento 9/¢s y el numero inferior es considerando constante el
angulo de torcido g . El esfuerzo global para este mismo cable a partir de la ecuacion

de Reuleaux es de 500 N/mm?

1.3.4 Ensayo o — € de un alambre y un cable de acero

En el ensayo esfuerzo (o) - deformacion (¢) de un alambre, se observa que, debido a
sus particulares caracteristicas técnicas, no es posible establecer con exactitud su limite
de fluencia , estimandose dicho valor a partir de una pequefia deformacion residual (&)

igual a 0.2%, como se muestra en Fig. 1.24
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Fig. 1.24 Diagrama tension deformacion de un
alambre enderezado d =1.06 mm. [5, p.7].

En la tabla 2.1 se muestran la existencia de variacion entre los valores de deformacién
total hasta la rotura, limite de fluencia y médulo de elasticidad para ensayos realizados

en alambres antes y después del cableado.

Estado del alambre Deformacion total Limite de Fluencia E
(%) (% MBL) (N/mm?2)
Antes del cableado 15-4 75-95 195 000
Retirado del cable 1.4-2.9 85 -99 199 000

Tabla 1.2 Diagrama tension deformacion de un alambre enderezado d =1.06 mm. [5, p.8].

En un cable de acero la curva ¢ — &€ tiene un patrén no lineal. En la figura 1.25 se
muestra el ensayo de traccidn de un cable de acero con alma de fibra, observandose un
progresivo incremento en la resistencia y menor elongacién conforme se incrementa la
carga. Se observa también, que las curvas de carga y descarga siguen trayectorias
distintas, lo cual es atribuido a la friccion entre alambres. Por lo anterior el médulo de

elasticidad del cable es completamente diferente al de su componente base, el alambre.

Fig. 1.25 Curva tension - deformacién para
un cable de acero con alma de fibra [5, p.8]
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1.3.5 Esfuerzos cable-polea

Durante la flexion-traccién se generan esfuerzos de presion que varian en intensidad
entre el cable de acero y la garganta de la polea. Segun refiere Feyrer, los investigadores
Wiek y Molkow (1982), demostraron que estos esfuerzos son mayores en el punto de
contacto inicial cable polea debido a la rigidez a la flexion del cable. Estos esfuerzos se
deducen a partir de la Fig. 1.26.

Fig. 1.26 Cinta sobre polea [5, p.189]

Fig. 1.27 Fuerzas sobre un tramo de cinta
desplazdndose sobre una polea [5, p.190]

Un acercamiento al punto de contacto cable — polea, Fig.1.27, permite observar que la

fuerza de traccion F en el angulo limite 9, es:

F = S.cos¥, (1.43)

Mientras que la fuerza de contacto entre el cable y la polea es:

Q = S.sind, (1.44)

El esfuerzo de presion lineal q, puede derivarse desde el diferencial (Fig.1.28):

Figura 1.28 Elemento diferencial de cinta sobre polea [5, p.192].



27

Planteandose:

dd
dQ = 2.F.sin7 (1.45)
De donde resolviendo se obtiene la expresion de presion lineal global:
2.8
= 1.46
do D ( )

Presion lineal cable de acero - polea.

La presion lineal cable - polea, mientras el cable se desplaza sobre la polea fue medida
por Haberle (1995), fig. 1.29. Se muestran valores pico en los valores de presion a la
entrada y a la salida del cable de la polea.

Fig. 1.29 Presién lineal q entre cable y polea (Haberle 1995) [5, p. 194]

Presién global en el cable
La presion global, usado como criterio de dimensionamiento, resulta de distribuir la

presion lineal entre el didmetro d del cable, considerado este como una barra redonda.

q 2.5
il 1.47
Po="3"Dd (1.47)

1.3.6 Efecto de la cargay la relacion D/d en el Niumero de ciclos de flexiéon.

Ensayos realizados por Schmidt, muestran que la carga y la relacion entre los diametros
de polea y cable (D/d) ejercen notable influencia en el nimero de ciclos de flexion que
durara un cable de acero. En la figura 1.30, se observa que para un valor limite
denominado fuerza de Donandt, y con una relaciéon D/d constante, un incremento en

la carga S/d2, causa que el numero de ciclos de flexion disminuya abruptamente.
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Fig. 1.30 Ciclos de flexién para rotura vs tensién
especifica [5, p.212]

1.3.7 Fuerza Donandt.

Estado limite del esfuerzo en el cable, manifestada por una disminucién abrupta en el
namero de ciclos de flexion, debido a que gran nimero de alambres alcanzan el limite
de fluencia. Para flexion simple la fuerza limite de Donandt se calcula con (eq. 1.48) y

para flexién doble invertida se emplea (eq. 1.49):

d
SD,sim = qo - Frnin + CI1-E - Fin (1-48)

d
Sprev = (qo —0.035) .Fpin + (q1 — 0.25).5 i (1.49)

1.3.8 Calculo del nimero de ciclos de flexion.

Diversos estudios experimentales realizados por Feyrer presentan las siguientes

formulaciones para predecir el nimero de ciclos que durard un cable de acero.

S.dy? D S.dy? D
logN =a, + al.logm + az.loga + a4.logm * logE

(1.50)

Considerando el grado de los alambres, el diametro, longitud de flexion se usa:

Ro

1770

D S. D
logN = by + (b1 + b4.log3) . (logﬁ — 0.4.10g ) + by log 7+ by.logd +

bs + logé
(1.51)
Los valores de a; y b; se encuentran indicados en el ANEXO XVIII, asi mismo los

factores de correccion aplicables.
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CAPITULO Il

DISENO DE LA MAQUINA DE ENSAYOS SEGUN METODO VDI 2221

Los aspectos teéricos mostrados en el capitulo I, conjuntamente con el desarrollo
metodoldgico de disefio del presente capitulo, permitiran la solucion del problema

planteado: disefiar una maquina de ensayos a flexion para cables de acero.

En el presente trabajo de tesis se emplea la Metodologia VDI 2221 guideline Systematic
approach to the development and design of technical systems and products. Se
establecen los lineamientos para que, mediante el empleo de una secuencia de
actividades interrelacionadas, la necesidad planteada sea transformada en un producto
[1]. El proceso de disefiar y que se utiliza en el desarrollo del presente trabajo presenta
cuatro fases: Comprension de la solicitud, Concepto de solucién, Elaboracion del

Proyecto y Elaboracion de detalles.

2.1 COMPRENSION DE LA SOLICITUD.

Identificada la necesidad del usuario, contar con una maquina para realizar pruebas de
flexion en cables de acero en el rango de diametros (d) 22 — 32mm, corresponde
enseguida realizar una investigacion preliminar, es decir revisar el estado de la
tecnologia o también conocido como estado del arte, en bdsqueda de soluciones
existentes para la misma necesidad, a continuacién se elabora la lista de requisitos del
usuario, también llamado lista de exigencias, en esta lista se resumiran tanto las
especificaciones de desempefio, es decir lo que se espera que haga la maquina asi
como aquellas que, en base a la investigacion del estado del arte, se consideren
puedan aportar una mejora para el cumplimiento de la necesidad béasica. Finalmente se

elabora un cronograma de desarrollo o plan de trabajo.
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2.1.1 Estado del arte

En esta etapa se evalla la tecnologia y las soluciones existentes para la necesidad
planteada, siendo por lo tanto fuente importante de propuestas de la presente solucion.

a) Maguinade fatiga - USA.

Fig. 2.1 Maquina de Fatiga de Flexién, Wire Rope
Research Laboratory, US Bureau of Mines [2]

Especificaciones técnicas maximas: carga en el cable 136000 kg-f; velocidad del cable
5 m/s; angulo de desvio 2.9°; elongacion del cable 6.10m; didmetro del cable de 1" a
2.5”; cable hasta 335m; diametro del tambor 3.04m; ancho del tambor 2.56m; diametro

de polea tensora 3.04 m; motor 500hp; sistema Hidraulico 30gpm/3000 psi.

b) Patente de maquina de flexién - USA

Fig. 2.2 Vista superior y lateral del probador de
cables, United States Patent 4631955 [3]

El sistema consta de un winche-tambor, posee un juego de 2 poleas colocadas en los
extremos opuestos, un motor hidraulico reversible con variador de velocidad que se
encarga del movimiento vaivén de la muestra de cable, un cilindro hidraulico es el
generador de la carga requerida, una celda de carga mide la carga aplicada, las
probetas de cable pueden ser de 150 a 200ft de longitud, los espacios entre poleas van
de 8 a 10 ft., la velocidad del cable de 50 a 400 ft/min, la carga promedio es 15000 Ibf.
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c) Maguinade ensayos de fatiga por flexion - ALEMANIA

Fig.2.3 Maquina de ensayos de fatiga
por flexion de cables de acero [4]

En esta maquina, las poleas se disponen de modo que se reduzca el efecto del angulo
de desvio, el equipo cuenta con 5 poleas, puede ensayar cables de hasta 25mm, un
sensor de carga va conectado directamente a los cables, un sistema winche-tambor
genera el movimiento ciclico de vaivén, un cilindro hidraulico proporciona la carga, un

ciclo de la maquina, genera 10 ciclos de flexién en la parte central del cable de acero.

d) Maguinade ensayo de flexidn ciclica sobre poleas para cables -USA

Fig.2.4 Vista lateral del equipo probador de
cables, USA [5]

Este equipo permite ensayar cables de hasta 2" de diametro, posee un brazo motriz
trasmite del movimiento rotacional de un motor al movimiento oscilatorio de la polea
tensora de 8”, cuenta con una celda de 450 kgf. la carga es aplicada mediante un
sistema cantiléver y un gancho tensor roscado, un resorte actia como amortiguador de
vibraciones y para prevenir las cargas de impacto, poleas de diametro segun las
recomendaciones del fabricante del cable de acero, la carga aplicada al cable es del

20% de la carga de rotura nominal.
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e) Maguina de ensayos de flexion ciclica sobre poleas — UK

Fig. 2.5 Maquina de ensayos de flexion ciclica,

Tension Technology International (TTI), Reino Unido [6]

El equipamiento de esta maquina permite el control de cargas para ensayos de flexién

tension y realizar pruebas con cargas de hasta 25t.

f) Méaquina de ensayos de fatiga por flexion completa de cables de acero - USA.

Fig. 2.6, Maquina de ensayos de flexibn Metro Wire Rope
Corporation [7]

Esta maquina ensaya cables de acero para elevadores, no se tiene mayor informacioén.

g) Equipos paraensayos de fatiga por flexion - ALEMANIA

Fig. 2.7 Maquinas de ensayos de fatiga por
flexion para cables de acero, Alemania [8]

Maquina para ensayos de fatiga por flexion para cables de acero de 4 - 5mm.


http://www.metrowirerope.com/index.html
http://www.metrowirerope.com/index.html
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h) MAaquina para fatiga de flexion de cables de gran diametro - ISRAEL

Fig. 2.8 Méaquina de ensayos de flexion de cables de
acero, MRE Rope Israel [9].

Maquina de construccién modular, puede realizar pruebas de flexion simple y completa,

con poleas de hasta 1200 mm y capacidad de carga de hasta 20 t.

i) Méaquina de ensayo de fatiga de cables - ALEMANIA

En esta maquina la carga en el cable es aplicada mediante una palanca con pesas. En

cables de mayor resistencia la carga es inducida usando cilindros hidraulicos.

Fig.2.9 Maquina para fatiga de flexion de cables,
Alemania [10]

)] Méaquina para ensayos de fatiga de cables de acero - JAPON

Fig. 2.10 Maquina para
ensayos de flexién ciclica
en S, Japon [11]

Ensaya cables a flexion completa (S), es de 9.5m de largo por 2.2m de alto, posee

poleas tensoras, de flexion y motriz, la carga es aplicada por un actuador hidraulico.
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k) Maquina de ensayos de fatiga de cables.UK

Fig. 2.11 Maquina para fatiga de flexion de
cables, Reino Unido [12]

Para ensayar cables de acero de 20mm a 100mm; Carga méxima 160 t

)i Instalacion de un sistema de ensayos de cables para transporte. SUIZA

Fig. 2.12 Sistema para ensayar a flexion los

cables de transporte, Suiza [13]

Permite ensayar cables de hasta 60mm y alcanzar los 18m/s.

m) Maquina para ensayos de fatiga de cables de acero - JAPON

Fig. 2.13 Maquina para ensayos de flexion ciclica en
S, Japon [14]

Posee funcion de parada automética, polea esta hecha de hierro ddctil, la rugosidad de
la superficie de la canaleta méaximo 0.8um, la frecuencia de ensayo es 50 ciclos / min;
ensaya cables de 6mm a 16mm dimensiones: 2135mm x 813mm x 2730mm.
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Los requisitos del cliente se enlistan de modo que se estas se formalicen y puedan ser

complementadas con el aporte del ingeniero de disefio. Por tratarse de una maquina de

ensayos, es importante considerar el: informe de ensayos de fatiga a flexion doble de
cables de acero UNE 36480 — 1997 y las recomendaciones OIPEEC Bulletin 56 — 1988.

adquisicion, de buena calidad y el equipo debera ser
fabricado en un taller local.

LISTA DE REQUISITOS Pag. 1de 2
Rev. 01
PROYECTO: Fecha: 01/07/14
Disefio de una maquina para ensayos de flexion de cables de acero | Revision: B.B
CLIENTE: PONTIFICIA UNIVERSIDAD CATOLICA DEL PERU Elaborado:
J.C.A.C.
Deseo o DESCRIPCION Responsable
exigencia
FUNCION PRINCIPAL: Aplicar cargas de flexion-tensién
E a muestras de cables de acero del tipo dinamico en los JCAC
rangos de diametro (d) 22 — 32 mm, con el objetivo de
evaluar su vida Gtil bajo estas solicitaciones.
FUERZA: La fuerza de traccion en cada linea de la
E muestra de cable sera del 20% MBL, es decir desde 2.5t JCAC
hasta 25t.
ENERGIA: Se considera energia eléctrica 220 6 440 V,
E para sistemas de movimiento ciclico, de carga y de JCAC
control.
SEGURIDAD: la maquina deberda cumplir con los
E requisitos de salud y seguridad industrial segun JCAC
normatividad aplicables.
E COSTOS: Los costos de fabricacién no deberan exceder JCAC
a los existentes en el mercado.
SENALES Y CONTROL: El equipo debera contar con un
D sistema de conteo y parada en el numero de ciclos JCAC
prefijados o parada debido a la deteccion de roturas,
debera tener control y registro de la velocidad y la carga.
FABRICACION: Los componentes deberdn ser de féacil
E JCAC
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LISTA DE REQUISITOS Pag. 2de 2
Rev. 01
PROYECTO: Fecha:
Disefio de una maquina para ensayos de flexion de cables de acero Revisién: B.B
CLIENTE: Elaborado:
PONTIFICIA UNIVERSIDAD CATOLICA DEL PERU J.C.AC.

D?Seo _0 DESCRIPCION
exigencia

Responsable

MONTAJE: Facilidad de montaje, desmontaje y reubicacion
E del equipo total y de las poleas para el ensayo. Considerar
el empleo del menor espacio horizontal posible.

JCAC

E PLAZO DE ENTREGA: La ingenieria para la fabricacion
debera entregarse el 17 de Dic. 2014.

JCAC

ERGONOMIA: facil acceso a controles (mandos, paradas
E de emergencia, PLC, PC) y para colocar las muestras de
ensayo.

JCAC

MANTENIMIENTO: facil acceso a los componentes de
E desgaste que requieran ser cambiados y a los sistemas de
lubricacién.

JCAC

TRANSPORTE: Componentes de peso excesivo deberan
D estar provistos de cancamos o similar para facilitar su
transporte y ensamble.

JCAC

CONTROL DE CALIDAD:

¢ Angulos de desvi6 del cable <1°.

e Geometria de poleas segun norma API.

eTest en menor tiempo posible, a flexion simple y
completa.

« Angulo de contacto cable — polea no menor a 150°

¢ Variacion de la carga nominal en la linea +/- 1%

¢ Repetitividad y confiabilidad en los resultados de las
pruebas.

e Evitar des - torsiones de las muestras.
e Maximo tamafo de las muestra de 15 - 25m.

JCAC

Tabla 2.1 Lista de Requisitos




2.1.3 Plan de trabajo

A partir de la lista de exigencias y la informacion disponible se establece el siguiente plan de trabajo:
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N bre de | Duracién AGOS. 2014 SEPT.2014 OCT. 2014 NOV.2014 DIC.2014
ombre de la tarea (horas) |s1|s2|s3|sa|s1|s2|s3|sa|s1|s2]|s3|sa s5|s1|s2|s3|sa|s1|s2]s3]sa
TESIS 306
1.0 Comprension de la solicitud
1.1 Plan de Trabajo 6
1.2 Lista de Exigencias 12
1.3 Estado de latecnologia 12
2.0 Concepcion de lasolucion
2.1 Estructura de funciones 12
2.2 Conceptos de solucion 9
2.3 Conceptos de soluciéon optimizados 6
3.0 Elaboracion solucion
3.1 Proyecto Preliminar 9
3.2 Desarrollo proyecto preliminar dptimo 6
3.3 Calculos preliminares 24
3.4 Planos de ensamble 24
3.5 Planos de detalle 24
3.6 Informe Técnico preliminar 6
4.0 Elaboracion de Detalles
4.1 Ingenieriade detalle 48
4.2 Calculos finales 24
4.3 Planos para fabricacién preliminar 48
4.4 Planos para fabricacién final ( ensamble y despiece) 24
4.5 Informe Técnico Final 12
Costo disefo pordia 183.3 Soles
Costo disefio por hora 26.2 Soles
Costo disefiar - Nsoles 8014 Soles

Costo disefar - USD.

2968 Dolares
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2.2 PLANTEAMIENTO DE LA SOLUCION.
2.2.1 Abstraccion

La caja negra resume la transformacion que ocurrirda en materiales, energia y sefales.

SALIDAS

ENTRADAS MAQUINA PARA

- ENSAYOS DE Senales (s)
Sefiales (e) FATIGA POR
e FLEXION DE Energia (s)

ergia (e) CABLES DE ACERO

_ Materia(s)

Materia (e)

Fig.2.14 Caja negra de funciones

a) ENTRADAS (e):

Sefales (e):

¢ Visual, dimensiones y detalles de calidad de la probeta y estado de sus terminales.
¢ Visual, magnitud de la carga aplicada.

¢ Visual, equipo des-energizado durante el carguio de la muestra.

e Visual, sensor de roturas y el contador de ciclos estan encendidos.

¢ Visual, seleccién de velocidad y carga de ensayo.

¢ Visual, definir las poleas a emplear.

Energia (e):

e Humana para colocar la probeta, pasandolo a través de las poleas y acoplandolo.
e Eléctrica para accionar los sistemas hidraulicos de carga predefinida.

¢ Humana para colocar el sistema sensor de roturas.

e Humana para retirar el/los alambres rotos en el cable antes de proseguir el ensayo.
e Mecanica para el movimiento vaivén del cable.

Materia (e):
¢ Probeta de cable de acero con sus correspondientes terminales.
b) PROCESO.

e Verificar el correcto funcionamiento del contador de ciclos.

o Verificar la velocidad del proceso de ensayo.
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¢ Verificar la correspondencia de carga segun el cable a ensayar.
¢ Verificar la correspondencia de polea con el didmetro de cable a ensayar.

e Verificar durante el proceso el funcionamiento del sensor de roturas.

c) SALIDAS.

Sefales (s):
e Sefal eléctrica/visual, de ocurrencia de roturas(s) de alambres exteriores.

e Seiial eléctrical/visual, ciclos acumulados al momento de aparicion de roturas.

Energia (s):
¢ Ruido, por el movimiento de los componentes de la maquina.
e Calor generado por friccion entre los alambres del cable debido al efecto de flexion.

e Calor generado por la friccién de los cojinetes de poleas y articulaciones.

Materia (s):
e Cable de acero + rotura de sus alambres.

2.2.2 Estructura de funciones

Aqui se establecen las funciones a realizar por la maquina. Las funciones parciales

son aquellas que en conjunto permitiran que la maquina ejecute su funcion principal.

Funcién principal:

Aplicar cargas de flexion ciclica en cables de acero bajo movimiento sobre poleas hasta

la ocurrencia de roturas de alambres exteriores o el nimero de ciclos pre-establecidos.

Funciones parciales:

Montaje de la probeta (acoplamiento de terminales).

Aplicacion de la carga de tension.

Instalacién del sensor de roturas.

Instalacién del contador de ciclos.

Inicio del movimiento reciprocante.

Activacion del sensor de roturas de alambres (deteccion y parada del equipo).

Retiro de la carga de tension.

© N o g bk~ wdh e

Desmontaje de la muestra.



ESTRUCTURA DE FUNCIONES OPTIMA
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Sefial
Visual 1
(On)

Material

entrada

Cable de
acero con
terminales
de acople.

Energia

Control del Proceso

g

Activacion del Descarga /
sensor de roturas desmontaje
! Contador de dela
ciclos probeta
(6) (Ty8)
» n
Stop ! N

Sefial
* Visual
(OFf)

Matenial salida

Cable de acero
con roturas de
alambres
exteriores.

. Vibracion,

“ Definir |
[ parametros: =
| | Carga, Velocidad, | | i
: Ciclos L E
Montaje de Aplicacion Instalacién: sensor Movimiento
la probeta de la carga de roturas y reciprocante
|:> (kg-f) contador de ciclos |:>
(1) (2) (3y4) (5)
4 M 3 i
N : i :
» | Accionamiento

I
Ruido, calor

Fig.2.15 Estructura de Funciones
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2.2.3. Concepto de solucién

Con la matriz morfolégica de Zwicky se establecen de modo cualitativo los portadores
de funciones como alternativas de solucion para las funciones parciales del sistema a
disefiar. Enseguida se realizan las combinatorias buscando la compatibilidad funcional,

esta es la etapa de concepto y es susceptible de mejora continua.

Las ocho funciones parciales mostradas inicialmente, se amplian en esta etapa ya que
dichas funciones parciales se derivan en nuevas funciones parciales. En el disefio de la
presente maquina de ensayos de flexidn-traccion de cables de acero las funciones

parciales fueron ampliadas a:

1) Instalacién de las poleas, segun el diametro del cable de acero a ensayar.

2) Alinear/distanciar las poleas, y conservar el angulo de desvio menor a 1°.

3) Montaje de la probeta, ubicar la muestra en la maquina para el ensayo.

4) Acoplar muestras, para trasmision de la carga de traccion a las muestras.

5) Instalar sensores, y activarlos para deteccion de roturas de alambres exteriores.
6) Definir carga, velocidad, ciclos, y/o programar dichos parametros.

7) Aplicar Carga, para generar traccion-flexion en las muestras de cables de acero.
8) Medir la carga, cuantificar el valor de la carga de traccion aplicada.

9) Generar movimiento vaivén, desplazar el cable sobre las poleas.

10) Variar la velocidad, mayor o menor velocidad del movimiento vaivén.

11) Contar ciclos, cuantificar el nimero de flexiones efectuadas por la probeta.

12) Detectar roturas, activacion de sensores de roturas de alambres exteriores.

13) Parada de maguina, accionamiento de frenos de la maquina.

14) Descarga de la muestra, se retira la probeta con roturas para las evaluaciones.

Establecidas las funciones parciales, estas se anotan en la cuadricula 0 matriz
morfolégica (ver Fig. 2.16), en la primera columna se anotan las funciones y en la parte

derecha se anotan las principales alternativas de solucion evaluadas.



2.2.3.1 Matriz morfolégica.

Figura ABC, Matriz morfoldgica.

Fig. 2.16, Matriz morfologica
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2.2.3.2 Esquemas de conceptos de solucion

La solucién cualitativa y las relaciones funcionales de los portadores de funcion se

representan esqueméaticamente en los conceptos de solucién.

a) Concepto de solucion 1:

La instalacion de las poleas correspondientes al diametro de cable a ensayar se
realizara de manera manual, a continuacién y de modo manual se acoplara la probeta
de cable de acero, esta deberd estar provista de terminales reutilizables tipo cénicos
con resina, de modo manual se instalaran también los sensores de roturas, se definiran
y programaran en un sistema PLC las variables de carga a aplicar, los ciclos y la

velocidad.

La carga sobre la probeta de ensayo seré realizada por un actuador hidraulico y sera
censada mediante una celda de carga conectada al piston del actuador, el movimiento
oscilatorio sera realizado por un mecanismo de 4 barras, la velocidad se podra modificar
mediante un mecanismo electrénico variador de frecuencias instalado en el motor. Un
sistema de conteo electrénico registrara el nUmero de ciclos, un sistema de cableado
tipo “tierra” se encargara de detectar las roturas externas en la probeta por enganche y
barrido, activandose el sistema de frenos del motor, finalizado el ensayo se procede a

desmontar la probeta de manera manual.

= M: Muestra.

= E: Polea excéntrica.

= S: Sensor de Roturas.
= Sc¢ Sensor de carga.

=  P: Pistén

= D: Motor.

= B: Brazo Motriz.

