O\ INSTITUTO TECNOLOGICO DE COSTA RICA

OO ESCUELA DE INGENIERIA ELECTROMECANICA
\\l\:V: >~ CARRERA: INGENIERIA EN MANTENIMIENTO INDUSTRIAL
_TEC
PRACTICA DE ESPECIALIDAD PARA OPTAR POR EL
TITULO DE LICENCIATURA EN INGENIERIA EN
MANTENIMIENTO INDUSTRIAL
PROYECTO: DISENO DE MAQUINA DE
EMBOBINADO PARA CABLE Y MAOQUINA
AUXILIAR DE FRENADO
ESTUDIANTE:
EDUARDO TREJOS CORDERO
200429088
Il SEMESTRE 2014
57 Sl .
/ ) L e Canadian Engineering Accreditation Board Carrera evaluada y acreditada
) { e Bureau canadien d’accréditation des por:
b | [ r programmes d’ingénierie C EA B



Profesor Guia

Ing. Christopher Vega Sanchez

Asesor Industrial

Ing. José Herrera.

Tribunal Examinador
Ing. Manuel Mata

Ing. Carlos Otdrola



Informacion del estudiante y de la empresa

e Nombre: Eduardo Trejos Cordero.

e (Cédula: 2-0612-0159.

e Carné TEC: 200429088.

e Direccién de su residencia en época lectiva: San Francisco - Heredia, Costa Rica, 150
metros oeste de la escuela de San Francisco de Heredia.

e Teléfono en época lectiva: 6067-8660.

e Email: eduardo.trejos@hotmail.com

Informacion del proyecto

e Nombre: Diseno de una maquina de embobinado con capacidad del almacenar 1 km de
cable AAAC y disefio de una maquina auxiliar con freno incorporado.
e Profesor asesor: Ing. Christopher Vega Sanchez.

e Horario de trabajo del estudiante: de lunes a jueves de 8.00 a.m. a 5.00 p.m.

Informacion de la empresa

e Nombre: ESPH.
e Zona: Fatima, Heredia.
e Direccién: Diagonal a la plaza de deportes de Fatima Heredia — Cantdén Central.

e Teléfono: 2562-3774.

® Actividad principal: Alumbrado publico y reconstruccidn de la red eléctrica.


mailto:eduardo.trejos@hotmail.com

Dedicatoria

A mis padres, Eduardo Trejos Benavides y Anabelle Cordero Salas, por sus innumerables sacrificios,
su incondicional apoyo y por guiarme siempre con un ejemplo de trabajo duro y dedicacion.

A mi hermano, Esteban Trejos Cordero, por su apoyo y camaraderia durante todos estos afios. A
mi familia en general por siempre tener fe en mis capacidades y brindarme palabras de aliento.

Apoyo incondicional por parte de Viveka Retana Navas, para ella toda mi admiracién y respeto.



Tabla de contenido

INAICE A FIGUIAS ..vveeureiureeieeiiiiecrecrecresre e e e saresasesse e seesseesasssesssesssesssesssesssesssanans 9
INAICE @ tADIAS ..cuvvereiieiiiiieicieecte e s s e e s sae e se s bessssessssesssesssnesssassssesnsene 11
1 ReseNa de la EMPreSa...ccccccieeieieeieirenereecteetteetreneresernserestsessssssssssssssernserasssasssensses 14
2 Antecedentes y situacion actual........cccceeiiiieniiiiieniiiiiiniii e 14
3 Justificacion del ProyeCto ......ccviiieeierienieieeerteniereeneerenneetenserenseesenserenssesensessnsessnnnene 15
LR 0 ] < Y11 1 1Yo TSy 16
4.1 Objetivos SENEIAIES .....cceeereuiiieiiriiiieniireeereaneetnneeensterenserensersnsssrnssssnssessnssssnsesensasnnne 16

V2 Wy N 0 ] Y T=3 41 V70 T=XS o 1= o | ol o L3N 17

5 Alcance del Proyecto .....c.cccciiieiiiiiiiiiiiiiiiiiiiicrinierenisieae st sensssenesesenesessnssssannns 17
6 Limitaciones del Proyecto......ccccieeeciireeiireenciiieierenneereancereserenseerensessnssessnsesssnsessnnnens 18
7 Desarrollo del diseiio de la maquina de embobinado .........cccccceirieeniiiiiiiniiiiieenninns 19
7.1  Flujograma del diSeM0......ccuucerreiuieriiieierieiacerrenneereenaseeseennssessensssesesnnsssseensssssesnnsnssens 19
7.2 Requerimientos del Proyecto......ccccieecciiieeceiieiecerreecerrenneereennsseseennsseseennssesesnnsasnens 20
7.2.1 Requerimientos fUNCIONAIES ..........cciciiiiiicieee e et e e e 20
7.2.2 Requerimientos de Seguridad........cccccceeiiiiiiiiiiie e e 20
7.2.3  Requerimientos de diSEMA0.......cccuiiiiiiii it e e e e e e e e e e e e rannes 21
7.2.4  Requerimientos ECONOMICOS .....cuuiieieiiiieeieiieeeeetteeeeeitteeeeeetteeeeeeseeeesesreeeeessaeesenseneasanes 21

7.3  Propuestas de diSeM0......ccceveeereuniieeereeniiienierennerenerenereaseernseeeassersssssensessnssssnsessnssssane 21
7.3.1  Valoracion de PropUESEAS......cccccieeeiicieeeiicieeeeeiieeeeestteeeestteeeesrreeessbtaeeessreeesssseeeessnes 22
7.3.2  Seleccidn de la propuesta de diSER0 .......cccueeiiiciiiiiiiiiiie e 23

7.4 Diseio de la maquina de embobinado de cable........cccerveirieniiieeiireniiieeiereencnreeeeenenen. 24
7.4.1 Investigacidn previa para determinar los parametros de la maquina .........ccccecuveeennee 28
7.4.2 Caracteristicas mecdanicas del conductor “Canton” tipo AAAC .......cccoceeeevcieeeeecieeeennns 29
7.4.3 Cdlculo mecdnico de flechas y teNSIONES ......ccoccuvieiieiiiii i 30
7.4.4 Cdélculos correspondientes a un cable conductor “Canton” tamafio AAAC ................. 32

S T D 1T =Y s o o 1= I = 10101 o o TN 37



7.4.6 Determinacidon de potencia requerida del @qUIP0 .......ceeeecuvieeieciieeiecieee e 45
7.4.7 Disefio del sistema de transmisidon de pPoteNnCia.......ccceeeirciieeiiciiee s 46
7.4.8 Disefio del )& PrinCiPal .....c..eeeieiiiee i e e e 55
7.4.9 DiSeNO e 13 CUM..cccuieiieriiiii et s 70
7.4.10 Disefio del anillo de retenCiON.......c.cooeiriiiiiriieeee e 74
7.4.11 Disefio del rodamiento........coceiiieiierienienie et 76
7.4.12 Fijacidn del cable al tambor ........oooiiiieicee e 76
7.4.13  Sistema hidraUNCO ...cc.eeeuiiiiieiieee et 79
7.4.14 Disefo final de la maquina de embobinado..........cccceeiieiiiiicciee e 87

8 Desarrollo del diseiio de la maquina de auxiliar de frenado.......ccccccevveuucirrinnnennnnne. 87
8.1 Flujograma del diSeMN0......ccuueireiuieriiieierieieeerreneeeerennseesrenaseseenssseseennsssseensssssesnnsnsnenn 87
8.2 Requerimientos del Proyecto.......cccceeeccriiieciiieiecerreneereenneereenneeeseennsseseennssesesnnssnens 88
8.2.1 Requerimientos fUNCIONAIES.........cecieiiiiiiciiee e et bae e 88
8.2.2 Requerimientos de SegUIdad........cccccuiieiiiiiiie ittt eare e e enae e e e 89
8.2.3  Requerimientos de diSEM0......ccuciiieicciiiiecciieee ettt et ere e e e tre e e e eaae e e e eneeeeeeaes 89
8.2.4 Requerimientos ECONOMICOS ....ccuuieeieciieeeeeiieeeeeiteeeeeitteeeeeetteeeeereeeeseesseeeeessaeeeenseneasanes 90
8.3  Propuestas de diSEM0......cccceeerrerunieriiruierienneertennneereennsseseennssessensssesesnnsssssensssssesnnsssens 90
8.3.1 Valoracion de PropUESEAS......cciccuiiieieiiieeiiciieeeeectieee e esteee e e sbaee e e srreeessbaeeessbeeeeesseeeeesnns 91
8.3.2 Seleccidn de la propuesta de diSER0 .......cccuveeiiciiiiiciiiie e 91
8.4 Diseio de la maquina auxiliar de frenado......cccceveeeiiieeiieiiiiiieenereniereerereeeereneeensennns 92
8.4.1 Diagramas de cuerpo libre y andlisis estatico del €j€........cccuvevvciiiiiiiiiiiicciiee e 95
8.4.2 Analisis de las cargas y de las fuerzas presentes.......cccccevccveeeiecieeeeecieee e eecieee s 96
8.4.3 Disefio del eje principal de la maquina auxiliar.........ccceeevciiiiicciiee e 99
O A oY o [N 4 F= 34 4 o Vo TP 100
8.4.5 Disefio de la cuia para la seccion del freno ......cc.ueveecvieeieciie e 102
8.4.6 Diseio del anillo de retencidn en la seccidn del freno........cccceveeriiriieniinecnicniene 105
8.4.7 Disefio del brazo de iMPUISO .......uueiiiii i e e e e e e eannes 107
8.4.8 Disefio de un sistema de freno de zapatas.......ccceeeeeciieeeeciiie e 109
8.4.9 Disefio final de la maquina auxiliar de frenado .........cccceeeeciieieciiieeccceeccee e, 115

L T o T U1 o U] =T o T 115

9.1 DeSgloSe 0 COSEOS....cuuuiiiiruniiiireeieiiirneeetirneeettrnesesrernssessennssessennssessennsssssennsssssennnnsns 116



10

11

12

13

14

9.1.1 Disefio de 1a MAQUING ....ocoeiiieeeeiiee ettt e e et e e e rr e e e e era e e e e arseeeeenneeaas 116
9.1.2  SiStemMa NIATAUIICO ...t e e et e e e e e e e b e e eaees 117
9.1.3 Materiales de 1a MAQUING ......ccoeciiiiieciee e e e e aaee s 118
9.1.4 COStO de fabriCaCiON «..eeeee s 118
9.1.5  COSTO TOTAl e nnann 118
(=Y o g Lo T TN = T 221 43 o1 T 119
(000] 4 1ol [T 1 To T 113Ut 120
[ L=Xol0Y 10 7<) 2 Ue £= Yol Lo 2 U=L- 33 120
231 o] (Lo T - T T PPN 121
Y 1Y o =1 3 e [P 122

Apéndice 1 Madquina de embobinado. Comprobaciéon del didmetro escogido para la seccién

Lo I I o Yo =10 a1 =T 0] o J TP TR 122

Apéndice 2  Mdquina de embobinado. Estimacién del nimero de ciclos hasta la falla del eje

por fatiga 126

Apéndice 3 Mdquina de embobinado. Analisis de la concentracién de esfuerzos en el surco

del anillo 128

Apéndice 4 Mdquina de embobinado. Cdlculo de la carga dindmica para la escogencia del

rodamiento 130

Apéndice 5 Maquina de embobinado. Disefio del tambor y andlisis de la soldadura........ 132

Apéndice 6 Ma4aquina de embobinado. Dimensionamiento del tambor, y analisis de la

presion que ejerce el cable sobre su SUPErfiCIie ........coccuiiiiieciiee e 138

Apéndice 7 Ma4aquina auxiliar de frenado. Comprobacion del didmetro y del factor de

seguridad 150

Apéndice 8 Ma4quina auxiliar de frenado. Analisis de la concentracién de esfuerzos en el

SUICO I ANTIIO 1t nnnen 151

Apéndice 9 Madquina auxiliar de frenado. Calculos del sistema de freno de zapatas ........ 153

Apéndice 10 Maquina auxiliar de frenado. Andlisis de las soldaduras criticas del sistema de

frenado 162

Apéndice 11 Tabla Al. Efecto de la temperatura en la tension del conductor................. 167

Apéndice 12  Tabla A2. Valor de la flecha maxima para distintas temperaturas y vanos... 168



Apéndice 13  Grafico Caso 1, andlisis realizado con software Beam Design, plano XY ...... 169
Apéndice 14  Grafico Caso 1, andlisis realizado con software Beam Design, plano XZ...... 169
Apéndice 15 Grafico Caso 2, andlisis realizado con software Beam Design, plano XY ...... 170
Apéndice 16  Grafico Caso 2, andlisis realizado con software Beam Design, plano XZ...... 170
Apéndice 17 Maquina Auxiliar, Diagrama de Momento Flector para el primer caso de

estudio, correspondiente al PIAaN0 XY ..o i 171

Apéndice 18 Maquina Auxiliar, Diagrama de Momento Flector para el primer caso de

estudio, correspondiente al PIAaN0 XZ ........ooociiiiieciiieeecee e 172
S LY o < (o N 173
15.1 Anexo: Rendimiento del motor Eaton serie 2000, desplazamiento 80cm3r............. 173

15.2 Anexo: Tabla A6. Rendimiento del motor Parker serie TF0080, desplazamiento

e 11103 4015 ) 174
15.3 Anexo: Tabla A7. Monograma de capacidad de caudal........ccccccoveeerirrerenciirennncnnnenen. 175
15.4 Anexo: Tabla A8. Dimensiones generales del filtro serie 15P.......c.ccceeeeuirreeenennneen. 176
15.5 Anexo: Figura A9. Caracteristicas del la valvula de alivio RAH 081 .............ccccuuuu..e.. 177
15.6 Anexo: Tabla A10. Curvas de desempeiio de la valvula de alivio RAHO81................. 178
15.7 Anexo: Especificaciones de la chumacera RSAO.......cccceuierreeniirreeenciereeenceenenenecenenens 179
15.8 Anexo: Especificaciones de la chumacera 3716in .c..ceeeeereenereenierencreeerennerennerennenens 179
15.9 Anexo: Especificaciones del rodamiento Timken con didmetro interno 3716in ....... 180
15.10 Detalle del anillo retenedor ............uueeeeeueueeeieuuiniiiiiiiiaeaaaaee 181
15.11  Anexo: Detalle de la fuerza de cizalla anular en el anillo de retencién................... 181
15.12  Anexo: Detalle del chaflan maximo que deben llevar las ruedas dentadas ............ 182

15.13 Anexo: Especificacidon de la rueda dentada de 17 y 34 dientes, para una cadena N° 80

segun el fabricante Martin SProcKets............ o eeeeeerieeceirtencerireencesreensesseenssessennssessennnnens 183
15.14 Anexo: Especificaciones del anillo de retencion segun el fabricante Smalley ......... 184
15.15 Anexo: Especificaciones de la cadena N° 80 segtin el fabricante Timken................ 184

15.16 Anexo: Especificacion de la potencia permisible de la cadena N° 80 dependiendo de
la cantidad de dientes de la rueda dentada..........cc.eiiiiiiiiiiiiiiiiinii 185
15.17 Anexo: Dimensiones de las carruchas permitidas en la maquina auxiliar, seguin
CAtAIOZO0 PREIPS DOUGE ........ceeeeeeeeeeeeeeceeeeenceettenneestennsessesnssessesnssessesnssessennssessennssessennnnnns 186
15.18 Anexo: Dimensiones de las carruchas permitidas en la maquina auxiliar, segin

CAtAIOZO PREIPS DOAQGE ........ceeeeeeeeeiiieeciiieieciteneeteeneessesnssessesnssessennsssssennsssssennsssssennnnens 187



15.19 Anexo: Desempeiio del motor Parker seleccionado para la maquina de embobinado
188

15.20 Anexo: Tabla de especificaciones Sae.......cccccerreeuiiireeiiiireeeirreeecce e reneneeerenans 189

Indice de figuras

Figura 1. Flujograma del desarrollo del proyecto ........c.eeevciiiiiiiiiiiiesieec e 19
Figura 2. Esquema general de 1a propuesta Hl........cocuueiiiiiiiiiiiieccriiee ettt e 25
Figura 3. Lubricacién manual en una cadena de rodillos.......ccccvveieviiiiiiiiiiee e 27
Figura 4. Esquema de las fuerzas de tensidon presentes en dos apOYOS .......eeeeecuveeeeecveeeeecveeeeennnens 31
Figura 5. Esquema general de una flecha entre dos apoyos.........cceeeecieeeeciiiee e e e 32
Figura 6. Deformacién de un tambor bajo la influencia de una espira de cable uUnico.................... 39
Figura 7 Ubicacidn de los pardmetros del tambor.........cooocviiieciiiee et 41
Figura 8. Distintos valores de PCD, dependiendo del nimero de capa.....cccccceecveeeeecieeececvieeeeeee, 42
Figura 9. Geometria de una rueda dentada..........cceecviiiieiiiiiee e e e e 51

Figura 10. Esquema bdsico de la relacién 2:1 utilizada en el disefio, con un R2 de 34 dientes y un

|2 e [T o 1T o ST PPPPR 52
Figura 11. Vista lateral de la rueda dentada R2 seleccionada, tipo B........cccceeevcieeeivcieeeecciiee e, 53
Figura 12. Rueda dentada R1, con 17 dientes, tiPo B ....cccccuieieiiiiiiiiiieeeecieee ettt 54

Figura 13. Esquema basico de la fuerza aplicada en el extremo del tambor y la fuerza aplicada en

[a rueda dentada R2........oo ittt sttt e s et e st e s bbe e sabeeeaae s 57
Figura 14. Diagrama de cuerpo [ibre del €€ .......uuiiiiiieiiiiiie et 59
Figura 15. Caso 1, esquema de fuerzas plano XY ......c..ueeeoiieeeciiie ettt 60

Figura 16. Diagrama de cuerpo libre para el primer caso de estudio, correspondiente a las
reacciones €N €l PlAaN0 XY ...uuei i e e e et e e e et e e e e are e e e e aba e e e eara e e e e nraaeeeannees 61
Figura 17.Caso 1, esquema de fuerzas plano XZ ..........oooecuieieeciiieeeecieee ettt 61
Figura 18. Diagrama de cuerpo libre para el primer caso de estudio, correspondiente a las
rEaCCIONES €N €l PlAN0 XZ..oeeeiei ettt e e e e e e et e e e e e e e e s bt e e e e e e e e e s nnbaaeeeaaseennnnnes 62
Figura 19. Caso 2, esquema de fuerzas plano XY ......c...eeeoiiieeciiie ettt e 63

Figura 20. Diagrama de cuerpo libre, para el plano XY ... e 63



Figura 21. Figura 16. Esquema de fuerzas, Plano XZ ... oeciiiiiieie e ceeciiieeee e eeecreeee e e e e e 64
Figura 22. Diagrama de cuerpo libre, para el plano XZ .........coovuieiiiiiiiiiiniiiec et 64
Figura 23. Dimensiones generales de 1a CUMa .......cooeciviieiciiie e e e 73
Figura 24. Sistema de sujecion de cable al tambor.........oocviiieciiii e 77
Figura 25. Detalle de sistema de SUJECION ......ccccuiiieeiiiiecccieee et e e e 77
Figura 26 Diagrama unifilar para un circuito impulsor Cerrado .......ccvvvereeiiieeeeiiieee e e e 86
Figura N° 27. Flujograma del desarrollo del proyecto .......ccceeeecuieeieeiieee et e 86
Figura 28. Esquema general de |2 propuesta |........cccuveeiiiiiiiieiiiee e e e e e e 93
Figura 29. Esquema general de la maquina auXiliar..........ccueeeeeiieiieciieee e e e 95
Figura 30. Componentes de las fuerzas mostradas, para el analisis del €je......cccccevvcveeievciierennnen. 96

Figura 31. Diagrama de cuerpo libre para el primer caso de estudio, correspondiente a la
FeaCCioNes €N €l PlAN0 XY ...veiiiiiiiiiieiee ettt s 97

Figura 32. Diagrama de cuerpo libre para el primer caso de estudio, correspondiente a las

(EE Yool o] o[-t e [ o1 s [0 15 /28 RSP PR 98
Figura 33. Parametros de las dimensiones reales de la carrucha segun el fabricante ................. 101
Figura 34. Dimension general del fren0 ... ..o e 103
Figura 35. Dimensiones generales de 1a CUNA ........oocciiiiiciiie et 104
Figura 36. Dibujo representativo de las dimensiones del SUrCOo .......c.cceeeevieeeecciieecccciee e, 106
Figura 37. Dimensiones generales de la manivela y su corddn de soldadura.........cccceeecuvieeennnen. 107
Figura 38. Esquema de las fuerzas normales y las de friccién que actdan sobre las zapatas........ 111
Figura 39. Esquema general freno de zapatas para este diSefi0.......cccceeeecveeeeecciieecccciee e, 112
Figura 40. Modelo esquematico del sistema de frenos seleccionado .........ccccccvveeeeecieeeeciiee e, 113
Figura 41. Concentracién de esfuerzo para eje redondo con filete en el hombro en tension ...... 122
Figura 42. Concentracién de esfuerzos para eje redondo con filete en el hombro en torsién ..... 123
Figura 43. Sensibilidad a la muesca en el caso de aceros y aleaciones de aluminio forjado......... 124
Figura 44. Sensibilidad a la muesca de materiales sometidos a torsidn inversa .........cc.ccveeenneen. 124
Figura 45. Fraccion de resistencia ala fatiga.......cccoecveeiieciie i 127
Figura 46. Eje redondo con surco de fondo plano en flexion ........cccoeeevcieiiccciei e, 129
Figura 47. Muestra el corddn de soldadura adherido en el extremo del tambor ......................... 133
Figura 48. Dimensiones de eje en el analisis de soldadura..........ccccccoeeieeiiiiceciiee e, 135
Figura 49. Fuerzas que actlan sobre la soldadura.........cccoeeeeeiiieiiciiic e 136

Figura 50. Fuerza de compresion sobre el tambor. ..........coce oo 139



11

Figura 51. Cable bajo tension. Tambor ofrece resistencia a la presion (p) .....cccoceeeeeceeeeeccveeeeennnee. 140

Figura 52. Diagrama de la fuerza radial hacia el interior del cable. Las unidades de las dimensiones

ESEAN €N PUIGAAAS .oeeeieeeiiiee ettt e e et e e e et e e e et b e e e e e bt e e e e e btaeeeebteeeeerraaaeaan 144
Figura 53. Fuerzas aplicadas en el disco lateral del tambor. Unidades en pulgadas..................... 145
Figura 54. Fuerza aplicada @ 20° del CENLIO .......uvviiiiiee e 147
Figura 55. Reaccion de someter toda la fuerza en solo un disco del tambor ..........cccceeeevneeennnen. 148
Figura 56. Indicadores de la soldadura del tambor y dimensiones generales.........ccccceeevveeennnen. 150
Figura 57. Dimensiones del sistema propuesto de frenado.........cccoccveeeeeciieiiccciee e, 153
Figura 58. Elemento 1 del sistema de fren0........coooiiiiiiciiie e 154
Figura 59. Diagrama de cuerpo libre del elemento L.......cccccviviiiiiiiiiiii e e 155
Figura 60. Diagrama de cuerpo libre del elemento 2.......ccccoveiiiiiciii i 155
Figura 61. Elemento 3, donde se ubica la zapata izquierda........cccecveeieccieeecccien e 156
Figura 62. Elemento 4, Reacciones en la Zapata derecha......cccccceeveciieeiieiieiicciiee e 158
Figura 63. Fuerzas de friccion y fuerzas Normales .........ooccveiiiiiii e 161
Figura 64. Soldadura del soporte inferior del fren0.......ooccvei i 163
Figura 65. Seccidn soldada de |a palanca SUPEIIOr.........cocciiiiiciiie e e 165

indice de tablas

Tabla 1. Valoracidn de las propuestas de diSER0.....c..uiiiiciiieiiiiieeiciree e e e s sareee s 22
Tabla 2. Elementos mecanicos representados en @ FIgura 2 ........occcveeieiiieieiiieeecciee e 26
Tabla 3. Caracteristicas mecanicas del conductor “Canton” tipo AAAC ........ccccvevevciieeeeccieee e, 30
Tabla 4. Parametros a utilizar el la resolucion de la siguiente ecuacion.........cccceeeeccveeeecciieeeecnneenn, 33

Tabla 5. Componentes y parametro generales utilizados en la elaboracion del disefio del tambor 40

Tabla 6. Resultados obtenidos de PCD y el Torque MaximoO ........ceeecuieeeeciieeeeiieeeeecieeeeecvreeeeevneeeas 43
Tabla 7. Longitud total correspondiente a cada capa de cable almacenada.........cccccveeeeeeeecnnnnneenn. 44
Tabla 8. Factores de servicio para cargas (Kf)......cooocuiiiieiie et 47
Tabla 9. Factores para cadenas de cordones multiples (K2). ......ooeeeoieiieiiiiee e 47
Tabla 10. Parametros generales del sistema de transmision por cadena ..........ccceecvveeeeciveeeecnneen.. 48

Tabla 11. Factores de correccion para los dientes (K1) ......cccecveeeceiiiiieciie e e 49



12

Tabla 12. Capacidad o potencia nominal (Hp), de cadenas de rodillos de paso simple y un solo

corddn con rueda dentada impulsora de 17 dieNtesS.......cccuuvieeieeee e 50
Tabla 13. Dimensiones de cadenas de rodillos estandares de un solo corddn .........ccccceceeeeneennen. 51
Tabla 14. Resultados del procedimiento anterior para una cadena N° 80 .......c.cceeecvveeeeivveeeecnnnenn, 52
Tabla 15. Datos del catdlogo de fabricante para la rueda dentada R2 .......ccccocovviiiiiieeiiciieecccnen, 53
Tabla 16. Datos del catdlogo de fabricante para la rueda dentada R1 ......ccooovvviiiiiiiiiicieecccne, 54
Tabla 17. Valores de las fuerzas involucradas en el esquema basico del diagrama del eje. ............ 58
Tabla 18. Componentes de las fuerzas mostradas en la Figura 13 ......ccccccvveeviiieeieciee e, 58

Tabla 19. Resultados de los puntos criticos del primer caso de andlisis. Caso en donde se aplica la
carga maxima al [ado derecho del tambor...........uvvviieii i e 65
Tabla 20. Resultados de los puntos criticos del segundo caso de andlisis. Caso en donde se aplica la
carga maxima al [ado izquierdo del tambor...........vveveii i 66

Tabla 21. Resistencia minima determinada a la tensidn y a la fluencia ASTM del acero 1060 HR

(Yo F=To Lol =Y o1 11T N =) USSP 66
Tabla 22. Estimaciones de la primera iteracion de los factores de concentracion de esfuerzos ..... 67
Tabla 23. Didmetro definitivo para la dimension del € .......cccuveieeciiiiecciee e 68

Tabla 24. Limites de tolerancia para el tamafio maximo y minimo de las piezas segin norma ANSI

27 S DO TSP U TPRP PP PROPRPR 69
Tabla 25. Dimensiones en pulgadas de cufias de seccidon cuadrada.......ccceeeecieeeeeciiieeeeccveee e, 72
Tabla 26. Dimensiones finales de la cuiia cuadrada (ver Figura 25) .......cccovveeiiieeeeciiee e, 73
Tabla 27. Tolerancias para la cufia y el cuiiero de la maquina de embobinado..........cccccveeennnnenn. 74
Tabla 28. Propiedades y dimensiones para anillos de retencion.........ccccccveeeeccieeecccieeccccee e, 75
Tabla 29. Tolerancias para el anillo de retencién segiin norma ANSI B27.8M ........ccccceevvveeeecnnenn. 75
Tabla 30. Datos generales del rodamiento escogido marca “Timken” .......cccccvveeeeviieeeciiieeesicnneenn, 76
Tabla 31. Factores de par de tOrsioN K........ueeicciiie it e e s srae e e e aaeee s 78
Tabla 32. Propiedades de motores homélogos con desplazamiento 80cm3rev........ccccccvveeeennnen. 81
Tabla 33. Parametros generales del sistema hidraulico .........ccoveviriiieiieiiiie e 83
Tabla 34. Especificaciones de 1a MangUEIa.........cciiiciiieiiiiiee et sare e e e srre e e s aaeee s 84
Tabla 35. Caracteristicas de la valvula de alivio RAHOS8I .........cccccoriiiiiriieniieneesee e 85
Tabla 36. Valoracidn de las propuestas de diSER0........ccccuveeeeciiiieeciiiie et e 91
Tabla 37. Elementos mecanicos representados en la Figura 41 ........ccccecoveeeeiiieeeeciieeecciree e, 93

Tabla 38. Fuerzas involucradas en el esquema basico del diagrama del eje.......cccccuveeeecvreeeennneen.. 95



Tabla 39. Componentes de las fuerzas mostradas en la Figura 33 ........cccooviieeeiiiccciieeeee e, 96
Tabla 40. Resultados del pUNtO CrItICO ....ccuuiieiiciiiii et srae e e s araee s 99

Tabla 41. Resistencia minima determinada a la tensién y a la fluencia ASTM del acero 1060 HR

(12MINAAO BN CAlIENTE) «.evvvreieiee e et e et e e e e eeeaabaareeeeeeeeesssbaseeeeeeesnnsees 99
Tabla 42. Datos de la primera iteracién para posibles concentraciones de esfuerzos................... 100
Tabla 43. Dimensiones de la carrucha de mayor tamafio que se puede manipular..........c.cec........ 101
Tabla 44. Valor de torque MAXIMO.......ciiiciiiee e eecite e et e et e e e s e e e e s are e s e eabaeeeenbaeesenseeesensens 101
Tabla 45. Didmetros definitivos en el eje de la maquina auxiliar ........ccceeceeeeeeciiee e, 102
Tabla 46. Tamaiio de la cufia correspondiente a un didmetro igual 2.75 pulg........ccoceeeevinennenne 102
Tabla 47. Dimensiones finales de la cufia (Ver FiIgura 46) ........ccccecceveeieesieeesiie e cee e svee e 104

Tabla 48. Tolerancias para la cufia y del cufiero del eje de la maquina auxiliar segin norma AlSI

2 1 1 R PP PP PP P PP PP PPPPPPPPPPPPPPPPRS 105
Tabla 49. Datos generales de del anillo de retencidn de la maquina auxiliar de frenado.............. 105
Tabla 50. Criterio del fabricante con respecto al radio MAXimo.......ccccceevciieeerciiee e 106
Tabla 51. Tolerancias del anillo de retencidn segin norma ANSI B27.7 .......ccooceeeiiicieeeesiiieeeeennnen 107
Tabla 52. Costos de adquisicidn de los elementos del sistema hidraulico ..........cccceevveeeeciieeennnee. 117
Tabla 53. Costo de adquisicion de los materiales para el disefio de las maquinas...........cceee......e. 118
Tabla 54. Costo total de la implemMENtaCiON ........cooocuiiiieiiieeeee e e e 118
Tabla 55. Reacciones €N €l PrimMer CASO .......eeiiciiiieeiiiee ettt e eeree e e e cree e e e e e e e e eatee e e e abee e e eareeeeenreas 131
Tabla 56. Reacciones en €l SEEUNAO CASO ....cccccuviieeeiiiiiieieiieeeeciteeeeeree e eeiree e e e atee e e eabeeeeeareeeeenreas 131
Tabla 57. Factores de carga para distintas apliCaciones .........ccccueeeeeiieeeeciieee e e 132
Tabla 58. Fuerzas sobre el eje a la soldadura de diSCO ........eeeecuveeeecciieeecceee e 134
Tabla 59. Esfuerzos de fatiga permitidos para aceros A7, A36 Y A373 ......evevciieeeicieeeeeieee e 137
Tabla 60. Parametros para la determinacion de la fuerza en contra del tambor...........ccuuee.. 139
Tabla 61. Pardmetros de [a @CUaCion anTerior .......c.coceeiiereerierieee ettt 148

Tabla 62. Valores tipicos de presién veces velocidad del frotamiento, usados en frenos de zapata

[a Lo LU I A g P 1LST PP PPPPPPPPUPRPRRS 159



14

1 Reseia de la empresa

Fundada un 8 de marzo de 1976, mas de 36 afios después la ESPH brinda los servicios de
alumbrado publico, telecomunicaciones, alcantarillado sanitario, agua potable y suministro de
energia eléctrica. Actualmente alberga el suministro de agua potable a los cantones del area
central de Heredia y alrededores. Ademas, se encuentra en uso mds de 500 kildmetros de
cableado primario que transporta energia eléctrica suministrada para las actividades de mas de

264.000 usuarios.

