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Resumen




El proyecto trata sobre el calculo y disefio del sistema de accionamiento, también llamado
de elevaciéon, de un ascensor residencial para seis ocupantes con un recorrido de
veinticuatro metros de altura. Para su realizacién se emplea la normativa UNE referente a
ascensores y relaciones de transmisién, ademdas de catalogos, programas de calculo y
libros especializados.

Para su realizacién se comenzara por seleccionar el tipo de cabina necesaria siguiendo la
normativa, lo que nos determinara su peso y dimensiones. Se seleccionardn los cables
necesarios basandose en las caracteristicas de cada tipologia segun libros especializados y
la normativa, calculando la tensién maxima mayorada segln coeficiente de seguridad que
debe soportar cada cable. Se calculara el contrapeso segln el porcentaje de carga que deba
ser compensada, obtenida de nuevo de libros especializados, y con ello se calculara la
carga no equilibrada a partir del analisis de fuerzas.

El segundo paso sera el calculo de los parametros de las poleas de traccidn y desviacidn,
que se obtendran a partir del diAmetro de cable seleccionado, el coeficiente de seguridad
marcado por la norma y el nidmero de poleas equivalente, que contabiliza el deterioro
generado en los cables por efecto de las flexiones de estos sobre las poleas. Para el calculo
de la polea de desvio se estudiara su posicidn relativa respecto de la polea de traccion para
conseguir un angulo de contacto suficiente a la vez que mantenemos el espacio ocupado al
minimo. Se estudiaran cuatro casos de posiciéon y movimiento de la cabina estipulados por
la norma para evaluar la adherencia de las poleas.

El tercer paso sera escoger el motor capaz de producir la potencia suficiente que permita
elevar la cabina a su velocidad nominal. Para ello se realizara una primera aproximacion
de la relaciéon de transmision, los parametros del reductor y el rendimiento del mismo, a
partir del calculo y estudio de catdlogos. Se calculara el momento necesario en la polea de
traccion para elevar la cabina y con ello determinaremos el momento minimo necesario
que debe de generar el motor. Con ello obtendremos la potencia del mismo.

Cuarto paso, seleccionado el motor determinaremos su velocidad real de rotor a partir del
estudio de catalogos y con ello podremos obtener la relacién de transmision real que nos
permita elevar la cabina a su velocidad nominal. Se comprobarad mediante el calculo a
flexién y a desgaste si los parametros del reductor aproximados en el tercer paso permiten
transmitir el momento necesario a la polea de traccién. En caso contrario se realizaran
modificaciones sobre el mddulo.

Se determinara el rendimiento del reductor y se comprobara si cumple térmicamente.

En el quinto paso se disefiaran los ejes. Se empleara el programa MEFI para realizar los
diagramas de esfuerzos. Se determinara el didmetro minimo necesario segin la deflexion
maxima recomendada por la ASME, por resistencia estatica y por fatiga, tanto
analiticamente como empleando SolidWorks. Los valores finales de los diametros se
seleccionaran segiin normativa.

Finalmente se han seleccionado los rodamientos a partir de los didmetros de los ejes y de
las cargas mayoradas en los apoyos empleando catdlogos de SFK.
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1. Introduccién

Los ascensores eléctricos aparecieron por primera vez en Nueva York en 1889 (Miravete
de Marco and Larrodé Pellicer, 1997) y desde entonces su uso se ha extendido cada vez
mas a lo largo del mundo. Se puede definir al ascensor como “Aparato elevador
permanentemente instalado que sirve niveles de acceso definidos, incluyendo una cabina
cuyas dimensiones y construccion permiten claramente el acceso de pasajeros.” (AEN/
CTN 58 Maquinaria de elevacién y transporte, 2011)

Dependiendo de la forma en la que se realice la traccién, los ascensores eléctricos se
clasifican en ascensores de arrastre, donde la tracciéon no se realiza por adherencia, por
ejemplo los ascensores de tambor de arrollamiento, o ascensores de adherencia donde la
traccion se consigue por adherencia de los cables a las gargantas de la polea de traccion.
(Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

Los ascensores se componen en lineas generales por:

- El propio hueco del ascensor, siendo este el espacio cerrado que ocupan la cabina
y contrapeso donde se incluyen ademdas las puertas de acceso, guias y
amortiguadores.

- El circuito de elevacién, que a su vez engloba el circuito de traccién.

- El circuito de paracaidas, entendiéndose por paracaidas el “Dispositivo mecdnico
que se destina a parar e inmovilizar la cabina o el contrapeso sobre sus guias en
caso de exceso de velocidad en el descenso o de rotura de los Organos de
suspension.” (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

- Circuitos auxiliares de instalacién eléctrica, seguridad, alumbrado y control entre
otros.

En este proyecto nos centraremos en el circuito o sistema de elevacion, que como hemos
dicho engloba al circuito de traccién. El sistema de elevacién es aquel que permite el
movimiento de la cabina y estd compuesto por:

e Los sistemas de suspension de la cabina y contrapeso.
Actualmente se trabaja con cables de acero, aunque en el pasado se han empleado
también cadenas. En general el nimero minimo de cables permitidos es 2, con un
didmetro minimo de 8 [mm)]. Se trabaja con coeficientes de seguridad de entorno a
12 o0 16 dependiendo de la cantidad de cables de suspension (Miravete de Marco
and Larrodé Pellicer, 1997).

e (abina, siendo esta la “Parte del ascensor que transporta pasajeros y/o cargas.
(AEN/ CTN 58 Maquinaria de elevacién y transporte, 2011)

e Contrapeso, se define como “masa que asegura la traccion” (CTN 58 Maquinaria de
elevacion y transporte, 2017). Su mision es equilibrar el peso de la cabina y su
carga para disminuir el peso que debe arrastrar el sistema de tracciéon
consiguiendo una disminucién de la potencia necesaria para arrastrar la cabina.



e (Cableado de compensacidn, encargado de compensar el peso de los cables de
traccién, empleado para recorridos largos superiores a 20 o 25 [m].

e El circuito de traccién, que engloba el motor, reductor y poleas de traccion y
desviacion.

Dentro del sistema de traccion, el reductor es una parte fundamental. Para ascensores lo
mas comun es emplear una transmision corona-tornillo sin fin, lo que viene justificado por
las siguientes ventajas (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997):

e Transmisién compacta en comparacién a otras para misma potencia y relacion de
transmision dados.

e Minimo nimero de piezas méviles, lo que implica minima necesidad de gastos en
mantenimiento y recambio de piezas .

e Transmisidn silenciosa con minimo nivel de ruido.

e Altaresistencia al impacto.

e Freno mecanico.

Aunque actualmente cada vez se emplean mas los sistemas de elevacién que no incluyen
ningln tipo de reductor, los llamados ascensores gearless, estos ascensores permiten
ahorrar energia ya que el rendimiento de los reductores corona-tornillo sin fin se
encuentra en torno a un 70%, lo que implica pérdidas del 30%.

Se emplean para velocidades superiores a 2 m/s.

Existen diferentes tipos de ascensores recogidos por la norma en funcion de la tarea para
que hayan sido disefiados (AEN/ CTN 58 Maquinaria de elevacion y transporte, 2011).

e Clase I: “Ascensores disefiados para el transporte de personas.”

e Clase 1I: “Ascensores principalmente disefiados para el transporte de personas,
pero que también pueden transportar cargas. Estos ascensores difieren de los de
las clases I, IIl y VI esencialmente por la decoracion interior de la cabina.”

e Clase Ill: “Ascensores disefiados para asistencia sanitaria, incluyendo hospitales y
clinicas.”

e (lase IV: "Ascensores destinados principalmente al transporte de cargas que son
generalmente acompafiadas de personas.”

o Clase V: "Minicargas.”

e Clase VI: “Ascensores especialmente disefiados para edificios con trdfico intenso,
es decir, con velocidades nominales de 2,5 m/s y superiores.”

El ascensor a estudiar en el proyecto sera un ascensor de adherencia de clase I con cables
de compensacion y reductor.



2. Objeto

La finalidad de este proyecto sera el calculo del sistema de elevacién de un ascensor
residencial situado en Zaragoza y el disefio del reductor de dicho sistema. Las
caracteristicas del ascensor seran:

- Ascensor residencial para el transporte de personas (Clase I)
- Carga nominal 450 [kg]

- Peso dela cabina es de 600 [kg]

- Cantidad de personas a transportar de 6

- Recorrido del ascensor sera de 24 [m]

- Motor eléctrico asincrono de dos velocidades.

- Reductor corona-tornillo sin fin

- Polea de traccion

- Velocidad nominal de 0.75 [m/s]

El ascensor serd de tracciéon por adherencia de tipo residencial para el transporte de
personas con cabina de carga nominal 450 [kg], permitiendo el transporte de seis
personas o una silla de ruedas sin acompafiante (AEN/ CTN 58 Maquinaria de elevacién y
transporte, 2011).El peso de la cabina es de 600 [kg]. (Miravete de Marco and Larrodé
Pellicer, 1997)

Ird situado en un edificio de 6 plantas, con tres viviendas por planta, abarcando 18
viviendas. La 12 planta se sitia a 3.5m del suelo. El recorrido del ascensor sera de 24 [m]

El motor eléctrico empleado serd un motor asincrono de dos velocidades con reductor de
velocidad, por ser grupos tractores con capacidad para soportar trafico intenso en
velocidades inferiores a 1 [m/s]. Ademdas con ellos se consigue el minimo error en el
frenado gracias a la nivelacidn de la velocidad. (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer,
1997)

El ascensor contara con suspension directa 1:1 por estar trabajando con cargas inferiores
alos 2000 kg. (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

La norma ISO 4190-1 (AEN/ CTN 58 Maquinaria de elevacion y transporte, 2011)define la
velocidad nominal como “Velocidad para la que el ascensor se ha construido y disefiado
para su funcionamiento.” Especificando una serie de valores especificos que se pueden
seleccionar.