= P Polea de flexién

Fig. 2.17 Concepto de solucién 1
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b) Concepto de Solucién 2:

En esta propuesta se emplearan multi —poleas, las cuales estaran prefijadas, mientras
que el ajuste de la distancia horizontal entre poleas sera realizado mediante un sistema
pifidn —cremallera, el montaje de la probeta se hara manualmente, fijAndose sus
extremos a los empalmes mediante cufias, manualmente se instalard el sensor de
roturas, en una PC se programaran la velocidad, carga de traccion y el nimero de ciclos.
La carga de traccion se realizara con un actuador hidraulico conectado a las dos poleas
superiores, una celda de carga estara conectada al vastago del indicado actuador. El
movimiento vaivén necesario para la flexion sobre las poleas, sera realizado mediante
el enrollado y desenrollado de la probeta en el tambor de un winche mecénico, el cual
podra modificar su velocidad mediante un variador de frecuencias conectado al motor,
el conteo de ciclos podra ser de tipo mecanico; un sensor de roturas de tipo
electromagnético estara instalado en una de las lineas; detectadas las roturas se
accionara el mecanismo de frenado que se encuentra directamente en el motor del

winche, finalmente el desmontaje de la probeta ensayada se hara de modo manual.

= P: Pistdn

* S: Sensor de Carga

= Sr: Sensor de Roturas.

= C: Muestra

* W: Winche ( Giro Horario /anti horario)

= E: Empalmes de la muestra.

Fig.2.18 Concepto de solucion 2
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c) Concepto de solucion 3.

Esta solucion utilizara también poleas de canal multiple preinstaladas en la maquina, el
alineamiento se realizard mediante abrazaderas de fijacion eje polea, la instalacion de
la probeta entre las poleas se realizara de manera manual, en este caso los extremos
de la probeta estaran anclados al tambor del winche mediante terminales de tope
prensados. Los sensores de roturas de alambres exteriores se colocaran de manera
manual y se programaran la velocidad, carga y ciclos mediante un PLC, la carga se
realizara mediante actuadores hidraulicos, la medicién de la carga se realizara mediante
un manometro conectado al sistema hidraulico del actuador de traccion. El movimiento
ciclico es generado a partir del giro horario y anti-horario del tambor winche, la velocidad
podra controlarse mediante un variador de frecuencia, el conteo sera de tipo electrénico
y el sensor de roturas sera de tipo eléctrico, el freno estara conectado al motor del

winche y finalmente el desmontaje se realizar4 manualmente.

= P: Pistodn.

* Pf: Polea de canal maltiple.
Probeta de ensayo.
Programador PLC

Carrilera

Winche H/AH

Fig. 2.19 Concepto de solucion 3

2.2.3.3 Evaluacion de los conceptos de solucion.

En esta etapa se establecen los criterios que permitan comparar las variantes de
solucién propuestas. Para encontrar una solucion éptima es conveniente contrastar las
propuestas con una solucion ideal, segin se muestra en la tabla 2.3. La valoracion o
puntaje de calificacion de los criterios van desde 0 hasta 3 dependiendo del grado de

satisfaccion dado por el criterio evaluado.
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En esta etapa, el puntaje de 4 se reserva para la solucién ideal, el mejor concepto

solucion es aquella con mayor calificacién, en el presente caso es la solucién 1.

Nro. Criterios Técnicos y Econémicos Solucién
1 2 3 Ideal
1 Uso eficiente de Fuerza y Energia 3 2 3 4
2 Seguridad 3 3 3 4
3 Rapidez 3 2 3 4
4 Estabilidad 3 3 3 4
5 Rigidez 3 3 3 4
6 Manipulacion 2 3 2 4
7 Confiabilidad 3 3 3 4
8 Facilidad de Manejo 3 3 2 4
9 Transportabilidad 2 2 3 4
10 Calidad de trabajo 3 3 3 4
11 Complejidad 3 3 2 4
12 Cumplimiento de Exigencias 3 3 3 4
13 Posibilidades de automatizacion 2 3 3 4
14 | Cuidado ambiental 3 2 3 4
15 Facilidad de reciclaje 3 3 2 4
16 Numero de Piezas 3 3 3 4
17 Facil adquisicién de Materiales 3 2 3 4
18 Productividad 3 2 3 4
19 Costos diversos 3 3 3 4
20 Pocos desperdicios 3 3 3 4
21 Numero de Operarios 3 3 3 4
22 Costos de tecnologias 3 2 2 4
23 Facilidad de Montaje 3 2 3 4
24 Facilidad de Mantenimiento 2 3 2 4
25 Costos de operacion 3 2 2 4

Suma Total

o
(o3}

(]
=
(o]
w

100

Tabla 2.3 Evaluacion de los conceptos de solucion.
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2.3 ELABORACION DEL PROYECTO
2.3.1 Esquemas de los proyectos preliminar y preliminar 6ptimo.

A partir del concepto ganador, en esta etapa se plantean de manera preliminar la

disposicién de los componentes considerando sus relaciones espaciales aproximadas.
a) Proyecto preliminar

La figura 2.2 muestra los proyectos soluciones preliminares a ser evaluados.

Proyecto preliminar 1 Proyecto preliminar 2

= Pt: Polea tensora

» G: Guia Vertical.

= Ch: Cilindro Hidraulico.

: Celda de carga.
Sensor de roturas
Polea flectora
Eje soporte polea
Terminal Socket.
Acoplador de probetas.
Probeta a ensayar.
Moto reductor
Balancin

| |
OFRZEOTIZIO

Eslabén conector
= Myv: Manivela

= Cr: Carrilera

Proyecto preliminar 3

Fig. 2.20 proyectos preliminares
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A continuacion se efectian las evaluaciones técnicas y econémicas, aplicando valores

de ponderacion para los criterios segun recomendaciones VDI 2225.

Evaluacién técnica:

yy _ GIPL+92P2+ g3P3 __
= ==
{91+ 92 + g3)Pnax

DISENO MECANICO - EVALUACION DE PROYECTOS AreaNde
Disefio
Valor Técnico (Xi)
Proyecto: DISENO DE UNA MAQUINA PARA ENSAYOS DE FLEXION DE CABLES DE ACERO
P: puntaje de 0 a 4 (Escala de valores segiin VDI 2225 ).
0 = No satisface, 1= Aceptable a las justas, 2= Suficiente; 3= Bien; 4= Muy bien (ideal)
g: es el peso ponderado asignado y se da en funcion de la importancia de los criterios de evaluacion.
Criterios de evaluacion para disefios en fase de conceptos 6 proyectos
SOLUCIONES (S)
Variantes de concepto/ Proyectos s1 S2 s3 Sideal
Ne Criterio de Evaluacion g P gP P gP P gP p gP
1 Funcion 3 3 9 3 9 3 9 4 12
2 Forma 2 3 6 3 6 3 6 4 8
3 Disefio 3 3 9 3 9 3 9 4 12
4 Seguridad 3 3 9 3 9 3 9 4 12
5 Ergonomia 3 3 9 3 9 2 6 4 12
6 Fabricacién 2 3 6 2 4 2 4 4 8
7 Control de Calidad 3 3 9 3 9 3 9 4 12
8 Transporte 2 2 4 3 6 3 6 4 8
9 Aplicacién 3 3 9 3 9 3 9 4 12
10 Mantenimiento 2 3 6 2 4 2 4 4 8
Puntaje maximo P 0 XgP 29 76 28 74 27 71 40 104
ValorTecnico Xi 0.73 0.71 0.68 1
Orden 1 2 3 4
PL+P2+P3 _
pi_PL¥P2H+P3 T P
- NP - Prax T Prox

Tabla 2.4 Evaluacion técnica de los conceptos de solucion.



Evaluacién econémica:

DISENO MECANICO - EVALUACION DE PROYECTOS Al_’eaNde
Disefio
Valor Econdmico (Vi)
Proyecto: DISENO DE UNA MAQUINA PARA ENSAYOS DE FLEXION DE CABLES DE ACERO
P: puntaje de 0 a 4 (Escala de valores segiin VDI 2225).
0 = No satisface, 1= Aceptable a las justas, 2= Suficiente; 3= Bien; 4= Muy bien (ideal)
g: es el peso ponderado asignado y se da en funcion de la importancia de los criterios de evaluacion.
Criterios de evaluacion para disefios en fase de conceptos 6 proyectos
SOLUCIONES (S)
Variantes de concepto/ Proyectos s1 S2 s3 Sideal
Ne Criterio de Evaluacion g P g*P P g*P P g*P p g*P
1 Costo de materiales 3 3 9 2 6 2 6 4 12
2 Costo de tecnologia 3 3 9 2 6 2 6 4 12
3 Costos de fabricacién 3 3 9 3 9 2 6 4 12
4 Costos de mantenimiento 2 3 6 2 4 2 4 4 8
5 Costos de mano de obra 3 3 9 3 9 2 6 4 12
6 Costos de Energia 2 3 6 2 4 2 4 4 8
7 Costos de Operacion 2 3 6 3 6 3 6 4 8
8 Costos de Transporte 1 2 2 3 3 2 2 4 4
Puntaje maximo TP 0 Xgp 23 56 20 47 17 40 32 76
Valor econémico Yi 0.74 0.62 0.53 1
Orden 1 2 3 4
PL+ P2+ P3 _
PL+P2+P3 ———— P
i= = = ==1
NPy Brax Prax
vi g1P1 + g2P2 + g3P3
l=—"F"""——(—"—==
(g1+92 + §3)Bax

Tabla 2.5 Evaluacion econdémica de los conceptos de solucién.

Resultado de la evaluacion técnico - econdmica segun VDI 2225.
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Los resultados se muestran en la tabla 2.6 y finalmente son mostrados en la figura 2.20.

Concepto S1 S2 S2
Valor Técnico (X1) 0.73 0.71 0.68
Valor Econémico (Yi) 0.74 0.62 0.53

Tabla 2.6 Resultados de la evaluacién técnica - econémica.
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Fig. 2.21. Diagrama de evaluacion técnico - econdémica.

Como se observa el proyecto S1 se encuentra bastante cerca de la linea ideal,
representada por la linea diagonal, mostrando por lo tanto un mejor balance entre los

aspectos técnicos y econémicos.

b) Proyecto preliminar optimo:

Aungue se considera 6ptimo el disefio, este aln es susceptible de mejorarse. Conforme
se desarrolla el proyecto se deben continuar con el andlisis de los puntos débiles de la
maquina de acuerdo con las solicitaciones proyectadas.

Item Descripcion
0 Probeta de cable de acero
1 Paoles para cables
2 Ejede laspaleas
3 Rodam lentos
4 Soporte de Poleas
g CilindroHidraulico
5 Soporte GlindroHidraulico
7 Muotoreductar
g Trasmisidn pifign cadena
9 Sensar deCarga
10 Brazo motriz
11 Acople entre muestras
12 Sistema de freno
13 Eje brazo motriz
14 Soporte circular
15 Guia del acople
16 “olante
17 Bastidor general
15 Brazo motriz
19 Eje de trasmisidn,

Figura 2.22 Proyecto preliminar éptimo.
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CAPITULO 1l

SISTEMA FLEXION-TRACCION:

DISENO Y SELECCION DE COMPONENTES

En el capitulo Il se establecié como funcion principal de la maquina a disefiar:
Generar cargas de flexiéon ciclica en muestras de cables de acero bajo tensién, mientras

estos se desplazan sobre poleas hasta la ocurrencia de roturas visibles de alambres o

hasta alcanzar un pre-definido nimero de ciclos de ensayo.

Para cumplir con dicha funcion principal se propone el desarrollo por separado de 02
sistemas, el sistema flexo-traccién y el sistema de movimiento reciprocante. Este Gltimo

se desarrollara en el capitulo siguiente.

El sistema de flexion- traccion estara conformado por:

e Mecanismo generador de la carga (actuador hidraulico).
o Poleas para la flexion de las probetas ( flexion bajo tensién)
¢ Elementos de trasmision de la carga a la muestra (acoples)

e Mecanismos de medicion de la carga a aplicar (celda de carga)

Durante el desarrollo del proyecto y mediante actividades iterativas, procurando siempre
un disefio compacto de la maquina, se realiza en primer término las estimaciones
dimensionales de cada sistema, se aproximan las dimensiones de los componentes
luego se procede a la seleccion, verificacion y/o calculo de los esfuerzos y sus

respectivos factores de disefio.
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3.1 Dimensionado del sistema flexion - traccion.

El dimensionamiento de la maquina de ensayos inicia con las dimensiones de las
poleas, luego se determina la carrera del carro acoplador para causar en la probeta el

efecto de flexién simple ( Nsim) y flexion completa (Nrev). Simbologia de K. Feyrer [1].

Definida la geometria se procede al célculo por resistencia y rigidez de cada

componente.

3.1.1 Dimensionamiento de las poleas
Para el dimensionado de poleas se consideran las relaciones D/d segun las normas

consultadas (Tabla 1) vy la fuerza limite de Donandt.

Basados en el cable de uso dindmico, construccién 6x36, en la tabla 3.1 se muestra la
relacion dimensional D/d entre el diametro del cable (d) y diametro de la polea (D).

Fuente/Norma/Entidad D. Minimo D. Maximo
API 9B 18d 33d
SFAC 23d 28d
ISO 4308 12.5d 28d
DIN 4130 5.5VT 19T

Tabla 3.1 Relaciones D/d segun diversas fuentes.

Doénde:
T: Carga de trabajo (factor de disefio 5:1 con respecto al valor de rotura)
D: Diametro de polea, medido en la zona de contacto con el cable.

d: Didmetro nominal del cable.

Dimensionamiento de las poleas considerando el cable 32mm

dl = 32 mm Maximo diametro del cable a ensayar.

T1

16306 kg-f Carga de trabajo con factor 5:1 respecto a la rotura.

En la tabla 3.1 se reemplazaron los valores de d1 y T1, obteniéndose los diametros

minimos y maximos para las poleas (D) que se muestran a continuacion en la tabla 3.2:
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Norma/Entidad D. Minimo (mm) D. Maximo (mm)
API 9B 576 1056
SFAC 736 896
ISO 4308 400 896
DIN 4130 702 1532

Tabla 3.2 Diametros (D) calculados para diametro de cable (d1) maximo.

Dimensionado de las poleas considerando el cable de 22 mm

d2 22 mm Diametro minimo del cable a ensayar.
T2 = 7224.4 kg-f Carga de trabajo con factor 5:1 respecto a la rotura.

En la tabla 3.1 se reemplazaron los valores d2 y T2 obteniéndose en la tabla 3.3 las

dimensiones minimas y maximas para los diametros de poleas:

Norma/Entidad D. Minimo (mm) D. Maximo (mm)
API 9B 396 726
SFAC 506 616
ISO 4308 275 616
DIN 4130 468 1020

Tabla 3.3 Didmetros (D) calculados para didmetro (d2) minimo.

Calculo de la Fuerza limite de Donandt

Como se indico en la seccidn 1.3.7, para una predefinida relacion D /d, existe una carga
a la cual ocurre una abrupta caida en el numero de ciclos de flexién. Esta fuerza para el

presente trabajo se calcula proponiendo los parametros de ensayo:

e Diametro de cable: d=32 mm
e Construccion: 6x36-AA

e MBL= 81530 kg-f;

La carga maxima a aplicar durante el ensayo es de 30% MBL:
T= MBL* 0.3 = 81530 kgf *0.3 =24460 kgf (3.1)

El esfuerzo especifico calculado para dicha carga es:
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§/d2 = 24460 kg-f x 9.802/32%2 =234.1 N/mm2, (3.2)
Tomando los factores de la tabla 1, ANEXO | y la formulacion dada en la seccion 1.3.7:

o q, = 0.82
e g, =-386
e Fpin = MBL =81530 kgf

32
Spres = (0.82 = 0.035).81530 + (~3.86 — 0.25). . 81530 kg (3.3)

La fuerza Donandt y el esfuerzo especifico respectivamente resultan:

Sprev = 47246.6 kgf (3.4)

35
Sprev/d? = 47246.6 x 9.802/322 = 452.25 N/mm? (3.9)

Es decir, se requiere una carga de 47246.6 kgf, (452.25 N/mm?) para causar una caida
abrupta en el numero de ciclos de flexion. Como se estaria trabajando a 24460 kgf
como maximo no se generaria tal efecto. En la Fig. 3.1, en la intercepcién del nUmero
de ciclos de flexion 19235 (ver tabla 4.3 del siguiente capitulo) y el esfuerzo especifico
234 N/mm2 (hallado en 3.2) se observa que se estaria realizando el ensayo del cable

de 32 mm por debajo de la fuerza limite de Donandt (cuadrados en la Fig. 3.1).

—

Fig.3.1 Fuerza Donandt con relacién D/d=20, para el cable 32 mm. Modificado de [1, p.212].
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Por los criterios evaluados se acepta el valor D/d =20. En la tabla 3.4 se muestra en

resumen, las dimensiones maximas y minima de las poleas a emplear.

Parametro Minimo (mm) Maximo(mm)
Diametros de cable 22 32
Factor D/d 20 20
Didmetros minimo de polea 440 640

Tabla 3.4 Dimensiones calculadas de poleas a emplear en la maquina de ensayos.

3.1.2 Definiciéon dimensional del sistema flexion- traccién
En la Fig. 3.2, se esquematiza la disposicion que tendran las poleas en el sistema de
flexo-traccién, asi como la probeta de cable a ensayar y el acople.

L+ Longitud del cable en flexion.
Lz Longitud del cable después de laflexion
L Longitud del empalme {terminal soguet +cancamo de unidn].

Li Longitud de interferencia (terminal soquet + canal de la polea)

Fig. 3.2 Esquema bésico del sistema de flexion de la maquina de ensayos.

Longitud de flexion (Lq):

Siendo d= 32 mm y el D= 640 mm, el diametro medio (Dm) resulta

Dm =D + d =672mm (3.6)
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Como se muestra en la figura 3.3. Luego la longitud de flexion:

Li=m*672/2 = 1056 mm (3.7)

Longitud después de la flexion (L,):

Para L,, se considera un valor arbitrario del 10% adicional a la longitud de flexion
L, = L[;*1.10=1161.1 mm (3.8)
Longitud de interferencia (Li):

Para que no ocurra choque por interferencia entre el terminal cénico y la pestafia de la

polea, se establece como distancia adecuada

Li =280 mm.
(3.9)

Dicha distancia se observa en la figura 3.4.

Fig. 3.3 Longitud de flexién L, Fig. 3.4 Longitud de interferencia Li.

Longitud de empalmes (Ls)
Siendo la longitud del terminal conico (Lc) igual a 750 mm (ANEXO I, figura 1) y
estimando una longitud del acoplador (La) igual a 80mm, la longitud de empalmes (Ls)

resulta:

Ls = 2.Lc + La= 2x335+80 = 750mm (3.10)
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Fig. 3.5 Longitud de empalmes Ls

Longitud del cable bajo ensayo (Ly, carrera):
La longitud del tramo de cable que pasara por las poleas equivale a la carrera vertical
del carro acoplador:

Ly = 2L, +2L,=4433.5mm (3.11)

Determinacién de la distancia entre ejes de poleas.

La distancia entre ejes de poleas, queda definida por la elongacion de la probeta. La
cual se determina con los parametros de ensayo mostrados en la tabla 3.5 y la
metodologia del catalogo PRODINSA. Se propone nuevamente el cable 6x36 AA.

Parametro Valor Unidad Descripcién
L 4433.5 mm Carrera de la probeta del cable
E 5600 Kg/mm? Maodulo de Elasticidad [2]
d 32 mm Diametro del cable a ensayar
A 804.25 mm?2 Area aparente del cable
F 25000 Kg-f Carga maxima a aplicar por linea de cable
T 25 °C Temperatura de ensayo
a 0.0000125 °ct Coeficiente de expansién Lineal

Tabla 3.5. Parametros para el calculo de la elongacién del cable de acero.

Alargamiento por construccién (Ac):

Ac =0.25*L/100 =0.25%4433.5/100 = 11.1 mm (3.12)

Alargamiento elastico (Ae)

Ae = FL/EA=(25000*4433.5)/(5600*804.25) = 24.61 mm (3.13)
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Alargamiento por efecto térmico (Ay):

At = a x L x T =0.0000125*4433.5*25 = 1.38 mm (3.14)

Alargamiento total (A7otq; ):

Arotar = Ac+Ae + At =11.1+24.61+1.38=37.1 mm (3.15)

Feyrer considera un incremento en la longitud al final de la prueba de 2% [1, p.247],
esto es:

ALp = 4433.5*2/100 = 88.67 mm (3.16)

Por lo que la elongacién total (4L) es:
AL= ALp + Apprq= 37.1 + 88.67 = 126mm (3.17)
Finalmente la distancia entre poleas (Dp) resulta:
Dp = Lt + AL + Ls + 2Li =4433.5+ 126 + 750 +2x280=5870 mm (3.18)
3.1.3 Calculo del Torque generado durante la traccion.
Durante la aplicacion de la carga y debido a la configuracién helicoidal de los alambres

y torones, aparecen componentes de cargas tangenciales que tienden a generar

rotacion en el cable. El torque se calcula a partir de la ecuacién de Kollros [1, p.111]:
M= c;.d.S+ c;.d*>.S.w+ c3.6.d* w (3.19)
Célculo del modulo de corte (G) del alambre:
E 199000

“2(0+v) 2(1+031)
Donde E, es el médulo de elasticidad del alambre

G = 79954 N/mm? (3.20)

En la tabla 3.6 se muestran los valores de torque, calculados empleando la formulacion

indicada en 3.19 para las construcciones mas comunes de cables a ensayar.
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6Xx19 FC - sZ |6x36 FC - sZ |6x19 IWRC-sZ (6x36 IWRC - sZ |8x36 IWRC - sZ |8x19 IWRC - sZ
Modulo de elasticidad E 199000 199000 199000 199000 199000 199000
Relacion de Poisson v 0.31 0.31 0.31 0.31 0.31 0.31
Diametro del cable (mm) d 32 32 32 32 32 32
Longitud de muestra (mm) L 18000 18000 18000 18000 18000 18000
Mod. Cortante G (N/mm2) G 75954 75954 75954 75954 75954 75954
Carga (N) S 225000 225000 250000 250000 250000 250000
Angulode giro (rad) (0] 6.2832 6.2832 6.2832 6.2832 6.2832 6.2832
Angulo de torsion (¢/L) rad/mm w 0.00035 0.00035 0.00035 0.00035 0.00035 0.00035
Constantes para el torque cl 0.109 0.105 0.112 0.108 0.114 0.118
Constantes para el torque c2 0.207 0.212 0.151 0.158 0.168 0.16
Constantes para el torque c3 0.0004 0.000376 0.000523 0.000497 0.00039 0.000414
Torque resultante (kg-m) M 81 78 92 89 94 97
N-mm 812568.4 783503.3 924033.4 891936.1 937855.0 969807.4

Tabla 3.6 Valores de torque para diferentes construcciones de cables de acero.




3.2 Parametros para el disefio o seleccion de componentes del sistema.

Los pardmetros de entrada para el disefio del sistema flexo traccién de la maquina de
ensayos son: la fuerza de traccion a aplicar, el torque que se generara en el cable
durante la aplicacion de dicha carga, asi como las dimensiones calculadas

anteriormente ( ver tabla 3.6)

Parametro Cantidad Unidad
Fuerza maxima por linea de cable 24.5 t
Fuerza minima por linea de cable 35 t
Carrera para desplazamiento del acople 4.43 m
Elongacion total del cable 0.3 m
Torque en los extremos libres de la muestra 97 Kg-m
Didmetro de polea minimo — cable 22 mm 0.44 m
Didmetro de polea maximo — cable 32mm 0.64 m

Tabla 3.7 Parametros para el disefio del sistema flexo-traccion.

3.2.1 Seleccién del actuador hidraulico.

(a)

Fig. 3.6 Cilindro Hidraulico de la maquina de ensayos (a) y longitud efectiva (b).
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La carga de cada linea de cable 24459 kgf (Ver Tabla 1), genera una carga de

compresion en el cilindro hidraulico.
p=2*24459 = 49000 kgf (3.21)

En 3.17, se verifico que la elongacion para el cable es 126 mm, pero para tener un

margen adicional se establece en el disefio una carrera del vastago (Cv) igual a:

Del catdlogo digital Bosch Rexroth, se sabe que la presion nominal es 210 bar
(equivalente a 3000 PSI). Considerando una eficiencia de 80% la presion de disefio (Pd)

resulta:

kg pulg? k
£ 0.8%0.4536-2« -9 ___ 1659

Pa = 3090 Ib 254mm?2 ~ mm?

_ (3.23)
pulg

El &rea requerida para el embolo (4e) , se determina a partir de la carga de compresion

maxima (Fp) y la presién de disefio (Pd):

__Fp 49000
“Pd 168

Luego el didmetro del embolo resultantes es:

4. Ae
de = ’ y =192.5mm (3.25)

Del catadlogo Bosch Rexroth se selecciona el cilindro cuyo diametro de émbolo es de

200 mm y con didmetro de vastago (dv) igual a 140 mm.

Comprobando laresistencia al pandeo.

Se inicia verificando la relaciéon de esbeltez con:

A=k (3.26)

De la figura 3.6 (b), la longitud efectiva es:



L,=0.7L = 0.7 (Cv + Lv) = 0.7 (700 + 800) mm = 1050 mm

Siendo el radio de giro del vastago:

_dv_140_
YE T T T

Reemplazando datos la relacion de esbeltez resulta:

7\_Lk_1050_300
D | R
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(3.27)

(3.28)

(3.29)

Como A< 90, lacolumna es corta, no hay pandeo, se usa la formulacién de Tetmajer

d? *m(3350 — 6.2 x 1)

F =
4 xFS

Donde FS representa el factor de seguridad:

FS =4

Reemplazando datos:

142 * (3350 — 6.2 * 30)
F= oy = 121765.3 kgf

(3.30)

(3.31)

Se verifica que la carga admisible es mayor que la carga 49000 kgf aplicada, por lo tanto

se acepta el cilindro propuesto.
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Luego del catalogo Bosch [3] se selecciona el actuador cuyas caracteristicas se indican

en la tabla 3.8:

de = 200 mm (Didmetro del embolo del cilindro)
d, = 140 mm (Diametro del vastago)

cy = 700 mm ( Carrera del vastago)

gy = 800 mm (Longitud del vastago)

Cap= 67302 kg (Capacidad 659.7 kN)

Prax = 210 bar ( Presion maxima)

Wap= 250 kg Peso aproximado

Tabla 3.8 Caracteristicas del actuador seleccionado.