2 Antecedentes y situacion actual

Actualmente el departamento de Construccién y Mejoras en la Red de la ESPH esta a cargo
de realizar dos labores:
= La primera consiste en realizar ampliaciones de la red de distribucién eléctrica, mediante
la instalacién de un nuevo cable conductor.
= La segunda labor es brindar el mantenimiento de la red de suministro actual, realizando
cambios de cable conductor viejo en tramos de mas de cuatrocientos metros en zonas
residenciales y subestaciones.
Para llevar a cabo estas dos labores el departamento cuenta primordialmente con el
siguiente equipo:
= Una mdaquina para embobinar el cable.

= Una mdquina auxiliar a distancia, con un freno mecanico.

Para generalizar la labor de ampliacién de la red, se explica como un proceso en el que se
instalan los postes y se hace pasar una soga o mecate de nylon entre ellos. Los operarios toman
uno de los extremos y lo unen a una carrucha con nuevo cable conductor, ubicado en la maquina
auxiliar a distancia (sistema que posee un freno mecdnico). El otro extremo de soga sobrante se
sujeta a la maquina de embobinado de cable, para que de esta manera pueda ser halado hacia la

parte superior de los postes.
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El procedimiento para realizar la labor de mantenimiento de red de suministro eléctrico es
un poco diferente al anterior, pero se utiliza el mismo equipo. Durante la labor se cortan los dos
extremos del cable conductor viejo, uno de ellos se une a la maquina de embobinado y el otro

extremo se une al carrete de cable conductor nuevo ubicado en la maquina auxiliar a distancia.

Existen dificultades con las dos maquinas anteriores, ninguna cumple con los
requerimientos necesarios para poder llevar a cabo la labor sin contar con la intervencién directa
de los integrantes de la cuadrilla, exponiendo su integridad fisica a peligros latentes. Entre las

principales dificultades estan:

= Falta de fuerza generada por la maquina de embobinado de cable, lo cual genera que los
operarios deban aplicar un impulso manual, ya que esta no genera el arrastre necesario
para completar la labor.

= Poca capacidad de almacenamiento de cable, ya que la maquina actual solo permite
almacenar un aproximado de quinientos metros de longitud de cable conductor.

= No existe ningln dispositivo de control en el sistema hidraulico que cuente con un limite
de operacidn, para no exigir a la maquina de embobinado.

= El freno mecanico de la maquina auxiliar es incapaz de detener el sistema si ocurriera una
emergencia durante la labor.

= No existe un mecanismo que permita la sujecién del cable por embobinar, lo que hace que

los operarios deban reacomodar el cable al inicio de la operacion.

3 Justificacion del proyecto

En nuestro pais el disefio de lineas de tendido eléctrico ha sido limitado solamente al
enfoque eléctrico, subestimando o dejando de lado la importancia que tiene el disefio mecanico.
Esto genera consecuencias negativas, comprometiendo la confiabilidad del sistema eléctrico
nacional, asi como la seguridad de los usuarios. Ademas, se sabe que estas eventualidades
aumentan los costos de operacidn, por esta razon el proyecto acude a solventar la necesidad del
departamento, de optimizar las dos labores que se realizan actualmente. La justificacion de este

proyecto se resume en cuatro puntos principales:
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e Laseguridad de los operarios, este es el punto clave del proyecto porque se busca crear un
disefio que garantice el bienestar de los operarios. Para ello se presentan dos propuestas:
la primera es el disefio de un freno hidraulico, para que se le permita al operario poder
interrumpir la labor cuando se necesite. La segunda es incluir un dispositivo de control,
para que cuando el cable conductor sea halado no alcance su punto de rotura y no atente
contra la seguridad de las personas presentes en el area de trabajo.

e Disponer de un equipo adecuado para realizar las labores, sin que se requiera la
intervencidén directa de los operarios.

e Disponer de equipo propio, que sea para uso exclusivo del departamento.

e Aumentar la eficiencia de la cuadrilla, ya que se necesitard una menor cantidad de
operarios al momento de operar las maquinas, para que asi estos den apoyo en otros
sectores de la operacion que se estd llevando a cabo.

e Se pretende reducir el costo de la cuadrilla en al menos dos horas diarias por cada dia de
labor. Como el costo de la cuadrilla es de ¢22.482,00 la hora, se presume que en una

semana de labor serd de ¢224.820,00.

4 Objetivos

4.1 Objetivos generales

= Disefiar una mdaquina de embobinado para cable conductor aéreo, para utilizarse en el
mantenimiento de lineas aéreas y en la instalacién de nuevo cable para lineas monofasicas
y trifasicas, la cual pueda almacenar una longitud mdaxima de un kilometro de cable
tamafio AAAC y pueda desarrollar una velocidad maxima de 30 m/min.

= Disefiar una maquina auxiliar que incluya un freno hidrdulico y pueda contener una
carrucha de abastecimiento de cable conductor, con capacidad de una tonelada de cable
tamafio AAAC.

= Realizar un analisis econdmico y determinar la rentabilidad de implementar el proyecto a

futuro.
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4.2 Objetivos especificos

e Comprender el sistema actual y su funcionamiento.

e Recopilar informacién sobre el proceso y las necesidades de los operarios, con el fin de
definir los parametros de disefio.

e Seleccionar y dimensionar todos los elementos mecanicos que forman el sistema de
embobinado aéreo.

e Determinar el costo de fabricacién del sistema.

e Determinar el ahorro monetario que se logrard con la implementacién del sistema.

e Determinar el retorno de la inversion.

5 Alcance del proyecto

A continuacién se detallan los entregables de la empresa al concluir el periodo de la
practica profesional, se menciona la capacidad del equipo disefiado.

Como el proyecto involucra el disefio de un sistema de embobinado, que incluye una
maquina para embobinar cable y una maquina auxiliar, se hara entrega al departamento de los

siguientes documentos:

= El documento completo del proyecto.
= Los planos respectivos de los elementos mecanicos del sistema.
= Un disco compacto que contenga, en formato digital, los entregables mencionados

anteriormente.

Se aclara que bajo ninguna circunstancia se incluiran los manuales de mantenimiento
preventivo o correctivo de las dos maquinas que conforman el sistema de embobinado. Ademas,
se debe mencionar que bajo ninguna circunstancia se procedera a implementar este disefo

durante el periodo de practica profesional.

Se estipula que el disefio de la maquina de embobinado brinde una tensién maxima de

12 kN a una velocidad maxima de 30 m/min y pueda contener una longitud de cable aproximada
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de mil metros de cable conductor. Por razones de seguridad se decide no otorgar una tension
maxima mayor a 12kN, ya que cuando se requiere mas tensién en las lineas de cableado eléctrico,

los operarios la adicionan manualmente mediante el uso de un Winch mecanico.

El rol principal del disefiador de este proyecto involucra la recoleccién de datos mediante
una investigacién previa sobre las propiedades y caracteristicas del cable conductor, para asi
lograr elaborar el disefio lo mds ergonémico posible, ademas seleccionar las partes y realizar una

cotizacion general de los costos de las piezas, aunque no haya disponible un presupuesto actual.

6 Limitaciones del proyecto

El motivo principal de la no implementacidn del proyecto es por el reducido presupuesto
actual con el que cuenta el departamento, por eso solo se evaluara el disefio de la maquina y la
elaboracion de los respectivos planos y dimensionamiento del equipo.

Ademas, para realizar la seleccidon de los equipos se utilizaran catdlogos de fabricantes
foraneos, esto implica un menor margen de tiempo para que los equipos puedan ingresar al pais
durante los préximos seis meses.

El equipo hidrdulico de las gruas que posee el departamento cumple su funcién, pero se
debe sefalar que ya poseen afios de uso y el mantenimiento que se les ha dado es poco, esto ha
generado presencia de fugas en el sistema, haciendo que el equipo no sea tan eficiente en caso de
gue se requiera.

La limitacion mas importante es que por ser un disefio para una maquina de uso industrial, la
empresa no cuenta con un taller mecanico que posea la herramienta pesada necesaria para
construir un equipo de estas dimensiones y garantizar buenas practicas y un buen procedimiento
del armado de las partes. Esto significa que la empresa debe realizar un concurso o adjudicacién
para la implementacién del proyecto a un taller externo que cumpla con los requerimientos de

fabricacion y armado.
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7 Desarrollo del diseifio de la maquina de embobinado

7.1 Flujograma del diseio

El siguiente flujograma pretende hacer una descripcion de las etapas generales del disefio y
del orden en que se va desarrollar el proyecto, este esquema sera utilizado en el disefio de la

maquina de embobinado y también en el de la maquina auxiliar de frenado.

Figura 1. Flujograma del desarrollo del proyecto
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Fuente: Propia.
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7.2 Requerimientos del proyecto

7.2.1

7.2.2

Requerimientos funcionales

La maquina debe desarrollar una velocidad de maxima de 30 m/min.

La mdquina debe tener la capacidad de almacenar mil metros de longitud de cable.

La maquina debe desarrollar una tensién maxima de 12 kN.

La maquina debe poseer la capacidad maxima de halar el cable conductor, en un tramo
total de mil metros, conformado por cuatro vanos de doscientos cincuenta metros. Para
esto se realiza el calculo de tensiones y el uso de la ecuacién de estado, para hallar la
fuerza de arrastre que se necesita.

Las medidas maximas del largo y el ancho que debe poseer la maquina son 2.20 x 2.50
metros respectivamente, ya que son las maximas del area disponible en la plataforma,
donde se ubica la grua HIAB 090.

La maquina debe ser accionada a distancia, por medio de las palancas del sistema
hidraulico de la grua HIAB 090.

La maquina debe poseer un sistema de sujecidon que permita que el cable no se desprenda
de la maquina cuando se esta realizando la operacidon de embobinado.

El disefio de la maquina requiere de una estructura metdlica que sea resistente a la
corrosidn, al desgaste, que sea de bajo costo de fabricacidn y que los materiales que la
conformen sean de facil adquisicién. Por estas razones se debe procurar utilizar metales

considerados como estructurales, ya que estos ofrecen una resistencia mecdnica necesaria.

Requerimientos de seguridad

Se incluirad una valvula como proteccion en caso de sobrecargas de presion.

Se incluird un guarda proteccidn, localizado alrededor del sistema de transmision, para
evitar que los operarios estén en contacto directo con partes moviles de la maquina de
embobinado.

Es correcto ubicar una valvula Shut Off para el movimiento de la maquina en caso de

existir una emergencia.
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7.2.3 Requerimientos de diseiho

Se debe iniciar atendiendo una necesidad, donde por medio de un simple bosquejo de
ideas, se visualiza el diseiio y se especifican los pardmetros generales que debe manejar el equipo.
Para eso definimos propiamente a una maquina de embobinado como un equipo de propulsién
mecanica que posee la capacidad de elevar o bajar cargas. Este disefio establece que el equipo
ofrezca una caracteristica practica y que permita que permita una facilidad de uso a los operarios,

para ello se estipulan los siguientes parametros:

= La eficiencia energética.
= El ensamble facil.

= Mantener los principios de mantenimiento y seguridad laboral.

Es importante estar consciente de que en este tipo de disefios siempre estara presente la
incertidumbre. Entre sus aspectos principales se encuentran las propiedades de los materiales, la
resistencia al desgate, la variabilidad de la carga, la fiabilidad de la fabricacién y la validez de los
modelos matematicos. Es por esto que introducir buenas estimaciones y factores de seguridad

apropiados, puede propiciar una confiabilidad aceptable en el disefio de este equipo.

7.2.4 Requerimientos economicos

= El disefio de todo el sistema de embobinado, incluyendo la maquina auxiliar de frenado,
no debe costar mas de ¢8.000.000,00.

= Elretorno de la inversién debe ser en un plazo menor a 6 afos.

7.3 Propuestas de disefio

A continuacidn se presentan tres propuestas de disefio para la maquina de embobinado.

=  Propuestal

Motor Reductor de Transmision

eléctrico velocidad

por pifiones
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=  Propuestali

Motor
diésel de

Reductor de Transmision

combustién

velocidad por fajas

interna

=  Propuestalll

Motor Ruedas Transmisién

por cadena
de rodillos

Hidraulico dentadas

7.3.1 Valoracion de propuestas

En esta seccién se hace una comparacion de las propuestas anteriores, para asi lograr

evaluar, mediante cuatro rubros, las principales caracteristicas.

Tabla 1. Valoracion de las propuestas de disefio

Rubros por evaluar Propuesta | Propuesta ll Propuesta lil

Capacidad de Fuerza 3 5 3
Facilidad de
4 2 4
Implementacion

Costo y Economia 4 2 5
Seguridad y Confiabilidad 3 3 4
Totales 14 12 16

Escalas numéricas:

1: muy malo 2: malo 3: regular 4: bueno 5: muy bueno

Fuente: Propia.




23

7.3.2 Seleccion de la propuesta de diseino

Existen tres factores que se deben considerar para garantizar una correcta seleccién del

motor, a saber:

o La seguridad laboral.
. La contaminacién ambiental.
o El recurso energético.

Mediante la Tabla 1, correspondiente a la valoracién de las tres propuestas de disefio, se
podra determinar cual posee el mejor requerimiento para realizar un adecuado disefio de la

maquina de embobinado.

El factor de la seguridad laboral en el area de trabajo fue un fuerte motivo por el cual no
se selecciond la propuesta |, este centra la prioridad por mantener un espacio de trabajo con las
lineas eléctricas desenergizadas, ya que -por obvias razones- el personal estard en contacto
directo con los conductores. Debido a esto se necesita otra fuente energética para poder movilizar
el motor de la mdaquina de embobinado y asi eliminar posibles peligros latentes a los que se
encuentren expuestos los operarios de la cuadrilla. Por ende, no se puede poner en marcha

ningun motor eléctrico presente en el drea de trabajo.

La propuesta Il es atractiva por la capacidad de potencia que entrega un motor diésel,
pero su costo econdmico elevado, la dificultad de adquisicidn y el incremento del factor peso en el
disefio de la mdquina, son las principales desventajas que posee esta propuesta. Ademas, si se
hiciera uso de un motor de combustion interna, se estaria contribuyendo con la emisién de gases
nocivos y se incrementaria la cantidad de ruido, que puede llegar a perjudicar la capacidad

auditiva de los operarios al momento de delegar 6rdenes o tareas.

Por ende, la propuesta lll presenta mayor importancia, ya que utiliza el recurso energético
viable, haciendo uso de la energia oleo hidrdulica, ya que las gruas del departamento poseen una

salida de un flujo continuo de liquido hidraulico, el cual se aprovecha para ser convertido en
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potencia motriz. Ademds con esto nos evitamos tener que adquirir costosos equipos vy
generadores para realizar la misma tarea.

Ya estando en conocimiento de cuales son las prioridades en el drea de trabajo, se llega a
la conclusidon de que el tipo de motor que mds se adecua a las necesidades actuales es el motor
hidrdulico. Estos pueden clasificarse segln su aplicacion, en tres categorias:

e Motores de velocidad elevada y par bajo (HSLT).
e Motores de baja velocidad y par elevado (LSHT).

e Motores de rotacién limitada (Generadores de par).

Para esta aplicacién la categoria mas conveniente son los motores LSHT (Low Speed, High
Torque). Esto significa, motores de baja velocidad y alto torque, y pueden utilizarse en algunas
aplicaciones, cuando el motor debe mover cargas relativamente elevadas a velocidades bajas y a
un par sensiblemente constante.

Un buen argumento de porqué se elige la propuesta Ill, método de transmisién de
potencia por cadena de rodillos, en lugar de escoger un sistema de engranajes o mediante fajas
flexibles, es debido a que la transmisién por cadena incluye una relacién constante de velocidad,
ya que no se ejerce en ningln momento un resbalamiento o estirado, ademas cuentan con una
larga vida y son consideradas mas accesibles econdmicamente en vez de utilizar o de fabricar
engranes.

Otra de las razones importantes de por qué es conveniente una transmision a cadena de
rodillo es que estas rara vez fallan por deficiencia a la resistencia a la tensidon, Mas bien una

posible falla es someterla a un alto numero de horas de servicio.

7.4 Diseio de la maquina de embobinado de cable

En esta seccién se explica mas a fondo cuales son las caracteristicas principales de los
elementos que conforman la maquina de embobinado, para que asi el lector se familiarice mas
con los célculos y el funcionamiento mecanico respectivo. A continuacion se presenta un esquema
general de la idea de disefio, basado en la propuesta lll, la cual fue seleccionada como la mejor

opcidn. Este esquema sera mas detallado que el anterior.
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Figura 2. Esquema general de la propuesta lll

©w ©

| HD

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.

El siguiente cuadro contiene los elementos mecanicos representados en la figura anterior,

que conforman el disefo para la maquina de embobinado.
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Tabla 2. Elementos mecanicos representados en la Figura N° 2

Nimero Nombre Cantidad
1 Rueda dentada 17 dientes 1
2 Cuiia del eje 1
3 Tambor 1
4 Cadena de rodillos 1
5 Estructura o armazon 1
6 Motor hidrdulico 1
7 Rodamiento 2
8 Eje 1
9 Sistema de sujecion del cable 1
10 Rueda dentada 34 dientes 1
11 Anillo de retencién del eje 1

Fuente: Propia.

El sistema motriz oleo-hidrdulico impulsador del disefio seleccionado debe poseer un
sistema de transmision de potencia que no necesite un disefio elaborado que involucre un proceso
de manufactura y ensamble cotoso. Ademads, debe garantizar una fécil adquisicién y asegurar que
las pérdidas por potencia debido al deslizamiento sean minimas, por estas razones se decide
utilizar una transmisién por cadena de rodillos, la cual es el medio principal que logra transmitir la

fuerza, reflejada en las ruedas dentadas.

El sistema de transmision a cadena depende del tipo aplicacion para el que sea disefiado.
En el alcance del proyecto se menciona que la caracteristica principal para este disefio es obtener
una maquina que ofrezca un alto torque y una baja velocidad. Para esta caracteristica, en el
catdlogo del fabricante de cadenas Timken se recomienda aplicar una lubricacién adecuada cada
ocho horas o tan a menudo como sea necesario para evitar que el area de contacto de la cadena
se convierta en seco, haciendo que el sistema a cadena propuesto requiera una cantidad pequefia
de grasa o aceite durante su operacion. Esto es positivo para el disefio de esta maquina de
embobinado, haciendo que la aplicacién del lubricante sea relativamente poca. También se
menciona que la labor de lubricacién se pueda aplicar por medio de una brocha, contribuyendo a

reducir los costos en el mantenimiento (ver Figura N° 3).
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Figura 3. Lubricacién manual en una cadena de rodillos

Fuente: catdlogo fabricante Timken.

Cada una de las dos ruedas dentadas que conforman el sistema de transmisidon por cadena
son sujetadas por medio de una cuia, para este caso se pretende utilizar una cuiia de seccién
cuadrada. Esta es la versién mads estandarizada de cufias que se utilizan actualmente en todas las

aplicaciones, cuyo tamafio se selecciona basandose en el tamafio del eje.

El eje es un elemento clave para soportar las fuerzas presentes durante el arrastre de la
carga. Su solicitacidon no solo debe soportar esfuerzos por tension y flexidn, sino también poder
soportar falla por fatiga, por lo cual es recomendado hacer uso de los factores que modifican el
limite de resistencia a la fatiga de elemento, ya que estos cuantifican los efectos de la condicion
superficie, tamafio, carga, temperatura y el factor de efectos varios, donde se tiene en cuenta la

corrosion, el recubrimiento electrolitico y la frecuencia ciclica, entre otros aspectos.

El tambor que se indica en el esquema de la propuesta de disefio seleccionada debe ser
dimensionado de acuerdo el didmetro del cable que se desea embobinar, por esta razén es
importante mencionar que el didmetro central del tambor no debe ser muy pequefio, ya que

puede causar cizallamiento prematuro en el cable.

Toda la carga dindmica que se presenta en la maquina durante su operacién debe ser
utilizada en la seleccion adecuada de los rodamientos, ya que estos no solo deben ser
seleccionados por el didmetro, también se debe considerar el numero de revoluciones por

minutos al que seran expuestos y un nimero de horas de servicio especifico.
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Se incluye un sistema de sujecidon que permita asegurar el cable al tambor, este sistema va
a contar con la presencia de dos tornillos, cuya dureza debe ser solicitada para soportar al menos

dos veces la carga maxima de arrastre.

7.4.1 Investigacion previa para determinar los parametros de la maquina

Los sistemas de suministro eléctrico cuentan con una etapa de disefio, la cual consiste en
dos fases basicas: el calculo eléctrico y el calculo mecanico. Primeramente se realiza siempre el
disefo eléctrico. Esto refleja que la etapa de disefio mecanico dependera en gran parte de las
caracteristicas fisicas de los conductores y de los elementos utilizados en la construccion del
sistema de red eléctrica.

Durante la elaboracién del disefio de la maquina de embobinado es claro que se debe
realizar un andlisis del sistema de distribucién de eléctrica para encontrar cudles son los
requerimientos que debe poseer el sistema, entre ellos estdn estimar la fuerza de tension
necesaria para lograr embobinar un cable y garantizar, durante futuras labores de mantenimiento,
un nivel de seguridad dptimo para las personas que conforman el equipo de trabajo.

Por esto se expone un caso de estudio para obtener las tensiones presentes en distintos
longitudes de cable conductor aéreo. Para esto se debe considerar la presencia de un conductor
poco flexible entre dos apoyos A y B, segin se muestra en la Figura 4, situados a una misma altura
y separados por una distancia a la cual denominaremos “vano”.

El conductor bajo la accién de la gravedad formara una curva conocida como “parabola”,
tal inclinacion se encuentra definida por la resultante que ejerce el peso sobre el cable conductor.
A continuacidon se explicard la férmula para determinar el peso del conductor, el cual es

importante para el caso de estudio.

P=6(sx*lxg) Ecuaciélr;

Donde :

s : seccion del cable, m?



29

[: longitud total, m
g: gravedad, sﬂz
0: densidad lineal, I‘;%
Se deben analizar las condiciones a las que se somete el cable conductor, para determinar
cual es la carga que se debe manipular, solo asi se podra saber con certeza qué tan complejo debe

ser el disefio de la maquina y a qué situaciones se expondra durante su futuro uso. Por este

motivo se analiza las propiedades mecanicas del conductor.
7.4.2 Caracteristicas mecanicas del conductor “Canton” tipo AAAC

En esta seccidon se expondra la tabla que resume las caracteristicas del cable conductor por
analizar, para asi poder realizar el estudio de los esfuerzos a los que se somete el conductor
durante su operacion, los cuales son necesarios para el disefio de la maquina. Se debe aclarar que
estos datos son tomados del catalogo de productos de la compaiiia Phelps Dodge.

Especificamente el material empleado es un conductor tipo AAAC, construido con hilos de
aluminio (aleacion aluminio 6201), cuyo proceso de cableado es de forma concéntrica. Este cable
por sus caracteristicas mecanicas de flecha/traccidn, lo hace atractivo para que sea empleado en
tramos con longitudes normalmente empleadas en sitios urbanos.

Ademds, como presentan una gran resistencia mecanica a la tracciéon, aumenta su
versatilidad, ya que pueden ser utilizados en tramos de hasta 400 metros promedio y pueden ser

sometidos a altas cargas mecdnicas en tramos cortos.



Tabla 3. Caracteristicas mecanicas del conductor “Canton” tipo AAAC

Descripcion Unidades Valor
Calibre del cable de aleacion 6201 MCM 394.5
Seccion mm? 200
Diametro total mm 18.30
Peso unitario k_g 0.551
m
Carga de rotura kg 6013
Modulo elasticidad E 6500
Coeficiente dilatacidn L 23
°C

Fuente: Propia.

7.4.3 Calculo mecanico de flechas y tensiones

7.4.3.1 El método de la parabola y ecuacidon de cambio de estado
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Los conductores de las lineas eléctricas generalmente son cable en su mayor parte

heterogéneo, es decir, estdn formados por grupos de conductores de diferentes materiales

(combinaciones de aluminio y acero, cobre y acero, etc.). Por lo tanto, el calculo mecanico de estos

conductores debe hacerse en funciéon del médulo de elasticidad y del coeficiente de dilatacién,

correspondiente a la proporcidn en que se encuentren (estos valores son proporcionados por el

fabricante).

Existen influencias atmosféricas que determinan el comportamiento mecdanico de los

cables, cuyo efecto principal es modificar la tension que se le dio cuando fue instalado,

principalmente deben considerarse:

e Llas variaciones de temperatura ambiente, que por efecto de contraccion o dilatacion

alteran la longitud de estos, haciéndola mayor o menor.

e La fuerza que ejerce el viento sobre los conductores, que actla como una sobrecarga, ya

que al sumarse con el propio peso del cable hace que el efecto sea el de un aumento de la

carga aplicada al conductor.
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e También se podria contar con la fuerza que ejerce el hielo sobre conductores, ya que esta
supone otra sobrecarga de accidn vertical, pero por las condiciones de zona geografica y

las temperaturas de este pais, no se tomara en cuenta para el cdlculo.

Todas las modificaciones que se deban prever en el funcionamiento mecanico de las lineas
se reflejan en una relacidn llamada “ecuacion de cambio de estado (SAG AND TENSION, Alliant
Energy).

Ademads, se debe cumplir con un criterio general para el célculo de tensiones y flechas,
donde la curva de la pardbola permite asumir que la masa del cable conductor esté
uniformemente distribuida a lo largo de una linea horizontal que depende de los puntos de

soporte del cable A y B (ver Figura 4).
7.4.3.2 Planteamiento de la ecuacion de la flecha

Un conductor de peso uniforme, sujeto entre dos apoyos por los puntos A y B situados a
la misma altura, forma una curva llamada “catenaria” o “parabola”. La distancia f entre el punto
mas bajo situado en el centro de la curva y la recta AB, que une los apoyos, recibe el nombre de

flecha. Se llama vano a la distancia L entre los dos puntos de amarre A y B.

Figura 4. Esquema de las fuerzas de tension presentes en dos apoyos

Ta | L - Ts
- v

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.

Los postes deberan soportar las tensiones T4 y Ty que ejerce el conductor en los puntos
de amarre.
La tension T = T4 = Tzdependera de la longitud del vano, del peso del conductor, de la

temperatura y de las condiciones atmosféricas.
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Figura 5. Esquema general de una flecha entre dos apoyos

L
L2
A : B T
Pc):L
1
Fuente: Planos AutoCAD, Propia.
La ecuacidn de la flecha con vanos a nivel:
2
f= FexL Ecuacién
8x+T (2)
Donde:
f: Flecha, m

P.: Peso por unidad de longitud, %g

L: Longitud del vano, m

T: Componente horizontal de la tensién en el conductor, kg

Como primera opcién es adecuado analizar el disefio mecdnico de los cables que
conforman el sistema de distribucién, ya que esta férmula presenta una aproximacién suficiente
en el cdlculo de flechas y tensiones en vanos de longitud inferiores a 300 m. Por ende, este

método es apto para desarrollar el caso de analisis.

7.4.4 Calculos correspondientes a un cable conductor “Canton” tamaiio

AAAC

En esta seccion se analizardn los célculos referidos a varios vanos sometidos a distintas
temperaturas de funcionamiento. A continuacidn se exponen los parametros utilizados en esta

seccion.
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Tabla 4. Parametros por utilizar en la resolucion de la siguiente ecuacion

Descripcion Parametro Valor Unidades
Flecha Final f incégnita m
Flecha inicial fi m
Longitud del vano maxima L 250 m
Temperatura final tr °C
Temperatura inicial t; °C
Coeficiente de dilatacién a 23 mm
Efecto del viento y peso fe
Seccion de cable conductor s
Médulo de elasticidad E 6500
Diametro del conductor d,, 18.3 mm
Velocidad del viento v 60 fem
h

Fuente: Propia.

El efecto que se presenta cuando los valores de temperatura cambian, en el caso
determinado en que se sometan a temperaturas ambientes extremas, genera una disminucién en
la tensidn de los conductores, ya que se presenta un aumento en la longitud del conductor y un
consecuente aumento de flecha del tendido.

Como la longitud del conductor influye enormemente en la flecha, el cambio de la tensiéon
puede llegar a ser muy amplio debido al efecto de la temperatura. Las bases del método que se
utilizard para analizar los esfuerzos del conductor se basan en la dilataciéon del material cuando
pasa de una temperatura inicial (¢;) a una temperatura final (t¢), creando un cambio en la longitud

conocido como:

AL =Ly — LO Ecuac:é?’r;

Donde: L, = longitud inicial del conductor al momento en que esta a la temperatura inicial (t;)

Lg = longitud final del conductor al momento en que esta a la temperatura final (t)

Para realizar el estudio de las propiedades del conductor y poder determinar y graficar las

curvas paramétricas en funcidn del cambio de distintas temperaturas, se debe estipular la
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magnitud de la carga maxima a la que se somete el cable durante su operacion. Al efectuar la
verificacion de los esfuerzos mecdnicos en los conductores se deben observar los siguientes

requisitos:

e La tensidn a la temperatura promedio de operacidn no deberda ser mayor al 25% del
esfuerzo de rotura del conductor para calibres inferiores a 266.8 y de 20% para superiores
a este referencia.

e Se debe analizar en condiciones ambientes extremas, donde la velocidad del viento sera
k y
de 60 Tm para todos los casos y el rango de temperatura ird desde los -10°C hasta los 50°C,

deben de elaborarse tablas para vanos con intervalos de 10 m.
e Se debe tener en cuenta que la tension de trabajo a temperatura extrema de disefio no
debera ser superior al 50% del esfuerzo de rutura, esto como medida de seguridad para el

personal de operacion.

Lo anterior, aplicado al caso de estudio, es de gran ayuda ya que el calibre del conductor
utilizado para el disefio de este equipo es de 394.5 MCM. Por esta razén se utiliza una tension

maxima de operacion para cualquier vano de estudio.

Tope = 6013 % 20% = 1 202.6 kg (este valor es el mismo para todos los vanos)  Ecuacién
(4)

t; = % Ecuacién
v (5)
fuerza del viento = f,, = (0.0042)(v?)(d,,) = 0.6162 Ecuacién

(6)

fc — /PCZ +fv2 Ecuac;o;;
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Teniendo claros los resultados anteriores, a continuacidén se procede a utilizar la ecuacidn

de cambio de estado.

Ecuacién

" 64xs*E (8)

o f2+3*V2*a*(tf—ti)+3*V2*t1 3V,
3 8 8*xsx*E

A continuacion se expone un caso de estudio a temperaturas de funcionamiento de -10°C,
0°C, 10°C, 20°C, 30°C, 40°C, 50°C, para poder establecer el comportamiento de la tensién del
conductor en operaciones extremas (se adjunta en la seccidn de apendices la tabla con todos los
valores referentes al cdlculo del siguiente grafico, también se obtiene el calculo del basado en el

analisis de un rango de 40 m a 250 m de longitud de vano total).