Para cargas nominales [kg] los valores posibles seran los siguientes: 450 - 630 - 800 -
1000-1275-1350-1600 - 1800 - 2000 - 2500

10



La norma ISO 4190-1 (AEN/ CTN 58 Maquinaria de elevacién y transporte, 2011) define la
carga nominal como “Carga para la que el ascensor se ha construido y disefiado para su
funcionamiento.” Especificando una serie de valores especificos que se pueden
seleccionar.

Para velocidades nominales [m/s] los valores posibles seran los siguientes: 0.4 - 063 - 0.75
-1.00-1.50-1.60-1.75-2.00-2.5-3.00 - 3.5-4.00-5.00 - 6.00

La deceleracion dependera de los elementos de frenado ademas de otros factores que no
competen a los calculos realizados en este proyecto, sin embargo la norma UNE-EN 81-
50:2017 (CTN 58 Maquinaria de elevacion y transporte, 2017b) nos determina para un
caso normal como el nuestro una deceleraciéon minima de 0.5 [m/s2], por lo que se ha
decidido escoger un valor de 0.6 [m/s2].

Reductor Polea de

—LIS i

Polea de
desviacion gy
Cabina ! s
b
e 4
.2
. A
; L ;’
Cable de traccion " t N
Contrapeso
Cable de 1699 2
compensacion 1000 |, =0
450 kg

Figura 1. Flementos del sistema de elevacion, transmision corona-tornillo sin fin y dimensiones
cabina 450 kg - UNE EN-4190-1:2011
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3. Normas y referencias

Para la elaboracién del siguiente trabajo se ha hecho referencia a la normativa UNE
referente a ascensores y cables de acero, ademas de la revisidn de catalogos y libros
especificos sobre la materia.

Todos ellos pueden verse en el apartado de bibliografia.
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4. Descripcion de la soluciéon

El calculo de los diferentes elementos se detalla en los diferentes Anexos de calculo y se
hara referencia a ellos cuando sea oportuno. Se presentan a continuacion los resultados
obtenidos.

4.1 Cables

El proceso de calculo que se ha llevado a cabo para realizar la seleccion de los cables se
muestra en el Anexo L.

Se ha comenzado obteniendo la carga minima que debe de ser capaz de soportar cada
cable, se ha escogido aquella tipologia de cable que ofrecia las mejores condiciones de
trabajo y se ha seleccionado dentro de esa tipologia el minimo didmetro que cumple las
condiciones de carga y calidad necesarias.

La seleccion se ha regido por la norma UNE-EN 12385-5 (AEN/CTN 58 Maquinaria de
Elevacion y Transporte, 2004)

Los cables seran de acero tal como indica la norma UNE-EN 81-20:2017 (CTN 58
Maquinaria de elevacion y transporte, 2017a). En el libro del transporte vertical (Miravete
de Marco and Larrodé Pellicer, 1997) se define un cable metdlico como “Un elemento
constituido por alambres agrupados formando cordones, que a su vez se enrollan sobre un
alma formando un conjunto apto para resistir esfuerzos de extension.”

Y define a su vez los elementos componentes de un cable: Alambres, almas, cordones y
cabos. Con diferentes estructuras de fabricaciéon que dan lugar a las diferentes tipologias
de cable.

En el sistema de elevacién de un ascensor existen dos aplicaciones distintas para los
cables: Traccién y compensacion.

Traccion: Aquel del cual estan suspendidos la cabina y el contrapeso o masa de
equilibrado y que, en el caso de sistemas de elevacion por adherencia, es la adherencia de
dichos cables a la garganta de la polea la que provoca la traccidn de los cables y por tanto
el movimiento de la cabina. (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

Compensacion: Su objetivo es compensar el peso del cable de traccién. (Miravete de Marco
and Larrodé Pellicer, 1997)

Se ha escogido la misma tipologia de cable para las dos aplicaciones, Seale de 8 cordones y

alma textil (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997), por presentar las siguientes
caracteristicas positivas:

13



- Un perfil redondeado que le permite adaptarse mejor a las gargantas de las poleas
y obtener mayor cantidad de puntos de contacto. Con un paso mas suave y una
vida mayor.

- Flexibilidad que le da resistencia a la fatiga.

- Seccién mas deformable y resistencia a la abrasién.

Es el tipo de cable mas empleado en ascensores convencionales (Miravete de Marco and
Larrodé Pellicer, 1997), recogido a su vez por la norma UNE-EN 12385-5 entre las

diferentes tipologias disponibles.

A continuaciéon se muestran los resultados.

Tabla 1. Caracteristicas de los cables seleccionados (AEN/CTN 58 Maquinaria de Elevacién y Transporte, 2004)

8x19S-FC (8x19(9+9+91)+1textil )

s . Masa Diametro | Carga minima de
Aplicacion Calidad [Kg/m] [mm] rotura [KN]
Traccién 1370/1770 0.34 10 44
8x19S-FC
Compensacion | 1370/1770 0.34 10 44

Este tipo de cable tiene 8 cordones que se encuentran enrollados helicoidalmente a un
alma textil. Cada cordén estd formada por 19 hilos repartidos en tres drbitas, con 9 hilos
en la exterior, 9 en la intermedia y 1 en la central como puede verse en la imagen superior.
Los hilos de la 6rbita intermedia tienen un menor didametro que los de la externa y central.

Presenta un arrollamiento cruzado, el giro de los hilos en el cordén es inverso al de los
cordones en el alma. (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

Distinto a los cables existe también el cordén de maniobra, definido como “cable eléctrico
flexible, que contiene multiples conductores, entre la cabina y un punto fijo (CTN 58
Maquinaria de elevacién y transporte, 2017). A continuacién mostramos sus
caracteristicas.
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Tabla 2. Caracteristicas cable de maniobra (SAB Brockskes, no date)

Didmetro Ancho Peso Peso
alambre [mm] x cobre cable
[mm] alto [mm)] [Kg/m] [kg/m]

N2 conductores x
seccién [mm2]

VXM BROCKSKES

16x0.75 0.21 433x4.2 | 0.1152 0.342

4.2 Contrapeso y carga no equilibrada

El proceso de calculo que se ha llevado a cabo para obtener la masa del contrapeso se
muestra en el Anexo II. Se ha realizado el equilibrio de fuerzas del sistema de elevacion y
se ha despejado su valor para la altura y=0.

Se define el contrapeso como “masa que asegura la traccion” (CTN 58 Maquinaria de
elevacién y transporte, 2017) Su misién es equilibrar el peso de la cabina y su carga para
disminuir el peso que debe arrastrar el sistema de traccion y consiguiendo una
disminucion de la potencia necesaria para arrastrar la cabina.

Se llama coeficiente de compensacién o factor de equilibrado a “la cantidad de carga
nominal contrapesada por el contrapeso” (CTN 58 Maquinaria de elevacién y transporte,
2017).

El factor de compensacion se encuentra comunmente en torno al 50%. (Miravete de Marco
and Larrodé Pellicer, 1997).

En edificios de elevada altura es necesario tener en cuenta en el calculo del contrapeso el
peso de los cables del sistema de elevacion.

El contrapeso estara constituido por bloques de fundicién o de hormigén, que deberan
estar unidos por bastidores capaces de trabajar con un coeficiente de seguridad minimo
de 5 (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997).

El proceso de célculo que se ha llevado a cabo para obtener la masa no equilibrada se
muestra en el Anexo III. A partir del equilibrio de fuerzas entre contrapeso y cabina se ha
despejado su valor.

Se define la masa no equilibrada sera aquella que no haya sido compensada por efecto del

contrapeso y la cual determinara la potencia necesaria por parte del motor para desplazar
la cabina.

15




Tabla 3. Masa de contrapeso y masa no equilibrada

Elemento Masa
Contrapeso [kg] 827
Masa no equilibrada [kg] 223

4.3 Poleas

El proceso de calculo llevado a cabo para la obtencién de las caracteristicas principales de
las poleas de traccién y desviacién se muestra en el Anexo IIl. El didmetro de la polea de
traccién y polea de desvio ha sido obtenido a partir del didAmetro de los cables y del
coeficiente de seguridad respectivamente. Se han estudiado cuatro casos de carga y
comportamiento de la cabina para asegurar su correcto funcionamiento con los
parametros calculados.

La polea de traccion en ascensores de traccion por adherencia es la encargada de
transmitir la traccidon por adherencia que permita el movimiento de la cabina, ademas de
soportar los esfuerzos transmitidos por el cable.

Estas estan definidas por tres caracteristicas: su didmetro, el material de fabricacién y el
perfil de las gargantas. (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

El diametro de estas esta relacionado con la velocidad nominal de desplazamiento fijada
para la cabina y con el didmetro del cable de traccion, cuya vida sera mayor cuando mayor
sea la relacién entre didmetro de polea y didmetro de cable (Miravete de Marco and
Larrodé Pellicer, 1997). La norma UNE-EN 81-20:2017 (CTN 58 Maquinaria de elevacién y
transporte, 2017) establece una relacion minima de Dy, = 40 *d.. Donde Dryes el
didmetro de la polea de tracciéon y d,. el diametro del cable. Es por ello que se ha
determinado un diametro de polea de 600 [mm)].