El cilindro hidraulico seleccionado corresponde al Modelo CDT3, con cuyas

especificaciones dimensionales se disefian los alojamientos correspondientes (ver

ANEXO lll, donde adicionalmente se muestra el desarrollo de la unidad hidraulica).

3.2.2 Seleccion de la celda de carga.

Esta celda trabajara a compresion y estara acoplada al vastago del actuador hidraulico.

Se selecciona la celda de trabajo a compresion Marca Dillon 100000 Ib., Modelo SGMC,

en la figura 1 ANEXO IV se muestran los detalles dimensionales para el montaje.

Fig 3.7 Sensor de carga. [4]
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3.2.3 Disefio del carro acoplador:

Como se observé en fig 2.22, del proyecto preliminar 6ptimo, los extremos de las
muestras de cables de acero estaran provistos de terminales modelo G416 de la marca
Crosby. Dichos terminales se deberan conectar a una estructura denominada carro
acoplador, el cual presentara un desplazamiento vertical lineal de tipo vaivén, generado
por el balancin, este movimiento del carro acoplador a su vez generara el movimiento
de la probeta de cable de acero en las poleas. Se propone para el carro acoplador el
arreglo y partes mostradas en la fig. 3.8. Como se indica, estando la probeta bajo carga

axial P, se generara un momento torsor T.
La carga P deber& ser absorbida por el cuerpo del carro mientras que el torque T, debera

ser absorbido por las ruedas laterales.

Las ruedas frontales deberan resistir la carga AS proveniente del balancin.

Fig 3.8 Fuerzas aplicadas en el carro acoplador
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Disefio del pin conector.

Célculo de la resistencia a la flexion.

La carga maxima en la linea de traccién es de 26060 kgf por lo tanto se tiene en el DCL:

13030 kgf 13030 kgf
A B C
ﬂ 0.1m ﬂ 0.1m ﬂ
VA
DFC
V
VB 4
Ma Mec DMF
MB

Fig. 3.9 Diagrama de cortante (DFC) y Diagrama de Momento (DMF)

Por ser una viga hiperestatica, se analiza segun el teorema de los tres momentos [5]:
My +4Mg + Mc = = > Pl (= ki) (3.32)

Como My, =M,=0
4Mp = —2% 13030 % 0.1 x (0.5—0.53) = My =2443kg—m

Luego las reacciones:

—Mjy = V,(0.1) — 13030 (0.1) (%) = V, =4072 kgf
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Por sumatoria de fuerzas verticales, las reacciones en C y B son respectivamente:
Ve = 4072 kgf
Vg = 17916 kgf

El modulo de seccién requerido, para el pin de acero AlSI 4140 es:

S = Mmax/oaqm = 244.1¥1000/14.42 = 29084.5 mm? (3.33)

Resolviendo, el diametro del pin resulta:

[ dy d, = 56 mm 3.34
= — = .
32 14 ( )

Comprobando FS a fatiga.

Los esfuerzos superiores (o ) € inferior respectivamente (o; ) son:

32%244.31
Ore= 22 = 222020 =14.17 kg/mm2 (3.35)
S m.dp
_ Mi _ 32%229.31 _
ofi= 5 = Tf = 13.30 kg/mm2 (3.36)
El esfuerzo medio es:
1 1
Opm =5 (055 + 071) = 5 (1417 + 13.30) = 13.73 kg /mm? (3.37)
El esfuerzo alternante es:
1 1
ofa =5 (055 = 051) =5 (14.17 = 13.30) = 0435 kg/mm? (3.38)

Luego la amplitud del esfuerzo aumentada por los factores resulta:

: (esvoesr09)
"o = = 0.435=0.836 k 2
7 fa (Csctctemccargcc %= \085%0.68+1%1+09 g/mm

(3.39)

Luego FS resulta:
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1 o 0'pq 1373 0.836
—_Jm = = FS =5.58....0K! 3.40
FS  op + oy 81.6 + 78.6 (3.40)

Verificando al corte

Pin conector

Fig. 3.9 Pin conector a corte.

El pin esta solicitado a corte en 04 secciones (Ar): a-a; b-b; c-c y d-d.

Ar= 4 (3.14xD%/4) = 11309.8 mm2

Considerando un acero SAE 4140, con un FS = 3 el esfuerzo admisible al corte resulta:
Taam = 0.8 x54.1/3 =14.42 kg/mm?2

De (3.36), la carga aplicada es:
P= 26060 kgf
El esfuerzo cortante calculado resulta:

7. = P/Ar = 26060 kgf/ 11309.8 mm2 = 2.30 kg/mm?2

Como: Tadm > Tc Se acepta el diametro propuesto para el pasador.

Carro Acoplador.

A patrtir de las reacciones calculadas para el pin y dimensiones del terminal G416 para

cable de 32mm, se determinan las medidas para el carro acoplador.

Se sabe Vg =17916 kgf
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El esfuerzo admisible para la propuesta ASTM A36: 6,4m = 8.4 kg/mm2 (FS: 3)

De donde: Ogam = Vg/Ar
Siendo el area resistente: Ar= 17916 /8.4 = (w-60)43 = 2132.85 mm2
El ancho w, requerido resulta: w =110 mm

Por lo que las dimensiones de cancamos del carro acoplador quedan definidas segun la
fig.3.10:

960

Fig. 3.10 Disefio y dimensiones propuestas para el acoplador de muestras.

Disefio de ejes laterales:

Los 4 ejes laterales se desplazaran a través de una carrilera vertical.

Fig. 3.11 Reacciones (Pr) en los ejes laterales por efecto del torque T (Vista de planta)

El torque maximo (T) resultante en el cable durante el ensayo segun la tabla 3.5 es:
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T =97 kg.m = 100kg.m (3.41)
Proponiendo como distancia entre rodamientos (Lr):

Lr=0.5m (3.42)

La carga necesaria para contrarrestar el torque es:

B = —100—200k 3.43
r= =95 = 200kef (3.43)
Como se trata de 4 ejes, cada uno recibe una carga de 50kgf.
Considerando el calculo como una viga en cantiléver, siendo la longitud propuesta
para el cuerpo (La):
La =0.2m (3.44)
El momento maximo resulta:
Mmax= (Pr/4)((Lr — La)/2)) = 50 kg*0.15 m = 7500 kg-mm (3.45)
El modulo de seccién requerido es:
S = Mmax/o.4, = 7500/8.47 = 885.5 mm? (3.46)
Resolviendo, el diametro del eje resulta:

n.de3
S=—F— = de=21mm (3.47)

Cargas en los ejes laterales al usar poleas de 440 mm de diametro.

Para una relacién (D/d) igual a 20, con un cable de 32mm de didmetro, se requiere
una polea de 640mm (fig 3.3), mientras que para un cable de 22mm, la polea
requerida es 440 mm (fig 3.12).

Fig.3.12 Angulos formados entre la linea axial de
la carrilera y el cable 22 mm.
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En este Ultimo caso, se genera una componente de carga horizontal (Cx ), la cual
debera sumarse a la carga originada por el torque. El angulo entre la resultante C vy el

eje de la carrilera vertical sera de 12° y ocurre cuando el carro acoplador esta cerca de

la polea.

Calculo de Cx al ensayar un cable d=22mm.

Fig.3.13 Componentes Horizontal y Vertical de la carga de ensayo C para cable de 22 mm.

De la tabla 1, se sabe que la carga de ensayo a 30% MBL para el cable de 22 mm es
10.84 t, es decir

Cy=10.841 (3.48)

Cuando el carro se encuentra en el centro de su trayectoria el Angulo formado por la

vertical y el eje del cable bajo traccion es:

a 1= 2.06° (3.49)

La componente horizontal de la carga es:

Cx;=tan (a 1) Cy =tan (2.06°)*10.84t = 0.39 t (3.50)

Cuando el carro se encuentra cerca de la polea (fig. 3.13) el angulo formado por la

vertical y el eje del cable bajo traccion es:

ao=12° (3.51)
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La componente horizontal resulta:

Cx,= tan (a 2) Cy= tan (12°)*10.84t = 2.25 t (3.52)

Calculo de Cx al ensayar un cable d= 26mm.

De la tabla 1, la carga de ensayo a 30% MBL para el cable 26 mm es 15.92 t.

Cyj =15.92t (3.53)
Cuando el carro se encuentra en la parte central de la carrilera el angulo formado por
la vertical y el eje del cable bajo traccion es:

ajl=1.24° (3.54)

La componente horizontal de la carga es:

Cxj1=tan (aj 1) Cyj=tan (1.24°)*15.92t = 0.34 t (3.55)

Cuando el carro se aproxima a la polea el angulo formado es:

aj2=6.70° (3.56)

Luego la componente horizontal resulta:

Cxj2=tan (« j2) Cyj= tan (6.70°)*15.92t = 1.87 t
(3.57)

Cxp= 2.25 t representa la mayor carga en la direccién horizontal y ocurre al ensayar el

cable de 22mm.Por otro lado el torque calculado con 3.48 en 3.19 resulta:

T= 30 kg-m (3.58)

Reemplazando datos en 3.43 la carga en cada eje para contrarrestar el torque resulta:

Pr/4= 15 kgf (3.59)

Es posible despreciar dicho valor por ser bajo comparandolo con la carga de 2.25 t.
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Calculo del soporte de los ejes laterales:

Cx,

Cx,/2 b

Lrm= 400
y X
sz/z h =100
z
Lc=200

Fig. 3.14 Cargas en los ejes laterales por efecto de la carga Cx,

De 3.52, la carga Cx, es 2.25 t, la cual se reparte entre los ejes laterales del lado

superior del carro acoplador
Cx,/2 = 2250/ 2 = 1125 kg-f (3.60)
Con 3.60 y a partir de dimensiones mostradas en la figura 3.14:
Mmax = Cx, (Lr — Lc)/2 = 1125 kg*0.10 m = 112500 kg-mm (3.61)

Para un esfuerzo admisible (o,4,,,)igual a 8.47 kg/mm2 (ASTM A36, factor de seguridad

igual a 3), el médulo de seccion requerido es:

S = Mmax/o,4y) = 112500/8.47 = 13282 mm3 (3.62)

Proponiendo una seccidn rectangular de altura (h) igual al espesor del carro acoplador
(fig. 3.14)

h=100 mm (3.63)

El ancho minimo de la base (b) resulta:
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Calculo de los ejes frontales:

Fig. 3.15 Cargas Pr en los ejes frontales por efecto de la carga reciprocante.

Como se vera en 4.20, la maxima carga reciprocante a aplicar durante el ensayo del
cable de 32 mm en los 02 los ejes frontales serd de 1600kgf. La carga por eje resulta:

Pr = 800 (3.65)

Proponiendo una distancia entre rodamientos (L) igual a 160 mm, el momento maximo

resulta;

Mmax= Pr = L /2= 64000 kg mm (3.66)

Para un esfuerzo admisible (o,4,) igual a 8.47 kg/mm2 (ASTM A36, factor de seguridad

3), el médulo de seccion requerido es:

S = Mmax/0,4y, = 64000/8.47 = 7556 mm3 (3.67)

Resolviendo para un eje circular, el diametro del eje resulta:

. de3
S = 372 = d, =425 mm (3.68)
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3.2.4 Disefio de la carrilera vertical del carro acoplador.

De 3.50 y 3.59 se tiene que las reacciones en los puntos de apoyo de la carrilera son:

Cr=390/2 + 15*2 kgf =225 kgf (3.69)
Cr Carrilera - \wcr _%_ Perfil W
A & /

‘

L/2

Cx, + Pr/4

450 kef 5100 mm m <:|

Carro acoplador

Cr

Fig. 3.16, DCL Catrrilera vertical.

El momento méaximo resultante para una distancia (L) de 5100mm propuesta para la
carrilera es:

Mmax = Cr = L/2 =225 *5100/2 = 573750 kg-mm (3.70)
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Para un esfuerzo admisible igual a 8.47 kg/mm2 (ASTM A36, FS= 3), el modulo de

seccion requerido es:

S = Mmax/0aqy, = 573750/8.47 = 67739 mm3 (3.71)

Se selecciona el perfil W4x13 con médulo igual a S= 89473 mm3.

Verificando la_deflexion:

—PI3

=— 3.72

Donde las caracteristicas del perfil W4x13 propuesto son:
E= 20390 kg/mm2 Médulo de elasticidad.

I= 4703415 mm4 Momento de Inercia.

Reemplazando en 3.72, la deflexion resultante es:

_ —450 % 51003
Fuax = 48 20390 * 4703415

= 12.96mm (3.73)

Si se establece como deflexién admisible:

=—=——=10.20 3.74
Jaam = 555 = 500 mm (3.74)

Como fyax > faam NO se acepta el perfil propuesto.

Entonces se propone el perfil W5x16, luego resolviendo de modo similar a 3.73 la

deflexion méxima resulta:

Fuax = 7.38 mm (3.75)

Como estavez fyax < faam S€ acepta el perfil W5x16 propuesto.
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3.2.5 Disefio de las poleas para cables de acero.

El disefio de una polea o roldana para cables de acero comprende 3 aspectos basicos:

la geometria, el material y su resistencia.

Los aspectos geométricos, tales como, diametro primitivo, altura de pestafia, radio de

la canaleta entre otros del presente disefio han sido tomados de la norma ISO 4308-
1:2003- E (ANEXO VI). Angulo entre 30 — 60°, radio en el rango 0.525d hasta 0.550d,
siendo lo éptimo 0.5375d, donde (d) es el diametro nominal del cable de acero, el perfil

del fondo debe ser circular, la altura de pestafia no debe ser menor a 1.5d

Con respecto al material, se consideran las propuestas de material endurecido en la

zona de contacto con el cable, esto para evitar el desgaste prematuro de la polea lo que
redundaria en un rapido deterioro del cable [1, p.228], la roldana en el presente proyecto

sera de dureza superficial 50 HRc, forjadas por rodillos (ANEXO VII).

El disefio por resistencia de la roldana se basa en la metodologia propuesta por

Hellmut Ernst [6], y con el propésito de definir las caracteristicas basicas de las poleas
se proponen las siguientes hipotesis de célculo:

e Los radios estaran solicitados a compresion.

e La llanta estara solicitada a flexion.

Célculo de las fuerzas radiales (compresion):

Se propone el DCL mostrado en la figura 3.17, de una seccion de polea.

Fig 3.17, DCL seccion de polea para cable de acero [6, p.28]

A partir de las cargas S, se calcula la fuerza radial Pc mediante un poligono de fuerzas

o empleando la férmula:
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P, = ZS(sen%) (3.76)
Donde:
$=25000 kgf Carga aplicada al cable (Valor redondeado).
y =180 Angulo de contacto cable polea
Reemplazando en 3.76:
P. = 2% 25000 (sen?) = 50000 kgf (3.77)

Caélculo a Flexién de la llanta:
Para el cable de 32mm, el didmetro de la polea (De) es 640 mm, luego la longitud de la

llanta es:

Ly, = m.De = 7 % 640 = 2010.6 mm (3.78)

Considerando el angulo de 60° entre radios, la distancia libre de la llanta resulta:

60
L= Ly hom 2010.6 * e 335.1mm (3.79)

Considerando la llanta como una viga con apoyos simples en sus extremos y con carga
distribuida se tiene:

q (kg/m)

>
O

Fig. 3.18 DCL, seccion de polea considerada como viga bajo carga distribuida
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Si la carga P se distribuye en el diametro proyectado de la polea (De), y el momento
flector maximo en la distancia libre L de la llanta resulta:

Mmax = qlL?/8 = 50000/640%335.1*335.1/8=1096250.75 kg-mm (3.80)
Para un esfuerzo admisible (o,4,,) igual a 8.47 kg/mm2 (ASTM A36, factor de seguridad

3), el médulo de seccidén requerido es:

S = Mmax/0aqm = 1096250/8.47 = 129427.5 mm3 (3.81)

Se propone un espesor de plancha de 24 mm (minimo 0.75d [7]) y luego se determina
la altura minima a partir del médulo de seccion:

La altura (h) resulta:

b. h? 24 * h?
S = = 1294275 =

= h=180mm (3.83)

Siendo la distancia libre entre el diAmetro exterior (De= llanta de la polea) e interior (Di =
cubo de la polea):

D, = (De — Di)/2 = (640 — 280)/2 =180 mm (3.84)

Como h < D, ; Se acepta el espesor propuesto para la llanta.
Verificacién de la estabilidad a Compresion.

Si se propone como ancho (a) del radio, a= 335 mm

El radio de giro resulta:

r=e/V12 = 24/\/12 = 6.93 mm (3.85)

Considerando un factor de empotramiento K= 1 (articulada — articulada), la relacion de

esbeltez resulta:

Re=K+D, /r=1%180/6.93 = 25.97 (3.86)
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Siendo

E: 21092 kg/mm2 Modulo de elasticidad
Sy: 25.4 kg/mm2 Esfuerzo de fluencia

La relacion de transicion de esbeltez (constante de columna) es:

2m2E 2*m2%21092
Cc = = =72.23 3.87
¢ Sy ’ 254 (3:87)

Como Re < Cc, la columna es corta, se usa la ecuacion de J.B. Johnson [8]:

2
Py =4 1—S—y'(¥)

"N 4.2 E (3.88)
Siendo:
A: 24*335=8040 kg/mm2 Area de la seccion propuesta
N: 3.00 Factor de Seguridad.
Reemplazando datos en 3.88, la carga critica P., resulta:
1x171)?
P = 8040+ 22 |1 254reren) 61265 k (3.89)
= * . — = .
er 3 4.72.21092 g
Como P. < Pcr Se acepta la geometria propuesta.

3.2.6 Disefio de los ejes de las poleas.

Los ejes de las poleas actuardn como soportes, es decir no trasmitirdn torque. Estos
trabajaran en voladizo como se muestra en la Figura 3.19. La carga a aplicar seré la
sumatoria de 02 lineas de cable (2P), el peso de la polea (Pp) y la fuerza diferencial 4S
que genera el desplazamiento del carro acoplador (el calculo de dicha fuerza se efectla

en el acapite 4.3 del capitulo 1V).
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ﬂ R1 R2

2P +Pp + A4S

Fig. 3.19 Cargas sobre el eje de poleas.

Donde:
El peso de la polea: Pp= 82 kg
Las fuerzas en cada linea de cable: P=0.3MBL=24459 kgf
Fuerza diferencial: AS= 1600 kgf.

Luego las cargas de disefio serian:
Carga resultante superior:
Ps = 2P + AS + Pp = 2*24459+1600 + 82 = 50600 kgf (3.90)
Carga resultante inferior:
Pi = 2P + Pp = 2*24459 + 82 = 49000 kgf (3.91)
Calculo de las reacciones:

A partir de la figura 3.19, se plantean las ecuaciones de momento y sumatoria de

fuerzas:

Y. Mg,=0 50600 (0.259 + 0.907) — R1(0.907) = 0 (3.92)

Y F=0 50600 — R1+ R2 = 0 (3.93)
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Fig. 3.20 Diagrama de Momentos y Cortantes en el eje de poleas.

Resolviendo se tiene:

R1=65049  kgf

(3.94)
R2 =-14450 kof
Los momentos flectores superior (Ms) e inferior (Mi) respectivamente son:
Ms = Ps xa = 50600 * 259 = 13105400 kgf.mm
(3.95)

Mi = Pi*a =49000 * 259 = 12691000 kgf.mm

Para un esfuerzo admisible (o,4:,) igual a 18.03 kg/mm2 (AISI 4140, factor de seguridad

3) [9], el mbdulo de seccibn maximo requerido es:

S = Mmax/o,y,) =13105400/18.03 = 726866.3 mm3 (3.96)

Resolviendo para un eje circular, el diametro del eje resulta:

m.d,>
S = 37 = d. = 194.90mm (3.97)

Célculo del esfuerzo equivalente o de Von Mises:

Célculo del esfuerzo de corte maximo en el gje [8, p. 103],
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4V 4%50600 kgf

_ _ _ 2 _
Tmax = Txy = 377 3. 508648 mmz - 220 kg/mm (3.98)

Calculo del esfuerzo equivalente:

Ooq = J(af + an)2 +3(1,2 + 1,2) = /(18.03)% + 3(2.262) = 18.45 kg/mm?

(3.99)

Célculos a Fatiga:

1 1T - ¢

(a)

Fig. 3.21 Dimensiones del eje de poleas (a). Carga pulsante (b).

La carga de 1600 kgf, necesaria para el desplazamiento del acoplador de muestras,

generara un esfuerzo pulsante en el gje.

Con 3.95 y 3.96 los esfuerzos superiores (o ) € inferior respectivamente (of; ) son:

M
0fs= — = 18.03 kg/mm2
(3.100)
i
op;= - = 17.47 kg/mm2
El esfuerzo medio es:
1 1
Tfm =3 (075 + 07;) = 5(18.03 + 17.47) = 17.75 kg/mm? (3.101)
El esfuerzo alternante es:
1 1 X
Ofq = E(afs —05) = E(18.03 —17.47) = 0.30 kg/mm (3.102)

En la tabla 3.9 se muestran los factores que afectan la resistencia a la fatiga del eje.
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Factor Valor Descripcién
Cs 0.85 Coeficiente de superficie
Ct 0.58 Coeficiente de tamafio
Cremp 1 Coeficiente de temperatura
Cearg 1 Coeficiente de carga
C. 0.9 Coeficiente de confiabilidad
B 2.41 Factor de concentracion de esfuerzos

Tabla 3.9 Factores de Fatiga aplicables al eje de poleas.

NOTA: En ANEXO VIII, se muestra como ejemplo la determinacion de estos factores pero para el eje motriz.

Luego la amplitud del esfuerzo aumentada por los factores resulta:

e = £ —( eAL )030—163k 2
7 fa = CsCtCtemCeargCe %= \085+058+1%1%09) ~ g/mm
(3.103)
Las propiedades del acero SAE 4140 (DIN 17200 — 42CrMo4) son:
o= 81.6 kg/mm2 Esfuerzo maximo a traccion.
Opair = 45.9 kg/mm2 Esfuerzo pulsante a flexion.
or = 54.1 kg/mm2 Esfuerzo de fluencia.
Célculo del factor de seguridad a la fatiga:
1 opm 05 1775 163
— =17 = FS =3.95 3.104
FS™ o  ou 816 T3mo = ( )
FS=3.95 OK!
Célculo del factor de seguridad a la fluencia:
__ OLim __ 2 _ 54.1 — I
FS = _oeq v Toas = F§S=293 ... OK! (3.105)
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3.2.7 Calculo del soporte de poleas

La figura 3.22, muestra las cargas y reacciones en el soporte de poleas:

Fig 3.22 Soporte de poleas.

De 3.94, se sabe:

R2=-14450  kgf

(3.106)
R1=65049  kgf

Calculo de la columna principal.

Segun se muestra en la figura 3.22, la columna principal estara solicitada a compresion.

Para esta parte del soporte de poleas se propone el perfil ANSI W12x65, cuyas

caracteristicas en el eje débil se muestran en la tabla 3.10.
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. Area lyy R
Design. (mm2) (mma4) Peso (kg/m) (mm)
W12x65 12322.56 72424268 93.7 76.71

Tabla 3.10 Caracteristicas del perfil propuesto para el soporte de poleas [10]

Siendo:
Lc=5600mm (Longitud de columna)

K= 1 (Factor de longitud efectiva)

La relacién de esbeltez resulta:

K.L 1x5660
R, = = =72. 3.107
£ r 76.6 35 ( )

Sabiendo que para el acero ASTM A992:

E= 20390 kg/mm2 Médulo de elasticidad

o, = 35.1 kg/mm2 Limite de Fluencia

Célculo de la constante de columna (Cc):

212E 212 * 20390
Cc= = =106 (3.108)
oy 35.1

Como Re < Cc, la columna es corta, se usa la ecuaciéon de J.B. Johnson:

KL\?
P.=A SL 1 _M (3.109)
cr "FS 4,12 E '

Siendo:

FS: 3.00 Factor de Seguridad.
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Reemplazando datos en 3.109, P, resulta:

35.1 35.1 * (72.35)2

P =12322.56 _2n P AESS)
cr * 412 20390

= 111266.6 kgf (3.110)

En este caso el valor de comparacion es R1 = 65049 kgf; Como R1 < Pcr , se acepta
el perfil propuesto.
Calculo de la columna secundaria.

En fig. 3.22 se muestra que la columna secundaria trabajara a traccion, luego el area
requerida es:

A =R2/o, = 14450/8.47 = 1706 mm2 (3.111)

El perfil propuesto WF8x15, presenta un area transversal igual a 2860 mmz2, por lo que
gqueda aceptado.

3.2.8 Calculo de los soportes del sistema tensor.

Fig. 3.23 Sistema tensor
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Los componentes del sistema tensor son el soporte del actuador hidraulico y el soporte

de polea tensora (incluye las barras guia, fig. 3.23).

Los soportes se aproximan entre si al trabajar a compresion el cilindro hidraulico.

a) Soporte del actuador hidraulico

Esta conformado por perfiles horizontales conectados mediante perfiles verticales. En
la parte inferior se apoya el cilindro hidraulico y en la parte superior se aloja un eje con

su correspondiente polea.
Célculo de los perfiles horizontales.