Grafico 1. Efecto de la temperatura en la tension del conductor a distintas distancias de vano

900
800
700
600 A Temp -10°C

—#— Temp 0°C

—a— Temp 10°
——a— Temp 20°C

Titulo del eje
o
o

—— Temp 30°C

200 —~ — Temp40°C
100 Temp 50°C
0
0 50 100 150 200 250 300
Titulo del eje

Fuente: Propia.
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Grafico 2. Flecha maxima obtenida para distintas temperaturas de operacion (vano vs flecha

maxima)

—a&— Temp -10°C

- -2 - Temp 0°C

—#—— Temp 10°C

Flecha maxima (m)
D

3 —e— Temp 20°C

2 = = Temp 30°C

1 Temp 40°C

0 Temp 50°C
0 50 100 150 200 250 300

Vano (m)

Fuente: Propia.

Como se demuestra con las graficos anteriores y conforme a los datos obtenidos mediante
el uso de la ecuacién de cambio de estado, se comprueba que a menor temperatura ambiente sea
sometido el cable conductor, la fuerza de tensién entre los apoyos sera mayor.

Tambien se concluye que cuanto mayor sea la tensién entre los dos apoyos del cable, la
distancia de la flecha sera menor (refiérase a la seccién del apéndice, especificamente las tablas

AlyA2).

7.4.4.1 Andlisis de resultados y determinacién de la tensiéon maxima de la carga

Para no realizar un sobredimensionamiento del equipo se decide efectuar el analisis con
una tension de 701.09 kg en cada uno de los apoyos, a una temperatura correspondiente a los
10 °C, esta tensidn es la que se presenta en un vano maximo de 250 metros.

Como uno de los requerimientos funcionales de la maquina es tener la capacidad de
embobinar un total de mil metros de cable, se realiza el andlisis respectivo de las fuerzas en una
longitud total de un kildmetro de cable, con la fuerza de tensidn anterior que esta presente cada
250 metros y tomando en cuenta la fuerza de friccion necesaria para vencer el arrastre del cable
conductor, se encuentra que se necesita de una tensién total de 803.16 kg para embobinar el

conductor.
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Utilizando un factor de seguridad Ny = 1.5, se determina cual sera la traccion total que

actua directamente sobre el tambor. También se le puede llamar carga maxima de arrastre (F;).

F. = (803.16)(1.5)(9.8) = 1204.74 kg Ecuaczégr;
Todo el dimensionamiento de la maquina de embobinado gira en torno a este valor de

traccion.

7.4.5 Diseno del tambor

Se cataloga el disefio del tambor como el elemento mas critico, ya que es el elemento que
soporta directamente todas las cargas extremas, ya sean ambientales o cargas de traccion
mecanica. Esto no significa que su costo de fabricacién deba ser alto, pero si se debe garantizar
gue su construcciéon debe ser lo mas robusta posible. Es vdlido contemplar distintos cambios
superficiales de temperatura, ya que pueden generar cambios de presion internos. El factor peso
del cable y el tambor es una de las variantes importantes en su disefio, ya que menos peso
permite al disefiador dimensionar un equipo mas ergondmico y eficiente, que se ajuste mejor a los

requerimientos finales.

Los tambores de cable deben ser lo suficientemente grandes para permitir el arrollamiento del

cable en varias capas, pero segun la necesidad, estos pueden ser dos tipos:

e Los utilizados para almacenamiento, que por lo general presentan una superficie lisa.

e Los de superficie acanalada para soportar grandes cargas de arrastre.

Las primeras dos consideraciones en el disefio de la maquina son garantizar que el tambor
estard sometido a una tensién maxima en el cable al momento de ser enrollado, y cuanto serd la
maxima cantidad de cable que podrd almacenar, estas son las consideraciones claves para

determinar el didametro nominal y la longitud especifica del tambor.

El tambor, al ser un elemento que esta en contacto con la carga mecanica extrema, debe

contar con un mecanismo apropiado para la sujecion del cable, ya sea por medio de sujecidn por
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tornillos o por medio de una cufia de apriete. Segun la norma UNE 58-915-3:1992, se estipula que
este mecanismo debe poder soportar al menos el doble de la carga maxima de arrastre (ver

ecuacion 9), asi se garantiza que este mecanismo contard con un apropiado factor de seguridad.

Sin embargo, aunque se tomen en cuenta buenos factores de disefio, se recomienda que
no se someta al tambor a una condicidon extrema de no tener ninguna espira de cable alrededor de
su superficie, ya que se estara sometiendo a su estructura interna a un esfuerzo extremo. Si una
situacién como la anterior se presenta, la solicitacion del tambor estara compuesta, primero de un
esfuerzo a torsién, segundo de una flexidn por la fraccion del cable y tercero de una compresién
causada por el apriete del cable. Si se decide utilizar un tambor de longitud no mayor a un metro,
se podra determinar que los esfuerzos de torsidn y flexién seran pequefios, por ende se podrdn

despreciar.

El caso extremo de carga mencionado anteriormente se pone en evidencia imaginando un
tambor que soporta una Unica espira de cable (ver Figura 6), ya que bajo la influencia de la
traccion maxima del cable, el tambor se comprime presentando deformacién debida al
arrollamiento. Caso importante y particular es que a medida que se aleja de la espira de eje del
tambor, por el crecimiento de las capas de cable, la deformacién y consecuentemente el esfuerzo
debido a la compresidn, disminuyen. El perfil del tambor deformado es el que se presenta en la
Figura 6, donde se muestra que existe una solicitacién a flexion en sentido paralelo al eje del

tambor. Los esfuerzos maximos debidos a una sola espira son los siguientes:

_ ., Ecuacion
0c=093F D716 esfuerzo a compresion (10)
4 . Ecuacion

of =1.61F DZho esfuerzo a flexiéon (11)
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Figura 6. Deformacion de un tambor bajo la influencia de una espira de cable unico

1

L 1

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.

En servicio normal el tambor nunca sera cargado por una sola espira aislada. Siendo
corriente que el arrollamiento del cable bajo la tensién se empiece desde un extremo del tambor,
se podra obtener el esfuerzo total soportado por este recubierto totalmente de espiras,
calculando los esfuerzos causados por cada espira aisladamente y superponiéndolos. En este caso,
la solicitacion de la flexién local serd nula, ya que si la traccién no varia, la deformacion por

compresion es constante.

Se debe proponer también consideraciones necesarias para el debido dimensionamiento
del diametro nominal del tambor, dependiendo del tipo de solicitud de su disefio y del tipo de
elemento que vaya ser enrollado en él, ya sean cadenas o cables. Se puede establecer una
ecuacion que relacione su didmetro primitivo, dependiendo del radio de cable que se desee
arrollar, esta aseveracion la estipula el fabricante de equipo industrial Ingersoll Rand y se expresa

a continuacion.

D >20a30d Ecuacién
- (12)
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Al inicio de este disefio no se cuenta con la informacion adecuada para establecer los
requerimientos principales, por esta razon se desarrolla una investigacién previa para lograr
establecer las fuerzas de carga presentes y necesarias. A continuacidn se determinan los

pardmetros faltantes, como la velocidad, su potencia y su capacidad de almacenamiento de cable.
7.4.5.1 Cantidad de cable que contendra el tambor de la maquina de embobinado

Esta seccidon es quizds la mds importante de todos los procedimientos de calculo de la
maquina, ya que se especifica cuanto de cable conductor se desea almacenar en el tambor. Estos
datos no son las medidas definitivas ya que en la seccién referente a la soldadura del tambor se
especificara el grosor de sus paredes y el analisis respectivo.

Es importante analizar el estudio realizado sobre el comportamiento del conductor a
distintas temperaturas y distancias, para asi poder determinar una correcta carga de arrastre.

En la siguiente tabla se especifica cudles serdn los parametros y la descripcién de cada uno

de los componentes en esta seccion de disefio.

Tabla 5. Componentes y parametros generales utilizados en la elaboracion del disefio del tambor

Componente Descripcion Parametro
Tambor Didmetro del tambor dD
Tambor Ancho del tambor Dt
Tambor Grosor del tambor ht
Tambor Diametro del disco de Dge.

tope
Tambor Grosor del disco de D
tope
Cable Diametro del cable d,
Carga de arrastre Fuerza de arrastre F

Fuente: Propia.
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Figura 7 Ubicacion de los parametros del tambor
To

7

Cde
do
HT

Dt

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.

Antes de empezar a dimensionar el tambor debemos primero tomarse en cuenta cual sera
el diametro nominal del cable que se va embobinar. Segun el catalogo del fabricante Phelps Dodge,
para un conductor de aleacion de aluminio 6201 (AAAC) tipo “Canton”, el diametro nominal (d,,)
es de 18.3 mm. Seguidamente se determina cudles seran las dimensiones generales del tambor.

Segun las necesidades y los requerimientos, se toma la decisién de dimensionar un tambor
gue pueda almacenar alrededor de mil metros de cable conductor. Para ello se debe hacer uso del

siguiente procedimiento.

Se define PCD (segun el fabricante, Maxpull Machinery and Engineering) como una capa
estandar de cable alrededor del tambor, cuyo valor tiende a aumentar conforme se vaya
aumentando el nimero de capas de cable sobre el tambor (ver Figura 8).

En la primera fase se determina el PCD (Paso del Diametro del Circulo), el cual depende de
la cantidad de “n” capas sobre el tambor, partiendo de unn = 1, hasta ejecutar la cantidad
necesaria de capas para obtener los mil metros de cable que se quieren almacenar en el tambor.
Esto se logra mediante esta férmula sugerida por el fabricante de tambores Maxpull Machinery
and Engineering.

PCD =dp +d,, +2(n—1)(0.8)(dy) Ecua(cilc:;
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Donde:
d,:18.3mm
dp: 400 mm

n: cantidad de capas de cable

Figura 8. Distintos valores de PCD, dependiendo del nimero de capa

] | | [ereera £apa, =2
PR o[ Segunda capa, n=2
e e e o Primera capa, n=1
Lo B B
of o o
[ S
of o4 o
[ T W Ty e
Y
R R A

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.

Luego debe estimarse cudl serd el torque maximo (T;,,4,) correspondiente al PCD presente
en el momento de arrastre de la maquina, para esto se necesita la fuerza de arrastre especificada

en el cuadro anterior y se logra mediante la formula siguiente:

PCD

Tax = F * ( 2

)

Ecuacion
(14)
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Tabla 6. Resultados obtenidos de PCD y el torque maximo

Capas (n) PCD (m) PCD (in) Tmax (Nm) Tmax(Lb in)
Capa 1 (n=1) 0.4183 16.47 2469.32 21865.96
Capa 2 (n=2) 0.4476 17.62 2642.28 23392.73
Capa 3 (n=3) 0.4766 18.76 2813.48 24906.21
Capa 4 (n=4) 0.5061 19.92 2987.62 26446.26
Capa 5 (n=5) 0.5350 21.06 3158.22 27959.75
Capa 6 (n=6) 0.5640 22.20 3329.42 29473.24
Capa 7 (n=7) 0.5939 23.38 3505.93 31039.83
Capa 8 (n=8) 0.6233 24.53 3679.43 32566.60
Capa 9 (n=9) 0.6525 25.69 3851.18 34106.65

Capa 10 (n=10) 0.6818 26.84 4024.82 35633.41
Capa 11 (n=11) 0.7111 28.00 4197.78 37173.46

Fuente: Propia.

En esta segunda fase, para este caso de aplicacién y por ciertas restricciones de espacio se
opta por dimensionar el ancho del tambor (D;), no mayor a un metro de ancho. Es asi como se
determina la cantidad de espiras que habrd en tan solo una capa de cable completa en el tambor.

D¢

N — (—2 Ecuacion
esp (dw) (15)

Para nuestro caso se determina que el niumero de espiras para el tambor serd de
Ngsp = 54.6. Consecuentemente se evaluard cudl es la longitud de cable real almacenado
dependiendo de las capas estimadas en la tabla anterior, para ello se hara uso de la siguiente

ecuacion tomada del catalogo del fabricante Maxpull Machinery and Engineering.

Ly, = (m)(PCD) (Nesp) Ecua(cilésr;




Tabla 7. Longitud total correspondiente a cada capa de cable almacenada

Capa (n) L, (m) Ly (m)
Capa (n=1) 71.77 71.77
Capa (n=2) 76.79 148.57
Capa (n=3) 81.82 230.39
Capa (n=4) 86.86 317.24
Capa (n=5) 91.87 409.11
Capa (n=6) 96.89 506.00
Capa (n=7) 101.92 607.92
Capa (n=8) 106.94 714.86
Capa (n=9) 111.97 826.83
Capa (n=10) 116.98 943.82
Capa (n=11) 122.01 1065.83

Fuente: Propia.

Donde:

L,,: Longitud de cable en cada capa de cable

L;: Longitud total de cable, dependiendo de la cantidad de capas alrededor del tambor
7.4.5.2 Diseiio final del Tambor

Caracteristicas finales:

Parte Dimension
(mm) (pulg)
Didmetro interno 400 15. %
Diametro externo 800 31.%
Grosor disco lateral 19.05 3
4
Grosor didmetro 15.88 5
interno 8
Diametro cubo central 203.2 8
Ancho cubo central 101.6

Fuente: Propia.
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Diagrama Final:
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Fuente: Planos AutoCAD, Propia.
7.4.6 Determinacion de potencia requerida del equipo

El disefio de la maquina de embobinado cuenta con tan solo una entrada y una salida de
potencia, lo cual requiere calcular un solo par de torsidn (T;,45), que depende de la potencia (P) y
de la frecuencia de giro (n).

Para poder determinar la frecuencia de giro del equipo, se establecid cual es la velocidad
tangencial de enrollamiento de cable adecuada para garantizar una seguridad 6ptima para el
usuario al momento de utilizar la maquina. Es asi como se elige una velocidad tangencial maxima
del tambor correspondiente a 30 m/min 0 0.5 m/s, ya que lo importante de este disefio es
garantizar un alto torque y una velocidad de operacién baja.

Debe tomarse en cuenta el PCD del tambor durante su carga de operacion maxima, este
dato del didametro serd el mismo calculado en la Tabla 6.

Por medio del dato de la carga maxima de arrastre (calculado en la ecuacidon 9), se pude

realizar el cdlculo de la potencia éptima del equipo de la siguiente manera, con base en el Ty, 4x-

Sabiendo que:

w = v/r Ecuacién
(17)
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En este procedimiento lo correcto es determinar el radio, haciendo uso del PCD que

corresponde a la capa 11(n=11), tomado de la tabla 6.

= Pcb = Ecuacion
Tax = (Fp) ( 2 ) (g) = 4197.78 Nm o
0.5 140 rad
w= =LAV Ecuacién
0.7111
) ’ (19)
T *w B
P = =7.88H Ecuacién
746~ S8 HP (20)

7.4.7 Diseio del sistema de transmision de potencia

La manera en que se transmite la fuerza en un maquina de embobinado es un factor de
cuidado, ya que existen pocos métodos para lograr la menor pérdida de potencia, sea el caso si se
usan engranajes, ruedas dentadas o de sistemas a poleas. Siempre lo mas adecuado es elegir un
sistema que pueda compensar un cambio brusco de velocidad sin que se presente pérdida de
potencia por deslizamientos mecdanicos o por ineficiencia del sistema. También deben ser tomados
en cuenta los requerimientos sobre el mantenimiento de la maquina, puesto que en ocasiones es

mejor elegir un sistema que necesite poca lubricacién y pocos cuidados durante su operacion

Basicamente se deben establecer ciertos pardmetros antes de realizar una adecuada
eleccién de la cadena. Los mas importantes son la distancia entre los centros de las dos ruedas
dentadas, el tipo de relacién de transmision deseada y la cantidad de cordones presentes en la
cadena.

Para este caso se hard un estudio de la potencia minima que puede transmitir la cadena de
rodillos segun el factor de servicio elegido. Para ello se utiliza el método estandarizado por el ANSI
segln los tamafios y sus caracteristicas, explicados en el libro Disefio en Ingenieria Mecdnica del

autor J.E. Shigley.
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Como se menciond, se debe determinar el factor de servicio dependiendo del tipo de

carga, este factor lo escogemos de la siguiente tabla:

Tabla 8. Factores de servicio para cargas (K)

Tipo de cargas

Tipo de motor

Motor combustion

Motor eléctrico o motor

Motor de combustion

interna transmision hidrdulico interna con transmisién
hidrdulica mecdnica
Sin choques 1.0 1.0 1.2
Choques moderados 1.2 1.3 1.4
Choques fuertes 14 1.5 1.7

Fuente: Disefio en Ingenieria Mecdnica, J. E. Shigley.

Para nuestro caso escogeremos un factor de carga para una aplicacion correspondiente a

choques moderados igual a K, = 1.3.

Ahora, tomando el valor de potencia del motor seleccionado en la seccidn anterior

determinamos la potencia minima de disefio de la cadena, que sera de:

Poim = (k)(P) = (1.3)(7.88) = 10.24 Hp

Ecuacion
(21)

El dato obtenido significa que la potencia minima con la que debe cumplir la cadena es de

10.24 hp. Lo siguiente es determinar qué cantidad de cordones se quiere que maneje la cadena,

para esto se presenta la tabla siguiente:

Tabla 9. Factores para cadenas de cordones multiples (K )

Numero de cordones K,
1 1.0
2 1.7
3 2.5
4 33

Fuente: Disefio en Ingenieria Mecdnica, J.E. Shigley.

Para este disefio serd mads facil poder adquirir, o si fuera el caso poder fabricar, un

elemento que posea una geometria mas sencilla, ademdas teniendo siempre presente no
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sobredimensionar la aplicaciéon. Por esto se determina utilizar una cadena de rodillos que posea un
factor K, cuyo valor sea de 1, que corresponde a un solo corddn en la cadena.

Al principio de esta seccion se aclard que existen pardmetros importantes en el disefio de
sistemas a cadena, tal vez uno de los mas importantes es la relaciéon del sistema de transmision
gue queremos utilizar, las relaciones de transmisién son empleadas dependiendo del tipo de tarea
gue vamos a desarrollar, como nuestra necesidad no es una aplicacién de precisién sino mas bien
de acarreo de fuerza, se debe dimensionar correctamente el nimero de dientes que albergara la
rueda dentada impulsora. Se especifica una relacién 2:1, donde la rueda dentada impulsora (R;)
sera la de menor didmetro, contard con 17 dientes. Esta decisidn es correcta sabiendo que para
una operacién suave a una velocidad moderada, se considera contar con una mayor esperanza de
vida, y también no generar tanto ruido. Es asi como se definen los pardmetros basicos del sistema
de cadena, donde se debe tomar como referencia la velocidad mdaxima del motor hidraulico que

sera de 472 rev/min, |la cual se utilizara para referir a la velocidad de giro de la rueda dentada.

Tabla 10. Parametros generales del sistema de transmision por cadena

Parametros Designacion Valor Unidades
Relacién de transmisién 2:1
Distancia entre centros C 500 mm
Rueda impulsora R, 17 Dientes
Rueda motriz R, 34 Dientes
Velocidad maxima de la n 472 Rpm
rueda dentada

Fuente: Propia.

Habiendo determinado cudl serd la cantidad de dientes, se debe escoger un factor de

correccidn para el numero de dientes.




Tabla 11. Factores de correccion para los dientes (K ;)

Numero de dientes en la rueda dentada Factor de correccion de los dientes k4
impulsora
11 0.53
12 0.62
13 0.70
14 0.78
15 0.85
16 0.92
17 1.00
18 1.05
19 1.11
20 1.18
21 1.26

Fuente: Disefio en Ingenieria Mecdnica, J. E. Shigley.
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El objetivo de haber encontrado todos los parametros anteriores y los factores de

correccion para el numero de dientes y para el nUmero de cordones de la cadena por utilizar, es

poder obtener una nueva potencia que sea igual o superior al valor de P,,;, calculado

anteriormente, este nuevo valor debe incluir la potencia nominal del nimero de cadena elegido,

para eso nos basamos en la tabla estandarizada del ANSI, ubicandonos con el valor respectivo de

velocidad maxima al que serd sometida la cadena.
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Tabla 12. Capacidad o potencia nominal (Hp), de cadenas de rodillos de paso simple y un solo cordén con

rueda dentada impulsora de 17 dientes

Velocidad de la Nimero ANSI de cadena
rueda (rpm)
N° 50 N° 60 N° 80 N° 100
100 1.34 231 5.38 10.3
150 1.92 3.32 7.75 14.8
200 2.50 4.30 10.0 19.2
300 3.61 6.20 14.5 27.7
400 4.67 8.03 18.7 35.9
500 5.71 9.81 22.9 43.9

7.4.7.1 Seleccion del numero de la cadena de rodillos

Fuente: Disefio en Ingenieria Mecdnica, J.E. Shigley.

Utilizando la tabla anterior e interpolando para un valor de 472 rev/min, hallamos que la

potencia nominal (B,) -segun ANSI- que puede manejar una cadena N° 80, sera de 10.24 Hp. De

esta manera se puede ubicar cual sera la nueva potencia de trabajo (Pr) de la cadena:

Pr = (K)(K)(P,) = (1)(1)(10.24) = 10.24 Hp

Ecuacién

(22)

Con el calculo anterior se concluye que la nueva potencia de trabajo (P;) es un valor

mayor a la potencia minima (P,,;,) de la cadena, lo cual cumple con la especificacion de disefio

segln el factor de servicio elegido durante su operacién.

Para la eleccidn final del producto se selecciona al fabricante y se elige la marca Timken,

especializada en rodamientos y métodos de transmisidn de potencia, se debe aclarar que la

cadena esta compuesta por un solo corddn. Al ser una cadena con un paso de una pulgada entre

rodillos, se incrementaria el factor de ruido, pero como la aplicacién que se le darad a la maquina

de embobinado es para baja velocidad, la cantidad de decibeles generados se mantiene abajo del

limite de 85 dBA segln la norma IEC 804-1985. En la siguiente tabla se ilustran los pardmetros de

geometria de la cadena escogida.
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Tabla 13. Dimensiones de cadenas de rodillos estandares de un solo cordon
Numero Paso Anchura | Resistencia Peso Diametro | Espaciamiento

ANSI de | (pulg) (mm) minimaala | medio | delrodillo de cordones

cadena tension (lb_f (pulg) muiltiples
(bf) pte
N° 80 1.0 0.625 12 500 1.71 0.625 1.153

Fuente: catalogo Timken.
7.4.7.2 Dimensionamiento de las ruedas dentadas R; y R,

La siguiente figura sera de gran importancia para dimensionar las dos ruedas dentadas en
esta seccion.

Figura 9. Geometria de una rueda dentada

-
T

Fuente: Disefio en Ingenieria Mecdnica, J. E. Shigley.

Para esto es necesario tener presente el paso de la cadena de rodillos N° 80 seleccionada
en la seccion anterior, con este parametro y con el nimero de dientes por cadena se puede
dimensionar el dngulo de paso (y) y el didametro nominal (D) de las ruedas dentadas, esto se logra

mediante las siguientes dos ecuaciones:

= (360°/N Ecuacion
v = (360°/N) cion
D = p/sen(z) Ecuacién
2 (24)

Dependiendo del nimero de dientes, el cual ya fue definido en la seccidn anterior, se

obtiene el siguiente cuadro de resultados:



Tabla 14. Resultados del procedimiento anterior para una cadena N° 80

Cadena N° 80_Paso 1 pulgada
Numero de Angulo de paso, ¥ Diametro Diametro exterior
dientes (pulg) (pulg)
17 21.17° 5.442 5.95
34 10.58° 10.838 11.39

Fuente: Propia.
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Los resultados anteriores seran las medidas definitivas para crear los planos de las dos

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.

dientes

ruedas dentadas, uno de los puntos de suma importancia es el mantenimiento que se le debe
realizar a esta cadena, porque aunque esta aplicacidon sea sometida a baja carga, siempre existe la
posibilidad de que la rotacién del eslabén durante el angulo de paso ocasione un impacto entre los
rodillos y dientes de la rueda. Por esta razdn, se eligio esta relacion de transmision y la cantidad de

dientes en las ruedas, ya que lo que se quiere es reducir como sea posible el dngulo de articulacién.

Figura 10. Esquema basico de la relacién 2:1 utilizada en el disefio, con un R, de 34 dientes y un R, de 17



7.4.7.3 Seleccion de la rueda dentada R,

Esta seleccién en la rueda dentada se realizé6 de acuerdo con la cantidad de dientes
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determinada para el sistema de transmisidn de potencia. En este caso, el eje lleva una rueda

dentada de 34 dientes y maneja una cadena N° 80 con un paso de una pulgada. Por ello se elige al

fabricante Martin y se obtienen los siguientes datos del catalogo.

Tabla 15. Datos del catalogo de fabricante para la rueda dentada R,

Agujero central Hub (Cubo Central)
Numero | Numero | Tipo | Didmetro Stock | Maximo | Diametro | Longitud Peso
de de exterior, | (pulg) | (pulg) Dyub Lyup aproximado
dientes | catalogo D,y (pulg) (pulg) (Lbf)
(pulg)
34 80B34 B 11.390 12 31 23 2 213
16 4 4

Fuente: catdlogo Martin Sprockets.

Figura 11. Vista lateral de la rueda dentada R, seleccionada, tipo B
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Fuente: Planos AutoCAD, Propia.




7.4.7.4 Seleccion de la rueda dentada R4
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Como en la seccidn referente al disefio del sistema de transmisidon ubicado en la seccidn, se

estipula que el sistema posee una relacién 2:1, y por haber seleccionado un rueda dentada de 34

dientes (R,) ubicada en el extremo principal del eje de la maquina de embobinado, la rueda

dentada faltante que se localiza en el extremo del eje del motor hidrdulico debe poseer 17 dientes.

A continuacidn se presentan sus detalles principales.

Tabla 16. Datos del catalogo de fabricante para la rueda dentada R,

Agujero central Hub (Cubo Central)
Numero | Numero | Tipo | Didametro Stock | Maximo | Diametro | Longitud Peso
de de exterior, | (pulg) | (pulg) Dyub Lyup aproximado
dientes | catalogo D, (pulg) (pulg) (Lb)
(pulg)
17 80B17 B 5.950 1 2% 4 = 6.6

Fuente: catdlogo Martin Sprockets.

Figura 12. Rueda dentada R1, con 17 dientes, tipo B

D ext

A-A

D Hub

L Hub

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.
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7.4.8 Diseno del eje principal

Las fuerzas a las que somete el tambor serdn directamente referidas al disefio del eje, el
cual es segundo elemento critico en el disefio de esta maquina. Para realizar un correcto analisis
de la distribucion de las cargas no es necesario evaluar los esfuerzos en todos los puntos de un eje,
se cree que es suficiente hacerlo en unas cuantas ubicaciones catalogadas como criticas, donde el
momento flexionante es grande, se encuentre presente un par de torsidon y donde se localicen
concentraciones de esfuerzos. Por ello se debe realizar al menos dos casos de estudio, para lograr
una correcta suposicidon de fuerzas mediante los diagramas de cuerpo libre y asi poder solicitar un

buen disefio del eje.

En el primer caso de estudio se debe colocar la carga de traccion maxima en el extremo
izquierdo del tambor, luego en el segundo caso se posiciona en su extremo derecho. Este
procedimiento se debe hacer, ya que la mayoria de los ejes transmiten el par de torsién solo a
través de una parte de ellos, una vez determinadas las reacciones en los puntos criticos. Como se
especifica en el capitulo 7 del libro Disefio en Ingenieria Mecdnica de J. E. Shigley, los momentos
sobre un eje pueden determinarse mediante los diagramas de cortante y momento flexionante.
Como en el disefio de este eje se incorpora una rueda dentada para poder transmitir la potencia,
esta misma introducira fuerzas en los planos, por lo que los diagramas de momento cortante y
flexionante deberdn ser en dos planos. Los momentos resultantes se obtienen al sumar
momentos como vectores en los puntos de interés a lo largo del eje. El dngulo de fase de los

momentos serd de importancia ya que el eje gira.

Aparte de la presencia de ruedas dentadas en el eje se encuentran también los
rodamientos , si este cojinete se localiza en el extremo del eje, con frecuencia los esfuerzos cerca

del cojinete no son criticos puesto que el momento flexionante sera pequefio.

Se debe recordar que los esfuerzos de flexidn, torsién o axiales pueden estar presentes
tanto en componentes medios como alternantes. Para el andlisis lo mas recomendable es
encontrar la combinacidn de esfuerzos, en esfuerzos de von Mises, alternantes y medios. Para este
caso de disefio en particular y por el hecho de ser un eje sélido de seccién transversal redonda, los

esfuerzos fluctuantes debidos a la flexion y la torsion estan dados por:
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— 32Ma _ 32Mm Ecuacién
%a =% a3 om = Ky nd3 (25)
16T, 16T, .
WK =K s

Donde M,y M,, seran los momentos flexionantes medio y alternante. Y los factores de
concentracion de esfuerzos por fatiga de la flexion y la torsion respectivamente seran Ky y Kg.

Algo positivo de haber podido encontrar los esfuerzos medios y alternantes es que pueden
ser evaluados utilizando una curva de falla por fatiga apropiada, sobre el diagrama de Goodman o

Gerber.

Para la estimacion de los concentradores de esfuerzos en los hombros para el apoyo de los

cojinetes o ruedas dentadas, se deben obedecer las recomendaciones del fabricante, ya que en los
. - . . . . )
catdlogos se indica cudl es la medida maxima que debe llevar el radio o cual es la reIauonE

apropiada. Como este sera un caso particular de disefo, se pueden presentar varios escenarios
criticos, donde se debe planear la eleccidon de un cojinete con un radio de filete generoso o se
puede sugerir una ranura rebajada en la seccidon del hombro para solucionar un problema de
disefo. Debido a las implicaciones anteriores se recomienda que primero se estime una primera
iteracion de los factores de concentracidon de esfuerzos. En retrospectiva, las concentraciones de

esfuerzo dependen de las caracteristicas geométricas del elemento.

Una etapa del disefio que no se debe dejar de lado son los factores que modifican el limite
de resistencia a la fatiga, especificamente llamados factores de Marin, entre estos factores se
encuentran el tamafio, la temperatura, la superficie y los efectos varios. Estos son utilizados
cuando no se dispone de ensayos de resistencia a la fatiga, ya que las estimaciones se deben hacer

aplicando los factores de Marin al limite de resistencia a la fatiga.

Si se ha realizado un buen dimensionamiento de las partes del eje es posible estimar el

numero de ciclos de esfuerzo hasta llegar a una posible falla por fatiga. Esto se realiza para
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categorizar la vida del elemento como infinita o no, ya que la barra de acero debe estar

soportando una carga ciclica durante la operacidn de la maquina.
7.4.8.1 Determinacion de las fuerzas en el eje

El diagrama siguiente muestra cuales son las principales fuerzas que se aplican en el eje:

= la fuerza de la carga maxima F; (calculada por la ecuacion 9), ubicada en el extremo
tambor.
= Lafuerza de impulso F,en la rueda dentada (R5).

= El peso del tambor mas un kilometro de cable conductor (W).

Figura 13. Esquema basico de la fuerza aplicada en el extremo del tambor y la fuerza aplicada en la rueda
dentada R,

s Y

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.

Es facil determinar cual sera la fuerza de impulso F, ubicada en la rueda dentada, esto
debido a que la maquina de embobinado solo tendra una entrada y una salida de potencia, las
cuales estdn sometidas al mismo torque para ambos lados del eje. Es asi como se genera la

siguiente tabla, que posee los valores de las fuerzas involucradas.
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Tabla 17. Valores de las fuerzas involucradas en el esquema basico del diagrama del eje

Descripcion Parametro Valor (kg) Valor (N)
Fuerza maxima de F, 1204.74 11806.45
arrastre
Fuerza en la rueda F, 3112.52 30502.72
dentada R,
Peso total de la carrucha, W, 700.00 6860
con el adicional, de 1 km
de cable

Fuente: Propia.