El material empleado en estas poleas es fundicidon de hierro gris (F-815), por presentar
resistencia suficiente para soportar la presion del cable sobre la garganta y permitir que
no se produzca un desgaste anormal. (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997).

El perfil de la garganta esta relacionado con la vida del cable y debe ser seleccionado para
evitar el enclavamiento del cable en esta o el aplastamiento del mismo.

Los perfiles de garganta mas utilizados son: Trapezoidal en V, semicircular y semicircular
desfondada. (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997; CTN 58 Maquinaria de
elevacion y transporte, 2017)

Hemos seleccionado gargantas trapezoidales en V sin tratamiento de endurecimiento, por
ofrecer una buena adherencia y evitar la deformacién y rozamiento del fondo de la
garganta, ademads de ser las mas empleadas en este tipo de ascensores (Miravete de Marco
and Larrodé Pellicer, 1997)

Mostramos los parametros resultantes en la siguiente tabla:

16




Tabla 4. Parametros poleas

Polea de Traccion

Trapezoidales en V sin
Garganta tratamiento de
¥ y endurecimiento
Diametro [mm] 600
v [ 140°
B
al?] 459

Polea de desviacion

Didmetro [mm] 360
i Posicion relativa frente a polea de Traccion
h [mm] 1327
!
» | o 1 [mm] 1270
Sl L -
L [mm] 1750
Tabla 5. Caracteristicas material de las poleas
F-815
Rm [MPa] Dureza Limite elastico [MPa]
420 250-300 HB 114
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4.4 Reductor

El reductor estara formado por una transmisién tornillo sin-fin corona que ira unida a un
motor eléctrico de dos velocidades.

La funcién del reductor serd la de adecuar la velocidad del motor a la necesaria para
asegurar la velocidad nominal de la cabina y realizar el momento necesario para su
arrastre.

El empleo de la transmisién corona-tornillo sin fin viene justificada por las siguientes
ventajas (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997):

- Transmisién compacta en comparacién a otras para misma potencia y relacion de
transmision dados

- Minimo ndmero de piezas méviles, lo que implica minima necesidad de gastos en
mantenimiento y recambio de piezas

- Transmisidn silenciosa con minimo nivel de ruido

- Altaresistencia al impacto

4.4.1 Motor
El proceso de calculo llevado a cabo para la seleccion del motor se muestra en el Anexo IV.

El motor a seleccionar sera un motor eléctrico asincrono de dos velocidades. Son motores
trifasicos de polos conmutables, lo que les permite funcionar a una velocidad rapida (Gran
velocidad) o a una velocidad lenta (Baja velocidad) dependiendo de la conexi6n de los
polos. (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

Las aproximaciones realizadas para permitir su seleccion seran las siguientes:

- Velocidad de sincronismo 1500 rpm (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer,
1997)

- Angulo de presién de la transmisién 202 (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer,
1997)

- Angulo de inclinacién de diente 52 (Serrano Nicolas, 2013)

- Didmetro primitivo del tornillo sin fin 45 [mm] (Brown Advance, no date)

A partir de estas aproximaciones y del momento que es necesario transmitir a la polea de
traccion para permitir su desplazamiento a la velocidad nominal, 655,5 [Nm ], se han
aproximado la relacion de transmision y los parametros de disefio de los engranajes, que
nos permitirdan aproximar a su vez el rendimiento de la transmisidn.

A partir del rendimiento en la transmisién podremos determinar el momento en el tornillo
sin fin y, por tanto, la potencia minima necesaria que es necesario que transmita el
motor,3.182. Se ha seleccionado aquel con potencia inmediatamente superior.
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En la siguiente tabla se muestran las caracteristicas del motor seleccionado.

Tabla 6. Caracteristicas del motor (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

Motor
IMN IMN IMN IMN
. . nreal Gran
P(val;():la Po(tg‘r/l;: 1a n (1/min) velocidad IM’?‘{/I)MN Gran Gran Baja Baja
(1/min) . velocidad | velocidad | velocidad | velocidad
220v 380v 220v 380v
4.4 5.98 1500/375 1440 350 21 12 20 11.5

4.4.2 Engranajes

El proceso de calculo llevado a cabo para la obtencidn de los parametros de la transmision
se muestra en el Anexo V.

El calculo de los parametros reales se ha realizado partiendo de las aproximaciones
anteriores, tomando ahora la velocidad real del rotor del motor seleccionado para obtener
la relacién de transmision real.

Sobre ellas se ha realizado calculos a flexion y a desgaste.

En el calculo a flexién se partird de las siguientes hipotesis iniciales (Serrano Nicolas,
2013):

- El diente tiene perfil evolvente

- Toda la carga actiia sobre un unico diente, lo que nos sitda en la situacién mas
desfavorable.

- Toda la carga actia sobre el extremo del diente, asemejandose a una viga en
voladizo.

En cada uno de ellos vamos a comprobar si con el médulo circunferencial seleccionado se
consigue transmitir a la polea el momento necesario para su funcionamiento a velocidad
nominal. En caso de no ser el caso se han realizado interacciones con los maédulos
circunferenciales recogidos en la UNE 18-005-84 (IRANOR, 1984) hasta obtener aquel que
cumple, y con él los parametros de disefio.

Obtenidos los parametros de disefo se ha procedido al calculo del rendimiento real de la
transmision y, con él, al calculo térmico de la misma.

Los engranajes corona-tornillo sin fin pueden definirse como un par de engranajes
helicoidales, donde el engranaje tornillo presenta un dngulo de hélice tal que sus dientes
dan una vuelta completa alrededor del cilindro de paso, dando lugar al filete del tornillo.
(Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)
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El engranaje de la corona se define como un engranaje cuyos flancos hacen contacto lineal
con los del tornillo formando un par de engranajes cruzados. (Secretaria del CTN
SERCOBE, 1993)

Ademas de las ventajas mencionadas anteriormente estds transmisiones también
presentan las siguientes caracteristicas:

- Gran friccién, con consecuente pérdida de rendimiento y necesidad de lubricacion
para refrigerar.

- Montaje complejo.

- Fabricacion de la corona en material de menor resistencia que el tornillo.

- Generacion de cargas radiales, axiales y tangenciales.

Tabla 7. Caracteristicas de la transmisién

Caracteristicas
Transmision Corona-Tornillo sin fin
Relacién de transmisién 60
Rendimiento 76,5 %
Grado del aceite lubricante SAE 70

En las siguientes tablas definimos cada uno de los parametros de disefio de los engranajes
de la transmisién y los resultados obtenidos:

Tabla 8. Definiciones

Concepto Definicién

“Es la unidad del sistema de engranajes normalizados. Se define por la
relacion del didmetro primitivo, expresado en milimetros y el niimero de

RRCL dientes, y representa, por tanto, el niumero de milimetros del didmetro
primitivo que corresponden a cada diente.” (AENOR, 1961)
) modulo ) “En los engranajes helicoidales, es el modulo que corresponde al paso
CIrcu(r;/errZE;nCIal circunferencial.” (AENOR, 1961)
C

DRl “Mddulo que define la geometria del tornillo” (Canalis and Malén, 2019)

(Ma1)
Moédulo normal “En los engranajes helicoidales, es el médulo que corresponde al paso
(Mn) normal.” (Canalis and Maldn, 2019)
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Tabla 8. Definiciones

Angulo de
inclinacién de
dientes (u) [?]

“En los engranajes helicoidales, es el dngulo que forman la hélice
primitiva del diente, con el eje de la rueda.”(Canalis and Malé6n, 2019)

Angulo de presién

“Es el dngulo formado por la linea de accion y la tangente comiin a las
circunferencias primitivas, en el punto primitivo.”(Canalis and Malon,

Y]
“En los engranajes helicoidales, es el paso que corresponde o una seccion
Paso normal R . ” ] .
por un plano normal a la inclinacion del diente.”(Canalis and Maldn,
(Pn)
2019)
. “Distancia entre los puntos de interseccion de toda paralela al eje de un
Paso axial . oo p e,
(Pa) engranaje helicoidal con dos flancos homdlogos consecutivos
(Secretaria del CTN SERCOBE, 1993)
Ancho eneranaie “Longitud de la parte dentada de un engranaje, medida siguiendo la
( b)gr J generatriz del circulo primitivo de referencia” (Secretaria del CTN
SERCOBE, 1993)
Paso “En los engranajes helicoidales es el paso circular correspondiente a la
circunferencial seccion del plano de rotacion. Es igual a la circunferencia primitiva
(Pc) dividida por el niimero de dientes.”(Canalis and Maldn, 2019)
Paso helicoidal | “En Jos engranajes helicoidales, es el avance en sentido axial de la hélice
(Ph) del diente, correspondiente a una vuelta completa de la rueda.”(Canalis
and Malén, 2019)
Avance (L) “Distancia que recorreria un
punto en la direccion axial al girar una vuelta” (Canalis and Malon, 2019)
Anchura del En engranajes helicoidales: “La anchura del diente se considera entre los
dentado (bc) puntos de contactos con el diente del tornillo” (Canalis and Malén, 2019)
“Todas las ruedas normales, que forman una misma familia, estan
dotadas de dientes de perfil evolvente de circulo, con caracteristicas
definidas, de manera que engranen correctamente con la cremallera tipo
del sistema, y pueden considerarse engendrados por la citada cremallera
Diametro tipo en el movimiento de rodadura. La circunferencia de cada rueda,
primitivo tangente a la linea primitiva de la cremallera tipo, se llama
(dp1)(Dp2) circunferencia primitiva, su didmetro es el diametro primitivo. Con

relacion a esta circunferencia primitiva, se determinan todos las
caracteristicas de los dientes. La relacion de los diametro primitivos, es
igual a lo de las velocidades angulares.” (Secretaria del CTN SERCOBE,