Se considera en el disefio 4 perfiles horizontales los cuales recibiran la carga distribuida

originada por el actuador hidraulico como se muestra en la figura 3.24.

q kg/mm

Fig 3.24 DCL soportes horizontales.

El momento maximo (Mmax) en cada perfil del soporte horizontal, considerando los
extremos empotrados se calcula con:
L2

q
M =— % — 3.112
max N, *oa ( )
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Donde:
L: 485 mm Longitud propuesta para el perfil.
P= 52000 kof Carga en el cilindro.
g= 107.22 kgf/mm Carga distribuida.
Ng= 4 Numero de soportes horizontales debajo del cilindro.

Luego, el momento maximo por cada perfil resulta:

y g L* 1072 4852
= — ¥ — = —— %
MAX=N"24T "2 T4

= 262708 kg.mm (3.113)

Para un esfuerzo admisible (g,4) igual a 8.47 kg/mm2 (ASTM A36, factor de seguridad

3), el médulo de seccibén requerido es:

S= Mmax /G aqm =262708 /8.47 = 31016.3. mm3 (3.114)

Se propone un espesor de plancha de 12.7 mm

Luego la altura (h) resulta:

b.h? 12.7 = h?

S = S 31016.3 = o = h=121mm (3.115)

Calculo de la deflexibn maxima en cada soporte.

i G/ 3.116
Y T Ng+384 xExl Nsx192%ExS«h (3.116)
Donde:
E= 20390 kg/mm2 Modulo de elasticidad del Acero A-36
L= 485 mm Longitud entre apoyos.
Reemplazando datos la deflexion méaxima resulta:
52000 * 4853
- = 0.1mm (3.117)

Y = 4+192% 20390310163 * 121

La deflexion maxima por milimetro para una precisién moderada (R. Mott p. 777) es:
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Ys = 0.0005 mm/mm (3.118)

Por lo que la deflexibn maxima permitida en el perfil propuesto sera

Yperm = L *Ys = 485 mm * 0.0005 mm/mm = 0.2425mm (3.119)

Comoy < Yperm. Se admite el perfil propuesto.

Célculo del tamafio de garganta (a) para el cordén de soldadura

La carga del cilindro estara repartida en 4 planchas de 1/2”. Los cordones de soldadura

estaran sometidos a esfuerzos de flexion y corte (Figura 3.25).

De 3.113 se sabe que el momento flector en las planchas es Mmax = 262708 kg. mm

Donde el modulo resistente de la soldadura a flexion es:

axh® ax2x121?
6 3

Las tensiones en el plano abatido son:

W = 4x =9760.6 x a (3.120)

Flexion:
Mmax 262708 2691
= = = 3.121
Mmax = T T 97606+a  a (3.121)
Corte:
P 52000 26.86
ta = (3.122)

=Ns*4*a*h=4*4*a*121_ a

Fig 3.25 Planos y tensiones de la garganta de soldadura.

Las correspondientes tensiones en la garganta son:
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nmax 2691
g = =
V2 a
_ _ P _ 26.86 (3.123)
Ta =ta = =
2xaxh a
m=20

Se propone el material acero St 37, tipo de carga pulsatoria, costura angular plana,

clase Il, ANEXO XI— Tabla 1, cuyo esfuerzo admisible es igual a:

Ogam = 5.1 kg/mm? (3.124)

Usando el criterio EA 95. Igualando el esfuerzo admisible (o,4,,) con el esfuerzo de

comparacion (a,,), Y reemplazando los valores de 3.122 se tiene:

Oco =\/02 + 1.8(tn? + 1a?) (3.125)

De donde despejando, el tamafio de garganta (a) resulta:

o) 26.91% + 1.8x26.862

a® = RE = a=88mm (3.126)

Dicho valor esta dentro del rango de tamafio de garganta requerido: 0.7 x e= 9mm.

Resumiendo: Se disefiaran las bases horizontales con 04 Planchas A-36 de 12.7 mm X
190 mm de alto (segun lo calculado la altura minima es 121 mm), con cordones de

soldadura de garganta minima 9 mm.

Célculo de los perfiles laterales.
Estos perfiles actuaran como elementos de conexidn entre los soportes superior e inferior
ya calculados, por lo que estaran solicitados a cargas de traccion durante el empuje del

cilindro hidraulico.
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Fig 3.26 Soporte lateral vertical.

Para un esfuerzo admisible (o,4m,) igual a 8.47 kg/mm2 (ASTM A36, FS=3), el area

resistente requerida por cada soporte es:

A= F/2 %044, =52000/8.47 = 6139.3 mm? (3.127)

Se propone planchas de e=12.7 mm, en acero A36, las que trabajaran a traccion,

corresponde entonces verificar el largo (L) requerido.

B Pc _ 52000
T (O gam)*2* e 847%2%x127

L = 241.7mm (3.128)

De disefia con plancha de 12.7mm, Largo 376 mm, reforzadas con perfiles U8”x11.5.

b) Calculo del soporte de poleatensora.

Esta conformado por un soporte horizontal en la parte superior, una estructura para el
alojamiento de la polea tensora en la parte inferior y barras conectoras de seccion

circular con extremos roscados tipo esparragos.
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Fig 3.27 Componentes del soporte de polea tensora.

Célculo de los soportes Base:

Si se traza un plano diagonal en el cuerpo del soporte, la distancia entre apoyos es de
418 mm, luego calculamos el momento en el centro considerando la mitad de la carga
puntual generada por el actuador. Se asume una seccién de espesor igual al diametro
de los agujeros 54mm y alto 200mm, se calcula si el esfuerzo es menor que el admisible
para el acero ASTM A36 ( 0 4gm = 8.47 kg/mm?2).

418 mm

/ 418 mm

Fig 3.28 DCL, soporte superior.

Momento:

52000 x 418
M= — s - 2717000 kg-mm

(3.129)

Modulo de seccion:
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_ bxh* 54 x200?
6 6

= 360000 (3.130)

Esfuerzo calculado:

2717000

2727099 _ 3.131
360000 7.54 kg/mm2 ( )

O cal =

Como 0 .4 £ 0 4am Se acepta el perfil propuesto.

Célculo de los conectores verticales:

Se proponen como conectores verticales barras de seccion circular con extremos

roscados los cuales estaran solicitados a traccion como se muestra en fig 3.29.

Para un esfuerzo admisible (g,4,) igual a 13.25 kg/mm?, AlISI 4140, FS=4, el area

resistente requerida por cada conector es:

A= P/4x 044, =52000/4*13.25 = 981.1 mm? (3.132)

Se selecciona la rosca métrica M42 x 4.5 (ver tabla 1 del ANEXO XIl), cuya area de

esfuerzo es 1121 mm2.

Longitud minima de la zona roscada:

Segun UNE 17704, la rosca M42 x 4.5 tiene las dimensiones:
Dmed.= 39 mmy Dinf.=37.7 mm

Por lo que la longitud minima roscada es:

4At 49811
T*Dpog T *39

Le = =32mm (3.133)
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Célculo del soporte tensor:

Como se muestra en la figura 3.29, la excentricidad entre las fuerzas de las barras
conectoras y la muestra de cable de acero es de 257 mm. El momento que se genera

debido a ello debe ser absorbido por las barras guias empotradas al bastidor principal.

Barras guias

./ Soporte tensor\

@Db
P
Fig 3.29 DCL, soporte tensor.
Momento generado por la excentricidad:
M =P %257 = 5200 kgf x 257mm = 13364000kg. mm (3.134)

Célculo del didametro de las barras guias (se usa el acero AISI 4140, FS=3):

™ D, M 13364000
32 2x044m 2x17.67

= D, = 156.7 mm (3.135)

El esfuerzo cortante por torsion en el soporte tensor, usando la formulacién de Mott:
Tmax = T/0Q (3.136)
Donde:

Q = b*h?*/(3 + 1.8(h/b)) (3.137)

De la figura 3.29, h=700 mmy b =376 mm.

Luego reemplazando en las ecuaciones anteriores, el esfuerzo cortante torsional
resulta:

Tmax = 0.46 kg/mm2 (3.138)



El esfuerzo cortante por la carga vertical es:

F 52000 kgf
' = 47376 (700 — 200)mm2

= 0.277 kg/mm?2

El angulo de torsion:

_ T =L
T Gx*K
Donde:
_ 3 [1_ hoo (/D]
K=bxh®[>-0215(1-%C5)|=430E10
Ademas:

G = 8080 kg/mm2 (Modulo de rigidez del acero A36)

L =741 mm (longitud entre barras guias)

Reemplazando datos:

oL T L _ 13364000 * 741 * 180
T G*xK  8080%430E10x*m

= 0.00163 grados
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(3.139)

(3.140)

(3.141)

(3.142)

Como el material, ASTM A36, con esfuerzo admisible en corte igual a 5 kg/mm2 (con

FS= 4), presenta deformacion angular minima, la propuesta queda aceptada.

NOTA: Por tratarse de un componente de configuracibn compleja se verifican los

calculos usando la plataforma FEM del programa Autodesk Inventor (Fig. 3.30) , se

observa que el esfuerzo maximo es 5.072 MPa, esto es 0.52 kg/mm2, aceptable.

Fig 3.30 Esfuerzo en el soporte tensor, segun FEM Inventor
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CAPITULO IV

SISTEMA RECIPROCANTE

DISENO Y SELECCION DE COMPONENTES

El sistema reciprocante propuesto para el presente proyecto, esta basado en el principio
de un mecanismo de 4 eslabones. Este mecanismo se encargara de dar el movimiento
lineal vertical al carro acoplador y este a su vez desplazara la probeta de cable de acero
sobre las poleas causandole el efecto consecutivo de flexion y enderezamiento.

En el presente capitulo se determinan las relaciones dimensionales entre los
componentes que conforman el sistema y las cargas a vencer. Se plantea el analisis y
sintesis del mecanismo luego se efectian los célculos aproximativos estéticos y
finalmente se realizan los calculos dinamicos para la seleccibn o disefio de los

componentes.
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4.1 Dimensionado del sistema reciprocante.

Conjuntamente con las dimensiones ya definidas en el capitulo anterior, mediante
iteraciones se proponen las dimensiones del sistema reciprocante. Complementando
ambos sistemas se tiene un dimensionado aproximativo total de la maquina a disefiar
(ver Fig. 4.1)

4.1.1 Carrera del mecanismo.
Para evitar los choques por interferencias de los terminales tipo sockets de la muestra
con las poleas, el desplazamiento vertical del carro acoplador se limita a 4434mm.

SH7D 5870 6735

© D { »
L U e i - f

.

Fig. 4.1 Esquema dimensional y carrera de la maquina de ensayos.

4.1.2 Resultados esperados en la muestra a ensayar.
Se esperan los siguientes numeros de flexion y niveles de deterioro en cada tramo de

la muestra por cada ciclo de la maquina:

IDA 4.40m 3.30m 2.20m 1.10m

Fase O
Fase 1

Fase 2
Fase 3
Fase 4

Fase 5
Fase 6
Fase 7
Fase 8

Numero de flexiones

VUELTA

Flexion completa (Nrev) 2 1 1 0
Flexion simple (Nsim) 0 1 0 1

Fig. 4.2 Niveles de deterioro esperado en una probeta ensayada de cable de acero.
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4.2 Célculo del tiempo de ensayos.

El tiempo de ensayos es un criterio importante a considerar para la seleccion de los

componentes tales como los rodamientos. Para calcular el nimero de ciclos de flexion,

se toman las ecuaciones 1.50 y 1.51 de Feyrer [1]. Ecuaciones que fueron verificadas

experimentalmente por Onur e Imrak [2].

Estableciendo como variables de ensayo:

S$=160000 N

Sy = 1N

d=32 mm

dyo =1mm

D/d=20

1/d= 31.56

Ry = 1960 N/mm?

(carga por linea de cable de 32mm, 20% MBL)
(factor de unidad)

(diametro del cable)

(factor de unidad)

(relacion de diametros polea y cable)

(relacion longitud de flexion y didmetro de cable)

(Grado del cable de acero)

De la tabla 1 ANEXO XIlI, se selecciona el cable serie 8x36, luego en la tabla 4.1 se

muestran los valores de las constantes b; para vida a rotura (N).

bo

by

b, bs b, bs

-1.327

0.029

6.241 -0.32 -1.613 1.2

Tabla 4.1 Constantes b; para calcular la vida a rotura (N)

Con dichos valores se obtienen los valores a; [1, p.274]

Ecuacién Valor a;
by =ag+0.32x1gl6 — 1/(bs + lg60) a, = 1.2775
b =a; a; =0.029
b, = a, a, = 6.241
b, = a, a, =-—1.613

Tabla 4.2 Constantes a; para calcular la vida a rotura (N)
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e Cédlculo del numero de ciclos de flexién simple, ecuacién 1 ( Nygim )

Reemplazando las variables de ensayo y los valores a; en 1.50 se tiene:

160000 * 12 160000. 12

lgN = 12775 +0.029.lg———>— + 6241120 — 1613 lg————

*1g 20

(4.1)
Resolviendo, resulta:

Nisim = 72092  Ciclos de flexion simple.

e Calculo del numero de ciclos de flexion simple, ecuacion 2 (Nogim )

Luego reemplazando datos en la segunda ecuacién 1.51, se tiene:

600000. 1960
—04 1g—> +6.241-032.1g32 +

IgN = —1.327, + (0.029 — 1.6131g 20) <1g7 Alg s

1
12 +1g31.56

4.2
Resolviendo , resulta:

Nygim = 68065  Ciclos de flexién simple.

e Célculo del numero de ciclos de flexion completa ( Ny )

a

D
Nyey = Qg * Nisima1 ) (E) (4.3)

Donde los factores de correccion a; estan indicados en la tabla 2 del ANEXO XI1I:

ap = 9.026
a = 0.618
a, = 0.424

Reemplazando datos se tiene:

640\ 0-424 .
Nyop = 9.026 * 720920618 « (5) = N,,, = 32310 ciclos (4.4)
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En la norma ISO 4308 [3], se recomienda como tiempo de espera antes de una proxima
flexion:
t=0.255 s (45)

Fig. 4.3 Longitud libre (L,) antes de la proxima flexién.

En la figura 4.3 L, es longitud libre antes de la proxima flexién. Si establecemos la

longitud libre como 10% adicional a la longitud flexionada L,, entonces:

0
L,=110%L; = xmx(D+d)= * 7 * (0.640m + 0.032) = 1.16m (4.6)

De 4.5y 4.6 la velocidad resulta:

v=1L,/t =1.16/0.255 = 4.35m/s @7

Si establecemos como velocidad maxima:
Vmax = 4m/s (4.8)
Un ciclo (ida y vuelta) demoraria:

gt g A 4.9
= * = * = 4. .
¢ Vmax 4m/s s (4.9)

Entonces el tiempo total en horas requeridas para ensayar un cable de 32 mm al
20%MBL seria:
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2.22s 1

*

=109, 4.10
ciclo 3600 199k ( )

Tt = Ny, * t, = 32308 ciclos *

En la tabla 4.3 se muestra un resumen del nimero de ciclos y horas aproximadas de
duracion de cada ensayo. Estas horas fueron calculadas mediante la anterior
metodologia, segun el didmetro del cable y carga aplicada.

( Ciclos) ( Horas)

d (mm) 10 % MBL 20%MBL 30% MBL 10% MBL 20%MBL 30% MBL
22 85163 35094 20893 52.5 21.6 12.9
26 79845 32903 19589 49.2 20.3 12.1
29 79354 32700 19468 48.9 20.2 12.0
32 78401 32308 19235 48.3 19.9 11.9

Tabla 4.3 Resumen de ciclos/horas segun la carga aplicada.

Es conveniente mencionar que gran parte de los ensayos se realizaran considerando

20% MBL, excepcionalmente podran realizarse ensayos a 10% 0 30%MBL.

4.3 Calculo de laresistencia al desplazamiento del acople de muestras.

Cuando un cable de acero se desplaza sobre poleas existe pérdida de energia debido
al efecto de la friccién interna y la rigidez de sus alambres y adicionalmente debido a la
friccion de los rodamientos de las poleas. [1, p. 297]. Este diferencial de energia a
vencer, necesario para producir el movimiento del carro acoplador, sera calculado en

base a los estudios de Gibson-White, Feyrer y Hellmut (Rubin).

Hellmut explico esquematicamente (Fig. 4.4) como la friccién interna equivale a
incrementar el brazo de palanca en el ramal conducido mientras que al mismo tiempo

se reduce el brazo de palanca en el ramal conductor [4].

TS —-AS

Fig. 4.4 Movimiento de un cable de acero sobre polea [1, p. 297].

o
o
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Gibson-White [5], indicaron que el diferencial de fuerza (4S) se calcula considerando la

relacién D /d y la tension aplicada al cable de acero segun la tabla siguiente:

D/d Fuerza motriz por polea seglin % de tensién en el cable
10 2.1
20 0.8
30 0.5

Tabla 4.4 Relacién del % de fuerza motriz segun relacion D/d [5, p.67]

Por ejemplo, sea la carga de 24500 kgf aplicada al cable 32mm y relacion D/d=20,

AS, =
Y100

* 24500 = 196 kgf (4.11)

Entonces la fuerza necesaria para mover el cable alrededor de 6 poleas seria:
AS = 6% AS, = 6 %196 kgf = 1180 kgf (4.12)

Por su parte, Feyrer [1, p.300], resume en la tabla 4.5, los valores de eficiencia para

cada relacion D/d y un esfuerzo especifico dado S/d? (N /mm?).

Tabla 4.5 Eficiencia del cable de acero en %, dados un esfuerzo especifico S/d? y
una relacion D/d. Adaptado de Feyrer, [1, p 300]

Calculando para la carga maxima de 24500 kgf, para el cable 32mm, los porcentajes

de eficiencia indicados en la tabla 4.5 y la relacion de disefio D/d=20,

AS

- = 4.13
Tog * 24500 = 245 kgf (4.13)



106

Luego para 6 poleas la fuerza necesaria resulta:
AS = 6 % AS, = 6 * 245 kgf = 1470 kgf (4.14)

Rubin [4, p.45], plantea las siguientes ecuaciones para calcular la rigidez debido a

fricciones interiores (s):

Para cables de torcido Lang:

2 2

d 3.2
AS = 0.063 * F(S +300) = 0.063 * 5 (24500 + 300) = 250 kgf (4.15)

Para cables de torcido regular:

d? 3.22
AS = 0.09 * F(S +500) = 0.09 * ) (24500 + 500) = 365 kgf (4.16)
Donde:
d=3.2cm (didmetro cable de acero)
D= 64 cm (didmetro de polea)
S= 24500 kgf (carga por linea)

En la tabla 4.6 se muestra el % equivalente de la carga motriz respecto de la carga de

ensayo segun la direccién de torcido del cable:

Tipo de Torcido | Diam. Polea(mm) AS (kgf) %
Lang 640 250.0 1.02
Regular 640 365.0 1.49

Tabla 4.6 Diferencial de carga segun torcido del cable en una polea de 640 mm

Se estima que estos valores no exceden el 1% de la carga aplicada [4, p.67], por lo que
en el presente caso 250 kgf como carga requerida para vencer la rigidez del cable en

cada polea parece razonable.

Adicional al célculo anterior se debe hallar la pérdida por fricciébn en los rodamientos,

planteando para ello el diagrama de cuerpo libre mostrado en la Fig. 4.5.
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Fig. 4.5 DCL del sistema polea - rodamientos.

De la figura 4.5, propuesta por Hellmut, se deduce que la fuerza de friccion esta definida
por:

Ademas el momento necesario para vencer la friccion es:

Mf=f*%=.u*25*% (418)
Y por equilibrio:
D d, 640 110
S'*§=M*25*7=S'* i 0.0028 x 2 * 25000 * =s' =129 kgf
(4.19)
Donde:
d,= 110mm  Didmetro estimado para el eje
D= 640mm  Diametro maximo de la polea a emplear
S= 25000kgf Carga maxima a aplicar por linea de cable
H= 0.0028  Coeficiente de friccion para el rodamiento [6]

Luego la rigidez del cable y la fricciébn de los rodamientos calculada para 6 poleas

resultan:

6(s+s") = 6(250 + 12.9) = 6 * 262.9 = 1577 kgf (4.20)

Tabulando 4.12; 4.14 y 4.20 se obtiene:
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Autor Resistencia al desplazamiento
Gibson 1200 kg-f
Feyrer 1500 kg-f
Hellmut 1577 kg-f

Tabla 4.7 Resistencia al desplazamiento del acople de muestras. (Diversas fuentes)

Se establece 1600 kg-f como la carga para lograr el movimiento vertical del carro
acoplador.

4.4 Andlisis y sintesis del sistema de movimiento reciprocante.

La sintesis de mecanismos consiste en disefiar de manera aproximada la trayectoria
que debe realizar un mecanismo [7], luego mediante el analisis se calculan posiciones,
velocidades, aceleraciones y fuerzas presentes en las piezas componentes del
mecanismo, se comprueban dimensiones, movimientos y se realizan los redisefios
adecuados mediante técnicas de iteracion. En la metodologia del disefio (capitulo II) se
propone el mecanismo manivela balancin como el generador de la trayectoria deseada
debido a su simplicidad y naturaleza compacta. Como se observa en la Fig.4.6a, el
desplazamiento del balancin generaria un empuje en el carro acoplador, por lo que se
propone corregir esta situacion mediante una corredera longitudinal al cuerpo del

balancin como se observa en Fig. 4.6b.

{ {
|
T I~
o i
.{ . (a) L | . (b)

Fig. 4.6 a) Trayectoria semi-circular del balancin: empuje en el acoplador. b) Instalacién de

corredera en cabeza del balancin.
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En la Fig.4.7 se muestra la propuesta dimensional de los componentes basicos del

mecanismo (manivela, conector y balancin).

1682611

2000

24148
1000 /

T ~7

1300

P=—1353,2—+~

e 3000 =

Fig. 4.7 Propuesta dimensional del conector, manivela y balancin.

Para asegurar que el tiempo de ida y retorno sean iguales, se establece la relacion de
tiempos (RT), igual a 1, lo cual se aprecia cuando la barra conectora y manivela se

alinean estando el balancin en sus posiciones maxima superior y maxima inferior.
Evaluacién de las propuestas dimensionales de los eslabones:
Para asegurar que exista movimiento constante de los eslabones y que la manivela gire

completamente se verifican los valores dimensionales de la figura 4.7 y la ley de
Grashof.

Eslabén mayor + eslabén menor < Eslabon intermedio 1 + eslabén intermedio 2

2414.8 + 1000 < 2000 +1682.6 (4.21)

Como se cumple la desigualdad, por lo tanto, se cumple la ley de Grashof.
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Verificacion del anqulo de trasmision.

El angulo de trasmision permite determinar la efectividad con que la fuerza es entregada

al eslaboén de salida durante el funcionamiento del mecanismo.

20 e 2000

Fig.4.8 Angulos de trasmision del mecanismo manivela balancin (a) Minimo, (b) Maximo

Este angulo de trasmision y, es el menor angulo entre el eslabdon conector y el balancin,
ambos tomados en la unién articulada entre ambos eslabones. En la Fig. 4.8 se

muestran los angulos de trasmisién minimo ymin=44.15°y maximo Ymax=135.85°.

Como se recomiendan angulos de trasmision: 90° + 50° [7, p.39] y se verifica que los

angulos evaluados estan dentro de dichos valores, se acepta la propuesta dimensional.
4.5 Célculos estéticos del sistema de movimiento reciprocante
En este apartado se determinan las cargas y reacciones en el sistema reciprocante, se

aproximan las dimensiones e inercias de los eslabones en el mecanismo, luego con

dichos datos se realizaran los calculos dindmicos.
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4.5.1 DISENO DEL BALANCIN.

Fuerzas en el balancin.

En la tabla 4.8 se muestra que los mayores esfuerzos en el balancin ocurren estando la
manivela en la posicién de 245° y en la posicion de 65° .El giro de la manivela es en
sentido horario y la resistencia al movimiento del carro acoplador (S) ocurre en sentido

descendente y ascendente. (Fig. 4.9),

(b)

Fig. 4.9 Posiciones de mayor esfuerzo en el mecanismo.

Un ejemplo del célculo realizado para la posicion $=245° de la manivela, se muestra a

continuacion:

Determinacién de los angulos directores de las cargas resultantes.

Para que exista equilibrio en un eslabdn las fuerzas actuantes deben ser concurrentes.
Proyectando las direcciones de la fuerza resistente "S" y la fuerza longitudinal al eslabén
conector que pasa por "C", estos concurren en un punto "0” a partir del cual se traza
una linea hacia la articulacion A. Luego, con ayuda del programa Autodesk Inventor, se
miden los angulos directores formados con las coordenadas locales (xy) en el eje del
balancin, Fig.4.10
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360° - ¢ = 115°

Punto concurrente
Fig. 4.10 Fuerzas concurrentes en una de las posiciones de mayor esfuerzo.
Célculo de las reacciones en las articulaciones.

Siendo a; By 6 los angulos que forman cada resultante de fuerza con el eje local x, se

calculan las fuerzas en las articulaciones y las componentes de fuerzas en cada caso.

Fig.4.11 DCL del balancin para un angulo ¢ = 245° en la manivela



Célculo de la Reaccién en C
A partir de la Fig.4.11 y haciendo M, =0

S «*sen *xAB—C = sena x AC =0

Si: ¢ =245°
Y ademas: a= 44.88°;, = 37.82° y 6= 55.90°
S= 1600 kg-f

AB=3622.8 mm
AC=1682.6 mm

Luego en 4.22:
1600 * sen55.90 * 3622.8 — C * sen44.88 x 1682.6 = 0

La reaccion C resulta: C= 4043 kgf

Célculo de la Reaccion en A.