7.4.8.2 Diagramas de cuerpo libre y andlisis estatico del eje

Este diagrama consiste en mostrar las dos fuerzas F. y F, con sus respectivos

componentes en el eje zy en el eje y. Para realizar el respectivo analisis se supone que la fuerza

ejercida en el tambor F. forma un angulo de 45° con la horizontal y la fuerza ejercida en la rueda

dentada R, forma un angulo de 7.80° respecto del eje z (ver Figura 13). Sus componentes seran

los siguientes:

Tabla 18. Componentes de las fuerzas mostradas en la Figura 13

Componentes Fuerza F, (N) Fuerza F, (N)
Angulo 45° Angulo 7.80°
Componentes eje z 8 348.42 30220.50
Componentes eje y 8 348.42 4139.69

Fuente: Propia.
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Figura 14. Diagrama de cuerpo libre del eje

Y

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.

7.4.8.3 Analisis de cargas

Utilizando Beam Design se procedio a estimar las cargas internas en el eje.

Los siguientes casos de analisis se efectuaron para dos escenarios distintos, de esta
manera se podra encontrar con mayor exactitud cudl es el punto critico para la determinacion del
didmetro minimo. El primer escenario muestra el analisis del eje cuando la fuerza de arrastre se
somete al lado izquierdo del tambor, y el segundo muestra el momento flector resultante al

colocar la misma fuerza de arrastre de la carga al lado derecho de la estructura del tambor.
7.4.8.3.1 Primer caso de estudio

Como se acaba de mencionar, en este caso la fuerza de arrastre se ubicd en el extremo
izquierdo del tambor de la maquina. El siguiente diagrama de momento flector y su respectivo

diagrama de cuerpo libre corresponden a las coordenadas xy.
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Figura 15. Caso 1, esquema de fuerzas plano XY

X(+)
Y(+)
wrzl wle

By
Ay I
|

Fuente: Propia.
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Figura 16. Diagrama de cuerpo libre para el primer caso de estudio, correspondiente a las reacciones en el

plano XY
)
Ay= 7.57 kN
F=8.35 kN
wi=343kN R1| |R2 R4IRS %
W/2= 3.43 kN I R3 ~IRre
By= 1.94 kN 05
Fpy=4.14 kN
M(kNm)
0.5 0.5
0.8

Fuente: Propia.

Ahora corresponde el diagrama de cuerpo libre de las coordenadas xz, donde se mantiene

aplicada la fuerza de arrastre al lado izquierdo del tambor de la maquina.

Figura 17. Caso 1, esquema de fuerzas plano XZ

Z(+) ‘ Y(+)

Fpz

%

Bz

Fuente: Propia.
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Figura 18. Diagrama de cuerpo libre para el primer caso de estudio, correspondiente a las reacciones en el
plano XZ

(2)

Az= 10.36 kN

F=835kN A
Bz= 32.23 kN |
Fpz= 30.22 kN T e T B2
2.9 3.6

Fpz
Sl (X)

1.3
M(kNm)

Fuente: Propia.

7.4.8.3.2 Segundo caso de estudio

Los siguientes dos diagramas son relativamente similares a los anteriores, lo Unico que
cambia es que la fuerza de arrastre maxima se coloca al extremo derecho del tambor, esta
decision permite corroborar en cual de los dos casos de estudio es mas critica la concentracion de

esfuerzos. De la misma manera el primero representa al eje coordenado XY.
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Figura 19. Caso 2, esquema de fuerzas plano XY

Y(+)
&
W/2 W/2
o
X(+) n
By
| L - |
|| B ]
3
A L |
d t Fey
F
Fuente: Propia.
Figura 20. Diagrama de cuerpo libre, para el plano XY
Plano XY
(Y)
Ay= 2.98 kN
W/2= 3.43 kN
W/2= 3.43 kN | W2 |W/2 | By
F=835kN s
Fpy= 4.14 kN F. 'Fpy
oo 0.1
M(kNm! ﬂ\[/
0.4 0.5

Fuente: Propia.



Figura 21. Figura 16. Esquema de fuerzas, plano XZ
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Fuente: Propia.
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Figura 22. Diagrama de cuerpo libre, para el plano XZ

Plano XZ 2)
Az=3.69 kN
F=835kN Az | Fpz x
Bz= 25.56 kN F T (%)
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33 42354
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Fuente: Propia.
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Para una mejor referencia del andlisis del momento flector refiérase a los apéndices 13 “Gréfico
Caso 1, analisis realizado con software Beam Design, plano XY”, 14 “Gréfico Caso 1, analisis
realizado con software Beam Design, plano XZ”, 15 “Grafico Caso 2, andlisis realizado con software
Beam Design, plano XY” y 16 “Grafico Caso 2, analisis realizado con software Beam Design, plano

XZ”, los cuales muestran las imagenes generadas con el software Beam Design.
7.4.8.3.3 Analisis de los casos de estudio

Para el primer caso de estudio, los puntos criticos de analisis corresponden al punto B, que
corresponde al extremo izquierdo del tambor, y al punto D, ubicado en posicion donde se
encuentra el rodamiento en el lado derecho. Se toman los planos ortogonales en esos dos puntos
criticos como si fueran vectores, para obtener los momentos totales mediante la siguiente
ecuacion y se hallan los resultados, para luego concluir cual es nuestra primera opcién para el

disefio del diametro minimo.
_ 2 2 Ecuacion
Mt - ’Mxy + sz (27)

Tabla 19. Resultados de los puntos criticos del primer caso de analisis. Caso donde se aplica la carga
maxima al lado derecho del tambor

Puntos criticos Momento flector resultante Momento flector resultante
(kNm) (Lbf pul)
Punto D (extremo izquierdo del 1.39 12 307.41
tambor)
Punto B (rodamiento derecho) 3.64 32 229.47

Fuente: Propia.

Seguidamente repetimos el mismo procedimiento de calculo de momento flector
resultante, pero esta vez para los puntos criticos del segundo caso de estudio. Se debe aclarar que
los puntos criticos seran el rodamiento del lado derecho del diagrama y el lado derecho del

tambor donde se aplica la fuerza de carga maxima.
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Tabla 20. Resultados de los puntos criticos del segundo caso de analisis. Caso donde se aplica la carga
madxima al lado izquierdo del tambor

Puntos criticos Momento flector Momento flector
resultante (kNm) resultante
(Lbf pulg)
Punto D (extremo derecho del tambor) 4.200 37 198.39
Punto B (rodamiento derecho) 3.635 32 181.27

Fuente: Propia.

De las dos tablas anteriores concluimos que el mayor momento flector se encuentra
ubicado en la Tabla 20, que corresponde a los resultados del segundo caso de estudio, este valor
sera confiable para poder aplicar el método de Goodman en la siguiente seccién y asi poder

determinar el valor del diametro del eje en la primera maquina.

7.4.8.4 Calculo de los diametros minimos del eje principal

Comenzaremos analizando el punto D del segundo caso de estudio, debido a que el
momento flector en ese punto es alto, pues existe una concentracién de esfuerzos en el hombro y
ademads hay un par de torsién presente. Como este procedimiento serd la primera iteracion se
deben tomar en cuenta ciertas suposiciones. La primera de ella es utilizar un acero 1060 HR, cuyas

propiedades se expresan a continuacion.

Tabla 21. Resistencia minima determinada a la tension y a la fluencia ASTM del acero 1060 HR (laminado

en caliente)
UNS SAE/AISI | Procesamiento | Resistencia | Resistencia | Elongaciéon | Reducciéon Dureza
numero la tensiéon | alafluencia 2 pulg, en area,% Brinell

MPa (Kpsi) MPa (kpsi)
%

Swi Sp1

G10600 1060 HR 680 (98) 370 (54) 12 30 201

Fuente: Disefio en Ingenieria Mecdnica, J. E. Shigley.

Luego de esta eleccion, debemos considerar unos valores para los coeficientes de Marin.

Usaremos un valor de K;, = 0,9 y como se decidi6 que el valor de K, = K; = K, = Kf = 1, para
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calcular el valor K, nos basamos en las caracteristicas de nuestro acero, la ecuacidn utilizada es la

siguiente:
Ecuacion
Ka = aS{;l (28)
K, = 2.7(98 000)7926> = 0.8011 Ecuacion
(29)

Estos valores son de gran importancia para poder determinar el valor de S, de la siguiente

manera:

Se = (Ka)(Kb)(Kc)(Kd)(Ke)(Kf)(O,S)(Sul) Ecuacién
(30)

Ecuacion

Se=(Ka )(Kb) )(0.5)(98 000)=35 328.51 psi (31)

En la tabla siguiente se resumen algunos factores de la concentracion de esfuerzos tipicos
de la primera iteracion en el disefio de un eje. Se pueden hacer estimaciones similares para otras
caracteristicas. Estos valores se usan para el disefo inicial y después se insertan los valores reales

una vez que los diametros se hayan determinado.

Tabla 22. Estimaciones de la primera iteracion de los factores de concentracién de esfuerzos

Filete de Hombro: agudo 2.7 2.2 3.0
(g =0.02)
Filete de Hombro: bien 1.7 1.5 1.9
redondo (= = 0.01)
Cuiiero fresado 2.2 3.0 --
(g =0.02)
Cufiero o patin 1.7 -- --
trapezoidal
Ranura para anillo de 5.0 3.0 5.0
retencién

Fuente: Propia.
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Es asi como por medio de la ecuacién de Goodman se puede encontrar los valores del

diametro del eje haciendo uso de un factor de seguridad n = 1.5.

U (ZKfMa) 4 V3(KrsTmax) X2

Ecuacién
T Se

Sul (32)

e 16 * 1.5 (2 « 1.7 % 37 198.39) V3(1.5 37 173.46) v,

s 35328.51 98 000

d = 3.26 pulg

De la misma manera se usa el valor del momento flector M, = 32 181.27 lbf pulg en la
férmula anterior, pero esta vez para establecer cudl debe ser el didmetro minimo en la seccién del

eje correspondiente al rodamiento. Se obtiene lo siguiente:

4 _ 16%15 (2 * 1.7 % 32 181.27) V3(1.5 % 37 173.46) n
rodamiento = &7y 35328.51 98 000
drodamiento = 3-14 pulg
Tabla 23. Diametro definitivo para la dimension del eje
Seccion del eje Diametro (mm) Diametro (pulg)
Seccion central, tambor 100.01 3.94
Seccidén del rodamiento 87.31 3.44

Fuente: Propia.

En la tabla anterior se encuentra el valor de los didmetros establecidos, los cuales seran las

medidas definitivas para las dimensiones del eje. También se debe establecer una relacién para
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determinar los valores de Ky Krs, mediante el uso de las graficas de los factores tedricos de
L, L . T — D
concentracién de esfuerzos esta relaciéon sera i 0.1y se establece un criterio de o= 1.15.

Todo lo anterior es necesario para corroborar y saber si los didmetros escogidos cumplen con el
factor de seguridad de 1.5, se procurara que el nuevo valor no sea inferior a 1.5, ya que se pierde
confiabilidad en el disefio de esta maquina.

En la seccion de apéndices se adjunta el procedimiento correspondiente para la

comprobacién del didmetro escogido para la seccion del rodamiento.

7.4.8.5 Tolerancias del eje

En la seleccion de limites de tamano para cualquier aplicacion, el tipo de ajuste se
determina, primero, basado en el uso o servicio requerido desde el equipo que estd disefiado.
Entonces se establecen, los limites de tamafio de las piezas de acoplamiento para asegurar que el
ajuste deseado se producira.

Cabe mencionar que existen factores que afectan la forma de seleccién, como lo son:

Tabla 24. Limites de tolerancia para el tamafio maximo y minimo de las piezas segiin norma ANSI B4. |

Rango de Tamaiio nominal Clase RC 1
(pulg) Holgura Limites de tolerancia
estandar
Agujero Eje
Mayor Hasta
ppulg
3.15 4.73 0.5 +0.6 —0.003

Fuente: norma ANSI B4.1 1967. R 1979.
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7.4.8.6 Diseiio final del Eje

Caracteristicas finales:

Seccion Dimensién
(mm) (pulg)
Diametro seccidn central 100.0125 315/16
Diametro seccidn rodamiento 87.3125 37/16
Diametro seccién rueda 79.3750 31/8
dentada
Largo total 1510 55.45

Fuente: Propio.

Diagrama final:

Torneadn Tomeado
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43,94 1 0003

7]
Rog6y Detolle Escolo?:1

Fuente: Planos AutoCAD, Propio.

7.4.9 Diseino de la cuna

Las cufias longitudinales se utilizan para transmitir un momento de giro entre las dos
piezas que se unen. Sean en forma cuadrada o rectangular con cabeza o sin ella, las chavetas
presentan dimensiones normalizadas segun el didametro del eje al que serdn montadas. Su material

se hace generalmente un poco mas duro que el del eje al que van montadas.

El propdsito de la cufia es transmitir toda la potencia que genera el motor, su célculo se
realiza tomando en cuenta la carga maxima a la que se somete el tambor de la maquina de

embobinado, para esto se vuelve a reutilizar el valor de torque maximo calculado en la Tabla 6. El
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valor respectivo es el Ty,4, = 37 173.46 Ibf pulg, es de esta manera y utilizando la férmula

general de torque que encontramos la fuerza aplicada en la seccidon de la cuiia.

Tmax 3717346 y
= = = 22875.98 b Ecuacion
r 1.625 f (33)

Ahora debemos definir cual serd el acero para la cuia. Como se menciond al inicio,
normalmente el acero para la cuia se escoge un poco mas duro que el del eje donde se monta.
Por eso se usa un acero 1080 HR cuya resistencia Sg,, = (0.577)(61 500 psi) = 35 485.5 psiy su
dureza Brinell es de 229.

Para determinar el parametro w, correspondiente al ancho de la cuiia, hacemos uso de la
siguiente tabla y nos ubicamos con el valor del didmetro nominal d = 3.25 pulg. De esta manera
se obtiene que la dimensién recomendada para la cufia esw = 3/4 pulg. Ahora se debe
especificar el criterio de seguridad, se usa en este caso un factor de seguridad de, Ny = 2.0y se

hace uso de la siguiente ecuacidn:
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Tabla 25. Dimensiones en pulgadas de cufas de seccion cuadrada

Diametro del eje Anchura de la Altura de la cuiia,
(pulg) cuia, w h
(pulg) (pulg)
1/2 5/8 1/8 1/16
5/8 7/8 3/16 3/32
fg 11/, 4 s
11/, 13/ */16 >/32
13/g 13/, /g 316
13/4 21/4 1/2 1/4
21/, 23/, */g */16
23/4 31/4 3/4 3/8
31/ 33/, /g "/16
33/, 41/, 1 ',
41/, 51/, 11/, 5/8
51/, 61/, 11/, 3/4
61/, 71/, 13/, /s
715 9 2 1
9 11 2 1/2 1 1/ 4

Fuente: Disefio de Elementos de Mdquinas, J. E. Shigley.

Ss_y — i Ecuacién
N wl (34)

35485.5psi 22 875.98 Ibf
2.0 7/8 x

1 =1.47 = 1.5 pulg

El valor de 1.5 pulg para el largo de la cufia es aceptable, ya que la rueda dentada
impulsada por medio de la cadena, tiene un ancho total de 2 pulg. Pero para este caso se toma la
decisién de dimensionarla un poco mas del valor obtenido, por ende las dimensiones finales de la

cuia serdn las siguientes:



Tabla 26. Dimensiones finales de la cuiia cuadrada (ver Figura 25)

Diametro | Tamafio A B C D E-F R
nominal dela (radio de
del eje cufia la
wxh esquina)
pulg pulg pulg pulg pulg pulg pulg pulg
31 /g 7/8 X 0.875 0.501 0.876 0.393 0.875 0.062
7 /8
Fuente: Propia.
Figura 23. Dimensiones generales de la cuiia
-
L

F

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.

adio de la esquina (R)
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La norma ANSI B17.1, para las cufias y cufieros estandar, establece una relaciéon uniforme

entre los tamafios del eje y los tamafios de la cuiia.



Tabla 27. Tolerancias para la cufia y el cufiero de la maquina de embobinado
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Tipo de Ancho de cuiia Tolerancia del ancho Ajuste superior e inferior
cuiia
Tolerancia del Tolerancia profundidad
ancho
Mas Hasta Cufia Cufiero Rango Cufia Asiento | Asiento | Rango
de Inclusive | (pulg) | (pulg) del (pulg) dela dela | deajuste
(pulg) | (pulg) ajuste chaveta | chaveta
lateral del eje del
(pulg) cubo
(pulg)
Cuadrada 3/4 1 +0.000 | +0.003 | 0.006 CL | +0.000 | +0.000 | +0.010 | 0.033 CL
—0.003 | —0.000 | 0.000CL | —0.003 | —0.015 | —0.000 | 0.005 CL

Fuente: norma ANSI B17.1-1967(R1998).

7.4.10Diseno del anillo de retencion

Para seleccionar el anillo de retencidn nos basamos en el catalogo del fabricante con el

valor del didametro nominal del eje, correspondiente d = 3,25 pulg, de esta manera y con las

medidas que debe tener el surco donde se instala el anillo, se dimensiona esta seccién del eje.

De esta manera se podra efectuar un correcto analisis de la concentracion de esfuerzos para

el surco del elemento.




Tabla 28. Propiedades y dimensiones para anillos de retencién

Diametro Diametro Pared Grosor Diametro Ancho Fluencia del Resistencia
del eje Interior del radial del del surco del surco al cortante
(pulg) anillo del anillo (pulg) surco (Ibf?) (Ibf3)

(pulg) anillo | (pulg) (pulg)
(pulg)
2.559 2.413 0.187 0.078 2.443 0.086 10491 21706
2.625 2.475 0.187 0.078 2.505 0.086 11133 22266
2.687 2.535 0.187 0.078 2.565 0.086 11586 22792
2.750 2.594 0.187 0.093 2.624 0.103 12246 27992
2.875 2.713 0.187 0.093 2.743 0.103 13413 29264
2.937 2.771 0.187 0.093 2.801 0.103 14117 29395
3.000 2.830 0.218 0.093 2.860 0.103 14844 30536
3.062 2.890 0.218 0.093 2.920 0.103 15367 31167
3.125 2.951 0.218 0.093 2.981 0.103 15904 31809
3.156 2.980 0.218 0.093 3.010 0.103 16285 32124
3.250 3.070 0.250 0.093 3.100 0.103 17230 33081
3.344 3.160 0.250 0.093 3.190 0.103 18201 34038
3.437 3.251 0.250 0.093 3.281 0.103 18950 34984
3.500 3.305 0.250 0.109 3.340 0.120 19792 40017
3.543 3.346 0.250 0.109 3.381 0.120 20286 40508

Fuente: catdlogo del fabricante Smalley.

Tabla 29. Tolerancias para el anillo de retencion segiin norma ANSI B27.8M

Diametro Tolerancias del anillo Tolerancia de la
del eje ranura
(pulg)
Diametro Pared | Grosor | Didametro | Grosor
interno radial del (pulg) (pulg)
(pulg) (pulg) | anillo
(pulg)
3.250 +0.000 +0.005 | +0.002 | +0.006 | 4+0.005
—0.062 —0.005 | —0.002 | —0.006 | —0.000
Fuente: norma ANSI B27.8M.
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7.4.11Diseino del rodamiento

La carga ciclica que soporta el eje es sin duda reflejada en los rodamientos. Dependiendo
del tipo de solicitud que tenga en la mdaquina, estos pueden ser disefiados para soportar cargas
axiales y grandes cargas radiales o una combinacién de ellas. Con los rodamientos se debe tener
un cuidado extra al momento de su montaje y de su lubricacidn, ya que estos dos factores pueden
incidir en su calidad de vida. Si el factor lubricacidn, el factor montaje y la temperatura de
operacién se mantienen en el rango correcto, la fatiga del metal sera la Unica causa de falla.

El efecto de carga vida del cojinete depende directamente del valor nominal de ciclos que
el fabricante determine para el rodamiento. Por ejemplo, en el caso del fabricante Timken,
determina un valor nominal de ciclos de 90 x10° revoluciones. Este y otros datos, como la
cantidad de horas de servicio y la velocidad nominal a la que debe de ser sometido el rodamiento,
son claves para lograr una adecuada seleccién, ya que no se recomienda por ningin motivo
seleccionar un rodamiento solamente segin su diametro, también debe ser elegido por su
capacidad de soportar tanto carga estatica como carga dindmica. El calculo de la carga dinamica
gue debe soportar el rodamiento se encuentra en la secciéon de apéndices. A continuacidn se dan

los datos generales del rodamiento seleccionado.

Tabla 30. Datos generales del rodamiento escogido marca Timken
Numero de Diametro | Diametro Carga

rodamiento | interiord exterior dinamica (N)

(pulg) (pulg)

GN307KRRB 3 l 7.4803 156000
16

Fuente: catalogo fabricante Timken.

7.4.12Fijacion del cable al tambor

Segln la norma UNE 58-915-3: 1992, el conjunto de fijacion del cable al tambor debera
resistir 2.0 veces la carga nominal del cable. Por esto se empieza calculando la carga maxima “F.” a

la que serad solicitada la maquina de embobinado, cuyo valor corresponde al calculo de la ecuacién

(9).
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F. = (803.16)(1.5)(9.8) = 11 806.452 N = 2 655.25 Ibf
Fr = (F.)(2.0) = (11 806.452)(2.0) = 23 612.91 N = 5 310.50 Ibf

Esta fuerza es consecuencia del rozamiento entre el cable y el tambor. El coeficiente de
friccion entre el cable y el tambor se toma p = 0,15 como son 2 tornillos (ver Figura 24).

Esta fijacidn es facilmente accesible y permite cambiar rapidamente el cable. En la Figura 24 y en

la Figura 25 se muestran mds detalles del método de sujecidn.

Figura 24. Sistema de sujecién de cable al tambor

o 34 I«A

1575

1415

I X

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.

Figura 25. Detalle de sistema de sujecion

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.
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Fuerza de rozamiento por cada tornillo

5310.50 Ibf Ecuacién

T = S tornillos 2 655.251bf =11806.452 N (35)
Fe. = uN Ecuacién

fr u (36)

N =17701.67 Ibf Ecuacion

(37)

L, - . . 7 L
Para esta aplicacion se utiliza tornillo grado SAE 8 de tamafio 3 pulg , rosca ordinaria,

cuyo didmetro mayor nominal es d; = 0.875 pulg y su didametro menor sea d,,, = 0.7304 pulg.
Para este tornillo se cuenta con el drea al didmetro menor de A = 0.419 pulg?.

En el apéndice 15.20 “Tabla de especificaciones Sae” se encuentran las especificaciones
SAE para pernos de acero de donde se saca el valor de la resistencia minima a la tension y la

resistencia minima a la fluencia.

oy = 150 ksi
oy = 130 ksi

Para hallar el par de torsion, se debe hacer uso de la ecuacion T = kFd, tomada del libro
Disefio de Ingenieria Mecdnica de J. E. Shigley (Capitulo 8, pag. 423). En esta ecuacion el factor de

par de torsioén k, se toma de la siguiente tabla:

Tabla 31. Factores de par de torsion k

Condicién del perno k
Sin recubrimiento acabado negro 0.30
Galvanizado 0.20
Lubricado 0.18
Con recubrimiento de cadmio 0.16
Con Anti-Seize Bowman 0.12
Con tuercas Bowman-Grip 0.09

Fuente: Disefio de Ingenieria Mecdnica, ). E. Shigley.
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Par de apriete para una rosca galvanizada

T = kFd = (0.20)(17 701.67)(0,8750) = 3 097.79 Ibf pulg Ecua(ci;r;

Ahora se debe calcular la tensiéon que soporta el tornillo mediante la siguiente ecuacién de

esfuerzos combinados:

Ocomp = /0'2 + 372 Ecuacion

(39)
Donde:
N 17701.67 iy
e 2 Ecuacion
o 1 0419 42247.42 Ibf /pulg (40)
L 2T gg45023 0 /pulg? Ecuacién
TS 02y~ (02)(0.7304)° 43 b fpulg (1)
Ocomp =/ (87 632.03)2 + 3(39 750.23)2 = 80 778.01 Ibf/pulg® EC“"‘(CL"’Z';

El tornillo es apto para la aplicacion ya que el valor de g.,,p NO supera al valor de

resistencia de fluencia del tornillo grado SAE 8.

7.4.13Sistema hidraulico

7.4.13.1 Escogencia del motor

El propdsito principal de cualquier fluido hidraulico es transferir la potencia hidrdulica para
asegurar el funcionamiento estable de los componentes internos, el liquido debe fluir facilmente.

El funcionamiento éptimo de un motor varia en cada tipo de disefio por la capacidad de soportar
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la presion y grandes fuerzas. Los motores hidraulicos se clasifican segln sus caracteristicas

nominales, como lo son:

e El desplazamiento (tamafio).
e Lacapacidad de par.

e Lavelocidad y limitaciones de la presidn maxima.

El desplazamiento es la cantidad de fluido requerida por el motor para que su eje gire una
revolucion, ademas se debe mencionar que el desplazamiento puede ser fijo o variable para un
mismo caudal de entrada y presidn de trabajo constantes.

Una de las caracteristicas mas importantes es el par, que se define como un esfuerzo
giratorio o de torsién, los valores del par de un motor se dan generalmente para una diferencia
especifica de presiones, o caida de presidn a través de él. Se puede expresar en Newton metro
(Nm), en libras — pulgadas (Ibf pulg) o en libras — pie (Ibf pie).

La velocidad en un motor depende de su desplazamiento y del volumen de fluido que se le
suministra. La velocidad mdéxima se da a una presién de entrada especifica que el motor puede
mantener durante un tiempo limitado sin danarse. El sistema hidrdulico puede sufrir dafios si el
motor es sobre revolucionado o provoca un desgaste prematuro, por eso idealmente se debe
utilizar para este disefio motores hidraulicos LSHT, ya que ofrecen un rendimiento elevado en
relacidon con sus pares de arranque y funcionamiento, sin dejar de lado los buenos rendimientos
volumétricos y mecanicos. Deben arrancar suavemente bajo carga total y suministrar el par total
en todo el intervalo de funcionamiento. Esto hace que se generen pocas vibraciones en el equipo.

Con la potencia necesaria calculada en la seccién 9.4.2, se puede ubicar dos posibles
candidatos para el motor hidraulico. Se selecciona a los fabricantes Parker y Eaton,
especificamente en la seccién de motores que ofrecen la caracteristica deseada de alto torque y

una baja velocidad. A continuacion se presenta los principales datos técnicos de cada motor.
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Tabla 32. Propiedades de motores homélogos con desplazamiento 80 cm3 /r ev

Marca | Serie | Desplazamiento | Velocidad Caudal Presion Presion Torque
maximaa | maximo de | diferencial maxima de maximo
caudal aceite maxima alimentacién
intermiten
te
(ecm3/rev) (rpm) Cont /Int Ap (Ibf /pulg?) (Nm/
(gal/min) | (Ibf /pulg® (Ibf pulg
)
Eaton | 2000 80 908 20/20 3000/4500 4500 235/345
2065/303
5
Parke TF 81 693 12/15 3000/4000 4350 220/296
r 0080 1948/262
1

Fuente: Propia.

Como se menciond en la seccion 6, una de las limitantes del proyecto es que actualmente
el equipo hidrdulico no se encuentra en su estado dptimo. Por ello esta selecciéon debe basarse en
la existencia de ciertas condiciones de deterioro que ya posee la grua HIAB-090W, como fugas y
las pérdidas de presidn, donde la mejor opcién es buscar un motor cuya potencia maxima no se
desarrolle con la maxima salida de flujo de 8 gal/min del equipo hidraulico actual.

Se hace uso de este criterio para que en un futuro se adecue esta maquina a un sistema
hidraulico con mayor caudal de salida o se cambie el equipo actual por uno de mayor capacidad.
Es por eso que la configuracion del flujo de aceite que alimente al motor debe ser especifico, para
asi garantizar que esta mdaquina vaya a generar la potencia adecuada, la cual fue calculada en la
secciéon 9.4.2.

Analizando los datos de rendimiento de los motores, especificamente el anexo 15.1
“Rendimiento del motor Eaton serie 2000” y el anexo 15.19 “Desempeiio del motor Parker
seleccionado para la maquina de embobinado”, se encuentra que configurados a un mismo flujo
continuo de alimentacion de 8 gal/min (flujo maximo entregado por la gria HIAB-090w) con una
presion Ap = 3000 psi, el motor Eaton y el motor Parker generaran respectivamente 10.50 Hp y

9.75 Hp. Estos valores de potencia son suficientes para garantizar una correcta operacién de la
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madquina, ya que la potencia necesaria para mover el equipo a carga maxima es de 7.88 Hp. El
criterio para poder definir cudl de los dos motores es el éptimo es el factor precio y el factor
respaldo en mantenimiento, por esta razén se escoge el motor Parker serie TFO080, ya que su
costo monetario es menor.

En la seccidn de anexos se expondrdn con mas detalle las caracteristicas técnicas de los motores
analizados y su comportamiento dependiendo del flujo suministrado en la linea de entrada,

ademas de las dimensiones del motor, su carcasa y demads elementos de su disefio estructural.
7.4.13.2 Mangueras hidraulicas y accesorios

Los componentes del sistema hidraulico estdn conectados por medio de lineas de
mangueras, esto hace que el flujo de aceite a través de estos componentes genere pérdidas de
energia debido a la friccion interna del fluido y la friccion contra las paredes de la manguera. A
esta friccidn interna del fluido se le conoce como viscosidad, y es una medida de la resistencia al
movimiento del fluido.

Un fluido de baja viscosidad corresponde a un fluido "delgado", mientras que un fluido de
alta viscosidad corresponde a un fluido "grueso". Sabiendo que la viscosidad cambia con la
temperatura, esto hace que al estar mas frio un fluido no fluya con tanta facilidad, por ende la
manguera debe ser seleccionada para proporcionar un diametro lo suficientemente grande como
para dar una caida de presion permisible a lo largo del tramo. Un tamano pequefio de una
manguera puede provocar un flujo turbulento y una presion excesiva. Si se sobredimensiona el
tamafio de una manguera se incrementan los costos, tamafio y el peso en el sistema, ademas de
darse un descenso de la tasa de flujo.

El tamafio de una manguera hidrdulica se basa en su didmetro interior. Una manguera se
puede dimensionar por la siguiente formula, donde dyanguerq €5 €l didametro interior de una

manguera, Q es el flujo de fluido y V.4 es la velocidad promedio del fluido:

4Q Ecuacién
TVavg (43)

dmanguera =

Aparte del diametro existen otros parametros de importancia como la curvatura, la
presion y la temperatura. Tener control de la presién que pude soportar una manguera ofrece una

condicidn de operacion segura y se debe evitar cualquier variacién, porque puede representar un
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peligro para el sistema. Hay que recordar que la presidon de trabajo del sistema es fundamental
cuando se selecciona una manguera hidraulica porque esta debe ser capaz de soportar las
variaciones de presion.

El radio de curvatura de la manguera es el menor radio al que puede flexionarse una
manguera antes de ejercer una fuerza excesiva que pueda distorsionarla o dafarla.

Para el disefo de esta maquina se cree que la temperatura de operacion del liquido no va
a alcanzar valores altos, pero de todas maneras se recomienda que se le esté monitoreando
periddicamente, ya que su elevacion descontrolada puede provocar la degradacidon de los
compuestos del sello y puede afectar al tubo interno de la manguera.

Tomando en cuenta los criterios anteriores, el fabricante de equipo hidrdulico Parker, en el
catdlogo de manqueras y accesorios, recomienda que para una linea de alta presion la velocidad
maxima debera ser de 25 pie/s, pero para la escogencia de esta manguera se determina una
velocidad de 20 pie/s. En la siguiente tabla se presenta la especificacion de los parametros del

sistema hidraulico, para poder seleccionar de manera adecuada el didmetro de la manguera.

Tabla 33. Parametros generales del sistema hidraulico

Caudal (9_“’) Presién max. Temperatura (°C) Velocidad méax. (”_""’)
min s
(Ibf /pulg?)
8 3000 38 20

Fuente: Propia.