1993)
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Tabla 9. Parametros del tornillo sin fin

Tornillo Sin Fin

Material F-123
Moédulo axial (Ma1) 6
Médulo normal (Mn) 5,977
Numero de dientes (Z) 1
Angulo de inclinacién de dientes ¢
) [7]
| ' -
Angulo de presién (an)[2] 20
J
b ‘ 1 > Pw
Paso normal AV "
(Pn) 18,78 < 5
” D
Paso axial
(Pa) 18,85 iy
-
Avance (L) 18,85 7
= i
Diametro primitivo (dp_1) 69
: x = X |

22




Tabla 10. Parametros de la corona

Corona
Material SAE-65
moédulo circunferencial (Mc2) 6
Moédulo axial i
(Ma1)
Médulo normal (Mn) 5,977
Numero de dientes (Z) 60
Angulo de inclinacién de dientes c
@ [
Angulo de presién (an)[2] 20
Paso normal
(Pn) 18,78
Paso circunferencial (Pc) 18,85
Anchura del dentado (bc) 40.61
Didmetro primitivo (Dp_2) 360
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3.4.3 Ejes

El proceso de célculo llevado a cabo para la obtencién de los parametros de los ejes de
forma analitica se muestra en el Anexo V. El proceso de analisis mediante SolidWorks se
muestra en el anexo VIL.

Para su dimensionado se han empleado tres criterios: El criterio de rigidez torsional, el
criterio de resistencia estatica y el criterio de resistencia a fatiga. Se han de cumplir las
siguientes condiciones:

- Deflexién (6) inferior a 0.25 [2/m]

- Tgam = 99 para el eje del tornillo sin fin.

- Tgam = 75.9para el eje de la corona.

- Ciclos de vida a fatiga > 1.135296e10 [ciclos]

El eje del tornillo sin fin estard biapoyado (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer,
1997)en rodamientos.
El eje de la corona tendra tres apoyos y sostendra no solo la corona del reductor sino la

polea de traccién del ascensor.

El coeficiente de seguridad ha sido calculado empleando la teoria de cortante maximo.
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Tabla 11 Pardmetros tornillo sin fin

Eje tornillo

Material F-123
Diametro [mm] 40
Longitud [mm] 420
Velocidad de giro [rpm] 1440
Vida a fatiga [ciclos] 6.584e10
Andlisis SolidWorks Calculo numérico
Tensi6én méaxima 101.9 [MPa] Tensién mixima (VM) 86.76 [MPa]
Desplazamiento maximo 8.824e-03 mm ('cr:rrzinétz 22’:122) 43.4[MPa]
Coeficiente seguridad 2.9 Coeficiente seguridad 3.8
Factor de carga 1.89
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Tabla 12 Parametros corona

Eje corona
Material F-123
Diametro [mm] 90
Longitud [mm] 300
Velocidad de giro [rpm] 23.873
Vida a fatiga [ciclos] 2,680el1
Andlisis SolidWorks Calculo numérico
Tensi6én méaxima 34.15 [MPa] Tensién mixima (VM) 25.95 [MPa]
Desplazamiento maximo 3.287e-03 mm (cT:rI;:’)tZ 22’:122) 13.9[MPa]
Coeficiente seguridad 7.5 Coeficiente seguridad 11.87
Factor de carga 4.97

La diferencia entre las tensiones maximas en el eje de la corona se debe a la distribucion
de fuerzas empleada en la simulacion, y que se explica en el anexo VII.

El acero empleado es el mismo en ambos ejes y a su vez es el mismo que en el tornillo sin
fin, por estar este directamente tallado sobre el eje. Es un acero aleado de alta resistencia
al Cr-Ni (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997).

Tabla 13. Caracteristicas del material

F-123
Tipo de acero Rm [MPa] Dureza 0 qam[MPa]
Acero al Cr-Ni tenaz 900-1100 280-300 HB 330

A falta de acceso a la legislacion que rige las chavetas en ejes, estas se han aproximado
segin la UNE 17102, determinandose las siguientes dimensiones.
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Tabla 14. Chavetas

Posicién Tipo Dimensiones
Corona Chaveta recta 25x14x40
Polea tracciéon Chaveta recta 25x14x135

3.4.4 Rodamientos

El proceso de calculo llevado a cabo para la obtencién de los rodamientos, ademas de sus
especificaciones técnicas, se muestra en el Anexo VI.

Los rodamientos han sido calculados a partir de los esfuerzos generados sobre ellos y
mayorados a través de factores correctores (Canalis and Malén, 2019)

Todos los rodamientos han sido escogidos de catidlogos SKF, alternando rodamientos de
bolas a rodadura y rodamientos de rodillos a rétula segin los esfuerzos a soportar.

Rodamientos para el eje del tornillo sin fin:

Tabla 15. Caracteristicas rodamiento tornillo apoyo 1 (SKF, no date a)

Rodamiento de bolas a rodadura - Apoyo 1

. . Capacidad | Capacidad Velocidad Velocidad
Dimensiones de carga de carga . . . .,
- L . nominal de nominal Designacion
principales béasica basica . .
S, .. referencia limite
dinamica estatica
d D B
C[kN Co[kN r/min r/min
L mm Lo | CIKND | ColkN] | [r/min] | [r/min]
40 80 18 19.9 6.95 18000 11000 1208 EKTN9
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Tabla 16. Caracteristicas rodamiento tornillo apoyo 3 (SKF, no date d)

Rodamiento de rodillos a rétula - Apoyo 3

. . Capacidad | Capacidad Velocidad Velocidad
Dimensiones de carga de carga . . . -
- L L nominal de nominal Designacion
principales basica bésica . P
S Lo referencia limite
dinamica estatica
d D 5 C[kN] Co[KkN] [r/min] [r/min]
mm | mm [ mm
40 90 33 155 140 6000 8000 22308 E
Rodamientos para el eje de la corona:
Tabla 17. Caracteristicas rodamiento corona apoyo 1 (SKF, no date)
Rodamiento de bolas a rodadura - Apoyo 1
. . Capacidad | Capacidad Velocidad Velocidad
Dimensiones de carga de carga . . . L
. - L . nominal de nominal Designacion
principales bésica bésica . .
. .- referencia limite
dinamica estatica
d b 5 C[kN] Co[kN] [r/min] [r/min]
mm | mm [ mm
90 190 | 43 117 44 6700 4500 1318
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Tabla 18. Caracteristicas rodamiento corona apoyo 3 (SKF, no date)

Rodamiento de rodillos a rétula - Apoyo 3

. . Capacidad | Capacidad Velocidad Velocidad
Dimensiones de carga de carga . . . -
- L L nominal de nominal Designacion
principales basica bésica . P
S Lo referencia limite
dinamica estatica
d D 5 C[kN] Co[KkN] [r/min] [r/min]
mm | mm [ mm
90 160 | 40 331 375 3800 5300 22218 E
Tabla 19. Caracteristicas rodamiento corona apoyo 5 (SKF, no date)
Rodamiento de rodillos a rétula - Apoyo 5
. . Capacidad | Capacidad Velocidad Velocidad
Dimensiones de carga de carga . . . .,
. L L nominal de nominal Designacion
principales bésica bésica . .
S (o referencia limite
dinamica estatica
d D B
C[kN Co[kN r/min r/min
am L mm | mm [kN] o[kN] [r/min] [r/min]
90 160 | 40 331 375 3800 5300 22218 E
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5. Conclusion

Este proyecto me ha permitido adquirir y desarrollar conocimientos sobre cdmo trabajar
con la normativa UNE, ademas de una comprensién mas profunda del funcionamiento de
los ascensores y los reductores corona-tornillo sin fin. Me ha permitido, ademas, mejorar
mi comprensidn del programa SolidWorks.

El proyecto se ha planteado como un calculo teérico de los pardmetros fundamentales que
definen los elementos del sistema de elevacion de un ascensor, apoyandose en software de
calculo en casos puntuales como han sido la realizaciéon de diagramas de esfuerzo de los
ejes. A partir de los cdlculos tedricos se han realizado andlisis estaticos y de fatiga
empleando el software de modelado de s6lidos SolidWorks, con la intenciéon de demostrar
la correcta realizacidn de los calculos tedricos.

Se ha determinado que los parametros fundamentales para la seleccién de la cabina a
partir de la normativa son el flujo esperado de personas en el edificio junto con las
necesidades minimas de accesibilidad.

El modelo de los cables seleccionado se ha determinado a partir de sus caracteristicas de
adherencia y desgaste, observandose que un perfil redondeado ofrece mayor vida a
desgaste y mejor adherencia. Se ha concluido que el didmetro de los cables tiene un efecto
directo sobre el tamafio de la instalacidn, por lo que se han escogido los minimos posibles
que cumplan las necesidades de resistencia.

Se han realizado cuatro casos de evaluacion de la adherencia segiin marca la norma para
distintas situaciones de funcionamiento, en todos ellos se cumplen las condiciones de
adherencia estipuladas, lo que nos demuestra que los parametros calculados de la polea
son adecuados.