De la Fig. 4.11, haciendo ) Fy =0

—S*xsenf + C x sena — A xsenfs =0

Resolviendo A= 2492 kgf

Reacciones en Cy A considerando el giro completo de la manivela.
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(4.22)

(4.23)

(4.24)

Empleando las ecuaciones 4.22 y 4.24, se elabora la tabla 4.8, en la que se muestran

las fuerzas evaluadas en las articulaciones €y A en el balancin para cada &ngulo de

giro de 25° en sentido horario de la manivela. AB es la longitud variable del balancin.

En la fase 1, considerada como fase de arranque, la manivela presenta un angulo de

25° estando el balancin en la posicion horizontal
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Fase ¢ a B (7] C A C* Cosa C* Sena AB
1 25.0 51.9 29.3 90.0 3625.1 2564 -2236.8 -2853 3000.0
2 0.0 66.3 37.9 74.4 3115.8 2134 -1252.9 -2853 3115.0
3 335.0 83.5 54.1 64.2 2871.2 1742 -325.0 -2853 33316
4 310.0 78.7 79.4 57.8 2909.7 1525 -572.6 -2853 3546.6
5 285.0 62.0 69.5 54.2 3232.8 1661 -1520.2 -2853 3699.3
6 270.0 53.5 53.5 53.5 3547.2 1947 -2107.9 -2853 3730.3
6A 270.0 53.5 53.5 53.5 -3547.2 1947 2107.9 2853 3730.3
245.0 44.9 37.8 55.9 | -4042.7 2491 (2864.6 2853 3622.8
8 220.0 46.4 35.0 64.0 7239419 2465 272047 2853 3337.2
9 195.0 57.2 411 77.0 -3395.3 1967 1841.2 2853 3078.6
10 170.0 73.0 53.3 87.9 -2983.5 1563 873.8 2853 3002.0
11 145.0 89.3 71.8 73.0 -2852.9 1393 32.9 2853 3137.4
12 120.0 71.7 96.1 60.5 -3004.3 1468 942.3 2853 3446.1
13 90.0 53.5 53.5 53.5 -3547.2 1947 2107.9 2853 3730.3
13A 90.0 53.5 53.5 53.5 35472, 1947 -2107.9_ -2853 3730.3
14 65.0 44.9 35.3 60.3 |( 4042.7 )| 2536 (-2864.6 -2853 3455.0
15 40.0 46.4 28.2 78.4 “3940.7 | 2720 | 27191 -2852 3062.0

Tabla 4.8 Resumen de las fuerzas actuantes en las articulaciones C y A del balancin para

cada giro de 25° en sentido horario de la manivela.

En las fases 6A y 13A la fuerza C trasmitida por el ramal conector pasa del estado de
traccién a uno de compresion. En la tabla 4.8, se observa que la componente normal
de la fuerza C es de 2853 kg-f y es constante. Siendo alternante cuando la manivela

alcanza las posiciones de 90° y 270°.
Seleccién del perfil para el Balancin.

Se observa en el diagrama de cuerpo libre, Fig. 4.11, que el balancin estad sometido a
esfuerzos normales combinados, estos por efecto de cargas axiales y momentos debido
a flexibn en una misma seccion, el esfuerzo equivalente se calcula empleando el

principio de superposicion [8].

O, =0, +0, = xM/S £ F/A (4.25)
Donde:
0. =1+M/S Esfuerzo en el punto € producido por un momento flexionante
O = +Cx/A Esfuerzo en el punto € causado por la fuerza axial.

En la Figura 4.12, se muestra el balancin en la fase 7, ubicado segun sus ejes locales
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Fig. 4.12 DCL del balancin en la fase 7

Las reacciones resultan:
R, = 1325 kgf y Rgz= 1528 kgf (4.26)

El diagrama de cortantes y momentos flectores se muestra en la figura 4.13.

Fig. 4.13 DMC y DMF del balancin en la fase 7.

Propuesta
Se propone el acero ASTM A572 — Grado 50, Limite de Fluencia 34.5 kg/mm2,
resistencia a la rotura de 45 kg/mmz2, aplicando las consideraciones de fatigay un factor

de seguridad igual a 3 [8, p. 185], se tiene:

oqr = 0.50,; =0.5x45=225kg/mm?2 (4.27)
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Ogam = 22.5/3 = 7.5 kg/mm2 (4.28)

El balancin tendra la forma de una placa con un agujero central, que en este caso es

para ubicar los rodamientos, segun se muestra en Fig.4.14:

Bl BSpesor
/ \
] \
. il 1
o ] t = ~ »ox | w
\ 1 Rl ¥ !
\ /
'Y L f
M M
Donde: d=70 mm; w=200 mm; e=100 mm

Fig. 4.14 Placa con agujero central. Adaptado de Mott A-29 [8, p. A29]

Con los datos propuestos los factores de concentracion de esfuerzo [Mott, A-29]
resultan:

K. = 3.2 (Para traccion, con d/w=0.36)

K =1 (Para flexion, con d/w < 0.50)

Modulo de seccion calculado:

2
e xw
S = == 666666.7 (4.29)
Esfuerzo flector:
M 2571000
Wl 4o ¥ 1 -y 4.30
1 = 5 T Gee6667 | SO0 Ke/mm2 (4.30)
Esfuerzo axial:
Cx  CxCosa 2864.6 kgf

=4 = = =0.22 z :
%2 =L (w—d)e (w-—d)e 13000 mm? 0.22 keg /mm (4.31)

El esfuerzo cortante se calcula considerando [8, p. 102]:

3V 3+1528kgf
tmax = ew—d) 2x*100mm * 130mm

= 0.18 kg/mm? (4.32)
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Verificaciéon del esfuerzo mediante la ecuacion alterna de Von Mises:
Los esfuerzos en el punto C , afectados por los concentradores de tension son:
g, =0
0x = Kip * 0¢1 + Kyt * 0, = 1*3.85 +3.2%0.22 = 4.56 kg/mm?. (4.33)

Txy = Tmax = 0.18 kg/mm?

Los esfuerzos principales son:

o+ 0o Oy— Oy 2 456+ 0 456 — 0\2
0= "> y+J(" 2) + 1,2 = > ij( . >+0.182 (4.34)

o, = 4.57 kg/mm?

g, = —0.286 kg /mm?

Finalmente el esfuerzo equivalente de Von Mises resulta:

o' = o2 + 0,2 — 0,0, = /4572 + (—0.286)2 — 4.57 = (0.286) = 4.43 kg/mm?
(4.35)

Como o' < 6,4, Se acepta el perfil propuesto.
Verificacién por rigidez del perfil propuesto:

La deflexion en la viga por efecto de una carga puntual P se verifica con [8. P. A14-1]:

—Px
- 2 _ 452 4.36
Donde:
P= 2853 kg-f (Carga puntual)
E=20390kg/mm? (M6dulo de elasticidad, [9].)

1=66666666.7 mm* (Momento de Inercia calculado para el perfil)
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x=1682.6 mm (Carga vertical desde el apoyo B)
L=3623 mm (Longitud del balancin)

Reemplazando datos en 4.36, la deflexion resulta:

—2853 * 1682.6

= 3(3623)% — 4(1682.6)%] = 2.06 4.37
48+ 20390 + 666666667 - 3023)” —4( )] mm (4.37)

y

Considerando como rango aceptable de deflexién 0.0005 mm/mm a 0.003 mm/mm para
elementos de maquina [8, p.777], se tendra el siguiente rango:

y1= 3623 x0.0005=1.81 mm

4.38
y»=3623 x 0.003=10.87 mm ( )

Como 2.06mm esta en el rango, se acepta el valor de deflexion calculado en 4.41.

4.5.2 DISENO DEL ESLABON CONECTOR

Segun se muestra en tabla 4.8, el valor de carga mas elevado en la articulacion C es
igual 4042.7 kgf (carga alternante). El estado de esfuerzos en el eslabén conector es

critico cuando trabaja a compresion.

C=4042.7 kgf

CD =2000 mm

D

Fig 4.15 DCL Eslabon

Se propone una seccion rectangular 50mm x 100mm, acero ASTM A572 —Grado 50,
Limite de Fluencia 34.5 kg/mmz2, resistencia a la rotura de 45 kg/mmz2, aplicando las

consideraciones de fatiga y un factor de seguridad igual a 3
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oy, = 34.5 kg/mm? (Limite de Fluencia, A572)

Am = 5000 mm? (Area metalica)

[ =1041666.7 mm* (Momento de Inercia)

1y = 14.43 mm (r,, = y/I/A ; Radio de giro en el eje débil)
E = 20390kg/mm? (Médulo de elasticidad)

Reemplazando datos la constante de columna (Cc) resulta:

212 E 2 2 20390
Cc= = = (c=108.0 (4.39)
oy 34.5

Asi mismo la relacion de esbeltez, para una constante de conexién, K=1 resulta:

_ KL _ 1% 2000

= : 4.40
14.43 1384 ( )

Re
Tyy

Como se verificaque Cc < Re , la columna es larga, por tanto se usa la formulacién

de Euler para el célculo de la carga critica de pandeo:

_ w2El w2 % 20390 * 1041666.7
C(KL)? (1 % 2000)2

Pcr = 52400 kgf (4.41)

Considerando un factor de seguridad FS=4, la carga admisible resulta:

Pcr
Padm = TS 13100kgf (4.42)

Como  Padm > C , se acepta el perfil propuesto.

4.5.3 DISENO DE LA MANIVELA
Fuerzas actuantes en la manivela:
La manivela gira 360° en sentido horario, el punto de partida para los calculos se

denomina fase 1. EI DCL de la manivela 0,D se muestra en la Fig.4.16.



Fig. 4.16 Fuerzas actuantes en la manivela para la fase 1: ¢ = 25°.

Caélculo de las fuerzas actuantes en la manivela, para &ngulo: ¢ = 25°:

De la figura 4.16 se tiene:
Dx=Dcos 0
Dy= Dsend

De la tabla 4.6, en la fase 1, cuando ¢ = 25°,
C= 3625 kgf,
a=51.9°
d =77° (graficamente)

Reemplazando valores en 4.43, las componentes de A resultan:

Dx= 3625 Cos 77 = 808 kgf
Dy=3625 Sen77 = 3534kgf

120

(4.43)

(4.44)

En la tabla 4.9 se tabulan las fuerzas actuantes en el punto D para el giro total de la

manivela:
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Fase (1) a C Dx Dy
1 25.0 77.1| 3625 -808 3534
2 0.0 50.7| 3116 -1974 2410
3 335.0 32.7| 2871 -2416 1552
4 310.0 19.1| 2910 -2749 953
5 285.0 7.3| 3233 -3207 408
6 270.0 0.0| 3547 -3547 0
6A 270.0 0.0| -3547 3547 0
7 245.0 14.0| -4043 | 3923 -977
8 220.0 32.3| -3942 3330 -2109
9 195.0 55.1| -3395 1941 -2786
10 170.0 80.8| -2983 475 -2945
11 145.0 108.6| -2853 -912 -2703
12 120.0 138.8| -3004 -2260 -1979
13 90.0 180.0| -3547 | < -3547 0

13A 90.0 180.0| 3547 3547 0
14 65.0 220.4| 4043 3079 2620
15 40.0 262.0| 3941 548 73902

Tabla 4.9 Valores de las componentes de fuerza en la articulacion A de la

manivela para cada valor de ¢

Se observa que las cargas criticas son -3547 kgf (compresion) el eje local x" y 3902 kgf

en el eje local y" generando un momento flector.

. Dy = 3902 kgt
y A
o 4
Tii ' s
i <
v :;4 1000 mm >
Fig.4.17 DCL de la manivela
De la figura 4.17, el momento maximo resulta:
Mmax= Dy*1000mm=3902 kg-m (4.45)

Considerando el material ASTM A572 —Grado 50 y FS=4, el esfuerzo admisible es:
Gadm =0y /FS = 34.5 kg/mm?/ 4 = 8.625 kg/mm? (4.46)

El médulo de seccién:



S = Mloygy, =3902x10°kg.mm/ 8.625 kg/mm? = 452.4 x10° mm?
Se propone una seccidn rectangular cuya base es B=38.1 mm

BH? 38.1H%
S = =

c = 452.4x103 mm?3 = H =270mm

Luego el perfil minimo de la manivela queda definido como:

- A
H= 270 mm
B=38.1 mm

Fig.4.18 Perfil propuesto para la manivela.

Verificacién del perfil a compresién.

De la tabla 4.9, la carga de compresién en la manivela 3547 kgf:

Fig.4.19 DCL de la manivela a compresion.

Con las propiedades geométricas calculadas:

A, = 10287 mm? (Area metélica)

r =11 mm (radio de giro)

122

(4.47)

(4.48)
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La constante de columna Cc es:

2m2E 2 12 20390
Cc= = = (c=108 (4.49)
oy 34.5

La relacion de esbeltez (Re), considerando K=1 (conexion articulado - articulado) es:

KL 1% 1000
Re=—="——""=909 (4.50)
r 11

Como Re < Cc, Lacolumna es corta, entonces se usa la formulacién de Johnson:

P, = = 45843 kgf (4.51)

Anoy [ oy (R)?] _10287x34.5  34.5(90.9)”
FS 4m2E 5 472(20390)

Como P.. > D, , se acepta el perfil propuesto.

4.6 Célculos dindamicos del sistema de movimiento reciprocante

A partir de los perfiles aproximados por célculo estatico se calculan las fuerzas en el
sistema reciprocante desde el punto de vista dindmico. Los datos de entrada para el
analisis dinamico son los momentos de inercia, la masa de los eslabones y las cargas o
pares de torsién externos, las aceleraciones lineales y angulares de los elementos en

movimiento del sistema [10].
4.6.1 Caracteristicas de inerciay peso de los eslabones del sistema

En el ANEXO XIV, se muestran los calculos realizados para obtener los momentos de

inercia y masa para los perfiles propuestos del balancin, eslabén conector y la manivela.
4.6.2 Definicion de la velocidad angular de la manivela.
En 4.1 se establecio el dimensionamiento basico. En 4.2 se calcularon los nUmeros de

ciclos y se aproximaron los tiempos de ensayos. Se establecié 4m/s como la velocidad

méxima de desplazamiento del cable en ensayo.
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En el esquema del mecanismo mostrado en la Fig. 4.20 se tiene que, para completar
un desplazamiento de 4m del acoplador de muestras ( F’- F”), la manivela describe una
trayectoria angular en sentido horario A-A’ de 132°, luego, se puede decir que 4m/s,
equivale a w2= 132°/s, pero sabiendo que 1 radian = 57°, la velocidad angular en

radianes de la manivela resulta w2= 2.3 rad/s.

3000

Fig. 4.20 Relacion del desplazamiento del balancin con el giro de la manivela.

4.6.3 Calculo de las fuerzas en el mecanismo reciprocante.

En esta parte se calcularan las reacciones en las articulaciones y el torque necesarios

para generar el movimiento deseado del mecanismo, con las fuerzas en las

articulaciones seleccionaremos los rodamientos y con el torque calculado

seleccionaremos el motor del mecanismo.

Datos para el andlisis dinamico:

Con los datos aproximados de los perfiles obtenidos a partir del calculo estético previo,
mas la velocidad angular se procede en esta parte del trabajo al andlisis dinAmico. En
la figura 4.21, se muestra en forma esquematica una vista lateral del mecanismo

reciprocante a analizar.
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Fig. 4.21 Esquema del sistema a

analizar y sus componentes.

Donde:

Elemento Longitud Peso Inercia

Eslabon 2: 0,A=1m W>2=349.35 kg lg2 = 122.2 kg-m?
Eslabon 3: AB =2m W3=94.2 kg lgs = 31.51 kg-m?
Eslabon 4: 0, B =1.68m W4= 770 kg lga=1030.5 kg-m?2
F=1600 kg (Resistencia al movimiento del carro acoplador).

w2= 2.3 rad/s. (Velocidad angular especificada para la manivela)

Célculo de posicion, velocidad y aceleracién del eslabén conector y balancin.

A partir de las ecuaciones de lazo vectorial y las notaciones de niameros complejos
(ANEXO XV), con ayuda de una hoja de calculo Excel, se obtienen los resultados de
posicion, velocidad, aceleracién angular y lineal de la barra conectora y balancin para
360° de giro de la manivela, calculados con una variacién de +10° en sentido horario,

los cuales se muestran en la tabla 4.10.
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02 w2 03 04 w3 wi a3 ad Ag3 Agl
(rad) |(rad/s) | (rad) (rad) (rad/s) | (rad/s) (rad/s2) (rad/s2) (m/s2) (m/s2)
3.03 2.30 0.26 2.17 0.14 -1.41 1.00 -0.02 4.32 3.36
2.85 2.30 0.27 2.06 0.21 -1.40 0.97 0.37 4.32 3.35
2.68 2.30 0.29 1.95 0.29 -1.36 1.01 0.77 4.31 3.35
2.50 2.30 0.31 1.85 0.37 -1.28 1.13 1.21 4.31 3.43
2.33 2.30 0.34 1.76 0.46 -1.17 1.32 1.74 4.37 3.72
2.16 2.30 0.38 1.68 0.57 -1.01 1.61 2.40 4.58 4.39
1.98 2.30 0.43 1.61 0.71 -0.80 1.98 3.24 5.02 5.55
1.81 2.30 0.49 1.56 0.87 -0.52 242 4.28 5.79 7.21
1.63 2.30 0.57 1.53 1.07 -0.15 2.83 5.46 6.84 9.18
1.46 2.30 0.66 1.54 1.30 0.31 2.97 6.52 7.91 10.98
1.28 2.30 0.76 1.58 1.51 0.82 2.41 6.93 8.47 11.72
1.11 2.30 0.88 1.66 1.63 1.32 0.76 6.01 7.86 10.54
0.93 2.30 1.01 1.78 1.60 1.70 -1.79 3.64 5.90 7.82
0.76 2.30 1.12 1.91 1.37 1.86 -4.23 0.72 3.23 5.97
0.58 2.30 1.21 2.06 0.98 1.83 -5.60 -1.54 0.87 6.18
0.41 2.30 1.27 2.19 0.55 1.66 -5.76 -2.67 1.26 6.46
0.24 2.30 1.29 2.31 0.13 1.44 -5.16 -2.93 2.38 6.04
0.06 2.30 1.29 2.41 -0.23 1.23 -4.27 -2.73 3.08 5.24
-0.11 2.30 1.26 2.49 -0.52 1.03 -3.39 -2.38 3.47 4.38
-0.29 2.30 1.21 2.56 -0.75 0.86 -2.62 -2.02 3.66 3.62
-0.46 2.30 1.15 2.62 -0.92 0.72 -1.97 -1.72 3.74 3.03
-0.64 2.30 1.07 2.67 -1.05 0.60 -1.43 -1.51 3.76 2.61
-0.81 2.30 0.99 2.72 -1.14 0.49 -0.96 -1.38 3.76 2.35
-0.99 2.30 0.90 2.75 -1.20 0.39 -0.54 -1.33 3.77 2.26
-1.16 2.30 0.81 2.77 -1.22 0.29 -0.13 -1.39 3.81 2.34
-1.34 2.30 0.72 2.79 -1.21 0.18 0.31 -1.55 3.89 2.60
-1.51 2.30 0.63 2.80 -1.17 0.05 0.79 -1.83 4.03 3.08
-1.68 2.30 0.54 2.80 -1.09 -0.10 1.33 -2.22 4.21 3.73
-1.86 2.30 0.46 2.78 -0.97 -0.29 1.88 -2.64 4.42 4.45
-2.03 2.30 0.39 2.76 -0.81 -0.50 2.30 -2.95 4.55 4.99
-2.21 2.30 0.36 2.73 -0.59 -0.77 2.46 -2.93 4.53 5.04
-2.38 2.30 0.30 2.64 -0.45 -0.94 2.32 -2.63 4.42 4.68
-2.56 2.30 0.27 2.57 -0.28 -1.12 1.99 -2.07 4.28 4.08
-2.73 2.30 0.25 2.48 -0.14 -1.26 1.62 -1.46 4.23 3.62
-2.91 2.30 0.25 2.38 -0.03 -1.35 1.32 -0.91 4.25 341
-3.08 2.30 0.25 2.27 0.06 -1.40 1.11 -0.43 4.29 3.36
-3.26 2.30 0.26 2.17 0.14 -1.41 1.00 -0.02 4.32 3.36

Tabla 4.10 Resultado en Excel del analisis de las posiciones, velocidades y aceleraciones del

mecanismo de movimiento reciprocante.

La figura 4.22, muestra la fase de arranque, estando la manivela en 173.5° (3.03 rad.).

Donde Ag3 y Ag4 representan la aceleracion de los centros de masa de los eslabones

conector y balancin respectivamente (ANEXO XV - Fig.5).
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= 3000 e
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Fig. 4.22 Esquema del sistema en fase de arranque.

Los resultados mostrados en la tabla 4.10 fueron contrastados con los obtenidos
mediante el programa Working Model 2D, obteniéndose similares resultados (ANEXO
XVI)

4.6.3.1 Calculo del torque y fuerzas en las articulaciones.

Uno de los métodos mas rapidos para determinar las cargas en los eslabones y el torque
a aplicar para diferentes angulos de giro de la manivela es mediante el programa
Working Model. Es por ello que primero se calculan las fuerzas mediante dicho
programa en 03 puntos aleatorios y luego se validan los resultados mediante el método

analitico matricial.
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Solucion mediante Working Model.

La tabla 4.11, muestra los resultados de las cargas en las articulaciones y el torque en
la manivela necesario para mantener el sistema en movimiento empleando el programa
Working Model 2D, el procedimiento empleado para lograr estos resultados se muestra
en el ANEXO XVILI.

Dlre.:ccmn. Tiempo % 04 C D Torque
de la resistencia del (s) (rad) (kef) (kef) (kef) (kg-m)
carro acoplador
Descendente (-) 0.00 -0.114 1628.0 3854.0 3954.0 3854.0
Descendente (-) 0.05 -0.226 1516.0 3700.0 3795.0 3778.0
Descendente (-) 0.10 -0.341 1441.0 3583.0 3671.0 3677.0
Descendente (-) 0.20 -0.571 1340.0 3393.0 3468.0 3349.0
Descendente (-) 0.30 -0.801 1301.0 3261.0 3324.0 2857.0
Descendente (-) 0.40 -1.031 1295.0 3159.0 3210.0 2188.0
Descendente (-) 0.50 -1.261 1285.0 3051.0 3092.0 1339.0
Descendente (-) 0.60 -1.491 1245.0 2913.0 2946.0 364.0
Ascendente (+) 0.65 -1.606 2865.0 4291.0 4261.0 180.0
Ascendente (+) 0.70 -1.721 3201.0 4656.0 4629.0 1014.0
Ascendente (+) 0.80 -1.951 3434.0 4914.0 4888.0 2758.0
Ascendente (+) 0.90 -2.181 2855.0 4233.0 4198.0 3524.0
Ascendente (+) 1.00 -2.411 1916.0 2988.0 2933.0 2884.0
Ascendente (+) 1.10 -2.641 1397.0 2103.0 2026.0 2007.0
Ascendente (+) 1.20 -2.871 1290.0 1768.0 1675.0 1523.0
Ascendente (+) 1.30 -3.101 1321.0 1712.0 1609.0 1272.0
Ascendente (+) 1.40 -3.331 1354.0 1745.0 1635.0 1088.0
Ascendente (+) 1.50 -3.561 1365.0 1802.0 1689.0 919.0
Ascendente (+) 1.60 -3.791 1372.0 1875.0 1756.0 756.0
Ascendente (+) 1.70 -4.021 1398.0 1965.0 1842.0 525.0
Ascendente (+) 1.80 -4.251 1460.0 2074.0 1947.0 426.0
Ascendente (+) 1.90 -4.481 1558.0 2189.0 2059.0 237.0
Ascendente (+) 2.00 -4.711 1668.0 2283.0 2150.0 15.0
Descendente (-) 2.10 -4.941 2804.0 5365.0 5498.0 640.0
Descendente (-) o220 | _ =571 3309.0 _ | __5838.0__[__5973.0__| . 1503.0
Descendente (-) : 2.30 -5.401 3410.0 5903.0 6037.0 : 2428.0
Descendente (-) 2.40 -5.631 3071.0 5520.0 5650.0 3184.0
Descendente (-) 2.50 -5.861 2544.0 4938.0 5062.0 3644.0
Descendente (-) 2.60 -6.091 2065.0 4393.0 4508.0 _3856.0
Descendente (-) 2.70 -6.321 1717.0 3969.0 4073.0 . 3881.0 )
Descendente (-) 2.80 -6.551 1490.0 3660.0 3752.0 3750.0

Tabla 4.11 Resultado mediante Working Model de las reacciones y torque en los elementos del

mecanismo de movimiento reciprocante.
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Solucion analitica.
Los resultados mostrados en la tabla 4.11 deberan ser validados, para ello se emplea

el método matricial. Como ejemplo, se muestra el procedimiento de calculo para la

posicion -6.5° (— 0.114 rad) de la manivela.

Fig. 4.23 Esquema del mecanismo reciprocante y fuerzas a analizar.

Planteo de ecuaciones.

De la ley de Newton se sabe:
YF=ma, YT=Il«a (4.52)

Estas ecuaciones pueden ser expresadas en sus componentes de coordenadas x e y:

YFx=ma,; XYFy=may; YT =I;a (4.53)

Estas tres ecuaciones se escriben para cada eslabon que conforma el sistema.