Ahora, utilizando el monograma de capacidad del caudal sugerido en el manual técnico de
mangueras Parker, el cual se muestra en el anexo 15.3 “Monograma de capacidad de caudal”, se

logra determinar que el didmetro interno necesario para la linea de presion es dpanguera =
3 pulg. Haciendo uso de este método para determinar el didmetro, se garantiza que las lineas no

se sobredimensionan y no se incrementaran los gastos en el disefio.

La serie de manguera seleccionada es la serie 7258 Hurricane del fabricante Parker. La
construccion de esta manguera incorpora un refuerzo trenzado de alambre de alta resistencia que
proporciona durabilidad. Ademas su aplicacidn es para varios campos ya que puede transferir
quimicos medios y agua caliente, entre otros. La tabla siguiente muestra los atributos principales

de la manguera seleccionada.
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Tabla 34. Especificaciones de la manguera

Numero | Diametro | Diametro | Malla Peso Radio Presion
de interno externo de aproximado | curvatura Max.
parte (pulg) (pulg) | refuerzo (L/fth) min (psi)
(pulg)
7258- % 0.745 1 0.23 3 3000
501BK

Fuente: Propia.

Los accesorios como fitineria, los codos, los acoples, las reducciones, etc., deben ser
seleccionados a la misma presiéon de operacion maxima determinada para la selecciéon de la
manguera o si no cabe la posibilidad de que el equipo no quede bien dimensionado y se presentes

futuras pérdidas de presion y fugas en las lineas de alta presion.
7.4.13.3 Filtro

El elemento filtrante debe proveer al sistema flexibilidad en la remocién de contaminantes
del fluido hidrdulico, ya sean sedimentos sélidos o agua depositada en las lineas. El mantener una
calidad de limpieza en el aceite garantiza una vida prolongada del motor y del equipo en general.

El filtro seleccionado es el modelo 15P, que pertenece a los filtros para alta presion, su
presidon maxima de operacidén serd de pyax = 3000 psiy su maximo caudal de trabajo es
Q = 20 gal/min. También posee la caracteristica de soportar altas temperaturas, entre los
—26°Cy 135°C. Su peso aproximado es de 2.1 kg. En el anexo 15.4 “Dimensiones generales del

filtro serie 15P” se especifican las dimensiones generales del filtro.

7.4.13.4 Valvula de alivio

Todo sistema de potencia hidraulica debe poseer un sistema de seguridad en caso de
existir una sobre presidon en el sistema de alimentacién. Por ello las vélvulas de alivio son
elementos sumamente importantes para garantizar una condicién 6ptima de trabajo en los
distintos equipos.

La valvula de alivio se encuentra virtualmente en todos los sistemas hidrdulicos. Esta es

una valvula normalmente cerrada conectada entre la linea de presién y el depdsito, su propdsito
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es limitar la presidn en el sistema a un pre ajuste maximo, al desviar parte o toda la salida de la
bomba al tanque cuando se llega al ajuste de presién.

En la mayoria de estas valvulas hay un tornillo de ajuste para variar la fuerza del resorte.
Asi es como se puede ajustar la valvula para abrirse a un porcentaje de presidn requerida.

La tabla siguiente muestra las propiedades de la valvula de alivio seleccionada para este
disefo. Si se desea mayor informacion, en el apéndice A9, se explica con mas detalle el grafico de

funcionamiento de esta valvula.

Tabla 35. Caracteristicas de la valvula de alivio RAH081

Flujo Presion Presion Presion Temperatura
maxima de maxima de mdxima del | de operacién
entrada ajuste tanque
gal/min | (Ibf /pulg®) | (Ibf /pulg?®) | (Ibf /pulg?) °C
20 5500 5000 5000 -45/93.3

Fuente: Propia.
7.4.13.5 Diagrama unifilar del sistema hidraulico de la maquina de embobinado

Este diagrama unifilar propuesto es para manejar una bomba reversible y un motor de
desplazamiento fijo variable, debido a que el disefio de la maquina de embobinado requiere de
diversas combinaciones de torsion y potencia. Esto se debe a que el motor hidraulico utilizado la
potencia que entrega es siempre proporcional a la presion.

El siguiente diagrama unifilar representa un circuito impulsor cerrado, donde la bomba se

abastece del depdsito hidraulico del camién grua.



Figura 26 Diagrama unifilar para un circuito impulsor cerrado
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7.4.14Diseio final de la maquina de embobinado
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Fuente: AutoCAD, Propia.

8 Desarrollo del diseno de la maquina de auxiliar de frenado

8.1 Flujograma del diseio

A continuacién se vuelve hacer uso del flujograma general para el disefio del proyecto. Pero

en esta ocasidn se utiliza para elaborar el disefio de la maquina auxiliar de frenado.
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Figura N° 27. Flujograma del desarrollo del proyecto
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Fuente: Propia.

8.2 Requerimientos del proyecto

8.2.1 Requerimientos funcionales

= La mdquina auxiliar de frenado debe tener la capacidad de contener una carrucha cédigo
60-120-80-A, con capacidad de almacenar hasta dos mil metros de cable conductor
“Canton” tamaio AAAC.

= La mdquina auxiliar debe contar con la presencia de un freno, que permita realizar paros
de emergencia. Este debe desarrollar un torque de frenado capaz de detener en su

totalidad el avance de la maquina de frenado.



8.2.2

8.2.3
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El disefio de la maquina auxiliar requiere de una estructura metdlica que permita el
desarme de la carrucha y del eje, para que asi los operarios no presenten dificultad con el
ensamble de la mdaquina. El freno debe poseer un disefio capaz de ser desarmado con
facilidad, ya sea para llevar a cabo algin mantenimiento correctivo o para desarmar la
estructura y extraer la carrucha de cable conductor nuevo.

El sistema de freno no debe requerir la accién fisica de ningln operario para lograr su
correcta operacion.

Las medidas maximas del largo y el ancho que debe poseer la maquina de embobinado
son 2.50 x 2.70 metros respectivamente.

La maquina debe ser accionada a distancia, por medio de la energia oleo — hidraulica que
suministra la grua HIAB 090.

La maquina de frenado debe poseer un sistema de brazo de sujecién, que permita que la

carrucha se mantenga unida al eje.

Requerimientos de seguridad

El sistema hidraulico que acciona el freno de la maquina debe contar con una proteccién
contra sobrecargas, como una valvula de alivio, para asegurar que el sistema no va a
alcanzar presiones criticas que puedan perjudicar la vida util de los elementos que
conforman el sistema.

El sistema del freno debera contar con una valvula Shut Off para deshabilitar por completo

el sistema, en caso de existir una fuga que atente contra los operarios.

Requerimientos de disefio

Como las dos principales funciones de esta maquina auxiliar son soportar una carrucha de

cable conductor nuevo y realizar paros de emergencia o paulatinos durante la labor de

embobinado de cable, se busca conseguir:

La eficiencia energética.

El ensamble facil y desarme.
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8.2.4 Requerimientos economicos

= El disefio de la maquina de auxiliar de frenado no debe costar mas de ¢3.500.000,00.

= Elretorno de la inversion debe ser en un plazo menor a 5 afos.

8.3 Propuestas de disefio

A continuacién, se presentan tres propuestas de disefio para la mdaquina auxiliar. Las
propuestas giran en torno al mecanismo de frenado, porque este sera nuestro elemento critico de

disefo en esta maquina auxiliar.

"  Propuestal

Freno de Utiliza

zapatas potencia oleo -

exteriores hidraulica

=  Propuestall

Freno de Utiliza

disco potencia oleo -

hidraulica

=  Propuestalll

Freno de Accionamiento

cinta mecéanico
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8.3.1 Valoraciéon de propuestas

A continuacion, se realiza la valoracién de las propuestas, para asi lograr determinar,

mediante cuatro rubros, cudl de las tres es la mas apta para el disefio de esta maquina.

Tabla 36. Valoracion de las propuestas de disefio

Rubros por evaluar Propuesta | Propuestal ll Propuesta Il

Capacidad de Fuerza 5 5 3
Facilidad de
4 3 4
Implementacion

Costo y Economia 4 3 4
Seguridad y Confiabilidad 4 4 2
Totales 17 15 13

Escalas numéricas:

1: muy malo 2: malo 3: regular 4: bueno 5: muy bueno

Fuente: Propia.
8.3.2 Seleccidn de la propuesta de diseio

Al igual que la seleccidn realizada para la maquina de embobinado, siempre se debe incluir
en un disefio mecanico los factores responsables de garantizar el buen funcionamiento del equipo.
Para ello se evaltan los tres factores primordiales que se deben considerar para garantizar que la

propuesta seleccionada sea la adecuada para el disefio de la maquina. Estos factores son:

e Laseguridad laboral.
e Factor econémico.
e Elrecurso energético.

e Ergonomia.

Analizando la razén por la cual la propuesta | obtuvo la mayor calificacion y por qué es la
seleccionada para el disefio de la maquina auxiliar, se llego a la conclusidén de que este tipo de

mecanismo promueve el uso de la energia oleo—hidraulica, esto crea un correcto
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aprovechamiento del recurso energético suministrado por la grda HIAB 090, contribuyendo a un
ahorro monetario para el departamento ya que no se necesitara de equipo extra que suministre

fuentes de energia para accionar el freno.

A su vez, un freno de zapatas exteriores presenta una ergonomia adecuada para la
finalidad de la mdaquina, la cual debe permitir un desarme facil y sencillo, para realizar un

intercambio de carruchas cuando los operarios lo requieran.

La propuesta Ill presenta un sistema de freno de cinta que posee un accionamiento
mecanico, lo cual es conveniente para no incrementar el costo de un proyecto. Pero el hecho de
gue un operario deba exponer su integridad fisica para accionar el mecanismo, expone a la
persona no solo a potenciales accidentes sino también a la presencia de ruido excesivo vy

agotamiento.

8.4 Diseno de la maquina auxiliar de frenado

A continuacién, basados en la propuesta | que fue seleccionada como la mas apta para el
disefo de la maquina auxiliar, se elabora la siguiente representacidon que contiene los principales

elementos que la conforman.



Figura 28. Esquema general de la propuesta |
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Fuente: Planos AutoCAD, Propia.
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La siguiente tabla contiene los elementos mecanicos, representados en la figura anterior,

gue conforman el disefio para la maquina de frenado.

Tabla 37. Elementos mecanicos representados en la Figura 41

Numero Nombre Cantidad
1 Eje 1
2 Apoyo del eje 2
3 Carrucha 1
4 Brazo 1
5 Estructura o armazon 1
6 Cuia 1
7 Freno de zapatas 1
8 Anillo de retencién 1

Fuente: Propia.




94

En esta seccion se explicaran los criterios estudiados para el dimensionamiento de una
maquina auxiliar de frenado que opere a distancia y que tenga la capacidad de contener una
carrucha de cable conductor nuevo. Para ampliar mas el funcionamiento de este equipo, se aclara
que la maquina no posee un motor de ningun tipo y el Unico impulso que recibe es el de la

maquina de embobinado de cable que obedece al disefio anterior.

No se dispone del cdlculo de rodamientos en esta seccion, ya que la funcionalidad de Ila
maquina debe permitir un rdpido desarme y armado de los elementos para que los operarios

puedan cambiar la carrucha de cable cuando lo necesiten.

El elemento critico es sin duda alguna el freno de zapatas hidrdulico. Se decide utilizar este sistema
ya que la mdquina de embobinado posee un motor hidraulico que requiere de un buen
mecanismo de parada, por ello se necesita disefiar esta maquina auxiliar de frenado que pueda
generar un torque de frenado suficiente para poder detener por completo el sistema.
Dependiendo de los requerimientos de espacios, existen varios tipos de frenos: los frenos de cinta,
los frenos de zapata y los frenos de disco. Cualquiera que sea el estilo de freno elegido, para lograr
un adecuado disefio de un sistema de frenado se debe empezar por realizar un modelado para
poder medir la distribucién de la presién en las superficies de friccion, y luego emplear las
condiciones del equilibrio estatico, para obtener la fuerza de frenado o el par de torsién y las

reacciones en los apoyos.

La siguiente figura describe brevemente cudles son los principales elementos mecanicos
en esta maquina auxiliar. Principalmente contara con un brazo que permanece unido fijamente al
eje con soldadura. También posee un freno de zapatas para garantizar mayor seguridad al
momento de realizar la tarea y ayuda a dar la tensidén adecuada al cable. El tambor que se muestra
en la figura es el mismo tambor de madera que se adquiere al momento de comprar carruchas con

cable nuevo, por ende no hace falta dimensionar un nuevo tambor para esta maquina auxiliar.
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Figura 29. Esquema general de la maquina auxiliar
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Fuente: Inventor, Propia.

Sabemos cudl es la fuerza de arrastre mdxima a la que se somete la carrucha de cable,
para este disefio llamaremos a esa fuerza F; esta es la misma fuerza utilizada en el calculo de la
maquina de embobinado. Este disefio solo tiene una entrada de fuerza, y el torque sera utilizado al

dimensionamiento del freno de zapatas.

Tabla 38. Fuerzas involucradas en el esquema basico del diagrama del eje

Descripcion Parametro Valor (kg) Valor (Ibf) Valor (N)
Fuerza maxima de F; 1204.74 2655.25 11806.45
arrastre
Peso maximo de la Winax 1743.30 3842.23 17084.34
carrucha de cable

Fuente: Propia.
8.4.1 Diagramas de cuerpo libre y analisis estatico del eje

El siguiente diagrama muestra la fuerza F5 con sus respectivos componentes en el eje z y
en el eje y. Para realizar el respectivo andlisis se supone que la fuerza ejercida sobre el tambor F5
se encuentre formando un dngulo de 45° con la horizontal, de esta manera se obtienen momentos

ortogonales en los planos xy y xz. Sus componentes seran los siguientes:
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Figura 30. Componentes de las fuerzas mostradas, para el andlisis del eje

Fuente: Inventor, Propia.

Tabla 39. Componentes de las fuerzas mostradas en la Figura 33

Componentes

Fuerza F; (N)

Peso de la carrucha en
extremo derecho de la

carrucha (N)

Peso de la carrucha en
extremo izquierdo de la

carrucha (N)

Angulo 45° Wmax Wmax
2 2
Componentes eje z 8348.42 8542.17 8542.17
Componentes eje y 8348.42 -- --

Fuente: Propia.

8.4.2 Anadlisis de las cargas y de las fuerzas presentes

Al igual que para el disefio de la maquina de embobinado, se utilizo Beam Design y se

procedio a estimar las cargas internas en el eje.

Como el disefio de esta maquina auxiliar de frenado no es tan critico se efectud solamente

un escenario, este sera suficiente para encontrar con exactitud cual es el punto critico y asi

determinar qué medida minima debe tener el diametro del eje. Como se muestra en la figura

anterior referente al esquema general de esta maquina auxiliar, la fuerza de arrastre se somete al

lado izquierdo de la estructura de la carrucha.
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8.4.2.1 Caso de analisis

Como se acaba de mencionar, en este caso la fuerza de arrastre se ubicd en el extremo
izquierdo de la carrucha de la maquina. El siguiente diagrama de momento flector y su respectivo

diagrama de cuerpo libre corresponde a las coordenadas xy.

Figura 31. Diagrama de cuerpo libre para el primer caso de estudio, correspondiente a la reacciones en el

plano xy
R1: 764 kN (¥)
R2: 0.12 kN
R3: 8.54 kN Rl |Rz2] | R4 00
R4: 8.54 kN Tra -
R5:1.21 kN
MIKNm]
0 03
1.2
1.8

Fuente: Propia.

Ahora corresponde el diagrama de cuerpo libre de las coordenadas xz, donde se mantiene
aplicada la fuerza de arrastre al lado izquierdo del tambor de la maquina, pero en este caso ya no

se incluye el peso de la carrucha.
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Figura 32. Diagrama de cuerpo libre para el primer caso de estudio, correspondiente a las reacciones del

plano xz.
(2)
R1=7.17 kN
R2= 8.35 kN Rll R, 1 (X)
R3=118kN | | Re 7+
1.6

M(kNm)

Fuente: Propia.

Para una mejor referencia del andlisis del momento flector refiérase a los apéndices 17
“Maquina Auxiliar, Diagrama de Momento Flector para el primer caso de estudio, correspondiente
al plano XY” y 18 “M4dquina Auxiliar, Diagrama de Momento Flector para el primer caso de estudio,
correspondiente al plano XZ”, los cuales muestran las imagenes generadas con el software Beam

Design.

8.4.2.2 Analisis de los casos de estudio

Como el punto critico se ubica al lado izquierdo de la carrucha donde se aplica la
carga de arrastre, se toman los planos ortogonales en este punto como si fueran vectores,
para obtener los momentos totales mediante la siguiente ecuacién. De esta manera se

encuentra el resultado:

Ecuacién
(44)
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Tabla 40. Resultados del punto critico

Punto Critico Momento flector resultante Momento flector resultante
(kNm) (Ibf pulg)
M,= |M,?+M,,?=11.52+0.32=1.53 kNm
Punto izquierdo de la carrucha 1.53 13 541.64

Fuente: Propia.

8.4.3 Diseio del eje principal de la maquina auxiliar

Se debe analizar cual es el punto del esquema del eje que contiene la mayor carga de

reaccion, para asi poner dentro del eje con ese valor el didmetro minimo requerido. Como

resultado de los diagramas de momento flector anteriores se determina que el punto mas alto se

encuentra aplicado en el extremo izquierdo de la carrucha donde se halla la fuerza de arrastre.

Tabla 41. Resistencia minima determinada a la tension y a la fluencia ASTM del acero 1060 HR (laminado

en caliente)
UNS SAE/AISI | Procesamiento | Resistencia | Resistencia | Elongaciéon | Reduccién Dureza
numero alatension | alafluencia 2 pulg % en drea % Brinell
MPa (psi) | MPa (psi)
Sul Sfl
G10600 1060 HR 680 (98) 370 (54) 12 30 201

Fuente: Disefio de Ingenieria Mecdnica, ). E. Shigley.

También vuelven a considerar los valores para los coeficientes de Marin, teniendo en

cuenta un K, = 0.9 como dato para esta primera iteraciéon. Para encontrar el valor de K, nos

basamos en las caracteristicas del acero seleccionado, la ecuacidn utilizada es la siguiente:

K, = aSk,

K, = 2.7(98 000)~0265 = 0.8011

El valor de S, se calcula con la ecuacion siguiente:

Ecuacién
(45)

Ecuacién
(46)
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Se = (Ka) (Kp) (Kc) (Ka) (Ke) (Kr)(0.5) (Sur) Ecua(cigl;
Se = (K4)(Kp)(0.5)(98 000) = 35 328.51 psi Ecua(cz:;

Ahora se expone algunos factores de la concentracién de esfuerzos tipicos de la primera
iteracion en el disefio de un eje. Estos valores no deben de ser usados si se conocen las

dimensiones reales del eje.

Tabla 42. Datos de la primera iteracién para posibles concentraciones de esfuerzos

Flexion Torsion Axial
Filete de Hombro, agudo 2.7 2.2 3.0
= =0.02
Filete de Hombro, bien 1.7 1.5 1.9
redondo
r
rin 0.01
Cufiero fresado 2.2 3.0 -
r
rin 0.02
Cuiiero o patin 1.7 -- --
trapezoidal
Ranura para anillo de 5.0 3.0 5.0
retencién

Fuente: Disefio de Ingenieria Mecdnica, J. E. Shigley.

8.4.4 Torque maximo

El torque maximo al que sera sometida esta maquina auxiliar depende de las dimensiones
originales que el fabricante establece para las carruchas de almacenaje de cable conductor. La
siguiente figura muestra las dimensiones por tomar en cuenta y que las carruchas deben tenery

que el equipo sin ningun problema puede manejar.
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Figura 33. Parametros de las dimensiones reales de la carrucha segtn el fabricante

CE
+—— Ancho——»
Exterior

T + P cl o]
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Brida M___INTERIOR [
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F." ® \ T |:_ _:I
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\ o I I LI H
\ .’ / l I:_ _:I

\ / s | :

} Brida | L

— ¢ N i

Fuente: catdlogo Phelps Dodge.

A continuacién se exponen las dimensiones de la carrucha de mayor tamafio, la cual se
podra montar en la maquina auxiliar. Las dimensiones de las demads carruchas con las que se

puede trabajar seran especificadas en el apéndice.

Tabla 43. Dimensiones de la carrucha de mayor tamaiio que se puede manipular
Carrete T B C CE
60-120-80-A 60 120 80 85.1
Fuente: catalogo Phelps Dodge.

Tomando el didmetro de brida ubicado en la tabla 43 se procede a calcular el torque
maximo. En este caso la misma fuerza mdéxima, que se menciona en la primera seccién de

investigacion, es a la que se vera sometida esta carrucha.

T, .. = (1204.74) (%) = (1204.74)(0.60) (9 BE) = 7083.87 Nm Ecuacion
- 78 (5 74)(0. 85 . cion

Tabla 44. Valor de torque maximo

(Nm) (Ibf pulg)
Torque maximo (T ,ax) 7 083.87 62 722.37
Fuente: Propia.

Se vuelve a hacer uso de la ecuaciéon de Goodman y se puede encontrar los valores del

diametro del eje haciendo uso de un factor de seguridad Ny = 1.5.
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2
L Jen (ZKfMa> + V3(KssTnar) Vs cuncin
T Se Sul (50)
2
PENECLEE: (2 1.7 %13 541.64) VB(1.5+ 6272237) \ 1. cuacion
T 3532851 98 000 (51)

d = 2.68 pulg

Utilizando un factor de seguridad de Ny = 1.5 se obtiene el valor del diametro minimo del
ejed = 2.68 pulg, pero para mayor facilidad elevamos el valor ad = 2% pulg. Este nuevo
diametro corresponde a la medida en la parte mds pequefia del eje, ya que se ubicard un hombro
agudo cuya relacién esg = 0.05. Es asi como el didmetro de mayor valor en este elemento

corresponde a D = 3.025 pulg.

Tabla 45. Diametros definitivos en el eje de la maquina auxiliar

Diametro mayor (D)

Diametro menor (d)

Valor en pulg

3.025

2.75

Valor en mm

76.84

70

Fuente: Propia.

8.4.5 Diseino de la cuiia para la seccidon del freno

Se sabe que el didmetro en la seccidn del freno corresponde al valord = 2.75 pulg,
haciendo uso de la Tabla 25 de la seccién 9.62, donde se especifica el grosor que debe poseer la

cuia para este didmetro especifico.

Tabla 46. Tamaiio de la cufia correspondiente a un diametro igual 2. 75 pulg

Diametro del eje w h
(pulg) (pulg) (pulg)

2% a Z% E E

8 8

Fuente: Disefio de Elementos de Mdquinas, J. E. Shigley.
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Para este calculo se toma en cuenta el valor maximo de torque ejercido por el freno de
zapatas disefiado para esta aplicacidn, y no se debe considerar el torque maximo al que se verd
sometida la carrucha. T4 = 66 631.25 Ibf pulg (el calculo de este valor se explica con mas
detenimiento en la seccién de disefio de los frenos de zapatas).

Es de esta manera y utilizando la féormula general de torque, que encontramos la fuerza
aplicada en la seccién de la cufia. Debe recordarse que el torque en esta seccidn se ve afectado
por el didmetro del freno, indicado en la siguiente figura. Para este disefio se usa un diametro

nominal de d,, = 200 mm 6 7.87 pulg.

Figura 34. Dimension general del freno

(277

& )

200 mm

Fuente: Inventor, Propia.

F= T _ 5663125 16911.48 b .
B % " 394pulg ’ f Ecua(<:|502r;

Al igual que para el disefio de la cuiia anterior se utiliza un acero 1080 HR, cuya resistencia
Ssy = (0.577)(61 500 psi) = 35 485.5 psi. Utilizando un Ny = 2.0, lo que falta es determinar el
largo de la cuia para esta seccion.

Nf ﬁ Ecuacion
(53)



35485.5psi  16911.48 Ibf

Tabla 47. Dimensiones finales de la cuiia (ver Figura 46)

2.0 %*l

[l =152 pulg = 1.50 pulg
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Ecuacién
(54)

Diametro | Tamaiio A B C D E-F R
nominal dela (Radio
del eje Cuna, de

wxh esquina)

(pulg) | (pulg) | (pulg) | (pulg) | (pulg) | (pulg) | (pulg) | (pulg)

2 3/4 5/8 X 0.625 0.360 0.626 0.284 0.625 0.020

5 /8
Fuente: Propia.

Figura 35. Dimensiones generales de la cufia

Fuente: Propia.

adlo de I3 asquina {R)
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Tabla 48. Tolerancias para la cuiia y del cuiiero del eje de la maquina auxiliar segiin norma AISI B17.1

Tipo de Ancho de cuiia Tolerancia del ancho Ajuste superior e inferior
cufa (Rango)
Tolerancia del Tolerancia profundidad
ancho
Mas Hasta Cufia Cufiero Rango Cufa Asiento | Asiento Rango
de Inclusive | (pulg) | (pulg) del (pulg) dela dela | deajuste
(pulg) | (pulg) ajuste chaveta | chaveta
lateral del eje del
(pulg) cubo
(pulg)
Cuadrada 1/2 3/4 +0.000 | +0.003 | 0.005CL | +0.000 | +0.000 | +0.010 | 0.032 CL
—0.002 | —0.000 | 0.000CL | —0.002 | —0.015 | —0.000 | 0.005 CL

Fuente: norma ANSI B17.1-1967 (R1998).

8.4.6 Diseno del anillo de retencion en la seccion del freno

Para la seleccion del anillo de retencidn se toma en cuenta el valor de didmetro nominal del

eje correspondiente d = 2.75 pulg, es asi como se selecciona las dimensiones del anillo que

deberdn ser adecuadas al eje. El procedimiento es similar al de la seccién 9.7.

De la tabla 28 se toma las dimensiones generales del anillo segun el fabricante, esa

informacidn se expone a continuacion:

Tabla 49. Datos generales de del anillo de retencion de la maquina auxiliar de frenado

Didametro | Diametro Pared Grosor | Diametro | Ancho Fluencia | Resistencia
del eje Interior Radial del anillo | del surco | del surco | delsurco | al cortante
(pulg) | delanillo | delanillo | (pulg) | (pulg) | (pulg) (Ibf?) (Ibf3)

(pulg) | (pulg)
2.750 2.594 0.187 0.093 2.624 0.103 12 246 27 992

Fuente: catalogo fabricante Smalley.

La informacién en el cuadro anterior es vital para lograr dimensionar de manera correcta

la seccidon del eje que corresponde al anillo de retencion.
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El propdsito de la siguiente figura es proporcionar las dimensiones generales del espacio

del eje que albergara el anillo de retencion.

Figura 36. Dibujo representativo de las dimensiones del surco

Profundidad del Surco

Didmetro del Surco

Grosor del Surco

Didmetro del Eje

Fuente: Inventor, Propia.

Un dato importante es aclarar cual debe ser el maximo radio en el fondo del

surco, para ello se utiliza el siguiente criterio del fabricante del anillo:

Tabla 50. Criterio del fabricante con respecto al radio maximo

Diametro del eje

Radio maximo en el fondo del

surco

Menos de 1 pulg

0.005 pulg max

Mas de 1 pulg

0.010 pulg max

Fuente: catalogo de fabricante Smalley.

Utilizando la tabla anterior, se sabe que el radio maximo para el surco es de 0.010 pulg

El fabricante también detalla que es clave realizar el célculo de ciertas dimensiones especificas,

como es el caso del radio maximo que debe llevar un componente. También es clave definir cuales

seran las tolerancias que debe llevar el anillo, para esto se hace uso de la norma ANSI B27.7.



Tabla 51. Tolerancias del anillo de retencion segtin norma ANSI B27.7

Diametro Tolerancias del anillo Tolerancia de la
del eje ranura
Diametro Pared Grosor | Diametro | Grosor
interno radial del (pulg) (pulg)
(pulg) (pulg) | anillo
(pulg)
2.750 +0.000 +0.005 | +0.002 | +0.006 | +0.005
—0.062 —0.005 | —0.002 | —0.006 | —0.000

Fuente: norma ANSI B27.7.

8.4.7 Diseno del brazo de impulso
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A manera de explicacion, para tener mayor facilidad de acople rdpido, esta maquina auxiliar

de frenado consta de un brazo, el cual se suelda al eje y permite mantener la unidn de la carrucha

de cable nuevo con el eje principal de la maquina, la funcién de esta brazo es impulsar y brindar el

movimiento giratorio de este equipo.

Figura 37. Dimensiones generales de la manivela y su cordon de soldadura

CORDON OE
SN DADURA

Seccion de la
soldadura
a: espesor de costura
a=5mm

Fuente: Inventor, Propia.
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La metodologia para la creacion de este elemento se da en tres etapas. En la primera se
determina cudles son las dimensiones generales del brazo y de la costura del corddn de soldadura.
En la segunda etapa se realiza un analisis dependiendo del tipo de esfuerzo critico presente en
este disefio de brazo, se determina que ese esfuerzo es la torsidn. Y en la Ultima etapa se verifica si

el factor de seguridad obtenido es apto para este disefio.

Primera etapa

Primero se debe retomar el torque maximo que soporta la carrucha, este es:

T,, = (803.16)(1.5)(9.8)(0.60m) = 7 083.87 Nm = 62 722.37 Ibf pulg Ecua(ci:;;

Esto es de gran ayuda, ya que se puede calcular la fuerza a la que sera sometida la palanca

cuya distancia entre centros esde d, = 0.32 m = 12.59 pulg

F = T_m = w =4904.02 Ibf Ecuacién
d. 12.79 pulg ) (56)

Segunda etapa

Se debe calcular el momento polar de inercia de la seccién de las costuras, de la siguiente manera:

Iy =(d+ Za)4l - d4l = 216.02 cm* = 5.19 pulg* Ecuacién
32 32 (57)

Ahora se calcula el momento resistente de la costura de soldadura:

1
(7.6835 G = 49.75 cm3 = 3.04 pulg® cuncion

Wt ==
>22) + (0.5) (58)

Hacemos el calculo del esfuerzo en la costura y se obtiene:
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T, 6272237 _ g
= =10 316.18 psi Ecuacién

7T ow, T T2+3.04 (59)

Tercera etapa
El material con el cual se va a elaborar la manivela es acero 1060 HR cuyo S, =

54 000 psi., de esta manera hallamos el factor de seguridad presente en la soldadura del brazo

S 54000 .,
N, = y — =523 Ecuacion
f 7 10316.18 10316.18 (60)

8.4.8 Diseio de un sistema de freno de zapatas

Un sistema de freno consiste en presionar una o mas superficies rozantes sobre un tambor
unido al eje que se desea detener, de modo que el trabajo de rozamiento es el absorber toda la
energia del cuerpo que se frena, y que la presién produzca una fuerza de rozamiento cuyo
momento respecto al eje es superior al momento de giro.

Especificamente el disefio de frenos de zapatas se basa en una o mas placas que tienen un
extremo articulado en un punto fijo a la estructura y una zapata adaptable al tambor de freno
articulado.

Las zapatas propuestas para este caso se disefian para hacerse de una longitud tal que la
superficie de contacto abrace un angulo de 60° en cada zapata (ver figura 39).

En la Figura 38 se ejemplifica con mds detalle las fuerzas principales presentes en las
zapatas freno cuando el sentido es horario, en donde la fuerza de frenado provoca una reaccion P;
y F; en una palanca y P, y F, en la otra, como se muestra en la Figura 38, siendo F; = uP;y
F, = uP,. Cuando las direcciones de las fuerzas F; y F, pasan por los momentos de giro de sus
respectivas palancas se tiene que F; = F, = F/Z yP,=P, = P/z.

Las palancas de las zapatas estan sometidas a las flexiones producidas por las fuerzas
P; y P, y también sufren la traccién producida por la fuerza F; o la compresién debida a F,.