Se ha demostrado que el m6édulo minimo necesario para el funcionamiento del ascensor
en las condiciones marcadas sin que se produzcan fallos a flexién o desgaste es de 6, frente
al valor de 4 que se habia supuesto previamente. Se ha demostrado también que el fallo a
desgaste es mas restrictivo que el fallo a flexion en relaciones corona-tornillo sin fin.

Se han determinado los didmetros minimos necesarios en los ejes de la transmision del
reductor, calculados por deflexibn maxima a torsién, por resistencia estatica y
comprobados numérica y analiticamente por resistencia a fatiga. Con lo que se ha
observado que en el caso del tornillo sin fin los esfuerzos estaticos son el factor
determinante sobre el diametro, mientras que en la corona es la resistencia a la fatiga el
factor determinante.

Se ha concluido que la tipologia de cada rodamiento serd determinada por el tipo y
magnitud de esfuerzos que soporte. Su modelo especifico quedara determinado por el
diametro del eje sobre el que va colocado, la vida a fatiga deseada para él y la magnitud de
los esfuerzos que soporta.

30



Anexo |. Seleccion de cables
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1. Introducciéon

Este anexo tiene como objeto desarrollar los calculos necesarios para la seleccion de los
cables de traccion y compensaciéon pertenecientes al sistema de elevacion del ascensor.
Ademas de la seleccidn del cordén de maniobra.

2. Seleccion de los cables

Se pasara a la seleccion de los cables, teniendo en cuenta que la suspensidn es suspension
directa 1:1 con cable de compensacion. (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

Calcularemos la carga minima que debe soportar cada cable sabiendo que al emplear 3

cables tendremos que usar un coeficiente de seguridad de 12 (CTN 58 Maquinaria de
elevacion y transporte, 2017)

cs =12

Qm = (Qy + P) *x¢cs x9,8 » “Carga mayorada” — Q,, = 123,480 [KN]

Q; = Q?m — Carga mayorada por cable » Q; = 41,160 [KN]

Cables Seale de 8 cordones y alma textil por tener una buena resistencia a la fatiga y
adaptarse adecuadamente a las gargantas de las poleas, dando lugar a un paso mas suave,
mayor area de contacto y vida mayor. Ademas son los mas comtinmente empleados en
este tipo de ascensores. (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

8x19S-FC (8x19(9+9+91)+1textil )

Vemos las caracteristicas de este tipo de cables en la siguiente tabla:
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Tabla 1. UNE-EN 12385-5:2004. Caracteristicas cables Seale de 8 cordones y alma textil (AEN/CTN
58 Maquinaria de Elevaciéon y Transporte, 2004)
Clase 8 X 19 con alma de fibra

Ejemplos de Construccion del cable Construccion del cordén
construccion de
seccion transversal
Detalle Cantidad Detalle Cantidad
Cordones 8 Alambres 19a29
Cordones exteriores | 8 Alambres exteriores 9al4
Capas de cordones | Capas de alambres 2
Alambres en ¢l cable [ 152 a 232
Ejemplos tipicos N° de alambres exteriores | Factor del
alambre exterior"
Cable Cordon Total Por cordon
8x19 S 1-9-9 72 9 0,065 5
8x25F 1-6-6F-12 96 12 0,052 5
8x19 W 1-6-6+6 96 12 6 0,060 6
6 0,045 0
Factor de la carga minima de rotura K,=0,293
Factor de la longitud nominal de la masa'" W, =0,340
Factor de la seccion transversal metalica nominal de la supcrﬁcic' % C=0.349
8x25F-FC
Diiametro nominal Masa aproximada de Carga minima de roturs (kN)
del cable la longitud nominal " Traccién doble Traccién simple
mm kg/100 m Calidad del Calidad Calidad
cable del cable del cable
1180/ 1370 1570
1770 1770
8? 21,8 25,7 28,1 29,4
9 27,5 325 35,6 373
107 34,0 40,1 44,0 46,0
1> 41,1 48,6 532 55,7
12 49,0 57.8 63,3 66,2
13 57,5 67.8 743 77,7
14 66,6 78,7 86,1 90,2
15 76,5 90,3 98,9 104
167 87,0 103 13 118
18 110 130 142 149
19 123 145 159 166
20 136 161 176 184
22% 165 194 213 223
1) Solamente informativo.
2) Tamafos preferentes.

Escogeremos aquel que cumpla con las especificaciones con el menor didmetro para
conseguir reducir el tamafio de la instalacidon.
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Tomaremos cables con un didmetro de 10 [mm] y una calidad de 1370/1770,
perteneciente al grupo de calidades marcada por la norma para cables de traccién y
compensacion (AEN/CTN 58 Maquinaria de Elevacion y Transporte, 2004). Nos da una
carga minima de rotura de 44 [KN] superior a los 41,160 [KN] que soportan nuestros
cables. Su peso sera 34 kg/100m.

En lo referido al cordén de maniobra, y puesto que la instalacidn eléctrica esta fuera de lo
recogido en este proyecto, hemos basado su seleccién en la consulta de catidlogos (SAB
Brockskes, no date). El cable escogido es un cable plano 16x0.75, 16 conductores y 0.75
[mm2] de seccidn. El recubrimiento es PVC y el cable es valido hasta alturas de 35 [m]. Su
peso es de 0.342 [kg/m].

Por tanto las caracteristicas de los cables seleccionados son:

d., = 10 [mm]

Qmin = 44 [KN]

kg .
m; = 0.34 [E] “cable de traccion”
kg . .
mg = 0.34 [E] “cable de compensaciéon”

k
m, = 0.342 [_g] “cable de maniobra”
m
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Anexo ll. Calculo de contrapeso y
masa no equilibrada
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1. Introducciéon

Este anexo tiene como objeto desarrollar los calculos necesarios para la obtencion de las
masa del contrapeso y la masa no equilibrada pertenecientes al sistema de elevacion del

ascensor.

2. Calculo del contrapeso

Para el calculo del contrapeso se partird del andlisis del esquema de fuerzas de nuestro
sistema de elevacion, presentado en la figura 2, teniendo en cuenta el porcentaje de

compensacion que queremos conseguir con dicho contrapeso.

\\ __// 1/4\> _A/
\__/
A | ]
Msa A Max " A
v vy Vv v Yy v Vy v

\ ‘ Meom

? lM,..
v

Figura 1. UNE-EN 81-50:2017. Esquema genérico. (CTN 58 Maquinaria de elevacidn y transporte, 2017)
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A la hora de trabajar con el esquema presentado es necesario tener en cuenta que en
nuestro caso las poleas 1 superiores, las poleas 2 y las poleas 3 no existen.

Esto es debido a que trabajamos con una suspension directa 1:1, propia de sistemas de
elevacion que trabajan con cargas inferiores a 2000 [kg]. (Miravete de Marco and Larrodé
Pellicer, 1997)

Dejando unicamente la polea de traccién, de desvio y las de compensacién. Ademas en
nuestro caso la polea de traccidn conecta directamente con la cabina, mientras que la de
desvio conecta con el contrapeso.

] /'
v
o~
I|
d
*~l y=0=H/2
| '
Vi | lmm
thcll v
Mcr
! |

Figura 2. Esquema del sistema de elevacién estudiado.
Realizaremos un equilibrio de fuerzas en la polea de tracciéon teniendo en cuenta el
porcentaje de carga nominal que queremos que compense el contrapeso. Normalmente el

valor de este porcentaje se encuentra en un 50% que es el que emplearemos. (Miravete de
Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

Y = 0.5 “coeficiente de compensacion”

n; =3 “cables de traccion”
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n, =1 “cables de maniobra”
ng =3 "cables de compensaciéon”

Mcgr = (0,5 H £y) * ng *x mg “masa de los cables de compensacion.”
Mgz = (0,5 H £ y) *n, *m; “masa de los cables de tracciéon.”
Mryrqy = (0,25 % H £ 0,5 xy) * n, *x m, “masa de los cables de maniobra.”

Haciendo equilibrio en eje y:

] Mcomp
Ty = (P +psi*Qy+ Mcg+ Mrpgy) xg + — + Mg * g
. Mcomp
T, = (Mewe + Mcg) * g + > + Msg * g

“«__n

Esto debe cumplirse para toda posicién “y”, incluyendo y=0.

(P+psi*Qyu+ Mrpgy) *g = Myye) g = (600 + 0.5 %450 + 0.25 * 24 % 0.342) = M,,,;

M., = 827.04 [kg] ~ 827 [kg]
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3. Calculo de la carga no equilibrada

A partir de los datos de carga nominal y carga de la cabina podemos obtener la carga total
en el lado de la cabina.

Qe = P+ Qyu=> Qr =1050 [kg]
Restando la carga del contrapeso obtenemos la carga no equilibrada:
Q = Q¢ — My => Q =223 [kg]

A mayores de la carga nominal podemos obtener el nimero maximo de personas que
pueden ser transportadas y comprobar que coincide con el determinado por la norma.

peso =75 [kg] “El peso medio de una persona marcado por la normativa” (CTN 58
Maquinaria de elevacion y transporte, 2017)

num = pg% — num = 6 Numero de personas mdximas a transportar”
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Anexo lll. Calculo de poleas
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1. Introducciéon

Este anexo tiene como objeto desarrollar los calculos necesarios para la obtencién de los
parametros de disefio de la polea de tracciéon y polea de desviacion pertenecientes al
sistema de elevacién del ascensor.