Realizando el DCL para cada eslabon, se establecen las siguientes ecuaciones:
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La_manivela esta en equilibrio por accién de las fuerzas F;, ,F,; ,T, € Inercias, el centro
de gravedad estd en la articulacion 0., luego las ecuaciones de equilibrio para la
manivela son:

Fiax + F32x = MpAgay

Fiay + F3zy = MaAgay (4.54)

Ty, + (rlszIZy - r12yF32x) + (r32xF32y - 7”32yF32x) =lga;

El eslabdn conector esta en equilibrio por accién de las fuerzas F,3, Fs, , lainercia I3, y

el peso propio W5 luego las ecuaciones de equilibrio para el eslab6n conector son:

Fuzy — Fapx + Wiy = m3Ag3x
F43y = F32y + W3y = m3Ag3y (455)

(T43xF43y - T43yF43x) ar (Tz3xF32y y r23yF32x) = Ig3a3

El balancin, esté en equilibrio por accion de las fuerzas F,3, F,;, Fp, el peso propio W,y

las inercias rotacionales. Luego las ecuaciones de equilibrio para el balancin son:

Fiax = Fyzx + pr + Wiy = m4Ag4x
Fyzy — Faoy + By + Way = mydgy, (4.56)
(r14xF14y - T14yF14x) + (T34xF43y - T34»yF4»3x) + (TFxFy 3 TFny) = lgay

Estas 9 ecuaciones, se arreglan para formar la matriz:

[A] (B] [cl

0 0 0 -1 0 1

0 0 Faay  ~Taax Tiay  Tisx

Fiay m4*Agdy - Fpy - Way
Ti Ig4*ad - rFx* Fpy + rFy * Fpx

1 0 1 0 0 0 0 0 0 Fiox mM2*Ag2x
0 1 0 1 0 0 0 0 0 Fiay m2*Ag2y
“Tiy T -Tay T O 0 0 0 1 Faax lg2*a2
0 0 -1 0 1 0 0 0 0 Faay m3*Ag3x -Wax
0 -1 0 1 0 0 0 |x| Fax |=|m3*Ag3y - W3y
faay Taax Tazy Tazx O 0 0 Fasy Ig3*a3
0 0 -1 0 1 0 0 F1ax m4*Agax - Fpx - Wax
0
0

O O O O O
O O O O o

(4.57)
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De la tabla 4.10 se obtienen las aceleraciones angulares ( «; ) y aceleraciones lineales

de los centros de masa ( 4y; ) de los eslabones. A partir de la figura 4.23 se obtienen

los datos de posicidén para cada eslabén.

Ag2=0 Ag2x = 0 m/s2 Ag2y = 0 m/s2

Ag3 =4.32 4 300 Ag3x = 2.16 m/s2 Ag3y = -3.74 m/s2

Ag4 =3.36 4300 Agdx = 1.68 m/s2 Agdy = -2.91 m/s2

r12 ri2x = Om rl2y = Om

r32 =14117.57° r32x = -0.46m r32y = 0.886 m

r23 =14 194.7° r23x = -0.97 m r23y = -0.254 m

rd3 =14 14.7° rd3x = 097 m r43y = 0.254 m

r34 =0 r34x = Om r34y = Om

rl4 =1.684304.08° r1dx = 094 m rldy = -1.39 m

rF =1.3174124.08° rFx = -0.74m rFy = 1.0908 m

F =1600kg 4 214.08 |Fx = -1325 kg Fy = -896.6 kg

Pb=770 kg 4 214 Pbx = -638 kg Pby = -430.6 kg

Pcon=94.2 kg 4 214 Pconx = -78 kg Pcony = -52.7 kg

Peso de la manivela W2 = 350 kg g3 = 31.51 kg-m2| |@3 = 1 rad/s2
Peso del Conector w3 = 94.2 kg Iga = 1030.5 kg-m2| |@4 = -0.02 rad/s2
Peso del Balancin w4 = 770 kg Ig2 = 122.2 kg-m2| (@2 = 0 rad/s2

Estos datos cinematicos son ingresados en la matriz dada en 4.57 obteniéndose:

[A]
1 0 1 0 0 0
0 1 0 1 0 0
0 0O -089 -046 O 0
0 0 -1 0 1 0
0 0 0 -1 0 1
0 0 -0.25 0.967 -0.25 0.967
0 0 0 0 -1 0
0 0 0 0 0 -1
0 0 0 0 0 0

[ERN

w ©O B O O O O O o

©

O P O O O O o o o

o

o O O O O o » O o

[B]

I:12x
I:12y
F32x
I:32y
X | Fasx
I:43y
I:14x

F 14y

T12

[cl

0.0

0.0

0.0
968.0
164.3
315
20538.8
10768.5
-20670.3

(4.58)

Mediante inversidn matricial con ayuda de una hoja de calculo de Excel se calculan las

componentes de las fuerzas que se muestran en la tabla 4.12 para cada articulacion:
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Componente | Valor calculado (kg-f)
Fi2x = 3795.5
Fi2y = 990.7
Fos - 37955 Resultante Valor calculado (kg-f)
Fszy = -990.7
Faoe = -3696.8 Fo = 3923
Fay = -974.0 Fs2 - 3923
Fie = -1601.4 Fo = 3823
Fiy = 124.6 Fo = 1606
T = 38215 T2 - -3822

Tabla 4.12 Fuerzas en articulaciones, método matricial, manivela en -6.5° (— 0.114 rad).

Comparacion de resultados Matricial vs Working Model.

Para propésitos de validacion del programa WModel, se contrastaron los resultados

para 03 posiciones de la manivela seleccionadas de manera aleatoria.

—0.114 radianes Valor calculado (kg-f) Working Model (kg-f) Error %
Fi2 = 3923 3954 0.79
(D) Fa2 = 3923 3954 0.79
(C) Fas = 3823 3854 0.81
(A) Fia = 1606 1628 1.37
T2 = -3822 -3854 0.84
-1.261 radianes Valor calculado (kg-f) | Working Model (kg-f) | Error %
Fi2 = 3106 3092 0.45
(D) Fz2 = 3106 3092 0.45
(C) Fas = 3065 3051 0.46
(A) Fia = 1289 1285 0.31
Ti2 = -1324 -1339 1.12
-1.951 radianes Valor calculado (kg-f) Working Model (kg-f) Error %
Fi2 = 4885 4888 0.06
(D) Fa2 = 4885 4888 0.06
(C) Fas = 4910 4914 0.08
(A) Faa = 3437 3434 0.08
Ti2 = -2791 -2758 1.2

Tabla 4.13 Comparacion de resultados, matricial vs Working Model
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Se observa una variacion menor al 1.5 %, por lo tanto los resultados mostrados en la

tabla 4.11 obtenidos mediante Working Model quedan validados.

Fuerzas y torgue maximos empleando Working Model 2D (WM)

Las mayores cargas en las articulaciones, empleando WM, ocurren cuando la manivela
ha girado hasta -5.401 radianes, Fig. 4.24. El torqgue maximo 3881 kgf-m ocurre cuando
la manivela esta a -6.321 radianes, Fig 4.25

Fig. 4.24 Fuerza maxima en las articulaciones.

Fig. 4.25 Torque méximo.
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4.6.3.2 Torque vs Giro de la manivela segun WM.

A partir de la tabla 4.11, se grafica en la fig. 4.26, la demanda de torque conforme gira
la manivela. Se muestra que a los -1.606 y -4.711 radianes ocurren cambios en la
direccién de la carga a vencer. Siendo el valor de torque pico igual a 3880 kg-m.

Fig. 4.26 Torque Pico hallado con Working Model (WM).

Se observa una demanda de torque variable, por lo que serd necesario especificar un
torque promedio [10, p. 522]. La linea punteada muestra un valor medio de 1800 kg-m,
que sera el valor de referencia para seleccionar el motor-reductor (ANEXO XIX).
Para suministrar la diferencia en torque se propone una Volante (cuyo calculo no forma
parte del presente trabajo), la cual se encargara de almacenar y luego devolver la

energia cinética para mantener el sistema en movimiento.

4.7 Célculo a fatiga de ejes, eslabones y pines del sistema

En este apartado se procedera a verificar las fuerzas internas y factores de seguridad
por efecto de fatiga de los componentes del sistema reciprocante, ejes, pines, balancin,
barra conectora, manivela y rodamientos. Se emple6 el programa WM para hallar mas

rapidamente las posiciones de mayor esfuerzo.

4.7.1 Calculo afatiga de ejes y pasadores del sistema reciprocante
En este sistema se verificara a fatiga el eje motriz 1-2, los pasadores o pines (2-3; 3-4;

4-1; 4-5) que se muestran en la figura 4.27.
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Fig. 4.27 Evaluacion a fatiga de los pines en el sistema reciprocante

4.7.1.1 Calculo a Fatiga del Eje Motriz 1-2 (05)

De la tabla 4.11, se sabe que la carga en el eje 1-2 es igual a la carga en la articulacion
D, y esta varia desde 1609 kgf hasta 6037 kgf.

Segun se observa en la Figura 4.24, en la posicion de mayor carga en las articulaciones,

las componentes de las fuerzas en el eje 0, son:

F=1639kgf;  F,=5810 kgf (4.59)

En la figura 4.28 se muestra un esquema de cargas para este caso considerando el
valor ya establecido de torque motriz y diametro de pifion (El calculo del diametro del
pifion y la Catarina se muestran en el ANEXO XVIII). En la carga P, por efecto del par

motor no se considera el angulo que forma el lado tenso de la cadena con la linea entre

centros.
Se sabe que:
Mt = 1800 kg-m Torque motriz.
Dp =0.3868 m Didmetro del pifion.

La carga P, resulta:

p =2*Mt=2>ls1800kg—m

y D, 0.3868m

= 9307 kgf (4.60)



Fig.4.28 Esquema de cargas en el eje motriz con angulo de la manivela en -100°

a) Calculo de las reacciones R1y ; R2y:

ZMP-V:O

5810 (1.7) - R1y (1.6) - R2y (0.2) =0

5810 - R1y - R2y -9307 =0
Resolviendo 4.61 y 4.62 las reacciones resultan:
R1y = 7554 kgf

R2y = —11051 kgf

b) Caélculo de las reacciones R1x y R2x

ZMpx=0
5=

-1640(1.7) - R1x (1.6) - R2x (0.2) =0

1640 + R1x + R2x =0

Resolviendo 4.641 y 4.65 las reacciones resultan:
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(4.61)

(4.62)

(4.63)

(4.64)

(4.65)
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Rl1x = —=1757 kgf

(4.66)
R2x =117 kgf

En la figura 4.39, se muestran los diagramas de cargas, de cortantes y momentos
flectores en el eje motriz 1,2.

Fig.4.29 DMF y DFC, eje motriz, &ngulo de la manivela -5.401 radianes

Luego, a partir de la figura 4.29, el momento maximo resultante en el punto R2 es:
Mg, = V18612 = 1861 kg-m (4.67)

El cortante maximo resulta:
V = R2=9307 kg-f (4.68)

Célculo del médulo de seccidn:

Sea el diametro propuesto para el eje D= 150mm; el modulo de seccion (S) resulta:

nD3® w1503
= 7 331341 mm (4.69)




Calculo de los esfuerzos en el eje motriz:

Fig.4.30 Dimensiones del eje motriz.

El esfuerzo superior por flexion:

_Ms_1861kg—m_561k 5
%s =5 T 330341 mm3 0L kg/mm
El esfuerzo inferior:

_M; -—-186lkg—m _ c el )
% =5 T 330341mm3 . oLkg/mm

El esfuerzo cortante:

4V 4 %9300

Tc = 3_A = W =0.70 kg/mmZ
3+ (1)
El esfuerzo cortante por torsion:
Mt 1618001000
= = 2.71 kg/mm?2

“TIp T T 3«09

. , . 2
El esfuerzo equivalente segin Von Mises: g, = \/(af + Un) + 3(1:2 + 7.2)

= Ogq = \/(5.61 +0)? 4+ 3(2.712 + 0.702) = 7.41 kg/mm2
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(4.70)

(4.71)

4.72)

(4.73)

(4.74)

Considerando el material acero AISI/SAE 4140 (DIN 17200 — 42CrMo4) de

caracteristicas técnicas:
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o= 81.6 kg/mm2 Esfuerzo maximo a traccion.
Opair = 45.9 kg/mm2 Esfuerzo alternante a flexion.
or = 54.1 kg/mm2 Esfuerzo de fluencia.

Proponiendo un factor de seguridad FS= 4, se tiene 06,4, = 13.57 kg/mm2:

Como Ocq < Oagm OK!

Como el eje gira se generan esfuerzos alternantes [11]:
Con los esfuerzos superior(oss) € inferior (of; ) dados en 4.70y 4.71,

El esfuerzo medio es:
1 1 4
Ofm = E(afs +0p) = E(5.61 —5.61) = 0 kg/mm (4.75)
Mientras que el esfuerzo alternante resulta:
1 1
Ofq = E(afs —05) = 5 (5.61+561) = 5.61kg/mm? (4.76)

Factores de disefio a fatiga:

En la tabla 4.14 se muestran los valores de los coeficientes a fatiga empleados en el

disefio del eje. En el ANEXO VIII, se muestra la obtencion de dichos coeficientes.

Factor Valor | Descripcién
Cs 0.92 Coeficiente de Superficie
Ct 0.58 Coeficiente de Tamafio
Ciemp 1 Coeficiente de Temperatura ( 25°)
Cearg 1 Coeficiente de carga ( Flexion)
C. 1 Coeficiente de confiabilidad (50%)
B 2.25 Factor de concentracion de esfuerzos

Tabla 4.14 Factores de Fatiga para el disefio del eje motriz
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Luego la amplitud del esfuerzo aumentada por los factores resulta:

"o = A —( 225 )561—2365k 2
7 fa= CsCtCremCeargCe %a=\002%058x1x1+1)770" = g/mm
(4.77)
Factor de seguridad a la fatiga:
1 O'fm O-Ifa 0 2365
—_— = = = FS=20 OK!
FS o5 o4 816 " 159 (4.78)
Factor de seguridad a la fluencia:
0L o, 54.1
FS === L ___ — FS=730 0K (4.79)

Oeqg Oeq 7-41
4.7.1.2 Calculo afatiga del pin (2-3)
El pin 2-3 permite la articulacion entre la manivela y la barra conectora. Este pin estara

fijo en la manivela, dispuesto en voladizo y estara solicitado a cargas alternantes de

corte y flexion como se muestra en la figura 4.30.

\ P1 (kgf)

| a(mm) .I

Fig. 4.31 DCL del pin 2-3

De la tabla 4.11, las cargas méximas P1 obtenidas son:

P1s= 6037 kgf Carga superior

Pli= -6037 kgf Carga inferior.

Para una longitud en voladizo del pasador: a = 70 mm
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Los momentos maximos superior e inferior respectivamente resultan:

M1s= Pls x a = 422600 kgf - mm
(4.80)
M1i=Plix a =-422600 kgf - mm
El cortante maximo:
V = Pls = 6037 kgf (4.81)

Si se propone un diametro del pasador: Di = 90 mm, el médulo de seccion (S) resulta:

nDi® 1 *90°

_ 4.82
= 5 71569.6 mm3 (4.82)

S =

Célculo de los esfuerzos en el pin 2,3:

El esfuerzo superior por flexion:

M1, 422600 kg —mm

Gro™ U= S = 5.91 kg/mm?2 (4.83)
El esfuerzo inferior por flexion:
M1; —427000kg —mm
o= = 715696fnm3 = —5.91 kg/mm2 (4.84)
El esfuerzo cortante:
_ 4V 4x6037 I
T, = 3= T 7e902. 1.27 kg /mm2 (4.85)
3 ( ) )
El esfuerzo cortante por torsion:
Mt Mt =+16000 0*16000
= = = 0.0 kg/mm?2 (4.86)

“TZp T T3« 3+(90%)

El esfuerzo equivalente de Von Mises: g, = \/(af + an)z + 3(1:2 + 1.2)
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= g =+/(5.91+ 0)2 + 3(0 + 1.272) = 6.31 kg/mm2 (4.87)

Con el giro de la manivela se produce esfuerzo alternante en el pin, luego, con los
esfuerzos superior(oss) e inferior (of; ) dados en 4.83y 4.84,

El esfuerzo medio es:

1 1
Ofm = E(afs +o0p) = 5(5'91 —5.91) = 0 kg/mm? (4.88)

Mientras que el esfuerzo alternante resulta:
1 1
Ofa = 5 (075 — 0ri) = 5 (5.91 + 5.91) = 5.91 kg /mm? (4.89)

Factores que afectan la resistencia a la fatiga:

Factor Valor | Descripcion
Cy 0.92 | Coeficiente de Superficie
Ct 0.63 | Coeficiente de Tamafio
Ctemp 1 Coeficiente de Temperatura ( 25°)
Cearg 1 Coeficiente de carga ( Flexion)
C. 1 Coeficiente de confiabilidad (50%)
B 2.026 | Factor de concentracion de esfuerzos

Tabla. 4.15 Factores de Fatiga para el disefio del pin 2-3

Amplitud del esfuerzo aumentada por los factores:

= i = ( 2026 )5.91 = 2087 kg /mm?
Tre= C5CtCtemCeargCe e =\092%063 151177 " % g/mm

(4.90)

Considerando como material del pin, el acero AISI/SAE 4140 (DIN 17200 — 42CrMo4

El factor de seguridad a la fatiga resulta:



1 O 0'qa 0 2087
— = = = FS =220 OK!
FS Op + Ot 81.6 + 459

Luego el factor de seguridad a la fluencia:

- 54.1
ps = dkim _ OF _ 2% po— 849 0K
Ocq Oeq 637

4.7.1.3 Resultados del calculo a fatiga de los pines del sistema.
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(4.91)

(4.92)

En la tabla 4.16 se muestra el resumen del calculo sistematico de los factores de

seguridad (FS) para los didmetros propuestos para el eje y los pines.

Eje o pin Diametro (mm) FS a fatiga FS a fluencia
1-2 150 2.00 7.30
2-3 90 2.20 8.49
3-4 50 2.80 9.74
4-1 100 2.41 11.54
4-5 45 2.49 9.53

Tabla. 4.16 Resultados del calculo sistemético de ejes y pines.

4.7.2 Célculo afatiga del balancin.

Se verifica a fatiga el balancin propuesto por calculo estético. En la figura 4.31, a partir

del WM, se muestran las cargas aplicadas en el pin 3,4. (Resultante y sus

componentes), es decir:
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Fig. 4.32 DCL, fuerzas en el balancin.

Cx= -1647 kgf
(4.93)
Cy= -5668 kgf

Expresando luego estas en componentes locales (eje X sobre el balancin), se tiene:
Cxl= -4266 kgf

(4.94)
Cyl= -4078 kgf

En la figura 4.32 se muestra convenientemente el DCL del balancin.

Fig. 4.33 DCL balancin para una posicién de -6.321 radianes de la manivela.

Como

Cyl; 4078 Kg

(4.95)
Cyl; = -4078 kg
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Igualando a cero la sumatoria de momentos en R2 vy de las fuerzas verticales, las

reacciones resultantes son:

R1= 1986 kgf
(4.96)
R2= 2092 kgf
El momento méaximo superior e inferior entonces resultan:
M1s=R1x 1773 = 3520836 kg-mm
(4.97)
M1i=-R1x 1773 =-3520836 kg-mm
El cortante maximo:
V= R2 = 2092 kgf (4.98)

Se evalla la resistencia a la fatiga del perfil propuesto por calculo estatico, solicitado a
este nuevo estado de cargas dinamicas.

e: espesor

Fig. 4.34 Perfil geométrico propuesto para el balancin.

Dénde: d=70 mm; w=245 mm; =100 mm; S=1000417 mm3

Célculo de los esfuerzos en el balancin:

El esfuerzo superior por flexion:

_MS_6*MS_6*3520836kg—mm_352k ) 4.00
s TS Teww? (100 * 2452 )ymm3 g/mm (4.99)

El esfuerzo inferior por flexion:
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M; 6 * 3520836 kg — mm

=g (100 * 2452 Ymm3 g/mm (4.100)
El esfuerzo cortante;
3V 3 %2092
T¢ = 0.18 kg/mm?2 (4.101)

T 2xe(w—d) 2=100(245— 70)

El esfuerzo equivalente de Von Mises: g, = \/(af + an)z + 3(1:2 + 1,2)

= 0oq =+/(352+ 0)2 +3(0 + 0.182) = 3.52 kg/mm2 (4.102)

Para el acero ASTM A572 —Grado 50, se tiene como esfuerzo de fluencia:

o, = 34.7 kg/mm2

Con un Factor de seguridad (FS) igual a 4, el esfuerzo admisible resulta:
Ogam = 8.7 kg/mm?2 (4.103)

Como Ocq< Ogam  OK!

Como el balancin esta solicitado a esfuerzos de flexién alternantes

WatyaW

|

Luego, con los esfuerzos superior(oss) e inferior (or; ) dados en 4.99y 4.100,

El esfuerzo medio es:

1 1
Ofm =3 (afs + aﬁ) =3 (3.52 —3.52) = 0 kg/mm? (4.104)
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Mientras que el esfuerzo alternante resulta:

1 1
Ofa =5 (0ps —0p;) = 5(3'52 +3.52) = 3.52 kg/mm? (4.105)

Factores que afectan la resistencia a la fatiga:

Factor Valor | Descripcion
Cs 0.90 |Coeficiente de superficie
Ct 0.58 |Coeficiente de tamafio
Cremp 1 Coeficiente de temperatura
Cearg 1 Coeficiente de carga
C. 0.9 | Coeficiente de confiabilidad
B 1 Factor de concentracién de esfuerzos (sin cambio de seccion)

Tabla 4.17 Factores que afectan la resistencia a la fatiga en el balancin.

Se propone el acero ASTM A572 —Grado 50, (equivalente DIN 17100 St 52),

N/mm2 kgf/mm2

Op 450 45.9 Esfuerzo maximo a traccion
Oare 210 214 Esfuerzo alternante a flexion.
o 340 34.7 Esfuerzo de Fluencia

Célculo de la amplitud del esfuerzo afectada por los factores:

. (erosertereD
"fa = = 352=6."74k 2
7 fa <Csctctemccargcc %= \090 %058+ 1+ 1+1 g/mm
(4.106)
El factor de seguridad a la fatiga resulta:
1 o 0'pq 0 7.13
— = = = FS=3.17 OK!
FS o3 * oar  56.1 * 21.4 (4.107)

Célculo del factor de seguridad a la fluencia:
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Oy o 34.7
FS=-tm—-_"F """ — Fs=0985 OK! (4.108)
Ocq Oeq 3.52

4.7.3 Resultados del célculo a fatiga de los eslabones del sistema.

En la tabla 4.18 se muestra el resumen del calculo sistematico de los factores de

seguridad (FS) para los perfiles propuestos para los eslabones

Seccion e*w

Eje o pin (mm) FS a fatiga FS afluencia

Balancin 70 x 245 3.17 9.85
Eslabon Conector 50 x 100 - 4*

Manivela 50 x 440 2.7 8.46

Tabla. 4.18 Resultados del célculo sisteméatico de eslabones.

*Nota: el eslabdn conector es calculado a carga de pandeo factor de seguridad 4

4.8 Seleccion de rodamientos.

El resumen de los principales rodamientos seleccionados y su duraciéon en horas y
nameros de ensayo bajo una carga de 20%MBL se muestra en la tabla 4.19, los célculos

de seleccién se muestran en el ANEXO XX.

Ubicacién Modelo Carga en el Duracién a 20%MBL
rodamiento
(kgf) Segun disefio (h) | Numero de ensayos
Eje de Poleas |SKF NU 228 ECML 17382 19231 1764
Eje 2-3 SKF NU 1018 ML 3990 19684 1805
Eje 3-4 SKF NU 210 ECM 1995 62311 5716
Eje 4-1 SKF NU 1020 M 1630 204442 18756

Tabla 4.19. Nimero de ensayos posibles con los rodamientos seleccionados para 20 % MBL.
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Complementando el presente trabajo de tesis en el Anexo XXIV se adjuntan los planos

correspondientes a la maquina de ensayos, los cuales se presentan con el objetivo de

mostrar los componentes, su método de manufactura, tolerancias dimensionales,

materiales asi como su disposicion e interaccién. En la tabla 5.1 se muestra la lista de

los planos elaborados.

Adicionalmente y para facilitar una visién general de los componentes de la maquina a

fabricar, en el Anexo XXIII , se muestra la estructura desglosada del trabajo (EDT).

Item | Tipo Descripcion Formato/Cédigo | Escala
1 Ensamble | Maquina de ensayos de flexion de cables de acero A0-01 1:20
2 Despiece | 1.Soporte de Poleas Al-02 1:20
3 Despiece | 2. Bastidor principal Al1-03 1:25
4 Ensamble | 3. Sub-ensamble eje-polea A3-04 1:5
5 Despiece | 3.1 Polea para cable de acero 32mm A3-04.2 1:5
6 Despiece | 3.2 Eje de polea libre A3-04.1 1:5
7 Despiece | 4. Carrilera acople de muestras A2 -05 1:10
8 Ensamble | 5. Sub-ensamble Carro Acoplador + ruedas A3-06 1:5
9 Despiece | 5.1 Carro acoplador A3- 06A 2:5
10 | Ensamble | 5.1.1 Sub-ensamble Carro Acoplador + terminales A3- 06ET 1:5
11 Despiece | 6. Bastidor cilindro —lado fijo A2 -07 1:10
12 Ensamble | 7. Sub-ensamble Manivela - Conector A3-08 1:20
13 Ensamble | 8. Sub-ensamble Balancin - Corredera A3-09 1:10
14 Despiece 8.1 Balancin A3-09.1 1:10
15 Ensamble | 9. Sub-ensamble Eje motriz - Manivela A3-14 1:10
16 Despiece 9.1 Eje Motriz A3-14.1 1:5
17 Despiece 10. Chumacera eje 200 A3-15 1:2
18 Despiece 12. Chumacera Eje 200 -Tapa A3 -16 1:2
19 Despiece 23. Eje cdnico corto A3 -17 1:2
20 Despiece | 26. Carro soporte de polea movil A3-18 1:10
21 Despiece | 29. Pifién doble A4 -25 1:10
22 Despiece | 31. Manivela A3-19 1:10
23 Despiece | 32. Eslabdn conector A3 -20 1:10
24 Despiece 33.Eje 3-4 Ad-22 1:1
25 Ensamble | 35. Sub ensamble eje 2-3 A4 -08.1 2:5
26 Despiece | 35.1 Eje 2-3 A4 -08.1A 1:2
27 Despiece | 36. Eje 4-1 A4 -24 1:2

Tabla 5.1 Lista de planos.