El centro de giro de cada palanca debe resistir a la accion correspondiente a la fuerza P; o

P,ytodalaF; oF,.
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Para un sistema de zapatas externas los momentos de las fuerzas de friccion y normales,
respecto al punto de articulacién, seran los mismos que para un sistema de zapatas internas segln
menciona en el libro Disefio Ingenieria Mecdnica de J.E. Shigley (Pag. 768). Estas ecuaciones se

aplican segun conveniencia y se mencionan a continuacion.

br (% -
My = IPa f senf(r — acosH) do Ecuacion
senb, Jg (61)
1
6
= pabraf Zsenz 0 do Ecuacion
senfy Jg, (62)

Ambas ecuaciones dan valores positivos para momentos en sentido horario, por ende la

fuerza de trabajo debe ser lo mds grande para equilibrar ambos momentos:

F = M+ Mf Ecuacion
c (63)

Las reacciones horizontal y vertical en el punto de articulaciéon se hallan de la siguiente

manera:
= Pabr A+ fB) — F, Ecuacién
*  senf, * (64)
= Pabr (fA —B)+F, Ecuacién
Y senb, Y (65)

Donde:

A= lsenze Ecuacion
2 2 (66)
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6, 1

B = ?2 — Zsenzez Ecuacién

(67)

Si fuera el caso que la rotacidn es en sentido contrario al del reloj, se debe invertir el signo
del término de friccion en cada ecuacion.

Es bueno indicar que el efecto de la fuerza centrifuga sera reducir la fuerza normal. De
esta manera a medida que aumenta la velocidad se requiere un valor mayor de la fuerza de
aplicaciéon F.

Para el disefio de este sistema se presenta un caso especial cuando el pivote se haya
situado simétricamente, de modo que es nulo el momento de las fuerzas de friccién respecto al
punto de articulacidon. El esquema basico sera similar a lo indicada en la Figura 39.

Para realizar el anadlisis del sistema se emplea un procedimiento general. En la primera
etapa se debe suponer la distribucién de la presién sobre la superficie de friccion. La segunda
etapa establecer la relacién entre la presion maxima y la presién en un punto cualquiera. Terceray
ultima etapa, aplicar las ecuaciones de equilibrio estatico para determinar la fuerza actuante, el

par de torsidn y las reacciones en los apoyos.

Figura 38. Esquema de las fuerzas normales y las de friccion que acttan sobre las zapatas

F1

o1 Rotacion Horaria

Fuente: Inventor, Propia.
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Figura 39. Esquema general freno de zapatas para este disefio

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.

En la seccion de apéndices se explica todo el procedimiento realizado para determinar el
torque de frenado. También se presenta el analisis de los elementos que conforman el freno de

zapatas. La siguiente figura es el modelo esquematico del sistema de frenado estudiado.



Figura 40. Modelo esquematico del sistema de frenos seleccionado
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Fuente: Planos AutoCAD, Propia.

8.4.8.1 Diseiio final del freno de zapatas

Caracteristicas finales:

Seccidn Dimensién
(mm) (pulg)
Diametro del Tambor 200 7.87
Ancho del Tambor 100 3.94
Largo total 723 28.46
Alto total 490 19.29

Fuente: Propio.
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8.4.9 Diseio final de la maquina auxiliar de frenado

Fuente: AutoCAD, Propia.

9 Presupuesto

El factor econdmico es trascendental para facilitar el alcance del proyecto, pero la
fluctuacién del mercado, en gran parte por los incrementos anuales en mano de obra y materiales,
genera que el costo de fabricacién y de disefio de un conjunto mecanico pueda variar su costo de
un taller al otro. Para tratar de no perjudicar la futura implementacién del equipo, se pretende
utilizar tamafios estandar, para ello se verificé con anterioridad la disponibilidad de los aceros

seleccionados, ya que en ocasiones existen ciertas medidas y tamafios que las empresas no
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emplean frecuencia, esto hace que las empresas no tiendan a almacenar este tipo de productos y

solo son manejados por pedido especial.

No se debe dejar de lado que las tolerancias y los acabados de los elementos de la
maquina son factores que pueden imposibilitar la implementacién del proyecto. Es por esto que se
omitié el uso de tolerancias estrictas y de acabados que necesiten de procedimientos extras y de
dificil manufactura. Lo que se buscé fue involucrar procesos con metodologias que estén mas al

alcance del taller de fabricacion.

La seleccién general de los equipos que conforman el sistema hidrdulico, ya sean el motor,
el filtro o las mangueras, se realizd analizando la capacidad de manutencidn, el stock de repuestos
y la garantia ofrecida por el proveedor, para asi garantizar una buena seleccion del equipo y que la
inversion monetaria tenga un respaldo confiable, en caso que se presente un fallo o defecto de

fabrica.

9.1 Desglose de costos

A continuacion se presenta el detalle de los costos, explicando por separado el costo de

implementacidn y de fabricacion, y el de los materiales y el sistema hidrdaulico.

9.1.1 Diseiio de la maquina

Precio por hora Semanas trabajadas Horas por semana Costo total
Ingeniero ¢0,00 6 4 ¢0,00
Viaticos ¢0,00
Sumatoria ¢0,00

Fuente: Propia.




9.1.2 Sistema hidraulico

Tabla 52. Costos de adquisicion de los elementos del sistema hidraulico
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Subtotal (Precio
Precio Unitario
Cantidad Unitario x Impuestos (13%) Costo total
Cantidad)
Motor Parker,
serie TJ/ 80 CC ¢375.000,00 1 unidad ¢375.000,00 ¢#48.750,00 @¢423.750,00
Manguera
1 @9.380,00 4 metros ¢37.520,00 ¢4.877,60 @#42.397,60
hidréulica/; in
Filtro hidraulico,
rosca sae/% in/ ¢197.746,00 1 unidad ¢197.746,00 ¢25.706,98 ¢223.452,98
3000 psi
Fitineria, rosca
¢11.672,00 10 unidad ¢116.720,00 ¢15.173,60 ¢13.893,00
O-ring a hembra
Fitineria,
terminal de
manguera para
alta presion, ¢7.078,00 10 unidad ¢70.780,00 @9.201,40 @#79.981,40
codo adaptador
de filtro a
manguera
Sumatoria ¢901.475,58
Fuente: Propia.
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9.1.3 Materiales de la maquina

Tabla 53. Costo de adquisicion de los materiales para el disefio de las maquinas

Precio Unitario Subtotal (Precio Unitario x
Cantidad Impuestos (13%) Costo total
Cantidad)

Barra redonda 1045 HR, 4 pulgadas @#62.000,00 4 metros @#248.000,00 ¢#32,240.00 @#280,240.00

1lamina de
Placa acero 1045 HR 16mm ¢218.375,00 ¢218.375,00 ¢28,388.75 @246,763.75

metro cuadrado

Placa acero 1045 HR 20mm 2 laminas de

@¢273.337,00 #546.674,00 @#71.067,62 #617.74,62

metro cuadrado

Angular Platina A36 9.52 x 203.2mm x

¢12.815,00 6 metros ¢76.890,00 ¢9,995.70 (#86,885,70
6m (3/87'x8")

Acero estructural perfil C, 12 in ¢13.666,67 6 metros #82.000,00 ¢10,660.00 ¢#92,660,00
Roles Timken ¢225.352,00 2 unidades ¢450.704 ¢58.591,50 ¢509.295,50

Cadena N° 80 85.000,00 1 unidad ¢85.000,00 ¢0.00 ¢#85.000,00

Ruedas dentadas/34 dientes ¢75.000,00 1 unidad ¢75.000,00 ¢9,750.00 #84.750,00

Rueda dentada/17 dientes ¢38.000,00 1 unidad ¢#38.000,00 @4,940.00 @#42.940,00
Sumatoria ¢2.046.276,57

Fuente: Propia.

9.1.4 Costo de fabricacion

El estimado es de ¢{2.500.000,00.

9.1.5 Costo total

Tabla 54. Costo total de la implementacion

Descripcion Costo

Disefio de la maquina ¢0,00
Sistema Hidraulico @#901.475,58
Materiales de la maquina @#2.046.276,57
Fabricacién ¢2.500.000,00
Contingencia (25%) @#1.361.938,04
Costo Total ¢6.809.690,19

Fuente: Propia.
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10 Retorno a la Inversion

El costo actual anual de operaciones es de ¢9.655.200,00.

Dias Por | Cantidad Horas por | Horas Por | Costo por | Costo Costo Total
Semana de Dia Mes Hora Mensual Anual

Operarios
4 6 9 216 ¢#3.725,00 | ¢804.600,00 | ¢9.655.200,00

Fuente: Propia.

La proyeccidon del costo anual posterior a la implementacidon del proyecto propuesto es de

¢6.636.800,00.

Dias Por | Cantidad | Horas | Horas | Costo por | Costo Costo Anual
Semana | de por Por Hora Mensual

Operarios | Dia Mes
4 4 9 144 ¢3.725,00 | ¢536.400,00 | ¢6.436.800,00

Fuente: Propia.

A esto se le suma un mantenimiento anual a las maquinas.

Costo Anual Mantenimiento Costo Total Anual
Anual
#6.436.800,00 ¢#200.000,00 ¢6.636.800,00

Fuente: Propia.

El ahorro anual posterior a la implementacion del proyecto propuesto es de ¢3.018.400,00.

Costo Anual | Costo  Anual Proyectado | Ahorro Anual

Actual de | posterior implementacion del | = Costo Anual Actual de Operaciones
Operaciones proyecto - Costo Anual Proyectado
¢#9.655.200,00 | ¢6.636.800,00 ¢3.018.400,00

Fuente: Propia.
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El ahorro anual posterior a la implementacién del proyecto propuesto durante 2,3 afios es de

#6.942.320,00. Por lo que la inversién del proyecto se recupera en menos de 2 afios y medio.

Costo del Proyecto | Ahorro Anual Anos | Lainversion se cubre en 2,3 afios

#6.809.690,19 ¢#3.018.400,00 2,3 ¢#6.942.320,00

Fuente: Propia.

11 Conclusiones

Se disefid un equipo que cumple con los pardmetros establecidos por la empresa, y que
cuenta con la facilidad de aprovechar la capacidad energética del sistema hidraulico de Ia
grua HIAB 090.

Se logré que la maquina de embobinado fuera operada a distancia para garantizar aun
mas la seguridad de los operarios.

La maquina cuenta con un disefio robusto, esto hace que la necesidad de lubricacién sea
poca, la cual reduce la necesidad de un exceso de mantenimiento constante.

Por su facilidad de operacién y procedimiento de uso, se garantiza que este equipo acorte
los tiempos laborales durante la tarea de cambio de cable conductor.

La cantidad de pruebas a las que se sometié el cable conductor, bajo los efectos de
distintas temperaturas, es suficiente para realizar un analisis de comportamiento confiable.

Se demostrd que la inversién del proyecto se va a recuperar en 2,3 afios.

12 Recomendaciones

Al tener un disefio robusto se evita la intervencidn excesiva para brindarle mantenimiento
al equipo. Por ello se recomienda brindarle un mantenimiento auténomo cada vez que el
equipo sea utilizado, y crear un plan de mantenimiento preventivo para cubrir posibles
fallos latentes.

Las inclemencias del clima son un factor de sumo cuidado, ya que pueden contribuir a la

formacién de desgate por la humedad y el sol. Por esto se aconseja dar un recubrimiento



121

adecuado de pintura, para formar una capa protectora y asi garantizar una vida dptima de
los equipos.

e Se puede considerar la idea de aplicar ciertos tipos de tratamientos térmicos, como lo es
el normalizado, para aliviar las tensiones producidas internamente en el material durante
el maquinado y hacerlo mas tenaz. También se puede considerar un tratamiento
termoquimico que ayude a incrementar la resistencia a la corrosion del material.

e Evitar todo tipo de sobrecarga en el equipo, procurar no llevar la maquina a sus limites
establecidos. Ademads, procurar un buen lugar de almacenamiento para las dos maquinas,
de preferencia un cuarto o bodega cerrado y con pocos depdsitos de humedad.

e Verificar el sistema hidraulico, que tanto la Grda HIAB 090 como el sistema hidrdulico del
motor se encuentren en déptimas condiciones y no posean fugas de aceite hidraulico,
eliminar al 100% la presencia de agua en el tanque de depdsito del aceite, y utilizar un
aceite que no posea tanta viscosidad para que no se generen tantas pérdidas energéticas
por friccion en las lineas.

e Seguir todas las especificaciones técnicas
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14 Apéndices

Apéndicel Maquina de embobinado. Comprobacion del diametro

escogido para la secciéon del rodamiento

. - ) .
Usando las siguientes graficas y la curva con la relacién 2= 1.15, se obtiene un K; = 1.65y

K:;s = 1.30, ya se puede montar las ecuaciones para obtener el valor de Kry K¢; como se

ejemplifica a continuacidn, estas ecuaciones dependen a su vez del coeficiente gy q., el cual se

toma de las siguientes graficas.

Figura 41. Concentracion de esfuerzo para eje redondo con filete en el hombro en tensién

0 0.05 0.10 015 020 0.25 (.30

rid

Fuente: Disefio en Ingenieria Mecdnica, J. E. Shigley.
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Figura 42. Concentracion de esfuerzos para eje redondo con filete en el hombro en torsion

3.0
16
KI."
1.8
1.4
1.0 ! - - - - -
0 0.05 010 0.15 0.20 0325 030
.l'||'|'.|I
Fuente: Disefio en Ingenieria Mecdnica, J. E. Shigley.
Kr = (1+ q(k, — 1)) = (1 +0.85(1.65 — 1)) = 1.55 Ecuacién
(68)
Kes = (14 q.(Kis — 1)) = (1+0.95(1.30 — 1)) = 1.26 Ecuacién

(69)
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Figura 43. Sensibilidad a la muesca en el caso de aceros y aleaciones de aluminio forjado

Radio de muesca r, mm
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Fuente: Disefio en Ingenieria Mecdnica, J. E. Shigley.
Figura 44. Sensibilidad a la muesca de materiales sometidos a torsion inversa
Radio de muesca r, mm
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Fuente: Disefio en Ingenieria Mecdnica, J. E. Shigley.
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Ahora corresponde a encontrar los nuevos factores de Marin para un d = 3.4375 pulg

K, = 0.8011 (Sera el mismo ya que no se cambia el material elegido para el eje) Ecua(ciéf;
70

K, = (0.91)(d™%157) = (0.91)(3.43757%1%7) = 0.75 Ecua(c;élr;

Kr =0.90 (Factor de efectos varios) Ecuacién

(72)

El factor anterior Ky se agrega para contrarrestar los efectos ambientales tales como la
corrosidn, ya que se espera que las partes expuestas a una atmosfera corrosiva tengan una menor

resistencia a la fatiga. Se debe calcular el nuevo valor de S,:
Se = (Ka)(Kb)(Kf)(O.S)(Sul) = (0.8011)(0.75)(0.90)(0.5)(98 000) Ecuacin

= 26 496.38 Ibf /pulg®) (73)

El ultimo paso es calcular el esfuerzo alternante y el esfuerzo medio con las siguientes

ecuaciones:

_ (32)(Kp)(Mg)

— — 14 458. 2 Ecuacién
o, —(T[)(d3) 58.65 Ibf/pulg (7a)
ﬁ(lg)(Kts)(Tmax) 2 Ecuacién

Om = @) =10171.99 Ibf/pulg (75)

El nuevo factor de seguridad con un d = 3.4375 pulg, usando el criterio de Goodman es:
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l = & + G_m = 0.65 Ecuacion
N Se  Suw (76)
N; = 1.54

Este resultado indica que el nuevo factor de seguridad si esta en el rango propuesto para

este disefio ya que es superior y se aproxima mucho al dato deseado.

Apéndice2 Maquina de embobinado. Estimacion del nimero de

ciclos hasta la falla del eje por fatiga

A partir de los esfuerzos anteriores g, y g, y por medio de la linea de Goodman, la cual
esta dada por la ecuacién 6.46, Shigley (pag. 298). Es posible calcular el S¢ para poder hallar en
esta seccion el numero de ciclos de vida antes de una futura falla por fatiga. A continuacion se

vuelven a mencionar el esfuerzo alternante y medio, ya calculados en el apartado anterior.

04 = 14 458.65 Ibf /pulg? Ecua(ci767r;
O = 10171.99 Ibf /pulg? Ecua(ci;;r;

Swi =98 000 Ibf/pulg® Ecua(ci;;r;
Se = 26 496.38 Ibf /pulg® Ecua(c::)r;

Se debe realizar el uso de la Figura 45, para encontrar el f correspondiente a la resistencia
ultima del acero seleccionado para la fabricacién del eje. Este valor sera de f = 0.84, para luego

poder hacer uso de la ecuacién del componente mecanico real, la cual se expone a continuacidn:
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Figura 45. Fraccion de resistencia a la fatiga.

(.88
(.86
(.84

0.82

0.78

0.74
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5, kp=a

Fuente: Disefio en Ingenieria Mecdnica, J. E. Shigley.

2
o= _ 55575503 Eeuacidn
Se (81)
b = —llogM = —0.164 Ecuacion
3 Se (82)

Se debe aclarar que en la ecuacion siguiente el limite de la resistencia a la fatiga S, se usa
para la vida infinita, pero para la vida finita Sy > S, se debe reemplazar S, por S, y reordenar los

términos de la ecuacién para obtener lo siguiente:

- =1613321psi Ecuacién
) (83)

Lo Unico que queda por aplicar es la resolucion de la ecuacidn siguiente para obtener la

cantidad del ciclo, mediante el despeje del parametro N.

Sf = aNP Ecuacién
(84)
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Sf l . s
N = (—=)b =20.78x 10° ciclos Ecuacion
4 (85)

Apéndice3 Maquina de embobinado. Andlisis de la concentracion de

esfuerzos en el surco del anillo

Para iniciar el andlisis de la concentracion de esfuerzos en el surco que contendra el anillo
de retencidn, primero debemos iniciar con el calculo del radio maximo en el surco, se especifica

gue para un eje que posea mas de una pulgada de didmetro se debe seguir el siguiente criterio:
Tmax = 0.010 pulg

Haciendo uso del grosor del anillo que corresponde a t = 0.093 pulg, y con el dato de la
profundidad del surco, a = 0.075 pulg hallamos las reIaciones%y%, para asi poder determinar el

valor de K; del siguiente grafico.

I — 0.010 =011 Ecuacion
t 0093 (86)
E — 0.075 =0.81 Ecuacion
t 0.093 ' (87)
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Figura 46. Eje redondo con surco de fondo plano en flexion

1.0
I'!].."\ 06 0.7T0E0O1.0 20 3.0 40 50 &0
alt

Fuente: Disefio en Ingenieria Mecdnica, J. E. Shigley.

Se saca el valor K; = 5.5 y usando la Figura 43, descrita en la seccion anterior, se obtiene

el correspondiente valor de g = 0.65, es asi como de la siguiente manera se obtiene el valor de Ky:

Kr=(1+q(K;—1)) =(1+0.65(5.5-1)) =393 Ecua(cisésr;

Utilizando el mismo S, = 26 496.38 psi y analizando los momentos flectores en las
proyecciones ortogonales en los planos xy y xz, correspondientes a las figuras presentes en los
apéndices 15 “Grafico Caso 2, andlisis realizado con software Beam Design, plano XY” y 16 “Grafico
Caso 2, anadlisis realizado con software Beam Design, plano XZ”, se obtiene un momento

resultante correspondiente a la seccién del anillo de retencidn.
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M, = /Mxyz + M,,* =+/0.12 + 0.82 = 0.81 kNm = 7 171.94 Ibf pulg Ecua(cg;

Es por medio de la siguiente férmula que podemos establecer si se respeta el factor de

seguridad, por medio del criterio de Goodman.

_ B2)(Kp)(My)  (32)(3.93)(7 171.94)

= = = 8363.33 psi Ecuacién
% (m)(d?) (m)(3.253) pst (90)
N, o Se 2649638 Ecua(c;cilr;

=6, 836333

Apéndice4 Maquina de embobinado. Calculo de la carga dinamica

para la escogencia del rodamiento

, . . - 7
Se habia mencionado en el didmetro en la seccidn delrol esde d = BE pulg, pero tal vez

el paso mds importante es tomar en cuenta las reacciones en la seccién del rodamiento, las cuales
fueron obtenidas en los dos casos de analisis utilizados para determinar los momentos flectores
ortogonales.

Se aclara que en los dos casos expuestos a continuacién, las reacciones donde se

encuentra mayor carga seran las tomadas en cuenta para la debida seleccién del rodamiento.
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Reacciones eje y; Ry

Reacciones eje z; R,

Reaccion resultante

(V) (N) R, = R, +R,
(N)
Apoyo A 7 568.43 10359.32 12 829.52
Apoyo B 1940.32 32231.40 32289.75
Fuente: Propia.
Tabla 56. Reacciones en el segundo caso
Reacciones eje y; R, (N) Reacciones eje z; R, (N) Reaccion resultante
R, = /Ry +R,
(N)
Apoyo A 2980.44 3691.08 4744.16
Apoyo B 8 608.55 25563.16 26 973.73

Fuente: Propia.

De las dos tablas anteriores se hard uso de la reaccion correspondiente a la mayor

reaccion resultante, la cual corresponde al apoyo B, en el primer caso. Esta fuerza de R; =

32289.75 N, la tomamos como la fuerza radial a la que estara expuesto el rodamiento.

Se debe calcular cuél sera la vida de disefio del rodamiento basado en una vida nominal de

90 x10° revoluciones, este dato es referente al fabricante de rodamientos Timken. Y se calcula de

la siguiente manera, tomado en cuenta la velocidad maxima de la maquina, n = 15 rev/min.

_ (Lp)(n)(60) _ (5000 h)(15)(60)

0.05

90 x 10°

90 x 10°

Ecuacion
(92)

Se ha mencionado en el capitulo 11, “Cojinetes de contacto rodante” (Shigley, pag. 554). El

coeficiente a = 3, sera utilizado para los cojinetes de bolas, esto es importante para determinar la

carga dindmica del rodamiento.

También es importante establecer el factor de aplicacion de carga de la siguiente tabla:
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Tabla 57. Factores de carga para distintas aplicaciones

Tipo de aplicacion Factor de carga
Engranajes de precision 1.0-11
Engranajes comerciales 11-13

Aplicaciones con sello
1.2
deficientes en los cojinetes
Magquinaria sin impactos 1.0-1.2
Magquinaria con impacto ligero 1.2-13
Maquinaria con impacto
1.3-15

moderado

Fuente: Disefio en Ingenieria Mecdnica, J. E. Shigley.

Eligiendo un factor de carga de 1.2, y una confiabilidad del 99%, se calcula de la siguiente

manera:

QR

XD Ecuacién

Cio = (1.2)(32289.75) —| =23646.22N (03)
(0.02) + 4.439(1 — 0.99)7483

Por ende el cojinete escogido para este disefio serd un rodamiento de bolas, el cual debe
tener una carga dindmica mayor o igual al valor obtenido. A continuacion se exponen algunos
datos del rodamiento elegido del fabricante Timken, se dardn mas detalles de la chumacera del
rodamiento y sus dimensiones en la seccidon de anexos. La carga axial para esta aplicacidon es muy

pequefia, y por ende afecta de poca manera la vida util del rodamiento.

Apéndice5 Maquina de embobinado. Disefio del tambor y analisis de

la soldadura

Se debe aclarar que existen tres maneras en que se puede aplicar la carga en una
estructura metadlica. Estas son la carga estatica, la carga por impacto y la carga variable. Para
nuestro caso de aplicacion se comporta de manera constante o se aplican de manera lenta e

intermitente.
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La rigidez de tambor

Para cuando sean necesarias la fuerza y la rigidez adicional, pueden soportes ser soldados en el
disco, que irradia hacia el exterior desde el talon de eje. Para cargas pesadas, requeriria
excesivamente discos gruesos, dos discos delgados se pueden utilizar espaciadas una distancia

dada de separacion.

Figura 47. Muestra el cordon de soldadura adherido en el extremo del tambor

Soldadura de filete

Fuente: Inventor, Propia.

Soldadura de taldn de eje a disco y de disco al tambor

La soldadura en el eje es mas critica debido a que el pequefo radio aumenta la fuerza de
la carga (la fuerza de flexidon de la carga del rodamiento, y fuerza de torsidn si no se transmite
ningun par) y también disminuye la longitud de la soldadura. La fuerza resultante por pulgada
lineal varia inversamente con el cuadrado del radio.

Esto explica por qué para las cargas criticas, soldaduras de filete individuales o de doble
filete pueden ser necesarios en el Hub (cubos laterales, en donde se apoya el eje, Figura N °47).

El método mas sencillo para determinar la soldadura es:

¢ Imaginarse la soldadura como una linea y el uso de férmulas de flexién y torsidn
estandar para encontrar las fuerzas unitarias resultantes de la soldadura.
¢ Afadir vectorialmente estas fuerzas que se producen en la misma parte de la unidn

soldada, para encontrar la fuerza resultante sobre la soldadura.



134

e Tamarfio de la soldadura se encuentra a continuacion, dividiendo este valor resultante

por la fuerza admisible para el tipo particular de soldadura.

La Tabla siguiente muestra las fuerzas en soldadura de eje a disco:

Tabla 58. Fuerzas sobre el eje a la soldadura de disco

Condicion de Formula disefiada para
carga aplicar fuerza en la Disco simple Doble disco
soldadura
(Ib/in de soldadura)
d a .
| A \
48— |
= 3 \ K
Flexion M a wd?
h=(5,)=5) Sw = <T) +mb?
w w Sw =mnd?/4
Torsion
T = ft =T(C/]w) ]?WZTCdZ/Z ]FWZT[dZ
Hp
(63000 (rpm))
Fuerza fo =F/A, A, =nd A, = 2nd
cortante

Fuente: Design of Weldments
Recuerde que cada vez que el rodillo gira media revolucion, las fuerzas de flexidn en la
soldadura se revierten por completo. Esto se convierte en una situacion de fatiga donde K = —1;

que es la fuerza minima, o una inversién completa de la fuerza.

Encontrar el tamafio de la soldadura de filete

Para determinar la soldadura de filete que se utilizard en la unién del eje y el disco, dada
una carga de apoyo en el muiién de F = 12 145.40 (se considera la mayor fuerza de reaccion en
el cojinete B) y el par transmitido = 15.70 Hp a 472 rpm, la siguiente figura muestra las

dimensiones del eje en la unién (a = 0.128 m 6 5.04 pulg).



Figura 48. Dimensiones de eje en el analisis de soldadura

4" 716

F=1214540

_

Fuente: Design of Weldments.
El torque transmitido a través de la soldadura sera de:

- (63 000)(15.70)
- 472

= 2095.55 Ibf pulg

Paso 1. Determinar las propiedades de la soldadura.
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Ecuacion
(94)

Si tratamos la soldadura como una linea, podemos encontrar sus propiedades de acuerdo

con la tabla anterior.

Médulo de seccién polar

d
=~ =—=130.93 pulg?

Modulo resistente:

nd? 5
Sw = = = 15.46 pulg

Ecuacion
(95)

Ecuacién
(96)



Area de soldado:

A,, = nd = 13.94 pulg

Paso 2. Determinar las principales fuerzas en la soldadura.

Flexién:

M 121454 * 5.04 3959.43 Ib ]

Torsion:

TC
fi =—=067.751bf /pulg
Jw

Fuerza cortante:
V _ 12145.40

fv:_

= = 871.26 Ibf /pul
A, 1394 f/pulg

Paso 3. Encontrar la fuerza resultante en la soldadura.

Figura 49. Fuerzas que actuan sobre la soldadura

Fb =
3959,43_)
Ft= 61,15
Fv=
871,26

Fuente: Inventor, Propia.
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Ecuacién
(97)

Ecuacién
(98)

Ecuacién
(99)

Ecuacion
(100)
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F. = \/m = 4054,72 Ibf /pulg Ecu(a:Lélr;

. , M
Como se trata de una carga por fatiga (tratando la soldadura como una linea, f = =
w

Ibf

@), se escoge la cantidad de ciclos N = 2000 000 ciclos y se utiliza la férmula mencionada en la

siguiente tabla:

Tabla 59. Esfuerzos de fatiga permitidos para aceros A7, A36y A373

2 000 000 ciclos 6 000 000 ciclos 100 000 ciclos No exceder
8800w
Soldadura de 7100w fo= —
k =
filete; fa=5100w/(1 -5 fo="% 1-3 8800w
2
) 5 Ibf Ibf bf
w: Tamafio del - —
(Pulg) (ﬂ) (Pulg) (pulg)
cordén pulg
Fuente: Design of Weldments.
Supongamos en este caso una inversion completa de la carga, por tanto, k = —1vy la

fuerza permisible seria:

£, =22 — 339333 w Ibf/pulg (Valor permitido) Ecuacién

1= (102)

Paso 4. Determine el tamafio del corddn de soldadura.

El tamafio de las longitudes de soldadura que une el Hub (cubo central) con el disco lateral

del tambor es de:
E. B 4 054.72

W=—=———=1.19 pul Ecuacién
£, 339333 pig (103)

[\

w =1.19 pulg
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Apéndice6 Maquina de embobinado. Dimensionamiento del tambor,

y analisis de la presion que ejerce el cable sobre su superficie

Para el disefio del tambor de una maquina de embobinado donde se maneja un cable de
18.3 mm o 0.72 pulg de didmetro, que estara sometido a una fuerza de traccién neta en el cable

"F" es 1204.74 kg (2655.25 Lbf).

Antecedentes sobre la construccion del tambor

La construccién del tambor en acero soldado tiene la ventaja de obtener una estructura
mas fuerte y mas rigida. Un cascarén del tambor mas delgado, puede ser de buen uso, reduciendo
asi la inercia del tambor giratorio que ayudaria cuando la carga se debe acelerar o desacelerar.

Debido a que el acero se puede colocar y soldar exactamente donde mas se necesita, con
buenos métodos de fabricacion, es posible obtener un tambor mas balanceado y equilibrado.

Si se somete a cargas pesadas, es bueno dimensionar el tamafio del tambor para que el
cable se ajuste lo mas posible y se pueda mantener su forma redonda sin aplastar, esto para evitar
una futura forma oval. Un tambor de gran didmetro aumentara la vida util del cable de alambre,
asi como su fuerza utilizable, pero hay un limite practico para el tamano, debido a las limitaciones
de peso y coste del cabrestante.

El fabricante del cable puede suministrar diametros de tambor recomendados para un
didmetro de cable dado. El fabricante de equipo industrial Ingersoll Rand sugiere que el didmetro
del tambor sea al menos de 20 o 30 veces el didmetro del cable que se desea embobinar.

En este disefio el radio exterior de la cdscara serd de 400 mm (15.75 pulg).

Paso 1. Determinar la fuerza radial en contra del tambor.

En este andlisis del efecto que causa las espiras del cable sobre el tambor, se debe tratar
este elemento como un cascardn cilindrico. La fuerza de traccién en el cable (F), siendo igual a
obt, crea una presidn radial hacia el interior uniforme (p). Observe la Figura 31 para comprender

la aplicacidn de la fuerza en la superficie del tambor.



Figura 50. Fuerza de compresion sobre el tambor.

F

'\—-

1

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.
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A continuacidn se indica cudles son los parametros involucrados en este procedimiento.

Tabla 60. Parametros para la determinacion de la fuerza en contra del tambor

Parametros Simbologia Unidades

Esfuerzo de tensidn (compresidn) o Ibf /pulg?
Diametro del cable B pulg

Presién radial interna uniforme P Ibf /pulg?
Fuerza de traccion en el cable F Ibf
Radio de la espira del cable del T pulg

tambor
Grosor del cascarén comparativo t pulg
con la misma area que el cable

Fuente: Propia.

En este particular disefio la presidn radial externa uniforme (p) que actta hacia dentro en

contra de la superficie del tambor, es similar al esfuerzo debido a la tension (o) en un recipiente de

pared delgada similar a un cascardn cilindrico. La analogia se ejemplifica con la siguiente figura.
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Figura 51. Cable bajo tension. Tambor ofrece resistencia a la presion (p)

fTTT 2 T

IRRRRRRRRINNN RURNANY

[m

Fuente: Propia.