2. Calculo de la polea

Pasaremos al calculo de la polea de traccién, teniendo en cuenta los siguientes
parametros:

i =1 “factor de cable”
a = 0,6 [m/s?] “Deceleracion.”
Drp, = 60 *d. — “Didmetro de la polea” — Dr, = 600 [mm]

El didAmetro de la polea se ha establecido 60 veces superior al de los cables, cumpliendo la
condicion de Dy, = 40 * d. establecido por la norma (CTN 58 Maquinaria de elevacion y

transporte, 2017).

La deceleracion dependera de los elementos de frenado ademads de otros factores que no
competen a los calculos realizados, pero la norma UNE-EN 81-50:2017 nos determina para
un caso normal como el nuestro una deceleraciéon minima de 0.5 [m/s2], por lo que se ha
decidido escoger un valor de 0.6 [m/s2].

Hemos seleccionado gargantas trapezoidales en V sin tratamiento de endurecimiento, por
ofrecer una buena adherencia y evitar la deformacidon y rozamiento del fondo de la
garganta, ademas de ser las mas empleadas en este tipo de ascensores (Miravete de Marco
and Larrodé Pellicer, 1997)
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Leyenda
£ Eseléangulo de desfondado
7 Eseldngulo de la garganta

Figura 1. UNE EN 81-50:2017. Garganta trapezoidal en V

(CTN 58 Maquinaria de elevacién y transporte, 2017)

Trabajaremos con un y de 452 por ser aquel que segun el grafico de Wornle nos ofrece, en
comparacion con otros y para la geometria de garganta escogida, una mayor vida de cable.
Es ademdas un valor superior al minimo de 352 (CTN 58 Maquinaria de elevacién y
transporte, 2017)

Ciclos
200 x 10"
4
d= 16 mm )
r 160
’
D = 500 mm /

Figura 2.59 Grdfico de Wornle, que relaciona la duracion de los
cables con el perfil de la polea de arrastre.

Figura 2. Gréfico de Wornle (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)
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Calcularemos el nimero equivalente de poleas (CTN 58 Maquinaria de elevaciéon y
transporte, 2017), que contabiliza el deterioro generado en los cables por efecto de las
flexiones de estos sobre las poleas, para obtener el didmetro de la polea de desvio,
empleando la grafica de evaluacién del factor de seguridad que nos ofrece la norma.

El Neguivalente S€ calcula como:

Nequivalente = Nequiv(t) + Nequiv(n)

El Nequiv(y) lo obtendremos de la siguiente tabla.

Tabla 1. UNE 81-50:2017. Niimero equivalente de poleas de traccién

(CTN 58 Maquinaria de elevacién y transporte, 2017)

Angulo en V () 35° 36° 38° 40° 42° 45° 50°

GargantaenV

Ncqun’[ll 18,5 16 12 10 8 6,5 5
Gargantas Angulo en U (/) 75° 80° 85° 90° 95° 100° 105°
desfondadasen U Nequis(t 2.5 3.0 38 5,0 6.7 10,0 15.2

Nequiv(t) =6.5
El Neguivn) lo obtendremos segun la expresion:

Nequiv(p) = Kp - (Nps + 4 - Npr)

4
Drp
Kp ={—
=(3)
Donde D1y, es el diametro de la polea de traccion, Dy es el didmetro de la polea de desvio,

Nps el nimero de poleas con flexiones simples (1 en nuestro caso) y Npr el nimero de
poleas con flexiones invertidas (0 en nuestro caso).

. <600>4
p=(—

DP
Nequiv =65+ kp

Sabiendo que el coeficiente de seguridad dado por los cables debe ser de 12, y teniendo la
relacion de diametros entre la polea de traccion y los cables, podemos determinar en la
siguiente grafica el valor del Neguivalente Y cOn €], €l del didametro de la polea de desvio.
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Figura 3. UNE EN 81-50:2017. Evaluacién del coeficiente de seguridad minimo

(CTN 58 Maquinaria de elevacién y transporte, 2017)
De aqui obtenemos que para una relacién entre diametros de 60, el Nequivalente S€ra de 14.
Despejado Dp=362 [mm], que podremos aproximar a un didmetro de 360 [mm], ya que
disminuir el didmetro de la polea de desvio aumenta el Neguivalente que da lugar a trabajar

con un coeficiente de seguridad mayor.

Calculado el diametro de la polea de desvio, obtendremos ahora la distancia y altura entre
las poleas de desvio y traccidn siguiendo el siguiente esquema.
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Figura 4. Poleas de traccion y desvio (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

R1 hace referencia al radio de la polea de traccién, mientras que R2 hace referencia al
radio de la polea de desvio.

L es la distancia entre el cable amarrado a la cabina del ascensor y el cable amarrado al
contrapeso.

| es la distancia en horizontal entre centros de las poleas y h la distancia en vertical.

El la figura 7, se presentan estas distancias sobre el esquema general nuestro sistema de
elevacion.
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1700
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O

Figura 5. Medidas y distancias de cabina, poleas y contrapeso

La distancia minima necesaria entre el contrapeso y la cabina es de 0.5 [m] establecida por
la norma UNE-EN 81-20:2017(CTN 58 Maquinaria de elevacién y transporte, 2017),
nosotros trabajaremos con 0.6 [m] para dejar cierto margen de error.

El lateral de la cabina es de 1.7 [m], como puede verse en la figura 8. El lateral del
contrapeso de 0.6 [m] (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997).
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450 kg

Figura 6. UNE EN-4190-1:2011. Medidas de la cabina

(AEN/ CTN 58 Maquinaria de elevacién y transporte, 2011)

Siguiendo la figura 7. la distancia L queda definida como:
L=0.85+0.60+03=175[m] > 1750 [mm]

La distancia horizontal entre centros de las poleas sera L. menos los radios de cada polea:

0.6 0.36
l=L—-Ry—R, = 1'75_7_T= 1.27 [m] -» 1270 [mm]
Tomaremos el angulo de contacto entre cable y polea a como 1402 por ser un valor

comprendido entre 180 y 90, intervalo de posibles valores para a.

Al seleccionar a debera de ser un valor lo suficientemente elevado como para asegurarnos
la adherencia en las situaciones mas desfavorables que pueda encontrarse la cabina, que
estudiaremos mas adelante. Ademas a influye en el valor de h, de modo que a mayor a
mayor altura vertical tendrd que existir entre las poleas y mayor espacio necesitaremos para la
instalacion. Intentaremos trabajar con un a suficientemente pequefio para ahorrar espacio.

El 4&ngulo suplementario de a serd =402, con el calcularemos la altura (h) entre centros
de las poleas a partir de la ecuacion:

(l (24 h2— Ry — Rp)?)2 — hx (Ry — R2>>

sin(®) =

12 + h?
Sustituyendo:
1
(1270 * (1270% + h? — (300 — 180)?)z — h * (300 — 180))
sin(40) = 12702 + hZ
h = 1327 [mm]
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Definiremos B como 702, por ser un valor comun en poleas en V menor de 1052 (CTN 58
Maquinaria de elevacion y transporte, 2017)

A continuacién comprobaremos que los valores geométricos escogidos cumplen las
condiciones de adherencia necesarias para el funcionamiento correcto y seguro del
ascensor. Para ello evaluaremos diferentes casos estipulados por la norma (CTN 58
Maquinaria de elevacion y transporte, 2017) siguiendo la metodologia que nos indica:

H
Y=3

Mcg = (0,5 H+y) *ng *mg “masa de los cables de compensaciéon.”
Mgz = (0,5 H +y) *n, *m; “masa de los cables de traccion.”
Mryrqy, = (0,25 % H + 0,5 *y) *n, *xm, “masade los cables de maniobra.”

2.1 Caso de cabina cargada

En este caso se supone la cabina con carga al 125% de su carga nominal, situada en la
planta inferior. Sin considerar fuerzas de friccion. Las variables se definiran con el

“«_n

subindice “a”.
Calculamos las tensiones 1 (lado de la cabina) y 2 (lado del contrapeso) que soporta la
polea de traccién con las féormulas propuestas por la norma UNE-EN 81-50:2017.

Ty, =(P+125%xQ)*g+Mgpxg
Ty, = (Mewe + Mcp) x g

Con ello:
T,o = 11630 [N]
T,q = 8342 [N]

La condicion de adherencia que debe cumplirse para el buen funcionamiento del ascensor

es:
& S efa*a
2a
T
1% = 1,394
T2q
Siendo que:
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g = 0,1 (CTN 58 Maquinaria de elevacidn y transporte, 2017b)

(=)

N R T /l

efa*® = cond,

Ambos angulos en radianes:

1409*2*[%' d (7) 2 3 d
_ _ Y

360 a[rad] - «a g)* ™ 4434 [rad]

70%x2xpl i—ﬁ rad —>B—(—7) n = 1.222 [rad
pt _ - — 1

360 [rad] 18 i [rad]

Sustituyendo:

((++(1-sn239)))

=0,1*
i (1 222) — sin(1.222)

- f,=0174

e0174:24434 _ 1 59098

Podemos observar que 1,394 < 1.5298por lo que se cumple la condicién de adherencia.

2.2 Caso de frenado de emergencia: cabina con carga nominal en planta
inferior.

La cabina se encuentra cargada en su carga nominal y situada en la planta inferior. Se
diferenciaran las variables con el subindice “b”.