151

CONCLUSIONES:

1) La bibliografia consultada, acerca de los mecanismos de falla de los cables de acero
y el estado del arte, demuestran que existe gran interés en el campo de la mejora de la
vida util de estos en solicitaciones de flexién, tal como ocurren en las grias moviles,
graas de puertos, ascensores de piques mineros entre otros, coincidiendo en la mayoria
de estudios con la necesidad de mejoras en este aspecto, con la consiguiente demanda
de investigaciones experimentales. Por tanto, contar con una maquina de ensayos
capaz de cuantificar los ciclos de vida util a flexién de cables de acero bajo diferentes

estados de carga, como la mostrada en el presente trabajo contribuye a este proceso.

2) La presente maquina, estd en capacidad de ensayar a flexion cables de acero desde
el diametro 22mm hasta 32 mm , siendo posible, ademas, definir las variables
involucradas durante el ensayo de acuerdo con las recomendaciones OIPEEC Bulletin
56 — 1988, esto es, cuantificar el efecto de la deflexion frontal o lateral, del tipo de
ensayo ( flexion simple o flexién doble) , del tipo de material y geometria de las poleas,
de modificar la fuerza de traccién aplicada en el cable, la longitud de flexion, entre otras
variables. Adicionalmente, la presente maquina cumple con los fundamentos de ensayo
del informe UNE 36480 -1997 para ensayos de fatiga a flexién en cables de acero. La
definiciébn dimensional de la maquina, toma como base el diAmetro de las poleas para
ensayar el cable de 32 mm, y la longitud libre antes de la préxima flexion segun la norma
ISO 4308.

3) El empleo de la metodologia del disefio de maquinas VDI 2221, en el desarrollo del
presente trabajo, ha permitido definir de modo consistente las funciones de la maquina
de ensayos, lograndose establecer en la etapa final del método, el modelo éptimo a
partir del cual realizar posteriores mejoras iterativas en la configuraciéon, enfocadas estas

mejoras en el cumplimiento de funciones ya definidas para la maquina.

4) El empleo del método analitico Newtoniano (Matricial) y el empleo del Sofware
Working Model 2D en el capitulo 4, permitié seleccionar los componentes y realizar las
comprobaciones correspondientes. Si bien los resultados finalmente coinciden con un
error inferior al 1.2%, estas coincidencias en un inicio no se mantenian para varios

puntos evaluados, por lo que fue necesario el empleo del método grafico ademas de
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técnicas iterativas para detectar cual método estaba siendo mal empleado y realizar las
correctivos.

5) Una vez validado el software Working Model, este permitié acelerar el proceso de
analisis de las cargas actuantes en los eslabones que conforman el sistema
reciprocante para otras posiciones de interés, determinandose entonces las cargas
maximas en las articulaciones asi como el torque motriz necesario para el sistema.
Tener en cuenta que las componentes de las cargas presentes en los eslabones
obtenidos mediante Working Model, se dan en coordenadas globales, mientras que
los resultados mediante el método Newtoniano se dan con respecto a la referencia
local, coordenada X en el eslabdn fijo.

6) Se desarrollaron planos de detalle, despiece y ensamble, como complemento del
presente trabajo, los cuales se enfocan basicamente en el aspecto mecéanico y
estructural de la maquina. El costo estimado de la maquina es 205000 US$ (Anexo
XXI11)
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RECOMENDACIONES:

La mejora continua es y sera una constante en el trabajo de los disefiadores de

maquinas, con ese propgsito se plantean las siguientes recomendaciones:

1) Optimizar dimensionalmente los eslabones mediante convenientes técnicas

iterativas, siempre enfocado en lograr una mejora en el balance peso - resistencia.

2) Se observo que al emplear la herramienta “Keyed Slot joint” del Software Working
Model, los resultados de las cargas en las uniones difieren grandemente y sin un
patron distinguible de los obtenidos sin esta herramienta, se recomienda verificar cual
es la causa de tales diferencias.

3) Se recomienda complementar el disefio de la maquina, calculando los elementos de
seguridad, frenos por ejemplo del sistema, este podria ser frenos de zapatas en las
volantes, o freno en el motor. Otros sistemas de seguridad, deben ser también
evaluados de acuerdo con la normatividad existente en este campo como por ejemplo
“UNE-EN V1070-1994 - seguridad en las maquinas”.

4) Se recomienda evaluar las alternativas existentes para detectar variaciones en los
aspectos fisicos de las probetas, sensores de vision por ejemplo, a fin de adaptarlos
a la deteccion de roturas de alambres que vayan apareciendo en los mismos, esto
porgque el uso de un anillo circundante, propuesto en el presente trabajo (donde el
sensor es arrastrado debido al enganche mecéanico) solo detectaria la aparicién de
roturas en la zona superficial del cable es decir en la cresta, siendo limitado su uso
si se ensayan cables de tipo compactado donde los alambres rotos no sobresalen lo

suficiente para lograr el efecto de enganche.

5) El constante desarrollo de los materiales (fibra de carbono, grafeno, Kevlar,Dyneema,
etc), por mencionar una variable, abre la posibilidad de fabricar cables con nuevas
prestaciones a ser evaluadas, contar con una maquina de ensayos como la del
presente trabajo sera imprescindible. Por otro lado, para garantizar la calidad de
cables para grias cuyos requisitos a traccion estan normalizados, un laboratorio
certificador en esta industria debera también contar con un equipo de ensayos a

flexion.



ANEXO I

Constantes para calcular la fuerza Donandt
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ANEXO I-Fig. 1 Constantes para calcular la fuerza Donandt
Fuente: Feyrer, p.280


http://www.liceoaer.cl/v.7/index.php/.../62-proyectos-mecanicos
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ANEXO Il

Seleccion del terminal para muestras de cable de acero.

Se selecciona como medio de acople de las muestras los terminales tipo socket G416 para vaciado
con resina de la marca CROSBY, esta seleccion obedece a la simplicidad de su manipulacion,
eficiencia del 100% MBL del cable y capacidad de ser reutilizados. La medida maxima seréa la

correspondiente al cable de 32mm con resistencia Gltima a la traccion de 136 t.

ANEXO Il - Fig. 1 Caracteristicas del terminal G416 para el acople de muestras.
Fuente: Catdlogo CROSBY
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ANEXO I11

DISENO-SELECCION DE LA UNIDAD HIDRAULICA:

La unidad hidraulica esta compuesta basicamente por la bomba hidraulica, el motor, el

depdsito hidraulico y el sistema de control.

Seleccion de la bomba Hidraulica:

Empleando la metodologia Fluidtek SRL se sabe que el caudal es igual a:
Q=v *A
Donde:
v: velocidad de salida del vastago.
A=314 cm2 (Area del embolo)
Se sabe ademas, que este caudal debe ser proporcionado por la bomba:
Q=Vb *n
Donde:
Vb: volumen desplazado por la bomba en cada vuelta
n= 1800 rpm (velocidad angular del motor que acciona la bomba)
Igualando ambas expresiones se tiene:
Vb=v*A/n
Proponiendo:
v=60 cm/min
La velocidad de la bomba resulta:

Vb = 60 * 314/1800 = 10.47 cm3/rev
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Del catdlogo FLUIDTEK-CASAPPA, se selecciona la bomba PL20.11.2, con
desplazamiento volumétrico 11.23 cm3/rev.

ANEXO 111 - Fig. 1 Dato general Bomba-Motor.
Fuente: Seleccion de cilindros y bombas hidraulicas FLUIDTEK —PUCP - ppt .p.06

Seleccion del Motor

Se sabe que:
Potencia=Fuerza *Velocidad
Fuerza= presién*Area
Caudal= Area*velocidad
Luego:

Potencia= presion*Area*Velocidad
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P=pQ

Donde:
P=Potencia (kW); p=presién (bar); Q=Caudal (L/min)/600
Reemplazando:
Q= Vb *n=10.47 cm3/rev * 1800 rpm * Litro/1000cm3 =18.85 L/min
p=250 bar
P= 250 *18.85/600= 7.83 kW (10.5 HP)
Considerando una eficiencia de 70%, la potencia requerida para el motor es

P=15 HP

Volumen de Tanque

Vt= Caudal * tiempo = Q*t=18.85 L/min * 5 min=95 L

Caracteristicas del cilindro hidréaulico

Se ha seleccionado el cilindro hidraulico con embolo & 200 mm con vastago de ¥140 mm.
Modelo CDT3 — MES, el cual trabajando a compresion alcanza 659.7kN (67306 kgf). Las

dimensiones para el montaje del cilindro se muestran en las figuras 2 a 4 del ANEXO III.

ANEXO 111 — Fig. 2 Fuerza de empuje del cilindro hidraulico seleccionado.
Fuente: Catadlogo BOSCH REXROTH CORP 17049 - 2013.p.5



ANEXO 111 — Fig. 3 Esquema de las dimensiones del cilindro hidraulico.

Dimensions: ME5, ME6 (dimensions in mm)

Fuente: Catalogo BOSCH REXROTH CORP.17049 - 2013.p.10

DIN / 150 ") (for operating pressure up to 160 bar) | 15O 2! (for operating pressure up 1o 210 bar)
GAL| GMM KK '} Al ac SF WL KK 2) Al ac SF WL (5] ] GRD
max miax 9 f8
25 12 MI0x125 | 14 1 10 5 - - - - - 24 38
18 M10x1.25 14 16.5 14 5 M14x1.5 18 16.5 14 5 30 38
| 14 MI2x125 [ 18 13 12 5 - - - - - 26 42
22 Mi2x125 | 18 205 18 5 M16x1.5 205 18 5 34 42
18 M14x15 18 16.5 14 5 - - - - - 30 62
40 | 2273 | M14x15 18 205 18 5 M16x1.5 22 205 18 5 34 62
28 Midx15 18 26 22 7 M20x1.5 28 26 22 7 42 62
22 M16x1.5 22 205 18 5 - - - - - 34 74
50 | 28" | Miex15 22 26 22 7 M20x1.5 28 26 22 7 42 74
36 M16x1.5 22 34 30 8 M27x2 36 34 30 8 50 74
28 M20x1.5 28 26 22 7 - - - - - 42 75
63 | 36'2 | M20x15 28 34 30 8 M27x2 36 30 8 50 as
45 M20x1.5 28 43 36 10 M33x2 45 43 36 10 60 a8
36 M27x2 36 34 30 8 - - - - - 50 a2
80 | 4572 | M2Tx2 36 43 36 10 M33x2 45 43 36 10 60 105
56 M27x2 36 54 46 10 M42x2 56 54 46 10 72 105
45 M33x2 45 43 36 10 - - - - - 60 92
100 | 56 ' | M33x2 45 54 46 10 M42x2 56 54 46 10 72 125
70 M33x2 45 68 60 15 M48x2 63 68 60 15 a8 125
56 M42x2 56 53 46 10 - - - - - 72 105
125 | 7072 - - - - - M48x2 14 687 60 15 as 150
20 M42x2 56 86 75 15 ME4x3 14 85 86 75 15 108 150
160 70 M48x2 63 67 &0 15 - - - - - 88 125
110 M48x2 63 106 92 18 M80x3 ' | 95 106 92 18 133 170
200 20 ME4x3 85 86 75 15 - - - - - 108 150
- 140 MB4x3 85 136 125 18 M100x3 1| 112 136 125 18 163 210
@AL| E EE apT EE @DT | GA H® J PJTO | PJTT [ WF WH [ YO | Y™
+125|+£125| +2 +2 2 +2
25 |40:15| G1/4 25 |Midx1 5| 21 46,5 5 225 53 645 25 15 50 38,5
32 |45:15] G1/4 25 |M14x15| 21 48 5 25 56 68,5 35 25 60 475
40 |63:15] G38 28 |M18x15| 26 52,5 - 335 73 77 35 25 62 58
50 |75:15] G1/2 34 |M22x15| 29 57,5 - 335 74 78 4 25 67 63
63 |90:15| G1/2 34 [M22x15| 29 57,5 - 35,5 80 81 48 32 71 70
80 |115:15 G3/4 42 M27x2 34 67 - 41 a3 a3 51 L 77 77
100 |130:2| G3M4 42 | M27x2 | 34 70 - 43 101 101 57 35 a2 82
125 |165:2| G1 47 | m33x2 | 43 | 735 - 515 | 117 117 57 35 86 86
1680 (205:2| G1 47 M33x2 43 | 80,5 - 55,5 130 130 57 32 86 86
200 |245:2| G11/4 | 58 M42x2 52 | 101 — 76 165 165 57 32 98 98
@AL = Piston @ 5l "H" dimension always in line connection position
@MM = Piston rod @ Exception MES head and ME6 base
X = Stroke length 8 For the position of the line connections and the bleeding

ANEXO 111 — Fig. 4 Dimensiones del cilindro hidraulico.

Fuente: Catalogo BOSCH REXROTH CORP. 17049 — 2013 p.11.

159



160

ANEXO 111 — Fig. 5 Dimensiones de montaje ME6 del cilindro hidraulico.
Fuente: Catdlogo BOSCH REXROTH CORP. 17049 — 2013 p.10.

Esqguema Hidraulico:

ANEXO 111 - Fig. 6 Esquema Hidraulico
Fuente: Curso de Hidraulica y automatizacion — Ing. B. Barriga - FLUIDTEK
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ANEXO IV

Caracteristicas dimensionales de la celda de carga

La celda de carga seleccionada corresponde al modelo SGMC , celda de compresion
marca DILLON de 100000 Ibf (Capacidad maxima segun se consulté con el fabricante),
lo cual limitaria el ensayo a 25% MBL solo para el caso de cables de 32 mm.

En la figura 1 del anexo IV se muestran los detalles dimensionales para el montaje.

ANEXO IV - Fig. 1 Dimensiones y capacidad de la celda de carga seleccionada.
Fuente: Catalogo DILLON. Bulletin #500.7
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ANEXO VI

Geometria de la canaleta de las poleas para cables de acero.

La norma ISO 4309 — 1:2003, establece las pautas geométricas que deben procurarse en
el disefio de las poleas. Se muestra el radio minimo y maximo de las canaletas (r), el
angulo entre pestafas (w) y didmetro de rodadura de las poleas (b)

ANEXO VI - Fig. 1 Referencia geométrica para el disefio de las poleas.
Fuente: 1ISO 4309 — 1:2003
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ANEXO VII

Caracteristicas de las poleas forjadas

Las poleas que se emplearan en los ensayos seran del tipo forjado por rodillos con posterior
tratamiento térmico-quimico para obtener dureza superficial de HRc 50 en la canaleta donde se
apoyara el cable de acero. Las caracteristicas dimensionales y técnicas para las poleas definidas
en el presente proyecto seran enviadas a la fabrica de poleas McKissick USA, para asegurar la

manufactura personalizada.

ANEXO VII - Fig. 1 Caracteristicas de las poleas forjadas por rodillos.
Fuente. Catdlogo CROSBY
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ANEXO VIlII

Célculo de los factores que afectan la resistencia a la fatiga: eje motriz.

A) Determinacién del Coeficiente de superficie (Cs).
A partir de los datos:

a) oz = 81.6 kg/mm2 Esfuerzo méaximo a traccion del acero 42CrMo4.

b) Re=5 Acabado superficial (rugosidad del eje rectificado).

Se ubica en la fig. 1, Anexo VI, el valor de Cs:

Cs=0.92

ANEXO VIII - Fig. 1 Coeficientes de superficie (Cs).
Fuente: Copias del curso Fatiga PUCP, Prof. Rodriguez, p.29



A) Determinacién del coeficiente de Tamafio (Ct).

a) Con el didmetro del eje (d) propuesto :
d =150 mm
b) El coeficiente (C:) resulta:

Ct=0.58

ANEXO VIII - Fig. 2 Coeficientes de tamafio (Ct).
Fuente: Copias del curso Fatiga PUCP, Prof. Rodriguez, p.29

B) Determinacion del coeficiente de temperatura (Ceemp):

a) El eje trabajara a temperatura ambiente , es decir T= 25°

b) Por lo que a partir de la tabla ABC: Cyepp= 1

165
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T (FO) Ctemp
20 1,000
50 1,010
100 1,020
150 1,025
200 1,020
250 1,000
300 0975
350 0,927
400 0922
;‘gg gﬁ;g ANEXO V111 - Tabla 1 Coeficientes de temperatura (Cemp)-
550 0.670 Fuente: Copias del curso Fatiga PUCP, Prof. Rodriguez, p.31
600 0,546

C) Determinacién del coeficiente de carga ( Ccarg):
El eje motriz esta solicitado a flexion y torsiéon por lo que a partir de la tabla 2

Ccarg=1

ANEXO VIII - Tabla 2 Coeficientes de carga (Ccarg.)
Fuente: Copias del curso Fatiga PUCP,
Prof. Rodriguez, p.31

D) Determinacion del coeficiente de confiabilidad (Cc):

Considerando un 50% de confiabilidad de que el acero seleccionado como material para el eje
presente una resistencia menor a la especificada el coeficiente resulta: Cc= 1

Tabla 3.6 Factor de confiabilidad c,

Confiabilidad R £r

0,50 1,000

0,90 0,897

0,95 0,868

0,99 0,814

0,999 0,753

0,999 9 0,702

0,999 99 0,659

0,999 999 0,620

0,999 999 9 0,584

0,999 999 99 0551 ANEXO \_/I Il — Tabla 3 C(_)eficientes de confiabi!idad (Cc).
: : Fuente: Copias del curso Fatiga PUCP, Prof. Rodriguez, p.31

0,999 999 999 0,520
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E) Determinacion del Factor efectivo de concentracion de esfuerzos (f):

a) Considerando los datos técnicos del material 42 CrMo4 ( Ver ANEXO [X):

N/mm?2 Kg/mm2
Op 800 81.6 Esfuerzo maximo a traccion.
OaLT 450 45.9 Esfuerzo pulsante a flexion.
o 530 54.1 Esfuerzo de fluencia.

b) Para la geometria propuesta:

Como el eje estara acoplado a los soportes SKF, serie SNL (Ver ANEXO X) mediante manguitos
de fijacion se propone la geometria:

== 200H=- =200=
150 IT[]
b i
¥
e
- 1400 =
ANEXO VIII - Fig. 3 DCL del eje motriz
De la figura 3, ANEXO VIII: Ds=170 mm; Di=150mmy r=4 mm
Luego:
Ds/Di= 170/150= 1.13 (VI.1)
r/Di= 4/150= 0.025 (V1.2)

Con estos valores ingresamos al grafico del ANEXO VIII- Fig. 4, de donde se obtiene:
K,=225

El factor de sensibilidad a la entalla se calcula con:
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TR ey T o

ANEXO VIII- Fig. 4 Gréfico para determinar la sensibilidad a la entalla (Kt)
Fuente: Copias del curso Fatiga PUCP, Prof. Rodriguez, p.31

Luego conK,; y n calculamos el factor efectivo de concentracion de esfuerzos (B):

B=1+nK,—1)=1+0929(2.25-1) = 2.16 (V1.4)

p =216
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ANEXO IX

Propiedades mecénicas del material seleccionado para el eje motriz.

ANEXO IX - Tabla 1 Propiedades mecanicas del material seleccionado para el eje.
Fuente: Copias del curso Fatiga PUCP, Prof. Rodriguez, p.2
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ANEXO X

Seleccion del soporte o chumacera del eje motriz

El soporte del eje o chumacera fue seleccionado a partir del didmetro del eje y la resistencia que
este debe soportar. Con el valor del eje escalonado de 170 mm de diametro y la reaccion R2y = -
9707 kgf , se selecciona la chumacera SKF serie SNL 23038 K. El factor de seguridad calculado
es de 10 (con la carga de rotura Pigo- = 950 kN). Debido al material de manufactura de la

chumacera, SKF recomienda un factor de seguridad minimo= 6.

ANEXO X - Fig. 1. Caracteristicas del soporte del eje motriz
Fuente: Catalogo SKF
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ANEXO XIlI

Dimensiones de Roscas Métricas UNE 17704

Segun 3.128, el &rea resistente minima debe ser 981mmz2, por lo que se selecciona la
rosca métrica M42 x 4.5 cuya &rea resistente es 1121 mm2

ANEXO XII - Tabla 1 Dimensiones de Roscas métricas.
Fuente: Machine elements in Mechanical design, Robert Mott, 4ed, p. 718
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ANEXO XIlI

Constantes para el calculo del niumero de ciclos de flexion

ANEXO XIIl —Tabla 1 Constantes para el calculo del nimero de ciclos de flexion
simple. Fuente: Feyrer, p.274

ANEXO XIIl - Tabla 2 Constantes para el calculo del nimero de ciclos de flexién
completa. Fuente: Feyrer, p.278


http://www.liceoaer.cl/v.7/index.php/.../62-proyectos-mecanicos
http://www.liceoaer.cl/v.7/index.php/.../62-proyectos-mecanicos
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ANEXO XIV

Cdlculo de los momentos de Inercia y de masa de los eslabones del sistema
reciprocante.

a) Momento de inerciay masa del balancin:

Sean los datos del perfil propuesto:

)

bf 100 mm 0.100 m Ancho

d 245 mm 0.245 m Alto "

L 4000 mm 4.00 m Largo

P 7850 kg/m3 Densidad F -
R

ANEXO XIV - Fig. 1.
Perfil del balancin

Masa del balancin:
my =Vy*p=Dbs*dx*L*p=0.100* 0.245 x 4.0 * 7850 = 770 kg (4.58)

La inercia:

1 1
Iy = 77 mp * (I> +d?) = 5 * 770+ (4.00% + 0.245%) = 1030.5 kg_m? (4.60)

b) Momento de inerciay masa del eslabén conector:

Sean los datos del perfil propuesto:

)

bf 50 mm 0.050 m Ancho

d 120 mm 0.120 m Alto \

L 2000 mm 2.00 m Largo

p 7850 kg/m3 Densidad F =
e bf ]

ANEXO XIV - Fig. 2. Perfil
del eslabén conector.

Masa del conector:
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me =V, *p=bp*d=*Lxp=0.050+*0.120 2.0 x 7850 = 94.2 kg (4.58)
La inercia:
1 1
le=15mp* (L + d?) = T3 ¥ 942 x (2.00% + 0.1202) = 31.51 kg_m? (4.60)

c) Momento de inerciay masa de la manivela:

Sean los datos del perfil propuesto:

¥

bf 50 mm 0.050 m Ancho

d 445 mm 0.445 m Alto |

L 2000 mm 2.00 m Largo

p 7850 kg/m3 Densidad F =
e bt -l

ANEXO XIV - Fig. 3. Perfil
de la manivela.

Masa de la manivela:

My =Vyxp =br+d*Lxp=0.050+0.445 = 2.0 « 7850 = 3493 kg (4.58)
La inercia:
1 1
I, = Tz Mm * (I +d?») = i 349.3 = (2.00% + 0.445%) = 122.2 kg_m? (4.60)

Nota:
Por razones de equilibrio, el CG de la manivela coincidira con la articulaciéon 0, del

sistema, por lo que el largo efectivo de la manivela sera de 1m.
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ANEXO XVI

Comparacion de resultados graficos posicion, velocidad y aceleracién

Los datos de posicion, velocidad y aceleracién para los eslabones, indicados en la tabla 4.10, se
graficaron con la herramienta de Excel y luego se compararon con los graficos mediante Working
Model 2D (en color gris) resultando similares.

ANEXO XVI Fig. 1 resultados en Excel vs resultados en WModel de la posicién de los
eslabones 3y 4

ANEXO XVI Fig. 2 Resultados en Excel vs resultados en WModel de la velocidad de los
eslabones3y4
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ANEXO XVI Fig. 3. Resultados en Excel vs resultados en WModel de la aceleracion de los
eslabones 3y 4

ANEXO XVI Fig. 4. Resultados en Excel vs resultados en WM de la aceleracién de los CGs 3 y
4,
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ANEXO XVII
El programa Working Model (WM)

Es una herramienta moderna de la ingenieria asistida por computadora (CAE) capaz de simular
movimientos de diversos sistemas mecanicos en 2D. Mediante este software es posible la
aplicacidn de las leyes de la mecanica a prototipos virtuales y realizar los ajustes y correctivos
antes de la puesta en fabricacion de modelos fisicos. El entorno WM permite modelar actuadores,
motores, resortes, uniones, guias carrileras, entre otros, adicionalmente es posible medir y analizar
posiciones, velocidades, aceleraciones, fuerzas entre otros y generar los graficos

correspondientes.

El software que estd actualmente desarrollado, respaldado y comercializado por Design
Simulation Technologies (DST — USA), permite el analisis dindmico, cinematico y sirve como

herramienta clave en el disefio de maquinas y mecanismos.