Se sabe que el cascardn cilindrico del tambor se someterd bajo el siguiente esfuerzo:

o= ®)(m) Ecuacién
t (104)
Sabiendo que:
F = obt Ecuacion
(105)

De debe tomar en cuenta el grosor del cable que serd a embobinado, cuyo valor esb =
18.3 mm = 0.72 pulg, y el valor de 1;,, que aumenta segun la acumulacién de las capas de cable
en el tambor. El valor de 7, se obtiene de dividir entre dos el PCD de la Tabla 6, correspondiente a

cada capa de cable.
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Tenemos que:

=F b Ecuacién
p=F/rm (106)

En este disefio particular la presién radial externa que actla hacia adentro en contra de la
superficie del tambor, se calcula dependiendo de la cantidad de capas de cable embobinadas, por

esta razon se determina cual es la presidn que se ejerce con las primeras tres capas de cable.

Primera capa de cable

P = i — ﬂ = 448.10 lbf/pulgz Ecuacién
7 r,b T (8.23)(0.72) ' (107)
Segunda capa de cable
Dy = L — ﬂ = 412.05 lbf/pulgz Ecuacién
27 b (8.95)(0.72) ' (108)
Tercera capa de cable
p3 = i — ﬂ = 381.17 lbf/pulg2 Ecuacion
> r,b T (9.675)(0.72) ' (109)

Aunque cada capa sucesiva de cable debe afiadir presidon en contra del tambor, las capas
exteriores tenderdn a forzar a las capas anteriores en un didmetro mds pequefio, reduciendo su
tensién; de igual manera, se reducird su presidn contra el tambor. Por esta razén, solo se

considerard el efecto de solo dos capas exteriores.

p =p, +ps = 412.05 + 381.17 = 793.22 Ibf/pulg? ECU(a:ifof;
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Paso 2. Determinar el grosor del tambor.

El tambor se considera como un cascardn que es sometido a una presién externa “p”
(793.22 Lb/pulg?). Si este tambor es relativamente corto, los discos ubicados en los extremos del
tambor dan apoyo adicional contra el pandeo, por ende la presién critica de pandeo (p.,) serad
mucho mayor. El método mas conservador seria tratar este elemento como un cascardn cilindrico
largo, sin margen para el efecto de rigidez de los extremos. De acuerdo con la Resistencia de

Materiales, Parte 2 (Timoshenko, pag. 602) y Formulas para tension y la deformacion (Roark, pag.

306), se utiliza la siguiente ecuacion:

Et3 cuacis
pCT = cuacion
4(1 —v?)r3 (111)
Para aceros se utiliza la siguiente ecuacion:
=8.24 x10°%(t/r)3 Ecuacién
Per /) (112)

Esta es la presidn externa critica en el cascarén del tambor, en el que podria producirse el

pandeo. A partir de esto, el grosor del tambor requerido sera de:

t = 0.00495r % Ecuacién

(113)

La carga resultante sobre el cascardn cilindrico del tambor bajo la accién de la presiéon no

debe superar el limite eldstico del acero. Segun el capitulo 5 del libro Design of Weldments, el
espesor minimo del cascardn cilindrico (t) necesario para una presién critica de pandeo (p.,) debe
ser capaz de soportar 2,5 veces la presién de trabajo (715.43 Ibf /pulg?), de esta manera se

determina la presion critica:

per = (2.5)(793.22) = 1983.05 lbf /pulg? Ecu(a:ilé4|;
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Haciendo uso del valor de la presion critica, se determina el espesor minimo del cascardn

del tambor, donde r corresponde al didmetro del tambor:

r = 200mm = 7.874 pul Ecuacién
Py (115)
t = 0.00495( 7.874)(3\/1983.05) = 0.489 pulg Ecu(a:i&r;
t= > l
=3 pulg

Paso 3. Determinar el grosor de los discos laterales del tambor.

Los discos en los extremos del tambor son utilizados para servir como un borde que evite
el esparcimiento del cable hacia los lados (ver Figura 51). Estos discos deben soportar las

componentes horizontales de las fuerzas hacia el interior de los cables. Por ello se asume que el

grosor en cada uno de los discos del tambor es de % pulg.



144

Figura 52. Diagrama de la fuerza radial hacia el interior del cable. Las unidades de las dimensiones estan

en pulgadas
3/4

220.13 Lb/pulg

381.17 LB/pulg

5/8

Fuente: Propia.

La fuerza radial hacia el interior del cable es:

F
R = = Ibf /pulg

Por lo tanto, las fuerzas se calculan de la siguiente manera:

_F_ 2655.25

Ry=—=""—""=322.
N CYE) 322.63 Ibf /pulg

R, = F 265525 296.68 Ibf /pul
2= = gos) _ 29668 Ibf/pulg
F  2655.25
Ry =—= = 274.44 Ibf /pulg

Tm  (9.675)

8.324

8.95

9.675

Ecuacion
(117)

Ecuacion
(118)

Ecuacién
(119)

Ecuacién
(120)
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Considere una amplia tira radial de borde de 1 pulg, como una viga en voladizo apoyado
en el cascaron cilindrico del tambor, donde los componentes de fuerza horizontal detectados en el
analisis vectorial, se toman como cargas en la viga.

Aqui, el momento de flexién maximo debido a estos componentes de fuerza horizontales

es:

M = (220.13)(1.805) + (258.78)(0.364) = 491.53 Ibf pulg Ew(a:izélr;

Figura 53. Fuerzas aplicadas en el disco lateral del tambor. Unidades en pulgadas

22013 f

/

1.805

258.76 bf

34

N/

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.

Sabiendo que el momento de inercia de la seccién transversal es:

_ A pulg)(B/9%)

I
12

= 0.035 pulg* Ec”(a:iz"zr;

Por lo tanto, se calcula lo siguiente:
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Mc _ (491.53)(0.375)

=— = 5266.39 b lg? Ecuacion
7= 0.035 f/pulg (123)

- 3 . .
Esto indica que el espesor de " pulg en los discos de los extremos del tambor sera un

grosor suficiente como para no requerir refuerzo adicional en el borde. Si este espesor se reduce a

3 pulg, en la tension resultante aumentaria, lo que seria excesivo y seria necesario reforzar los

bordes del disco en los extremos del tambor.

Paso 4. Chequear el grosor del disco lateral.

Para este paso asumiremos que el cable es jalado con un angulo de 20° hacia afuera del
centro. Y como resultado final se confia en someter la fuerza a un solo disco en el extremo del
tambor (ver figuras 54 y 55).

F, = (sen20°)(2655.25) = 908.15 lbf ECU(a:izir;
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Figura 54. Fuerza aplicada a 20° del centro

e  Fe =908.15 ibf

$
g 2
/ v

&

v '

F &

Fuente: Propia.

Considere el disco como una placa plana circular, el borde interior esta fijado y son
compatibles, con una carga uniforme aplicada alrededor del borde exterior. El esfuerzo de traccién
radial (o,:) en el borde interior se determina por medio de la siguiente ecuacién, adaptada del

libro Férmulas para Tensiones, Roark, p. 195, caso 22.

F, r
<0.4774 (t—§)> [26r (log ) + (72 — ) Ecuacion
= 630.04 Ibf /pulg?
[1372 4+ 7rf] flpita 1

oy =
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Figura 55. Reaccion de someter toda la fuerza en solo un disco del tambor

——nl—
Fe [|| | © i
_—-—
F
-
il —
Fuente: Propia.
Tabla 61. Parametros de la ecuacion anterior
Parametros Definicion Valor Unidades
r Radio del tambor 7.56 pulg
T Radio del cubo central 4.00 pulg
del Tambor (radio de
Hub)
t Grosor del cascarén 0.75 pulg
cilindrico del tambor
F, Fuerza aplicada 908.15 Ibf
log - Relacion logaritmica 0.276 --
1 entre el radio del
tambor y el del hub
(cubo central)

Fuente: Propia.
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Esto indica que el esfuerzo de traccién radial resultante en el borde interior y en el centro

del cubo (Hub), sera de 630.041bf/pulg?, que es razonablemente bajo, en comparacién con
. , 1 . .
utilizar discos en los extremos de Epulg, ya que con un disco de este grosor se podria incrementar

el esfuerzo de traccidon en un 55.8%. De esta manera no se requiere colocar refuerzos en los

extremos del tambor.

Paso 5. Determinar el tamafio de la soldadura.

~ 3
En general, para las soldaduras de fuerza, un tamafo de alrededor de " pulg del espesor

de la placa mds delgada debe ser de uso frecuente.

Para los disefios de rigidez, donde no se requieren soldaduras con toda su fuerza, para la
fijacién de los refuerzos, por ejemplo, por lo general alrededor de medio a un tercio del que la
soldadura usual requiere. Esta reduccién en la cantidad de soldaduras en angulo puede ser el

tamafio de la pierna, longitud o ambos.

Paso 6. Completar el disefio.

D - . g5
El disefio final se muestra en la siguiente figura, donde se utiliza 3 pulg de espesor para el

e 3 )
cascaron cilindrico del tambor y " pulg para el grosor de los discos en los extremos del tambor.

Debido a esto, no se debe agregar ningun refuerzo adicional. Cada Hub (cubo central) donde va
apoyado y soldado el eje, puede ser cortado de una chapa gruesa de acero para su manufacturay
construccion.

Es de suma importancia que las partes sean soldadas con precisidon y sean balanceadas
para garantizar una correcta distribucién de peso y asi no contribuir con futuros concentradores

de esfuerzos, ya que esta pieza es clave para el buen desempefio de la maquina de embobinado.
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Figura 56. Indicadores de la soldadura del tambor y dimensiones generales

34

H

SHAW T

,ew'l—@mw

ShiAW

18175

578

S

Fuente: Planos AutoCAD, Propia.

Apéndice 7 Maquina auxiliar de frenado. Comprobacion del diametro

y del factor de seguridad

A continuacién se realiza el procedimiento para asegurar que el didmetro escogido
conserve el factor de seguridad que se estipula para la ecuacidon de Goodman. El procedimiento
empleado es muy similar al utilizado en el apéndice 1 “Mdaquina de embobinado. Comprobacién
del diametro escogido para la seccion del rodamiento”. Como resultado del uso de las figuras para

los concentradores de esfuerzos a tensién y flexidn se obtiene:

Kr = (1+0.85(1.5— 1)) = 1.425 Ecuacion

(126)

Kes = (1+ 0.95(1.18—-1) =1.171 Ecuacién

(127)

Se = (0.7763)(0.8011)(0.90)(0.5)(98 000) = 27 425.52 psi Ecuacién

(128)



_ (32)(Kr)(My)  (32)(1.425)(9025.99)
@ nd3 B (m 2.753)

= 6 299.58 psi

_ (32)(Kr)(My)  (32)(1.425)(9025.99)
@ nd3 B (mr 2.753)

= 6 299.58 psi

_ (16)(V3)(Kfs)(Tmax) — (16)V3(1.171)(62 722.37)
Im = (d?) - (1 2.75%)

= 3114153 psi

El nuevo factor de seguridad con un didmetro de d = 2.75 pulg serd de:

1 o, Om

1
Ne Sg 98000 1.85

N; =185
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Ecuacién
(129)

Ecuacién
(130)

Ecuacién
(131)

Ecuacion
(132)

Como conclusion, este nuevo factor de seguridad obtenido despeja oda duda sobre la

eleccién del didmetro de menor valor, esto garantiza que el elemento de mayor criticidad se

encuentre en un rango de confiabilidad mas alto.

Apéndice 8 Maquina auxiliar de frenado. Analisis de la concentracion

de esfuerzos en el surco del anillo

Para iniciar el analisis de la concentracidon de esfuerzos en el surco, se debe recordar el dato del

radio maximo en el fondo del surco, este se especifica en el apéndice 3 “Maquina auxiliar de

frenado. Analisis de la concentracién de esfuerzos en el surco del anillo”, donde para un didmetro

de mas de una pulgada de diametro. Segun el criterio del fabricante “Smalley” se recomienda el

siguiente radio:

Tmax = 0.010 pulg
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Siguiendo parte del procedimiento expuesto en el apéndice 3 “Maquina auxiliar de
frenado. Analisis de la concentracién de esfuerzos en el surco del anillo”, se vuelve aplicar para
este calculo. Se hace uso de los datos en la Tabla 28 “Propiedades y dimensiones para anillos de
retencién”, donde se menciona que para este anillo corresponde un grosor, t = 0.093 pulg, y con

el dato de la profundidad del surco, dg = 0.063 pulg hallamos las reIaciones%y% para asi poder

determinar el valor de K; del siguiente grafico expuesto en la Figura 46 “Eje Redondo con surco de
fondo plano en flexién”.
r 0.010

=0.11 Ecuacion
0.093 (133)

a 0.063 .
R — Ecuacién
0.093 0.68 (134)

El valor del factor tedrico de concentracidn de esfuerzos es K; = 5.8 y usando la Figura 43
“Sensibilidad a la muesca en el caso de aceros y aleaciones de aluminio forjado”, obtenemos el

correspondiente valor de ¢ = 0.65, es asi como podemos determinar el valor de K.

Kr=(1+qK:—1)) = (1+0.65(58—1)) =4.12 Ecu(a:;é;;

Utilizando el mismo S, = 27 425.52 psi calculado en el apéndice 7 “Mdaquina Auxiliar de
frenado. Comprobacion del didmetro y del factor de seguridad” y analizando los momentos
flectores en las proyecciones ortogonales en el eje xy y xz, obtenemos un momento resultante

correspondiente a la seccidn del anillo de retencion.

M; = |My? + M,,* =+0.22 + 0.62 = 0.63 KNm = 5 599.37 Ibf pulg ECU(a:‘;;';

Es por medio de la siguiente férmula que podemos establecer si se respeta el factor de

seguridad, por medio del criterio de Goodman.
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_ (32)(Kr)(My)  (32)(4.12)(5 599.37)

= — =9338.095 : Ecuacién

%a () (d?) (1) (2.75%) pst (137)
Se. 27 425.52 .,

No=—=———— =294 Ecuacion

F = 6, 9338.095 (138)

Apéndice 9 Maquina auxiliar de frenado. Calculos del sistema de

freno de zapatas

Como se menciondé en un apartado anterior, el disefio de un sistema de frenos obedece a
un procedimiento de tres etapas, de manera sistemdtica se dimensiona un esquema general para
poder determinar las reacciones en todos los puntos de articulacidon y en cada elemento del

mecanismo de frenado. La siguiente figura muestra las dimensiones que se le da al mecanismo.

Figura 57. Dimensiones del sistema propuesto de frenado
160 mm

Elementa
N2

Elemento F
N*1

100 _mm

lo

Elemento
N*3
Elemento N°4

150 mm

120 mm

Fuente: Inventor, Propia.
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Andlisis de fuerzas en cada elemento del sistema

Primero se realiza el analisis para obtener la fuerza normal resultante en la zapata

izquierda, de esta manera también se podra determinar la fuerza de friccidon necesaria.

Anadlisis de fuerzas en la zapata izquierda

Elemento 1

Empezamos por analizar el elemento nimero del sistema, este es el pedal o palanca de

accionamiento principal, donde se aplica la fuerza principal F.

Figura 58. Elemento 1 del sistema de freno

O
F
O
Fuente: Inventor, Propia.
Z M,=0 Ecuacion
(139)
—F(0.400) + R,1(0.100) =0 Ecuacién
( )+ Ry ( ) (140)
R., = A4F Ecuacion
xl (141)
Realizando la sumatorias de fuerzas en los ejes coordenados x y y, tenemos:

Z F =0 Ecuacion
o (142)
Ry, — Ry =0 Ecuacién

(143)
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R.., = 4F Ecuacién
x2 (144)
z E =0 Ecuacién
4 (145)
R,,—F= Ecuacion
1 ( 146)
R..=F Ecuacién
¥ (147)

Figura 59. Diagrama de cuerpo libre del elemento 1

Rx2

Ryl F

Al

LI}

Fuente: Inventor, Propia.

Elemento 2
Este elemento mecanico lo que hace es transmitir la fuerza de reaccién R,,, donde por

medio de una ), F, = 0, se logra concluir que la fuerza R,; = 4F.

Figura 60. Diagrama de cuerpo libre del elemento 2

Rx3 Rx?

s

Fuente: Inventor, Propia.

Elemento 3
El siguiente elemento muestra la ubicacién de la fuerza normal N, mediante el analisis de
este elemento podemos dar por sentado cudl sera el torque y la friccidon ejercida por la zapata

izquierda del sistema.
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Figura 61. Elemento 3, donde se ubica la zapata izquierda

Rx3

Rx 4

Fuente: Propia.

Primero se analiza la sumatoria de momento en el punto central en donde se
ubica la fuerza de friccién y la fuerza normal:

Z M=0 Ecuacion
(148)

—R,3(0.250) + R,4(0.150) — R,,(0.040) = 0 Ecuacion
(149)
Ecuacion
_ R,5(0.250) + Ryz (0.040) (150)
x4 0.150

Ahora corresponde a realizar las respectivas sumatorias de fuerzas en el eje x y y,
sabiendo que el coeficiente de friccidon es de u = 0.2:
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Z E, =0 Ecuacién
(151)

Ry +Ry3—N=0 Ecuacién
(152)

Ecuacién

Rys = N — 4F (153)
Z Fy =0 Ecuacion
(154)

E. — Ry2 =0 Ecu(a:tl:isésr;
Ecuacion

Ryz =02N (156)

Si se realizan siguientes sustituciones, ecuacién 156 en la ecuacion 150, se obtiene una

ecuacién 157, como la que se ilustra a continuacioén:

= - Ecuacién
Ry4 = 6.67F + 0.2N(0.040) (0.150) i,
Si se sustituye la ecuacién (157) en la ecuacién (153) obtenemos que:
N — 4F = 6.67F + 0.0533N Ecuacién
(158)
N =11.27F Ecuacién

(159)
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Esta sera la fuerza normal en la zapata izquierda en términos de la fuerza F, que se le vaya

aplicar al sistema.

Anadlisis de fuerzas en la zapata derecha

Se debe realizar el mismo analisis, para poder averiguar cual es la fuerza normal y la fuerza friccién

que ejerce la zapata derecha en términos de la fuerza aplicada F.

Elemento 4
La siguiente figura ilustra las reacciones en el brazo que corresponde al elemento 4, el
propdsito de analisis de esta estructura es determinar la fuerza normal y por ende la fuerza de

friccidn ejercida por la zapata, cuyo coeficiente de friccidén es de u = 0.20.

Figura 62. Elemento 4, Reacciones en la Zapata derecha

Fuente: Inventor, Propia.

Se obtiene que las fuerzas de reaccion Rysy Ry y la fuerza normal en este elemento
seran respectivamente:
Rys = 3.7927F

Ecuacién
( 160)
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Rys = 2.5586F Ecuacién
(161)

N = 7.793F Ecuacién
(162)

Valor de la fuerza presente segtin la operacion y su capacidad de transferir calor

De la siguiente tabla obtenemos cual es el valor de operacidon, dependiendo de la

capacidad de transferencia de calor del sistema de frenado. Para este disefio se contempla una

trasferencia pobre del calor generado es por eso que el valor serd de pV = 2.1 Mpa(%).

Tabla 62. Valores tipicos de presion veces velocidad del frotamiento, usados en frenos de zapata

industriales
pV
Condicién de operacién (psi)(pie/min) (kPa)(m/s)

Operacion continua, pobre disipacion 30,000 1050
de calor

Operacion ocasional, pobre 60,000 2100

disipacién de calor
Operacion continua, buena disipacion 85,000 3000
de calor, como si estuviera en bafio

de aceite

Fuente: Fundamentos de disefio de componentes de mdquina, R. C. Juvinall.

Suponiendo una velocidad mdxima de la carrucha de cable nuevo igual a v =

5.40 rev/min 6 v = 0.398 m/s. Es asi como la presion maxima serd de:

2.1 »
— — Ecuacién
Prax = 0398 5.276 Mpa (163)
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Calculo de los momentos de las fuerzas normales y la fuerza total ejercida

Conociendo cual es la presion maxima en el sistema y sabiendo que cuando la presion es

maxima, el sen 8 = 1, osea el 8 = 90°, se tiene que:

Pmax(b)(r)(a) m 60° 1 L.
My =—— =P 0.05)(0.100)(0.11705 (— - — 120°) Ecuacion
N send max(0.05)(0.100)( (2180° 75" ( 164)
My =2964.06Nm Ecuacion
(165)

Como en este disefio la articulacidon de la zapata se encuentra simétricamente al eje de

rotacion, se debe recordar que el momento de friccién serd nulo.

Fc=M,+0 Ecuacion

" (166)

F(0.150) = 2964.06 Nm Ecuacién
(167)

F =19760.4 N = 4444.07 Ibf Ecuacion
(168)

Cdlculo del torque de frenado y la fuerza de friccion total del sistema

Se debe tener en cuenta el sentido de giro del sistema, como ya se habia especificado el
giro es horario, se establece la siguiente figura donde se muestran las fuerzas de friccién y fuerzas

normales de cada una de las dos zapatas.
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Figura 63. Fuerzas de friccion y fuerzas normales

Fr

N @ N

Fr

Fuente: Propia.

Recordando la fuerza normal y la de friccién en la zapata izquierda, se tiene que:

N =11.256 F Ecuacion

(169)

FTizquiem =0.2(11.256 F) = 2.2512 F Ecuacion
(170)

Y también las fuerzas en la zapata del lado derecho:

N =7.793F Ecuacion
(171)
Fraerecha = 0.2(7.793 F) = 1.5586 F Ecu(a:tl:i;’)zr;

De esta manera se puede obtener el valor del torque total, recordando que el radio del

tambor de freno es de 0.100 m.

T, = ((1.5586 F) + (2.2512 F))(0.100) = 0.38098 F ECU(a:ig;
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Ahora se utiliza la fuerza averiguada en el apartado anterior, la cual es equivalente a
F=19760.4 N
T =0.38098 (19 760.4 N) = 7 528.32 Nm EC“(a:;"::;

Calculo de las reacciones en el punto de articulacion

Las férmulas que se utilizan en esta seccién son tomadas del libro Disefio de Elementos de

Maquinas de J.E. Shigley (P4ag 771). Primero se averigua el valor de la reaccién en R, y luego Ry.

P br ..
a (26, + sen26,) Ecuacion

Ry = 2 (175)

(5.27x106)(0.050)(0.100) 21 60° Ecuacié
= 12 o) — 47 N cuacion
x > ( 180° + sen 120 ) 39 047.95 (176)
= Fabrf Ecuacién
Ry = > (26, + sen26,) C17)
Ry =780848 N Ecuacién
(178)

Ry = W 39815.59 N Ecu(a:i;igr;

Esta serd la reaccion en cada uno de los tornillos de la articulacion.

Apéndice 10 Maquina auxiliar de frenado. Andlisis de las soldaduras

criticas del sistema de frenado

En este apartado el andlisis de soldadura no se realiza en todos los cordones. Solo se
tomaran en cuentan las soldaduras criticas, como lo son el soporte y brazo superior de la

estructura.

Anadlisis del soporte
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Empezamos analizando el soporte inferior, algunas caracteristicas de la soldadura
c=027myela=0.01mylalongitud de la costura es de [ = 0.1 .Tambien se determina que el
acero para el soporte sera el 1045 HR, que posee un esfuerzo de fluencia equivalente a

S, =310 MPa.

Figura 64. Soldadura del soporte inferior del freno

T—)
' o

|-2a
vista —
Superior de —
la soldadura
—
I

Fuente: Inventor, Propia.

En la primera etapa se realiza el andlisis considerando solo el elemento 3, el cual
corresponde al brazo donde se ubica la zapata izquierda. Para el disefio se debe averiguar la fuerza
resultante en el punto de soldadura, es por ello que se hace uso de las fuerzas de reacciones R4 y

Ry,.

Ryz = 2.254(19760.4 N) = 44 539.94 N Ecuacién
(180)
R,y =7.27(19760.4 N) = 143 658.11N Ecu(a::sl';

Ecuacién
R, = /R§2 +R2, = 150 404.32 N (182)
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Esta segunda etapa se debe hallar el momento flector y luego realizar el andlisis de

cortante en la soldadura.

Momento flector:

My = R:(c)

My = (150 404.32)(0.027) = 4 060.92 Nm

El esfuerzo cortante, en este punto es igual al valor de R;.

Tensiones nominales:

(I —2a)? (0.1 —2%0.01)?

Wsora = 4“T = 4(0.01) g = 4.266x107°> m3

Tension de flexién:

M _ 9519 Mp
O = = , a
J Wsold

Feo1a = 4a(l — 2a) = 4(0.01)(0.1 — 2 % 0.01) = 3.2x10~3m?

Esfuerzo producido por la fuerza cortante:

150404.32 N

- —47MP
t 3.2x1073m?2 ¢

Ecuacién
(183)

Ecuacién
(184)

Ecuacion
(185)

Ecuacion
(186)

Ecuacion
(187)

Ecuacién
(188)
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Ahora con los dos esfuerzos calculados, el de flexion y el cortante, se puede hacer uso del

método de combinacién de esfuerzos de Von Misses:
o, = /12 +0f = 125.24 MPa Ecuacién
(189)

Como se eligié un acero 1045 HR para el disefio de este soporte, ahora se comprueba cual

es el factor de seguridad presente en esta soldadura:

Sy 310 MPa g
47 Ecuacion

Ne="Z2=——— =2
I~ 6, 12554 MPa (190)

Analisis de la soldadura del brazo superior

Este elemento estara sometido a una fuerza de traccién en sus dos extremos. Entre las
suposiciones generales que se toman para las dimensiones de este brazo superior, tenemos
b=70mm,S =10mm, [ = 100 mm, el didmetro del agujerod = 25 mm, y el espesor de la

soldadura a = 5 mm. Para este elemento también se escoge un acero 1045 HR.

Figura 65. Seccion soldada de la palanca superior

O |

70_mm
|25 |

Fuente: Propia.
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Estimando una fuerza de aproximadamente F; = 1500 kg = 3 306 lbf, se calcula el

esfuerzo a traccion en la seccién soldada:

Foora = (b — d)(2)(D) = (0.07 — 0.0254)(2)(0.1) = 8.92x1073m? = 1.38 pulg? Ecuacion

(191)

3306 iy
= = 1 Ecuacién
Ot 138 2389.25 psi (192)

Segun el coeficiente de entallando, el cual es igual a 2, seguidamente se determina el

factor de seguridad presente en la soldadura:

45 Kpsi
P 9.5

Ny = = 0.
T~ (2389.25 psi)(2) Ecuacion
(193)
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Apéndice 11 Tabla Al. Efecto de la temperatura en la tension del

conductor
Vano Tension Tension Tension Tension Tension Tension Tension
-10°C 0°C 10°C 20°C 30°C 40°C 50°C
(m) (kgf) (kgf) (kgf) (kgf) (kgf) (kgf) (kgf)
40 275,50 216,07 177,74 155,21 137,75 125,22 116,10
50 318,86 256,99 215,23 188,38 169,31 155,12 143,49
60 359,35 293,43 253,01 221,58 200,12 183,39 170,178
70 397,04 330,22 286,24 253,75 231,15 212,25 196,21
80 430,46 364,29 319,42 284,38 259,29 239,56 222,40
90 464,90 396,79 349,11 315,25 287,57 265,66 247,95
100 495,50 426,99 378,64 342,15 314,49 290,61 272,23
110 524,14 455,40 407,32 369,73 340,16 315,92 296,05
120 551,00 483,80 435,10 395,93 365,18 340,12 319,32
130 576,23 510,52 460,07 421,73 389,55 363,74 342,35
140 599,97 535,69 485,60 445,52 413,08 386,81 364,06
150 622,36 559,45 508,93 469,60 436,5 408,10 385,78
160 643,50 581,91 532,68 491,14 454,97 431,10 407,20
170 665,71 603,18 554,45 514,34 479,63 452,38 427,14
180 684,52 625,08 575,14 534,11 500,34 471,78 447,20
190 700,39 644,14 594,83 554,99 520,38 491,38 466,48
200 721,20 662,25 614,96 573,96 540,19 511,13 485,03
210 739,02 681,03 632,79 593,24 558,34 529,16 503,71
220 754,19 697,89 651,08 610,54 576,44 546,93 521,68
230 770,29 714,41 668,53 628,18 593,88 564,24 538,97
240 784,96 730,60 685,18 644,96 611,27 581,70 555,63
250 800,13 747,34 701,09 661,24 627,50 598,70 572,43

Fuente: Propia




Apéndice 12 Tabla A2. Valor de la flecha maxima para distintas

temperaturas y vanos

168

Vano Flecha Flecha Flecha Flecha Flecha Flecha Flecha

-10°C 0°C 10°C 20°C 30°C 40°C 50°C

(m) (m) (m) (m) (m) (m) (m) (m)
40 0,40 0,51 0,62 0,71 0,80 0,88 0,95
50 0,54 0,67 0,80 0,92 1,02 1,11 1,20
60 0,69 0,85 0,98 1,12 1,24 1,35 1,46
70 0,85 1,02 1,18 1,33 1,46 1,59 1,72
80 1,02 1,21 1,38 1,55 1,70 1,84 1,98
90 1,20 1,41 1,60 1,77 1,94 2,10 2,25
100 1,39 1,61 1,82 2,01 2,19 2,37 2,53
110 1,59 1,83 2,05 2,25 2,45 2,64 2,82
120 1,80 2,15 2,28 2,51 2,72 2,92 3,11
130 2,02 2,28 2,53 2,76 2,99 3,20 3,40
140 2,25 2,52 2,78 3,03 3,27 3,49 3,71
150 2,49 2,77 3,05 3,30 3,55 3,79 4,02
160 2,74 3,03 3,31 3,59 3,85 4,09 4,33
170 2,99 3,30 3,59 3,87 4,15 4,40 4,66
180 3,26 3,57 3,88 4,18 4,46 4,73 4,99
190 3,55 3,86 4,18 4,48 4,78 5,06 5,33
200 3,82 4,16 4,48 4,80 5,10 5,39 5,68
210 4,11 4,46 4,80 5,12 5,44 5,74 6,03
220 4,42 4,77 5,12 5,46 5,78 6,09 6,39
230 4,73 5,10 5,45 5,80 6,14 6,46 6,76
240 5,05 5,43 5,79 6,15 6,49 6,82 7,14
250 5,38 5,76 6,14 6,51 6,86 7,19 7,52

Fuente: Propia.
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Apéndice 13 Grafico Caso 1, analisis realizado con software Beam

Design, plano XY

zZ =z zZ Z 0.11
S = = X
M=) T ¥y =r
g <r o 3
~ el sl = 002
e L00-HEA12D {4l ;
o 00325 T
Cad —i
L 2
= =
= =
= 1.80 [m] =
1.80 [m]
0.5
MIkNm] 7 | . ol
L}s k0.5

+0.8
Fuente: Beam Design.
Apéndice 14 Grafico Caso 1, analisis realizado con software Beam

Design, plano XZ

W (S A

b HEALZ i
1 J'l\..-.l

)

I
1.80 [m)] i
¥ 1.80 [m] 6

2.9

M[kNm]

Fuente: Beam Design.