Al no poder asegurar unas fuerzas de friccion determinadas la norma recomienda
eliminarlas de los célculos.

Tip =P+ Q) *(g+a)+Msgg=(g+a)
Top = (Mewe + Mcg) * (g — @)

Obtenemos:
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T,p = 11172 [N]

T,p = 7831 [N]

= 1,427
sz

. . T
Se debe cumplir la condicién de T—“’ < efpra
2b

Up = 1+0(’i_n) (CTN 58 Maquinaria de elevacidén y transporte, 2017)
10

Up = 0,09302
/(4 * < —sin ))\

fb:ﬂb*l m— B —sin(B) /l
efv* = cond,,

Sustituyendo:
/<4* (1 i (1222) ))\
fp = 0,09302 * - f_b=0,1619

m— 1,222 — sin(1,222)

e 0.1619%2.4434 _ 14852

Podemos observar que 1,427< 1.4852por lo que se cumple la condicidn de adherencia.

2.3 Caso de frenado de emergencia: cabina con carga nominal en planta
superior.

La cabina se encuentra cargada en su carga nominal y situada en la planta superior. Se

“«w_n

diferenciaran las variables con en subindice “c”.

De nuevo al no poder asegurar unas fuerzas de friccibn determinadas la norma
recomienda eliminarlas de los calculos.
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Ty = (P + Mg + MTrav) * (g + a)
Ty, =Mcwt*(g_a)+MSR*(g_a)

T 1c = 6576 [N]

T, = 7831 [N]

= 0,8397
T2c

. o T.
Se debe cumplir la condicién de f < efp*@
2c

0,1

Ue = —Fom
© 1+(3)

— 0,09302 (CTN 58 Maquinaria de elevaci6on y transporte, 2017)

(-0

fc:"c*l\ 1 — B — sin(B) /

efe*® = cond,

Sustituyendo:

()

= 10,1619
pi — 1,222 — sin(1,222) ) = fe=0

f. =0,09302 * k

@0:1619+2.4434 _ 1 4852

Podemos observar que 0,8397 < 1.4852 por lo que se cumple la condicién de adherencia.

2.4 Caso de contrapeso retenido

Se encuentra la cabina vacia en la planta superior. Sin considerar fuerzas de friccion.
Denominaremos las variables de este caso con el subindice “d”.

T4 = (P+ Mrygy + MCR) *g
Tyqg =Msgpxg

Por lo que:
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T,q = 6196 [N]

Tyq = 237,6 [N]

. o T
Se debe cumplir la condicién de T—ld > efara
2d

Tyqg 6196 26.08
T,qy 2376
Siendo:
Ug = 0,2 (CTN 58 Maquinaria de elevacion y transporte, 2017b)
f 1
d = Ha*| 7N
)
efa*® = cond,
Sustituyendo

1

n ()

60.5226*2.618 — 3,928

Donde se cumple que 26.08 > 3.928 por lo que podemos observar que se cumple la
condicion de adherencia.

Viendo que cumplimos todas las condiciones podemos afirmar que los pardmetros
geométricos de las poleas son adecuados para el correcto funcionamiento del ascensor.

alpha = 1402

beta = 709
gamma = 452
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Anexo IV. Calculo de motory
reductor
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1. Introducciéon

Este anexo tiene como objeto desarrollar los calculos necesarios para la obtencién de las
caracteristicas y parametros de disefio de la transmisién del reductor del sistema de
elevacion, ademas de la seleccibn del motor eléctrico con las caracteristicas de
funcionamiento adecuadas.

Los céalculos referentes a los ejes del reductor se incluyen en otro anexo aparte debido a su
amplitud.

2. Calculo del reductor

El reductor estara formado por un sistema de engranajes corona-tornillo sin fin unido a un
motor eléctrico asincrono de dos velocidades con 1500 rpm de velocidad alta de
sincronismo.(Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

El 4ngulo de presién a,, sera de 202 (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

2.1 Seleccion de motor

La velocidad lineal de desplazamiento de la cabina es de 0.75 [m/s] que sera también la
velocidad de los cables, suponiendo que no existe deslizamiento entre cables y polea una
vez el movimiento ha sido iniciado, podemos decir que la velocidad lineal de la polea es de
0.75 [m/s].

2.1.1 Aproximacién de la relacién de transmision

La velocidad angular de la polea sera la misma que la de la corona puesto que estan unidas
por el mismo eje, conocido el diametro de la polea puede calcularse como:

Wpotea = Vpotea!/ Rpotea = Wpotea = 0.75/0.3 = 2.5 [rad/s]
Que pasado a rpm sera:
Wpoleq = 2.5 * 60/2xm = 23.873 [rpm]
Siendo que wporeq = Mz, siendo n;, la velocidad angular de la corona en rpm, obtenemos:

Wpolea = Ny = 23.873 [rpm]
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La velocidad del tornillo sera la velocidad en el rotor del motor, por estar unido
directamente a la salida de este. Para hacer una primera aproximaciéon antes de
seleccionar el motor con el que trabajaremos supondremos que la velocidad del rotor es la
velocidad de sincronismo, que en los motores comerciales para este tipo de ascensores se
encuentra en 1500 [rpm]. Mas adelante se recalcularan los parametros con la velocidad
real del rotor.

ny, = 1500 [rpm]
Siendo n4la velocidad angular del tornillo sin fin en rpm.
Con esto la relaciéon de transmision queda de la forma:
i =ny/n, > i =1500/23.873 = 20w = 62.83

La relacién de transmisién no solo relaciona velocidades angulares, si no también nimero
de dientes de los engranajes del montaje segtn la expresion:

i=2y/74

Basandonos en la observacion de catidlogos (Brown Advance, no date) de reductores de
caracteristicas similares de relaciones de transmision, velocidad de entrada y par a
transmitir, hemos determinado un ndmero de filetes para el tornillo z; = 1

Por tanto, seglin la expresién anterior z, = 62.83, cosa que no es posible en la realidad, el
numero de dientes de un engranaje ha de ser un nimero entero.

Por esto, y puesto que la velocidad n;del tornillo con la que estamos haciendo estos
primero calculos es una velocidad teérica que en la realidad se vera reducida, podemos
aproximar i = 62 con lo que tenemos un nimero de dientes para z,de:

62=2,/1 -2z, =62

Estos primeros cdlculos de velocidades que hemos realizado hasta ahora, y geométricos
que realizaremos posteriormente, son una primera aproximacién para seleccionar el
motor adecuado para nuestro ascensor. Una vez seleccionado este motor, pasaremos al
calculo de su velocidad real con la que repetiremos las operaciones y podremos obtener
las caracteristicas geométricas reales del reductor que necesitamos.

2.1.2 Momento necesario en la corona

El calculo del momento de salida del reductor necesario para accionar el ascensor lo
calcularemos a partir de las tensiones generadas en la situaciéon de cabina cargada con su
carga nominal y posicionada en la ultima planta por ser la situacién mas desfavorable.

En esta situacidn las tensiones generadas se calculan a partir del sumatorio de fuerzas
segun la figura 2 como:
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T, =(P+Q)*g+Mgp=g
T, =Meye+Mcg)*g

Donde:

H
y=3

Mcg = (0,5 H +y) *ng *mg “masa de los cables de compensaciéon.”
Mgg = (0,5« H + y) *n, xm; “masa de los cables de traccién.”
Mrray = (0,25 H 4+ 0,5 % y) * n, *x m, “masa de los cables de maniobra.”
Obteniendo:
Mcg = (0,5 %24 + 12) 3% 0.34 = 24.48 [Kg]
Msg = (0,5 %24 4+ 12) 3% 0.34 = 24.48 [Kg]
Mpygy = (0,25% 24+ 0,5 % 12) * 1 % 0.34 = 4.08 [Kg]

T, = (600 + 450) x 9.8 + 24.24 x 9.8 = 10530 [N]
T, = (827 +24.24) * 9.8 = 8345 [N]

Con lo que el momento en la polea necesario para elevar el ascensor sera:

M_Tp = ((10530 — 8345)/2) * 0,6 = 655,5 [Nm ]

2.1.3 Aproximacién de los engranajes

Trabajamos en un rango de pequeiias velocidades para los que se suele emplear un angulo
de inclinacién de dientes u de 52 a 102 (Canalis and Mal6n, 2019).

Se ha aproximado un valor para el didmetro del tornillo sin fin basado en el (Brown
Advance, no date) de reductores de caracteristicas similares, que ajustaremos mas
adelante segun criterios de disefio.

Con ello hemos determinado:

p = 5°
d_pl = 45 [mm] “diametro del tornillo sin fin”
Con esto datos procedemos al calculo de los parametros de disefio del reductor, donde los
subindices “1” haran referencia al tornillo sin fin y los subindices “2” a la rueda.
Estos parametros seran una primera aproximaciéon de mddulo circunferencial que después

ajustaremos segun los valores tabulados en la norma UNE 18-005-84, tabla 3.