En el presente trabajo el programa WM fue empleado para simular el comportamiento dindmico
y cinematico de los componentes del mecanismo reciprocante de la maquina de ensayos de
flexion, y ademas se emple6 para obtencion rapida de los resultados de las posiciones,
velocidades, aceleraciones, fuerzas y torques. Estos resultados luego fueron validados mediante

método analitico matricial empleando hoja de calculo Excel.

Se verifico la existencia de proximidad en los resultados con una desviacion de maximo + 1.5 %

entre los valores encontrados por ambos métodos.

Fuentes:

http://www.design-simulation.com/WM2D/index.php


http://www.design-simulation.com/WM2D/index.php

Procedimiento de analisis del presente trabajo empleando Working Model
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Paso 1. Activar el programa, Luego en View, Workspace activar regla, rejillas y coordenadas XY

Paso 2. Con las herramientas Polygon y Rectangle proceder a dibujar los eslabones. Posiciones
previamente definidas mediante el calculo analitico y Autodesk Inventor. Los CG deben quedar
segln se indica en la figura. La carga se aplica en el balancin a - 3.00 m del origen con la

herramienta Force. El torque en la manivela con el motor a 2.3 rad/s

Woid Vew Dbet Defim Sonpt Windew el
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Paso 3. Seleccionando la conexién a evaluar se selecciona Measure Force. Seleccionando la
casilla activa Force, seleccionar Windows- Appearance, anotar el nombre del elemento a
evaluar en la casilla correspondiente.

Paso 4. En World - Accuracy, luego en Animation Step, anotar 5e-004 s, esto para tener
mayor control en el movimiento del sistema. Definidos los elementos que deseamos medir,
damos click en el avance cuadro por cuadro que se encuentra en la parte inferior izquierda,
para lectura mas precisa de los resultados.



Mediante la hoja técnica RENOLD, se definen la relacion de trasmision, el factor de

Calculo de la trasmision (pifion-cadena)

cargas y la potencia requerida.

ANEXO XVIlII

a) SELECCION DE LA CADENA DE TRASMISION

a.l) Relacién de reduccion primera etapa:

De los datos del motoreductor seleccionado se tiene:

ir = 38
nl= 1400
n2= 37
n3= 22

rpm

rpm

rpm

Relacion de reduccion del motoreductor

Revoluciones de entrada

Giro del eje de salida

180

Giro deseado del eje motriz de la maquina de ensayos

Relacion de trasmision motoreductor — eje:

n2_37

— = 1.68

n3 22

Siendo n3 el valor méximo para la velocidad de ensayo, vemos en fig. 1, ANEXO XVIII

gue para n3=21 rpm, la relacion de trasmision se aproxima a 1.80

No. of Teeth
Driven Sprocket 72
15 17

25
38
57
76
95
114

1.53
3.50
5.07
6.33
1.60

223
3.35
447
5.59
6.70

No. of Teeth Drive Sprocket 71

19 1

200 1 180 |
L == ==

3.00 71

400 3.62

5.00 452

6.00 5.43

23

165
148
330
413
496

5

100
15
128
3.04
3.80
4.56

ANEXO XVIII- Fig. 1 Relaciones de trasmisidn entre dientes de pifiones. Fuente: Catélogo

Renold
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a.2) Disefio de la segunda etapa:
Con i=1.80y Z1=21; Z2 resulta:

Z2=271%180=71%1.80=38 (XVII1.1)

Z2: Numero de dientes del piiidn conducido.

Z1: Numero de dientes del pifion conductor.
a.3) Definicion del Factor de cargas:

f1=1.4 Factor por carga de impacto moderado.

f2=1.0 Factor por tamafio del pifién.

a.4) Definicién de potencia:
De (XIV.5) y el factor de cargas, la potencia seleccionada es:

Ps=Pm * f1 * f2=34.1*1.4*1=47.7 KW (XVI1.2)

Con los datos de Potencia y rpm del piidn motriz, en el ANEXO XVIII- Fig. 2 se

selecciona la cadena DUPLEX 2.5” de paso.

ANEXO XVIII- Fig. 2 Carta para la seleccion de cadenas. Fuente: Catalogo Renold
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a.5) Largo de la cadena en pasos:

(zz — 21)2 . P
_a+zz 20 L 2p ) 7 (XVIIL.3)
2 P Cc
Donde:
C 1905 mm Distancia entre centros ( tentativo 30*P)
P 63.5 Paso de cadena ( 2.5")
3.1416 Pi

Reemplazando datos en XV.3 el largo de la cadena en pasos resulta:

38 —21 \?
21438 21905 (2 %3 1416) * 63.5
L= : = 90 XVIIl.4
R T 1905 vl

a.6) La distancia exacta entre centros:

Se calcula segun:

= B[ZL B N +J(2L —72-71) — (L(ZZ —21)2)]

) 3.88 (XVII1.5)
Reemplazando datos:
63.5 \/ 3.14
C = e 2%¥90—-38—-21+ [(2%x90—-38—21)%2— (ﬁ (38 — 21)2) (XVIIL5)
C =1904 mm
a.7) Célculo del factor de seguridad:
e Velocidad de la cadena:
,_T2PZ1_37+ 63521 _ 0823 m/s (XVIILE)

60000 60000
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e Carga en la cadena debido a la potencia trasmitida:

Ps 1000 47.6 1000
Ccl = = =57837.2N (XVIIL7)
v 0.823

e Carga en la cadena debido a la aceleracion centripeta:

Cc2 =m, *v? =28.9%0.823%2 = 19.57 N (XVI111.8)
Donde m. se toma de ANEXO XVIII- Fig. 3

ANEXO XVIII- Fig. 3 Datos técnicos de cadenas. Fuente: Catalogo Renold

e Carga total en la cadena:

Ct = Ccl + Ccc2=19.57+57837.2=57856.8 N (XVIIL.9)

e Factor de seguridad en la cadena:

- Cr A 694000 i
~ Ct 578568
El factor 12 esta en el rango aceptable propuesto por Renold

FS, (XVI11.10)

I | 1L - IL | ] ! K W2
[ i i i |iE

__} + +} s+ LH !

i 10 ] +F L

'

ANEXO XVIII- Fig. 4 Datos geométricos de cadenas. Fuente: Catalogo
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b) DISENO DEL PINON MOTRIZ
De ANEXO XVIII- Fig. 3y Fig. 4 se sabe:

B =37.85 mm Distancia entre placas
Espesor del alma del pifion.

S=B=x0.75=37.85%0.75 = 28.40 mm

b.1) Calculo del Diametro exterior

dext = P[0.6 + C0t<1§$o)] (XVIII.11)
Donde:
P 63.5 mm Paso de cadena ( 2.5”)
Z1 21 Namero de dientes del Pifion conductor.
dext 460 mm

Diametro primitivo:

El didmetro primitivo se calcula con:

0 171
dp = P * csc (E) = 63.5 * csc (—2 ) =426 mm (XVII1.12)
Donde:
360
0=—=17.1 XVIII.13
71 ( )

Espesor de la llanta:

F = 09%P = 57.2mm (XVI11.14)

Diametro de la llanta:

dl=dp-2+F=314mm (XVI11.15)
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Radio (R1):
R1=04+S=11 (XVIII.16)

Didmetro del eje (9):

«|HP +|35.51
@ =120 |— =120 [—— = 118.8mm (XVII.17)
n2 37

Diametro del cubo:

Dc = 14x0 = 166.5mm (XVI11.18)

Longitud del cubo:

Lc=15%@ = 178.4mm (XVI11.19)

c¢) DISENO DEL PINON CONDUCIDO (RUEDA)

Se sabe
B =37.85 mm Distancia entre placas de la cadena
S=28.4 mm

Luego

c.1) Calculo del Diametro exterior

dext = P[0.6 + cot (1530)] (XVI11.20)
Donde:
P 63.5 mm Paso de cadena ( 2.5%)
z2 38 Numero de dientes del Pifion conductor.
dext 804 mm

Didmetro primitivo:
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El diametro primitivo se calcula con:

0 9.5
dp = P *csc (E) = 63.5 * csc (7) =767 mm (XVII1.21)
Donde:
360
=——=0. XVIII.22
77 = 95 ( )

Espesor de la llanta:

F = 09%P = 57.2mm (XVI11.23)
Diametro de la llanta:
dl=dp-2+F =652.7mm (XVII1.24)
Radio (R1):
R1=04%S =11 (XVII1.25)

Diametro del eje (9):

4/HP 4’35.51
=120 [—=120 |—— =135.3mm (XVII1.26)
n3 22

Dc = 14*@ = 189.4mm (XVIIL.27)

Diametro del cubo:

Longitud del cubo:

Lc=15%@ = 2029 mm (XVIII.28)

d) DISENO DE LOS DIENTES DEL PINON.
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El pifidn estard conformado por una doble hilera de dientes,

ANEXO XVIII- Fig. 5 Disefio de los dientes pifion.
Fuente: http://www.uclm.es/profesorado/porrasysoriano/elementos/Tema01.pdf

d=39.67 mm (Diametro del rodillo de la cadena)

b=37.85mm (Ancho interior de la cadena)

Pt = 71.55mm (Paso transversal de la cadena, K en ANEXO XVIII-Fig. 4)
Dp=dp = 426 mm (Diametro primitivo)

De=dext =Dp + 0.8d = 428 + 0.8(39.67) = 460 mm  (Didmetro exterior)

Df =Dp —d =426 —39.67 = 386.4 mm (Diametro del fondo del diente)
§=03d =119mm (Sustraendo para diametro de garganta)
Dg =Df —25 =3864—2%119 =362.6 mm (Diametro de garganta)

L= 091b = 34.44 mm (Ancho del diente)

I = 0.65b = 24.6mm (Ancho del extremo del diente)
L2 =Pt+ L =7155+34.44 = 105.99 mm (Ancho total del dentado doble)
r=2mm (Radio de la base)

rl = 0.505d = 20.03 mm (Radio de apoyo minimo del rodillo segin

Khurmi and Gupta, Machine Design, Ed.
Eurasia 2005, p.771)

e) DISENO DE LAS CUNAS ( CHAVETAS)
Se aplican los criterios DIN 6885
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d.1) Cuia del pifion motriz (Lpm)

Sabiendo que:

D =120. mm Diametro real propuesto para el gje.

b x h=32x18 mm Ancho y alto recomendado para la cufia.

T =18000 N-m Torque del reductor

T = 23.7 kg/mm2 Esfuerzo admisible FS= 3 al corte del acero VCL

a) Ellargo minimo de la cufia al corte resulta:

2% T %1000 D 180011:1‘7971 +1000
Lpm = Db = i = 66.0mm (XVII1.29)
*DXT  120mm *32mm * 23.7mng12 0.6

b) El largo minimo de apoyo al aplastamiento en el cubo del pifidn motriz:
A=t *1 mm2 Area de aplastamiento
t, = 7mm Parte de la cufia en el cubo

o, = 23.7 kg/mm2 Esfuerzo admisible al aplastamiento 42 CrMo4 (FS:3)

Luego:

CU bo — t

,__F _ 30000 .

Largo actual minimo 185 mm, por lo que se acepta la propuesta. Mediante calculos
similares las cufias resultantes se especifican como:

e 40 x22x 155 (02 unid.) - 42CrMo4 - DIN 6885/ Manivela ASTM A572
e 40 x 22 x 200 (02 unid.) - 42CrMo4 - DIN 6885 / Pifion conducido SAE1030
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ANEXO XIX

Seleccion del motoreductor

Se ha definido del analisis dinamico el torque 1800 kgf-m (equivalente a 17650N-m), el
cual verificaremos a partir del trabajo realizado y la potencia requerida.

La maquina debe efectuar 22 ciclos completos de movimiento del cable por minuto, es
decir el eje al cual estara acoplado el brazo motriz debera girar 22 rpm (n2)

Sabiendo que:

F= 15700 N Fuerza motriz en el carro acoplador
d= 443 M Carrera vertical del empalme de muestras

El trabajo desarrollado es:

W =F=x+d = 15700N *4.43m = 69500 N.m (XIV.1)
Si la velocidad de la manivela es:

n2= 22 rpm ( revoluciones por minuto) (XIV.2)
n2= 0.367 rps ( revoluciones por segundo)

El tiempo para efectuar un ciclo es:

ra 1 rev/ciclo

=—=—"""' =272 : |
n2 0.367 rev/seg G (XIV.3)

La potencia consumida para efectuar un ciclo es:

_W _69500Nm _ el sn XIV.4
t 272seg S N.m/s (XIV.4)

P= 255515 J/s ~25.6 kW ~34.3 HP (XIV.5)

Asumiendo una eficiencia de 75%, la potencia requerida es:

Pm = 457HP ~ 34.1kwW (XIV.6)
El sistema de potencia estar4d conformado por un moto-reductor, el cual estara

conectado al eje del brazo motriz por medio de un sistema cadena pifion.



El torque requerido se calcula con:

T = 63000 * Pm/n2

Reemplazando datos, el torque resulta:

'{ j— *
22

= 130870 b — pulg

Se selecciona la posicion de Montaje: M4

~

1

5000Nm
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(XIV.7)

(XIV.8)

ANEXO XIX - Fig. 1 Posiciones de montaje del motoreductor. Fuente: Catalogo SEW

Se busca en el catalogo del fabricante SEW, encontrandose la alternativa:

K157, ng = 1400 1/min 18000 Nm
N, (Mamax| Fra [®m i DV132ML Dv180 DV200 DV250M D315M D315M_A
[1/min] | [Nm] [N] I'1 DV160M DV22558 Dv280 D3158 D315M_B
DV160L Dv225M
9.3 | 18000 | 112200 | 5 |150.41
11 18000 ) 106500 | 5 [122.39
14 | 18000 ) 98000 | 5 (10022
15 | 18000 | 94400 | 5 | 91865
13 | 18000 | 88300 | 5 [ 7875
20 |18000( 84200 [ 5 | 70.38
23 |18000( 79000 [ 5 | 61.02
26 |18000| 74800 | 5 | 5429
| —30 448000470000 -5 J 4679 | | (| | ————___|
37 |18000( 63400 | 5 | 3802
| 45 |%woOQQO|S&®00 | |¥H30O{ " ""7Y( —""7"1TY e
51 16000 ) 54000 | 6 [ 2782
58 |18000( 50000 [ 6 | 2385
66 |18000( 47000 [ 6 | 2.1

ANEXO XIX- Fig. 2 Datos técnicos del motoreductor seleccionado. Fuente: Catalogo SEW.

El motoreductor seleccionado es K157, DV180, 18000 Nm, Ratio 37, peso aproximado
700kg, 30kW, cuyas dimensiones para el montaje son:



(— [J11) | bviso..
AC 331
AD 258
ADS 258
L 1258
LS 1414
LB 552
LBS 708
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ANEXO XIX- Fig. 3 Dimensiones de montaje del moto-reductor. Fuente: Catalogo SEW.

ANEXO XIX- Fig. 4 Dimensiones de montaje del moto-reductor. Fuente: Catalogo SEW.
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ANEXO XX

Seleccion de los rodamientos

A continuacion se muestran los pasos seguidos para la seleccion de los rodamientos, estos

corresponden a los soportantes de las poleas, articulaciones de los eslabones, carrileras entre otros.

1. Seleccidn del rodamiento de las poleas sistema flexion - traccion.

Se consideran los factores y cargas:

X=1 Factor de carga radial.

Y=0 Factor de carga longitudinal.

Pr= 26073 kgf Carga radial aplicada sobre cada rodamiento.
Pa= 0 kgf Carga Axial

Luego la carga equivalente (Pe) es:

Pe= X * Pr + Y * Pa = 26073 kgf = 255.6 Kn (XX.1)

Con el diametro del eje y la carga equivalente se selecciona el rodamiento de rodillos SKF NU
228 ECML.:

ANEXO XX — Fig. 1 Caracteristicas técnicas del rodamiento SKF NU 228 ECML
Fuente: Catalogo SKF



De la Fig. 1 ANEXO XX, la capacidad dinamica (Cd) del rodamiento es:

Cd= C = 450 kN = 45910 kgf

Cd, representa la carga dindmica para una duracién L; = 10° revoluciones.
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(XX.2)

a) Calculo de la Vida nominal, 90% de confiabilidad, segun ISO 281 (Norton p. 522)

al. En millones de revoluciones:
Lio=L2=L1(C/P,)P = 6.58 x 10E6
Donde p = 3.3 para rodamiento de rodillos

a2. En horas:

L2 6.58 * 10E6

~ ()60 min/h) _ (22)(60 min/h) 4984 horas

Lion = h

Donde n = 22 rpm como la velocidad de rotacion del eje

b) Vida nominal segiin SKF 90% de confiabilidad.

b1. En millones de revoluciones:

Liom = a1askrL1o

Donde:
al=1
askr = factor de Vida util modificado SKF

(XX.3)

(XX.4)

(XX.5)

Asumiendo el lubricante ISO VG460 a la temperatura de operacion 50° y a partir de la figura 2

, Anexo VIII , la viscosidad real resultante es v=250



Required viscosity
1000

mm’/s

o
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20 30 40 50 60 70 80 20 100 110 120
Operating tamparature, *C

ANEXO XX — Fig. 2 Seleccion grafica de viscosidades real (v) y requerida (v1).
Fuente: Catalogo SKF

ANEXO XX - Fig. 3

Determinacion del factor (askr)

Fuente: Catalogo SKF

Considerando que el didmetro medio (dm) del rodamiento SKF 228 ECM es:

dm= 0.5*(250 +140)= 195

A la velocidad n= 22 rpm, la viscosidad requerida es v,=220

Luego el factor de viscosidades resulta:

500

1000 2000

O = 0,5(d+D), mm

(XX.6)



k=v/ivi=1.136
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(XX.7)

Considerando un factor ambiental de n.= 0.8 y el valor P; = 57 kN del rodamiento.

Luego en (VIII.5):

b2 En horas:

10°
Liomn = AN L

n.P,/P = 0.8 * 57/255.6 = 0.18

3 10°
10m = 60 * 22

L10m = alaSKFLlo =1%6 * 6.58 x 10E6 = 39.48 = 10E6

* 39.48 = 29909 h.

(XX.8)

(XX.9)

(XX.10)

Considerando ademas que un ensayo a 30% MBL de un cable 6x36 AA de 32mm durara

aproximadamente 11.9 horas (Tabla 4.3), se estima que bajo dicha carga se podran realizar el

siguiente nimero de ensayos (Ne):

Ne=4984/11.9 = 419 Ensayos.

(XX.11)

Un resumen del nimero de ensayos posibles para rodamientos, calculados segin ISO 281, bajo
cargas de 10%, 20% y 30% MBL en los rodamientos NU 228 ECML se muestra en la tabla 1

Anexo XX.
Carga Carga en Duracion Numero
%MBL kgf reciprocante | cadarodam. Segun disefio de ensayos
(Si) (Pe) (h) (Ne)
30 24459 1614.3 26073 4984 419
20 16306 1076.2 17382 19231 1764
10 8153 538.1 8691 193394 17742

ANEXO XX — Tabla 1. Namero de ensayos posibles con el rodamiento seleccionado segin % MBL.

Fuente: Autor




ANEXO XXI

Calculos en la unidn soldada de los eslabones del sistema reciprocante

A continuacién se muestran los célculos realizados en los eslabones conector y balancin.

2. Célculo delaunién soldada: barra conectora.

DCL en la zona de interés:

-——

Donde:
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o Carga en el extremo: 2022 kgf (mitad de la carga necesaria para desplazar el balancin).

o Tipo de esfuerzo: Soldaduras laterales solicitadas a traccidn (costura angular).
o Esfuerzo admisible: 2.55 kg/ mm2, carga alternante, St52 (ASTM A572). Anexo XI

Metodologia:

La seccidn resistente corresponde a los planos de garganta de los cordones paralelos a

la direccidn de las cargas.

Donde: [
o  F=2022kg @ .
° a=¢? | I—
e  L=219mm G
. 0y = 2.55 kg/mm2 —
\

Empleando el criterio de agotamiento NBE — EA95:

_ F
n=0; t.=0; ta = Sarl
F
c=m=0; ta= Sarl o Oco =\/02 + 1.8(tn? + 1a?)

.... reemplazando datos en la expresién practica resultante EA-95:

F —
0.75*Ya*L %u
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Se tiene:
2022 _ gcc
0.75+a*219%2
De donde resolviendo: a=2.41 mm
Propuesta: 3, =15 (tamafo de garganta propuesto)

Conclusién: Como a, >a; se acepta la propuesta.
Célculo de la unién soldada: balancin.

DCL en la zona de interés:

800 kgf H

Datos generales:

Carga en el extremo: 800 kgf (mitad de la carga necesaria para desplazar el carro
acoplador de probetas).

Tipo de esfuerzo: Cortante (torsion y cizallamiento)

Esfuerzo admisible: 2.55 kg/ mm2, costura angular, carga alternante, St52 (ASTM
A572).Anexo XI

Metodologia:

Para facilitar el calculo del tamafio de garganta de la unién soldada (a), se emplea el
criterio de calculo NBE — EA95, Método de las 2 fuerzas, unién con dos soldaduras
laterales sometidos a torsidn y cortante.

(

L lF
a T

Aplicasi: 05h<L<2h

A
v
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Donde:

. F=800 kg

o a=¢?

° h=246mm

° L=450 mm

° e=1470 mm

. 0y = 2.55 kg/mm2

Como se verifica que: 0.5 * 246 < 450 < 2 * 246; Y reemplazando datos en la
expresién practica EA-95:

A 035+18( i )2 =
ax*L ' “\(h+a) o

Se tiene:

800 035+18( 147¢ )2 = 255
a * 450 ) " a . ¥

De donde resolviendo: a=5.91 mm

Propuesta:

a, =40 (tamafo de garganta propuesto )

Conclusién:  Como a, >a; se acepta la propuesta.



ltem Part Number

O~NO O WN -

Bastidor PRINC

Bastidor Poleas TS

Eje de Polea Libre
Rodamiento de Rodillos
Polea para cable de acero
Anillo distanciador 3.8x6.5x200
Anillo de reten

Tapa de rodamiento
Seguro de tuerca

Tuerca de Fijacion
Tornillo Avellanado Allen M10x30
Chumacera 200
Chumacera 160
Chumacera 200 - Tapa
Chumacera 160 - Tapa
Soporte de pie partido - SNL 3038
Eje Motriz TS -2

Carritera T2

Barra carril

Soporte guia carro 2
Perno Bastidor 3 TES
Bastidor Vastago TS2.V2
Sistema Hidraulico

Celda de Carga
Chumacera 200

Guia carro

Carro 2

Tuerca Carro 2

Eje conico de Polea Libre
Rodamiento de Rodillos
Polea para cable de acero
Anillo distanciador 3.8x6.5x200
Anillo de reten

Tapa de rodamiento
Seguro de tuerca

Tuerca de Fijacion

Pifion Doble

Pifion conducido doble
Chain Duplex 2.5 inch
Motoreductor

Manivela TS

Conector Soldado

Base eje 115

Eje 4-1 V2

Tapa de rodamiento 4-1 v2
Balancin SOLD corredera
Guias balancin

Tapa balancin

Tapa rodamiento

Tapa eje 2-3 E

Perneria

SSPC 5 + Pintura
Ingenieria de detalle

ANEXO XXIlI

Costos estimados

Peso (kg) Observacion
2733 Fabricado
1638 Fabricado

350 Fabricado
Comprado

Comprado

Fabricado

Comprado

Fabricado

Comprado

Comprado

Comprado

64.5 Fabricado
49 Fabricado
37.1 Fabricado
16 Fabricado

1 Comprado
343 Fabricado
260 Fabricado
284 Fabricado
2.1 Fabricado
55.5 Fabricado
257 Fabricado
1 Comprado

1 Comprado
64.5 Fabricado
5.41 Fabricado
879 Fabricado
7 Fabricado
159.6 Fabricado
X! Comprado
88.14 Comprado
0.5 Fabricado
1 Comprado

3 Fabricado
Comprado

Comprado

Comprado

Comprado

Comprado

Comprado

341.5 Fabricado
94 Fabricado

6 Fabricado
31.4 Fabricado
4.4 Fabricado
Fabricado

0.8 Fabricado
3.55 Fabricado
0.6 Fabricado
2 Fabricado
Comprado

Comprado

Comprado

Precio Unitario Cantidad

(USD)

8

8
10
120
1000
20
25
20
10
25
15
20
20
20
20
600
20

15
12
15

10000
2650
20
20
20
20
20
300
30
20
15
15
10
30
1650
860
1105
23500
20
20
18
20
15
729
40
20
20
20
2000
4000
10000
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Subtotal
(USD)

1 21864.00
1 13104.00
5 17500.00
0 1200.00
5 5000.00
5 100.00
5 125.00
0 200.00
5 50.00
5 125.00
0 900.00
4 5160.00
5 4900.00
4 2968.00
5 1600.00
2 1200.00
1 6860.00
2 4160.00
2 8520.00
4 100.80
4 3330.00
1 2056.00
1 10000.00
1 2650.00
1 1290.00
4
1
1
1
2
5
5
5
0
5
5
1
1
1
1
1
1
2
1
2
1
4
4
2
1
1
1
1

-

432.80
17580.00
140.00
3192.00
600.00
13221.00
50.00
75.00
450.00
50.00
150.00
1650.00
860.00
1105.00
23500.00
6830.00
1880.00
216.00
628.00
132.00
729.00
128.00
284.00
24.00
40.00
2000.00
4000.00
10000.00

N

r

USD  204909.60

ANEXO XXI — Tabla 1. Estimacién de costos de manufactura maquina de fatiga.

Fuente: Autor
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ANEXO XXIII

Estructura Desglosada del Trabajo (EDT)
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ANEXO XXIV

Planos
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