Apéndice 15 Grafico Caso 2, analisis realizado con software

Design, plano XY

Rk m]
r

F0.d

Free version

0.1

Fuente: Beam Design.

|-'-
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Beam

Apéndice 16 Grafico Caso 2, analisis realizado con software Beam

Design, plano X2

- _HEA12

MKMNmM]

Fuente: Beam Design.
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Apéndice 17 MaAaquina Auxiliar, Diagrama de Momento Flector para el

primer caso de estudio, correspondiente al plano XY

z zZ = 0.25
L) 2 =,
= | D= %
Q2w ot
oo oo
'D'PE] JHEA120 X
o] 2l 1 Vi
oy 0 PR
or —i
g 0.21 %
} = 2.00[m] — )
' 2.00 [m] )
S K] l
1.2
1.6

Fuente: Beam Design.
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Apéndice 18 Maquina Auxiliar, Diagrama de Momento Flector para el

primer caso de estudio, correspondiente al plano XZ

= 0.19 =
g 18 F
- 21 w0
f -
P = -.-HE"I:[I-ED = ] -1- W - El
3 ":'j n
[
< 0.14
=
S 2.00([m]
45 2:00[m]

0.7

Fuente: Beam Design.
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15.1 Anexo: Rendimiento del motor Eaton serie 2000, desplazamiento

cm3
80 —

Fow LPM[GPM]

APressure Bar [PSI]
(5009 | [1o00] | [iseo] | fFooc) | fes0m) | [3000) | [ZS00) | [a000] | [4s00]
35 0 105 140 170 05 2410 75 Jd
[ =] [210] [az0)
5 45
35 3 1
5] [2s0) | (500 | (7400
30 a0 a5
1.9 17 B 3
] =0 [ fe7o] | [2a0) | [1300] | [1ss0] | [eoo) | 19s0) | 2000
5 ¥ 1o 145 175 al 4] 220 240
38 44 40 a7 k] 8 yr) 14 2
[ [330 670 [ [131 [ [1340) | [2100
B TR S| S| S| | R | R
5 a0 a5 a 18 T2 (i3] a7 45 4z
[4] [325] | [Ero) | (oom | (1E30) ( (E20] | (1920) | [2z00) | [24s0) | fZ76S]
] ™ 15 150 185 Ha 50 a0 30
15 182 176 170 166 154 152 140 128 17
[i] [320) | [GEz] | (o0 | (1340) ( [16s5] | [197E] | [2zv0) | (S0 | f2eam]
] T 15 150 185 5 = A0 k]
23 273 piit 758 254 248 3 223 207 182
[ {30 | [eeD | (01E | (1345 | [16e5] | [2020) | [2330) | [2G40) | [296O]
] ¥ 15 150 180 30 il 300 135
30 365 375 340 LA 333 35 306 786 266
(o] [3og] | [es) | (oo | (3s0] ( (1700] | (20500 | [2370) | [@6S0) (30100
. ] ™ 115 155 180 30 70 305 a0
38 A58 448 430 47 47 a1 a8 364 m
[z] [2e5] | [G4d] | (o0 | (13s0] | [1705] | [2065] | [2300) [ [E7E) [ (3035
30 0 115 155 155 5 70 305 5
45 547 537 530 516 507 407 470 447 415
[14] [zro) | [G2m] | (eand | (1340] | [1705] | (2085] | [230s] | [@F20) (3030
30 70 1o 150 185 s 70 305 340
53 [i%::] 628 G2 603 583 ned 53 521 480
[1E] (255 | [E1m] | (evs | (1330] | [1E0O] | (2055] | [238s] | [EFD0) [ f2005]
30 70 110 150 100 730 70 305 0
B1 72 20 T4 [i5t] G679 [i71] ] Ei]
[18] [230] | (o) | [ees] | (1310] | [eed] | (2025 | [2355] | [R6G0) | ([2005]
5 G5 1o 150 180 30 il 300 330
6B B18 B0 795 75 TBS 756 17 Gi7 38
[20 [210] | [=rO) | sl | (290] | [16a5] | [19es] | (230 | [(2600) | [2845]
] 5 B5 105 145 185 5 il 295 e ri]
TG ood { 01 B30 BE1 351 Bz T99 TS5 Mz

" [E70] 4 Torgue [Iin]
Mm
Speed FPM

1

B5
o

—

Fuente: Fabricante Eaton.
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15.2 Anexo: Tabla A6. Rendimiento del motor Parker serie TF0080,

3
desplazamiento 80 %

PRESSURE (P3ID)
500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000

256 | 546 | B35 [1118
19 14 8 1

270 | 575 | BET [1151 (1434 1713 |2002 | 2289
42| 37| 3| 24| 17| 13| 12 13

281 | 598 | 917 1233 (1537 1821 |2090 | 2352
80| B3| 76| 6B 60| 53| 46 40

282 | 601 | 922 1238 (1547 1845 |2138 | 2428
135 128 121 | 113 | 104 | 96| 86 78

284 | 610 | 938 [1264 (1586 1899 2202 | 2491
182 | 174 | 166 | 158 | 149 | 139 120 [ 120

282 | 612 | 944 1278 (1607 1932 |2250 | 2560
228 | 219 | 211 | 202 | 193 | 183 | 172 | 163

274 | 607 | 945 1285 (1622 1957 2288 | 2612
g21) 311 | 301 | 291 | 281 | 270 | 258 | 247

9 262 | 597 | 937 1279 (1622 N960 |2295 | 2628
414 | 402 | 391 | 380 | 369 | 357 | 344 | 3N

12 239 | 574 | 916 [1260 (1605 N948 2287 | 2621
553 | 540 | 526 | 514 | 501 | 488 | 472 | 456

15| 546 | 886 1231 1570 1927 [2260 [ 2605
15 | 03| 677 661 | 646 | 633 | 619| 601 | 582

Flow (GPM)

~N|| ARO[ ==]| O

TORQUE (LBIN)
SPEED (RPM)

Fuente: Fabricante Eaton.




15.3 Anexo: Tabla A7. Monograma de capacidad de caudal

Caudal @
Umin | Galimin *
ey S—
-
—— @
— =
290 ——
—
15—
—— 0
00 ——
80 —— 0
B —
i
B0 ———
o —
—— 10
-——
w—
b =
20 ——
— 1
15—
— 3
n—
a— 2
! —]
 J—
5 —
.
—— 1
i —]

Diametro interior d

B —
nE—

B4—
18,1 —

15,8
127

85—
78—
63—

48—

mddula

Velocidad
mis | pies's

1.2

B = | o

mm T l|1m|||nf

j—— 1

Welocidad maxima
recomendada para
lineas de aspiracicn

Yelocided maxim

f— lineas di peicemo
—

‘ —_—

s —— 15

=t »

f — velocided maxima
— 5 dada para

i —= lineas de presidn

g —F——

Fuente: Fabricante Parker.
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15.4 Anexo: Tabla A8. Dimensiones generales del filtro serie 15P

Top View
W14 Torgue 5570 Ft Lks
Zi0 4 Ha SAE-1Z [1-1/16-12 UN-28)
a1 Siraight Thd Bess Part
| —/T\_ Targue 79-50 Fi Lbs
440 [Rel ta SAE J-514)
| 'l 4 BTD Vesual Indicatoe
75 Dia. 583
505
15%
4413
21.8 !
; &1.0
of 822 68313 a0 el oy
25| /-1 ? L]u
T B Q—_:‘} SL
- 185.3
Lt : || L BT ™
25.4 835 - _/ = N
000 TIE 15P-1
035 Oustlet
— Targue FiLb=: 17523 o
z H TERT
1502 '| ! 158-1
2872 3
b Lum:] [
15P-2 508 -
708 ‘\—Dnmrﬁ 620 SAE-4
Minirum Drain Part
Cartridge Rernoval Taorque 15-20 Ft Lbs. Manileld
Claarance
' B9’
350

S P

Elecirical Visual Indicaier

424 =
TET ~|Rotates 360
Max
9.2
FEx]

Fuente: Fabricante Parker.
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3.7

Irdet

&% Dia.
F1TT Mies Ress

&% Dua.
2-117 O-rire Boss
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15.5 Anexo: Figura A9. Caracteristicas del la valvula de alivio RAH 081

Ty

e

[ ]
| I

I e I e 2)
LT

(1

Fuente: Fabricante Parker.
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15.6 Anexo: Tabla A10. Curvas de desempeino de la valvula de alivio

RAHO081

(Pressure rise through cartridge only)

PSl Bar Hydraulic Oil 150 S5U @ 100°F (32 oS
OO0 414
5000 | 345
E 4000 | 276
%SD&U 207
o 2000 138
1000( &9 —
o
LPM, 15 30 45 &1 T
GPM 4 & 12 15 20
Flow (Q)
PS5l Bar Hydraulic Oil 150 55U @ 100°F (32 c5i)
400 § 28 I
RAHO0B1510
(minimum satting)
300 | 21
% 200 | 14 /,...-/
a
100 7
0
LFM g 15 30 45 61 E
GPM 4 15 20

& 12
Flow (Q)

Fuente: Fabricante Parker.



15.7 Anexo: Especificaciones de la chumacera RSAO

RSAO, LSAO HEAVY SERIES

“ RSAO pillow blocks are equipped with GN-KRRB
wide inner ring ball bearings.
LSAD pillow blocks are equipped with GN-KLLB wide inner ring

ball bearings.

the shaft diameter or where considerable shock loads exist.

is provided for relubrication if required.

Suggested shaft tolerances:

For use in wet or extremely dirty conditions.
Prelubricated and ready for immediate use and a grease fitting

All units are supplied with a self-locking collar.

116", nominal to -.013 mm, -.0005";

27- 375/35”, nominal to -.025 mm, -.0010".

Suited for installations where the load is heavy in proportion to

Fuente: catalogo fabricante Timken.

15.8 Anexo: Especificaciones de la chumacera 3 % in

TO ORDER, SPECIFY UNIT AND SHAFT DIAMETER. Example: RSAO 17/55".

Unit

L

A
ref.

i

i o B

BEARING DATA
GNKRRE Page D55
GNKLLE Page D64
Boh  Bearing Collar  Housing  Unit
S Number W

RSAD, L3AD
RSAD, L3AD
RSAD, LSAD
RSAD, LSAD
RSAD

RSAD, LSAD
RSAD

RSAD, LSAD
RSAD, L3AD
RSAD, LSAD
RSAD, LSAD
RSAD

RSAD

RSAD

1
17
1R
1My

14,
115

2
2%
g
21
215hg
3
3

3

B0.33
2%y
6985
2%
7838
3l
7838
3l
7938
3l

3%y
10478
4l
11583
440
11583
49
11589
44
13013
5
14445
51ig

168.3
(1)

W36
8"
6

pri 1
i

2604
10,
288
1
e

12
3143
123
3143
12%
7
13%s
46
143

2096

Bliy
2689
105

2888
1%

2889
1%

2889
R

1,7
125

M1
13%,

153
3905
153
3905
15%
#09.6
1615
4307
75%

@i
2%
::h]
2%
Ti4
kL
Ti4
3l
T4
3
83
3l
1016

1
453
.

mi
4%
1206
4%y

1302
5l

22
Ty
138
e
I
e
30.2
13
333
18
36.5
1
381
1
444
13
4716
170
492
118
512
2e
651
28

159
e
]
¥y
19
kN
]
¥y

19
¥

22
Ty
n1
e
54

%54
%4
26
1/

36
14e

1%
13
13y
3
13y
g
13

54
2y

[y
13y

87
1918

Bl
2168

1o

nz2
4418
na
4588
134
5.230

45
5730

15
1.280
n3
1%
3
115g
u|s
11z
421
12z
H2
15z
484
15
BE
2%p
627
25
1
21
e
18y
186
3%z

Fuente: catalogo fabricante Timken.

127
W
159
5
159
5
159
5

159
5

L]
kN
19
kN
22
iy

nz
3
g

54

54

GN103XRAS (KLLE) SN103K
GNI07KRRE [KLLB) SN107K
GN102KRAS (KLLE) SN108K
GN111KRRE [KLLE SN111K
GN1ZKRRE SNIZK
GN115¥RRE [KLLE) SN115K
GN200KRRE SN200K.
GMN20zKRAB (KLLE) SNzoak
GN207KRRE (KLLE) SN207K
GN211KRRE [KLLB) S0211K
BN2ISKRAS (KLLE) SN215K
GNa0zRRE SNanak,

GN307TKRRE SN307K.

GN315KRRE SN315K

T-z2678

T-24%6

T-22672

T-zm58

T-zz502

T-z2500

Tz

T-zma5

T-z2450

T-22484

T-22446

T-12448

2537
647

415
AL

5.857
1290
1445

1246
1598

0182
24

16.144
3558

19295

nm
un

2814

30585
6ez3

4633

179
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15.9 Anexo: Especificaciones del rodamiento Timken con didmetro interno

7 .

SRl

TO ORDER, SPECIFY BEARING NUMBER FOLLOWED BY “+ COL". Example: GN303KRRB + COL

Bearing Collr  Basic | Bere™ 0D. Ring 5 G L b B2 M B 2} 0 Brg. & Static | Extended
Number Number Outer d ] Widths Collar We Load D==
Rimg Rating
Sizs B C . | Rating
Inner Durter Ce
GMI0KRRE  SNio( 206 135 72| ;A n 175 191 4 42 175 36 50 6007 235 0553 122 | 15600 | 2300
LEME 1Tg 0787 g Yo SHm 1B Mhy 0042 1¥p 2368 0525 3550 | 7500
GN14KRRE SN10aK 1l 0762 168
GNI0SKRRE  SNiosk 3w 1515 a0 | 3210 n 183 198 4 556 175 3% 518 60 7 0745 164 | z0000 | 40500
BMI0EKRRE  SN16K 1% 21436 1y 0868 | By By SHp 2% W 0456 2V%m 2638 1083 072 16 | 4500 ( 9150
GNIOTKRRE  SN10TK 17hg 0md 156
GN10SKRRB®  SNioeX 308 11, 0| #4128 5 198 214 48 635 206 482 512 7506 267 LIS 254 | 24500 | 49000
25433 15 o098 | B Tip g 2% Wy a2 2V 2885 105 5500 | 11000
GN1IOKRRE  SNOK 309 15 100 | 4286 il 198 12 48 B89 206 5 567 6258 2352 1655 365 | 30000 | 53500
GN111KRRB SN111K 1" | 2sam0 | 1MW 1083 B Bp Yy 2% Wy o 28 3251 1423 1488 3n; | 6700 | 1300
GN1ZKRRE  SNIIZK 13y 1388 285
GNI4KRRE SN 30 17 no | 49 n 26 46 48 753 222 538 667 B2E7 3088 1973 435 | 35500 | 63000
BN1SKRRE  SNnsK 18y | az7 | 1% e Ny Mg Iy 28y Ty o2m 28 3654 1215 1805 42 | BOOD | 15300
BN200KRRE  SNzook I H 120 | 555 3 mE ME 48 825 222 548 7T OI01I8 ;AT 213 47 | 41500 | 0000
GN203KRRE  SN203K 2% (4744 | 2% 122 | 1¥m 1¥m e 3V g 0206 27 4007 1475 2368 5322 | 5300 | 18000
GN20TKRRE  SNao7K 32 21 130 | 613 k<] 3 3 64 8B3  23E 58% 794 10852 3899 2639 626 | 48000 | 0000 4
sna | 2% 139 [ 1Tl Ye Ny 3l Mg 023 3ly 43z 153 10800 | 20400 4
GNZIIKRRE  sDZnK 34 2 g 150 | 6236 ki) M1 M1 B4 1018 27 673 8BS 13631 495 4509 994 | 63000 | 116000
58055 | 2 1457 [ 1Wm 1Wm Vg 4 1V 025 3% 4s3 T 14300 | 25000
GMN21SKRRE  SNzisk 315 21555 160 | 7461 | W3 FME 64 1127 3NE B4E W0 1302 5113 5634 1242 | 71000 | 125000
62992 | 2% 1535 | 1% 1%m Ve 4Thg 1M 0255 3% 5273 2013 16000 | 23500
GN303KRRE  SN30K 316 34 170 | 8036 4 405 405 64 1181 318 726 1064 14282 5105 7128 1570 | 80000 | 137000
6629 | 3% 1614 | 1M 13 Ve 4T 1M 0286 4% 5623 2010 18000 | 30500
GMNI0TKRRE  SNaK 3 3 w0 | e 45 420 421 75 1334 3|/5 BIE 1159 16137 EXEI 919 2026 | 88000 | 155000
74203 | 3V 1IT2 |1y 1MW g 5V 17 0322 4% 6353 2072 22400 | 33500
GNIISKRRE  SN3:1SK 30 3 Mg 215 | 100m 4 50 50 79 1461 365 782 1296 16285 §A.35 12233 26.97 (132000 | 133000
84646 | 3 1929 |13y 1MW S 5% 17 0308 Sl 7088 2337 22900 | 43000

Fuente: catalogo fabricante Timken.



15.10 Detalle del anillo retenedor
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Fuente: Fabricante Smalley.

15.11 Anexo: Detalle de la fuerza de cizalla anular en el anillo de retencion

Cizallamiento
Anular

—

|-

(L

Fuente: Fabricante Smalley.
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15.12 Anexo: Detalle del chaflan maximo que deben llevar las ruedas

dentadas

Maximo chaflan

SN

Distancia t : : : >f
1 p

minima _i=

-y

Fuente: Fabricante Smalley.
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15.13 Anexo: Especificacion de la rueda dentada de 17 y 34 dientes, para

una cadena N° 80 segun el fabricante Martin Sprockets

Tipo B Tipo A
Agujero (pulgadas) Cubo (pulgadas)
Numero Numero de Didmetro Tipo Existencia Versién Didmetro | Longituda | Pesolbs | Tipo | Numerode | Agujero Peso Lbs
de Catdlogo Exterior Maxima través de (Aprox) Catélogo Base (Aprox)
Dientes

10 80B10SS 3.680 B 1 11/2 23/16* 15/8 2.140 - - - -
11 80B11SS 4.010 8 1 15/3 213/16 * 15/8 2.720 - - - -
12 80B12SS 4.330 B 1 11/8 31/2* 15/8 3.420 A 80A12SS 15/16 1.50
13 80B13SS 4.660 B 1 2 3 11/2 3.530 A 80A13SS 15/16 1.80
14 80B14SS 4.980 B 1 21/4 3% 11/2 4.100 A 80A14SS 15/16 2.20
15 80B15SS 5.300 B 1 21/2 313/16 11/2 5.380 A 80A15SS 15/16 2.50
16 80B16SS 5.630 B 1 23/4 4 11/2 6.070 A 80A16SS 15/16 2.90
17 80B17SS 5.950 B 1 23/4 4 11/2 6.450 A 80A17SS 15/16 3.30
18 80B18SS 6.270 B 1 23/4 4% 11/2 7.340 A 80A18SS 15/16 3.70
19 80B19SS 6.590 B 1 23/4 4% 11/2 7.800 A 80A19SS 15/16 4.10
20 80B20SS 6.910 0 1 23/4 4% 11/2 8.220 A 80A20SS 15/16 4.70
21 80B21SS 7.240 B 1 23/4 4% 13/4 9.400 A 80A21SS 15/16 5.10
22 80B22SS 7.560 B 1 23/4 4% 13/4 10.000 A 80A22SS 15/16 5.61
23 80B23SS 7.880 B 1 23/4 4% 13/4 10.700 A 80A23SS 15/16 6.10
24 80B24SS 8.200 B 1 23/4 4% 13/4 11.360 A 80A24SS 15/16 6.73
25 80B25SS 8.520 B 1 23/4 4% 13/4 11.900 A 80A25SS 15/16 7.26
26 80B26SS 8.840 B 11/4 31/4 4% 2 14.570 A 80A26SS 13/16 6.73
30 80B30SS 10.100 11/4 31/4 4% 17.500 A 80A30SS 13/16 10.53
35 80B35SS 1.000 11/4 31/4 4% 2 21.480 A 80A35SS 13/16 13.07
40 80B40SS 13.310 0 11/4 31/4 4% 2 26.000 A 80A40SS 13/16 19.22

Fuente: Propia.
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15.14 Anexo: Especificaciones del anillo de retencidon segun el fabricante

Smalley

XAS Series Constant Section Rings

Stock Items available in carbon steel and 302 stainless steel.

RING RING GROOVE GROOVE END CONFIGURATIONS
FADIAL WALL THICKMESS DEPTH —l = * WIDTH

f K : TYPED
SHAFT HAS-31/KAS43 b

RING FREE DIAMETER
INSIDE

INSID
DIAMETER GROOVE
DIAMETER
/ i TYPEC
XAS46 B UP

Product Dimensions All dimensions in inches unless otherwise soecified.

Fuente: Fabricante Smalley.

15.15 Anexo: Especificaciones de la cadena N° 80 segun el fabricante

Timken
TABLE 42. 80— 1.000 IN. PITCH CHAIN DIMENSIONS
Min. A A
: - Trans- verage werage
Chain | Pitch | oper LK) FOUe | piate | P verse Pin Tensile e
Na e b 13- | pitch Strength Strength |y Riveted| Cattered
: Width (Case- {Through- g
P w ] H T d E L L L L L Hardened Pin) | Hardened Pin)

80-1 | 1.000 | 0627 | 0625 | 0943 0.125 | 0.313 - 1263 0768 0638 0.857 0642 14,500 21,500 187 STD STD
80-2 | 1.000 0.627 0625 | 0943 0125 (0313 | 1.155 | 2439 0768 0638 0857 0642 29,000 43,000 374 STD sSTD
80-3 | 1.000 | 0627 | 0625 | 0943 0125|0313 | 1155 | 3594 0768 0638 085 0642 43,500 64,500 5.60 STD STD
80-4 | 1.000 | 0627 | 0625 | 0943 0125|0313 | 1155 | 4749 0768 0638 085  0.642 58,000 86,000 144 MTO | STD
80-5 | 1.000 | 0627 | 0625 | 0943 0125 | 0313 | 1.155 | 5904 0768 0638 085  0.642 72,500 107,500 9.03 MTO | STD
80-6 | 1.000 | 0627 | 0625 | 0943 0125 | 0313 | 1.155 | 7.059 0768 0638 085  0.642 67,000 129,000 1082 | MTO | STD
80-8 | 1.000 | 0627 | 0625 | 0943 0125 | 0313 | 1.155 | 9369 0768 0638 0857 0.642 116,000 172,000 1443 | MTO | STD

Fuente: catalogo fabricante Timken.
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15.16 Anexo: Especificacion de la potencia permisible de la cadena N° 80

dependiendo de la cantidad de dientes de la rueda dentada

TABLE 43. 80 — 1.000 IN. PITCH HORSEPOWER TABLE

No. of Revolutions Per Minute — Small Sprocket
Teeth | 10 | 25 [ 50 | 75 | 88 | 100 | 150 | 200 | 300 | 400 | 500 | 00 | 700 | 800 | 900 | 1000 | 1100 | 1200 | 1400 | 1600 | 1800 | 2000 | 2200 | 2400 | 2700 | 3000 | 3300 | 3600 | 4000 | 4500
1 | 044 106 207 305 35 403 504 783 1156 1523 1887 2248 2507 20.41 2297 1961 17.00 1492 1184 959 812 693 601 527 442 377 327 281 245 0.0
12 |048 116 226 333 383 439 648 854 1251 1662 2059 2453 2844 3123 617 2235 1937 1700 1349 1104 975 790 685 601 504 430 373 32 279 0.00
13 |052 125 245 361 421 476 702 026 1356 1800 2231 2657 3081 3502 2051 I520 2184 1917 1521 1245 1043 B8] 772 678 568 485 420 363 000
14|05 135 263 389 453 512 756 097 1471 1030 2402 2852 3318 3172 3298 1816 2441 2142 17.00 1391 1156 99 863 75 635 547 470 412
15 | 060 145 282 415 485 549 810 1068 1576 2077 2574 3055 3555 40.41 3658 3123 Z07 1376 1885 1543 1293 1104 957 B40 704 601 521 457
16 | 063 155 301 444 518 586 864 1139 1681 2216 27.45 3270 37.92 43.11 4030 3441 2087 2617 2077 1700 1425 1216 1054 925 776 662 574 000
17 |08 164 320 472 550 B22 918 1210 1786 2354 2917 3475 4020 4580 44.13 3768 3166 2865 2275 1862 1560 1332 1155 1013 B4 725 000
18 |072 174 339 500 583 E5Y 972 1281 18.91 2493 3088 3679 4266 49.49 4808 4105 3550 3123 2478 2029 17.00 1451 1258 1104 925 790 0.00
190|076 184 35 528 615 E95 1025 1353 19.95 2531 3260 33.34 4503 51.19 5215 4450 3250 3387 2688 2200 1844 1574 1364 1197 1004 036 0.00
0 | 080 193 376 555 647 732 1080 1424 21.01 7770 332 40.88 47.40 5388 5637 4808 4168 3558 20.03 1376 1991 17.00 1474 1293 1084 0.00
21 | 084 203 395 583 B0 769 1134 1495 2207 7908 3603 4237 4977 5658 6050 5173 4484 3935 3173 755 2142 1829 1585 1381 1166 000
27 | 088 213 414 611 712 BOS 1183 1566 2312 3047 37.75 4497 5214 5007 6497 55.47 4808 4220 3349 2741 2297 1981 1700 1482 000
B |0% 272 43 633 145 B42 1247 1637 24.17 3185 3946 47.01 5451 61.07 €238 5930 5140 4511 3580 2930 2455 2087 1817 1585 000
24 |08 237 452 666 177 878 1296 17.09 2522 3324 4118 49.06 5688 6456 7240 63.21 5479 4308 38.16 3123 26.77 2235 19.37 17.00 000
%5 | 100 247 470 694 809 915 1350 17.80 26.27 3467 4289 51.10 5975 67.35 7542 67.20 5825 5112 4057 3320 7783 2376 2058 816 000
7 | 104 251 489 722 842 95 1404 1851 27.32 3801 4461 5314 6162 70.05 7843 71.27 6178 5422 43.02 3522 2951 2520 2184 0.00
B |12 271 527 777 908 10.75 1512 1993 29.47 3878 4804 5703 6636 T5.44 B447 7965 6904 6059 4808 3936 3098 2816 922 000
30 |120 290 564 833 971 10.88 1620 213 3152 4155 5147 61.32 71.10 80.82 9050 68.33 7657 67.20 5333 4365 3656 3123 0.00
% |128 309 602 889 1036 1171 17.28 2278 3362 4432 5491 6541 7584 8621 9653 97.31 BA35 7403 5675 4808 4030 565 0.00
3 | 140 338 658 972 1133 1281 1890 24.92 36.78 48.47 6005 71.54 8295 94.29 1055811131 96.49 BABE 67.20 5500 2615 0.00
40 | 161 387 753 1011 1295 1454 2161 2848 42.03 55.40 6863 B1.76 9480 107.77 12067 13351 117.88 103.46 B2.10 40.16 0.00
45 | 181 435 847 1249 1457 1647 2431 3204 47.28 6232 77.21 91.98 106.65121.24 135.75 150.20 140.66 123.45 7228 0.00

Typel

MI:’:bu?‘ or Ay Bath or I;E:?Lﬂhncanun 0il Strel—:rnptl.::l‘ncanon
ncation

Fuente: catalogo fabricante Timken.
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15.17 Anexo: Dimensiones de las carruchas permitidas en la maquina

auxiliar, segun catalogo Phelps Dodge

Carrete T B Cl CE Capacidad
cm cm cm cm cm?
35-60-30 C 35,0 60,0 30,0 32.5 424120
30-50-30 B 33.8 45.0 35.0 38.8 19250.0
30-50-30 B 30.0 50,0 30,0 33.8 26510.0
30-55-30 B 30.0 55.0 30.0 33.8 37700.0
35-60-40 B 35.0 60.0 400 43.8 56548.0
40-70-35 B 40.0 700 350 38.8 72000.0
40-80-35 B 40,0 80.0 35.0 38.8 90714.0
40-80-40 B 40.0 80.0 40.0 43.8 103670.0
40-80-40 B 400 80.0 420 45,8 1083900.0
40-80-45 B 40.0 80.0 45.0 48.8 116631.0
40-80-50 B 400 80.0 50.0 53.8 129591.0
40-80-60 B 40,0 80.0 60,0 63.8 155509.0
35-60-30 B 35.0 60.0 30.0 33.8 42412.0
40-90-50 B 40,0 90.0 50,0 53.8 188496.,0
40-95-60 B 40.0 95.0 60.0 63.8 265073.0
40-100-45 B 40,0 1000 450 48.8 2297300
40-100-65 B 40.0 100.0 65.0 68.8 331831.0
45-100-55 B 45,0 1000 | 55.0 58.8 262422.0
60-120-40 B 60.0 1200 | 400 43.8 267036.0
60-120-50 B 60.0 120.0 50.0 53.8 333795.0
60-120-65 B 60.0 1200 | 65.0 68.8 433933.0
60-120-80 B 60.0 1200 | 80.0 83.8 534077.0
60-120-100 B 60.0 120.0 | 100.0 103.8| 667590.0

Fuente: Fabricante Phelps Dodge.
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15.18 Anexo: Dimensiones de las carruchas permitidas en la maquina

auxiliar, segun catalogo Phelps Dodge

Carrete
Carrete T B Cl CE Capacidad
cm cm cm cm cm?3

60-140-80 B 60.0 140.0 | 800 83.8 835665.0
40-90-50 A 40.0 90.0 50.0 551 188496.0
40-95-60 A 40.0 95.0 60.0 65.1 265073.0
40-100-45A 40.0 100.0 45,0 501 2297300
40-100-65 A 40.0 100.0 | 650 701 331831.0
45-100-55A 45.0 100.0 | 550 60.1 262422.0
60-120-40 A 60.0 120.0 40.0 451 267036.0
60-120-50 A 60.0 120.0 | 50.0 55.1 333795.0
60-120-65 A 60.0 120.0 65.0 701 433953.0
60-120-80 A 80.0 1200 | 80.0 85.1 534077.0

Fuente: Fabricante Phelps Dodge.



188

15.19 Anexo: Desempeiio del motor Parker seleccionado para la maquina

de embobinado

Performance Data / Leistungsdaten

Puissance / Datos Tecnicos

LSHT Torgmotors™ and Nichols™ Motors
TF Series / Serie / Série HY13-1590-009/US, EU

TF 0080

4.9 cuin/rev

500

1000

1500

2000

2500

256
19

546
14

835
8

1118

PRESSURE (PSID)
3000 3500 4000

270
42

575
37

B6T
)

1151

1434
17

713
13

2002
12

2289
13

281
89

598
83

917
76

1233

1537

naz21

2090

2352

282
135

601
128

922
121

1238
113

1547
104

1845

2138

2428
78

284
182

610
174

938
166

1264
158

1586
149

1899
139

2202
129

2491
120

282
228

612
219

944
21

1278

1607
193

1932
183

2250
172

2560
163

274
3

~N|lg || =] O

607
311

945
301

1285
201

1622
281

1957

2288
258

2612
247

262
9 414

597
402

937
391

1279

1622
369

2295

2628
331

12 | 553

574
540

916
526
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514

1605
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472

2621

15 | 5oa
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677
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1231
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601

2605
582

Flow (GPM)
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Fuente: Fabricante Phelps Dodge.



15.20 Anexo: Tabla de especificaciones Sae

SISTEMA IMPERIAL AMERICANO SAE
GRADO SAE ACERO DIAMETRO FLUENCIA ROTURA
TORNILLO (N/mm2) (N/mm2)
1 Bajo carbono 1/4a1-1/2 227,6 413,8
; 1/4a3/4 379,3 510,3
2 Bajo carbono
3/4a1-1/2 227,6 413,8
3 Acero al carbon trabajado en| 1/4a1-1/2 586,2 758,6
frio >1-1/2 551,7 689,7
4 Acero al carbono 1/4a1-1/2 689,7 793,1
s Acero al carbon templadoy | 1/4a1-1/2 634,5 827,6
revenido >1-1/2 558,6 724,1
| |
51 Acero a carborf templadoy <3/8 7241 9172
revenido
52 Acero alcarbon' templado y 1aa1 634,5 827.6
revenido
A | t lad
7 eeroslpadntempladey | e am 793,1 917,2
revenido -Laminado-
3 Acero al carbon- templadoy 1/4a11/2 896,6 1034,5
revenido
8.2 Acero al carbon. templadoy 1/4a1-1/3 896,6 1034,5
revenido
ALLEN Acero alleado tervplado y 965 1240
revenido -Laminado-

Fuente: “TGI-Industrial”.
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