En figura 1 se observan de forma grafica los parametros calculados.
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Figura 1. Parametros (Canalis and Malén, 2019)

El avance (L):

L
tan(u) = p— => L = tan(5) *m * 45 = 12,37 [mm]

x dyy
El paso axial (P,):

L=P,* z; => P, = 12,37 [mm]
Paso normal (P,):

,37
B, =P, xcos(u) => P, = c0s(®) - 2,42 [mm]

Médulo normal (M,,):

)

12,42
P,=mx* M, => M, = = 3.953 [mm]

Médulo axial (M,4):

_ My 3953
" cos(n) @ cos(5)

= 3,968 [mm]

a

El médulo circunferencial de la rueda ha de ser igual al médulo axial del tornillo para que
el engrane entre rueda y tornillo se realice adecuadamente, por lo que:

Médulo circunferencial (M,,):

MCZ = Mal = 3,968 [mm]
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Siguiendo las indicaciones de la norma UNE 18-005-84 el mddulo circunferencial obtenido

lo aproximaremos al méas cercano recogido en la siguiente tabla:

Tabla 1. UNE 18-005-84 (IRANOR, 1984)

Médulos m
| "
1
1125
128
1,378
15
1.7
2
| 228
25 |
| 2,75
3 1
{ s
4
45
[
55
5
5.5
s 7
9
10
n
12
14
%
18
20 {
22
2%
28
2
26
40
45
o |

Donde se favorecera la columna I a la II. Por lo que el médulo circunferencial de nuestra

union corona-tornillo sin fin es de:

M., = 4 [mm]

Con el que recalcularemos y obtendremos el diametro primitivo correcto del tornillo sin

fin.
Médulo axial (M,4):

Mg, = Mg, = 4 [mm]

Médulo normal (M,, ):

~ cos(u)

=> M, = 4 * cos(5) = 3,985 [mm]

a

Paso normal (B, ):
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P
M, = p_rz => P, = 3,985 *m = 12,52 [mm]
Paso axial (P,):

12,52
B, =P, *cos(u) => P, = 05(5) = 12,57 [mm]

Avance (L):
L=Py*xzy=>L=1257+1= 12,57 [mm]
Diametro primitivo del tornillo sin fin (dp,):

L e 4= 12.57
xdy; ~ P' o tan(5)

tan(u) = - = 45,73 [mm] = 46 [mm]

Diametro primitivo de la corona (D,,):

Dpz = MCZ * Zz => Dpz =4 x62 =248 [mm]

2.1.4 Aproximacién del rendimiento

Para la seleccién del motor tendremos que calcular el par que necesita generar el tornillo
sin fin al elevar la cabina.

Lo determinaremos a partir del momento en la corona y el rendimiento del reductor, que a
su vez definiremos a partir de las velocidades generadas en cada engranaje.

Recordamos que puesto que la velocidad que se estd empleando para los calculos es la de
sincronismo del motor y no la real del rotor, deberan de repetirse los calculos una vez
seleccionado el motor.

Comenzamos calculando las velocidades generadas en el tornillo.

Velocidad tangencial (v;):
s s m
Ve = My (%) *dpy => vy = 1500 * (%) £ 0.046 = 3.613 [?]
Velocidad axial (v,1):

m
Vg = Vg * tan(u) => v, = 3.613 * tan(5) = 0.3161 [?]
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Velocidad de deslizamiento (v4;):

Ve 3.613 m

= = =———= 3,627
Va1 cos(u) Va1 cos(5) [s]

Las velocidades en la corona se relacion con las velocidades en el tornillo del siguiente
modo:

m
Vi = Vgp => Vg = 3,613 [?]

m
Vg1 = Vg => Vpp = 0,3161 [?]

m
Va1 = Vap => Vg = 3,627 [?]

Obtenida la velocidad de deslizamiento podremos obtener el coeficiente de rozamiento a
partir de la figura 10, que relaciona la velocidad de deslizamiento (v, en el grafico) con el
coeficiente de rozamiento (u en el grafico).

La grafica ha sido obtenida para tornillos sin fin de acero pulido y endurecido
superficialmente y coronas de bronce al fésforo, para un angulo de presion a,, de 20°.
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Figura 2. Coeficiente de rozamiento (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

Para una velocidad de 3.627 [m/s] obtendremos un coeficiente de rozamiento de 0.026,
como puede verse a continuacidn, figura 11:
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Figura 3. Coeficiente de rozamiento (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

El coeficiente de rozamiento p,,, se relaciona con la ecuacion del rendimiento a partir del
angulo ¢ de la siguiente forma:

tan() = col;r(tz )

Donde a_n es el angulo de presion, 202 en nuestro caso por ser el valor mas comun en este
tipo de transmisiones.

026
t =————= 0.02767 = = 1,5852
an($) cos(20) > ¢=1

El rendimiento se calculard como:

_ tan(u) B tan(5)
g = tan(u + ) g = tan(5 + 1,585)

= 0.7579 => 75.79%
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Un rendimiento adecuado teniendo en cuenta que el tipo de transmisién con el que
trabajamos presenta un rendimiento inferior a otros tipos de transmisiones.

2.1.5 Aproximacién par motor

Obtenido el rendimiento de la transmisién podemos calcular el par motor necesario para
elevar el ascensor sabiendo que la polea de traccion y la corona del reductor estan unidas
por el mismo eje.

MTp « ”
M, = ————"“Momento en la corona.
N *Nrp

N Y Nrp son respectivamente el rendimiento de los rodamientos y el rendimiento de la
polea (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997).

Ny = 0.9
T]Tp = 0.85
Con lo que el momento de la corona es:
655,5
r= m = 952.1 [Nm]

El momento en el tornillo sin fin se relaciona con el de la corona por el rendimiento y la
relacion de transmision segun la ecuacion:

M, = M => M, = %21 _ 20,26 [Nm]
PTisn, ~ P T 62x07579 0N
A partir del par motor podremos determinar su potencia:
P_Mp*np - 20,26 %1500 3.182 [Kw]
~T9s50 9550 v

En la tabla 4 se muestran las caracteristicas de los motores de corriente alterna de dos
velocidades comerciales, que emplearemos para seleccionar el motor que mas se ajusta a
nuestras necesidades.

El motor seleccionado se marca en verde.
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Tabla 2. Motores eléctricos (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

IMN IMN IMN IMN
ch{%ia Po(tg‘r;;: = n (1/min) III\:AIX Gran Gran Baja Baja
(%) velocidad velocidad velocidad velocidad

220v 380v 220v 380v
3.3 4.48 1500/375 350 17 10 17 10
4.4 5.98 1500/375 350 21 12 20 11.5
5.4 7.33 1500/375 350 24 14 23 13.5
6.7 9.10 1500/375 350 33 17.5 27 15.5
6.3 8.56 1500/333 350 28 16 29 17
8 10.87 1500/333 350 33 19 35 20
10 13.58 1500/333 350 40 23 40 23
12.5 16.98 1500/333 350 50 29 47 27
16 21.74 1500/250 350 66 38 64 37
20 27.17 1500/250 350 81 47 78 45
25 33.97 1500/250 350 100 58 98 57
25 33.97 1500/250 250 102 59 98 57
5 6.79 1500/333 280 25 14.5 24 14
6.3 8.56 1500/333 280 31 18 29 17
8 10.87 1500/333 280 38 22 35 20
10 13.58 1500/333 280 47 27 40 23
12.5 16.98 1500/333 280 7 33 47 27

Escogeremos aquel con 4.4 [kW]
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2.2 Relacién de transmision

Consultando catdlogos (Universal Motors Equipamientos Electromecanicos SL, 2015,
2015, 2017) de caracteristicas similares de potencia, par y velocidad, figura 12, hemos
determinado que la velocidad real del rotor oscila entre 1430 rpm y 1450 rpm, siendo
1440 rpm la que emplearemos para los calculos.

Tipo del motor:

BFF31132S514/6

Tipo del motor:

BFF31132514/8

Potencia: 3.3/2.2kW Potencia: 3.3/22 kW
Velocidad (min'l): 1440 / 960 RPM Velocidad (min‘lj; 1430 / 705 RPM
Tension: 400V Tension: 400V
Frecuencia: 50 Hz Frecuencia: 50 Hz
Corriente: 7.17/5.65A Corriente: 7.2717.08A
Factor de Potencia (Cos @): 0.81/0.72 Factor de Potencia (Cos @): 0.84 / 0.64
Polos: 4/% Polos: 4/8

Clase de Aislamiento: F Clase de Aislamiento: F

Clase de Calentamiento: 8 Clase de Calentamiento: B

Rendimiento 100%: 82 /78 % Rendimiento 100%: 78/70%
Torque: 21.9/21.9 N.m Torque: 22.04 / 29.8 N.m
Tarranque/Tnominal: 2.0/2.0 Tarranque/Tnominal: 20/20
larrangue/Iinominal: 7.0/ 6.0 larrangue/inominal: 6.0/5.0
Tmaximo/Tnominal; 2.2/22 Tmaximo/Tnominal: 20/20

Peso: 40.4 Kg Peso: 40.4 Kg

Freno AC: AC7 Freno AC: AC7

Torque Freno AC: 90 N.m Torque Freno AC: 90 N.m

Freno DC: REB0S-16 Freno DC: REBOS-16
Torque Freno DC: 80 N.m Torque Freno DC: 80 N.m

Tipo del motor:

BFF31132M14/6

Potencia: 4.5/3 kW
Velocidad (min'l): 1450 / 970 RPM
Tensién: 400 V
Frecuencia: 50 Hz
Corriente: 9.54/7.31A
Factor de Potencia (Cos @): 0.82/0.74
Polos: 4/6

Clase de Aislamiento: F

Clase de Calentamiento: B
Rendimiento 100%: 83 /80 %
Torque: 29.6/29.5 N.m
Tarranque/Tnominal: 2.0/20
larrangue/inominal: 7.0/ 6.0
Tmaximo/Tnominal: 23/23

Peso: 49.6 Kg

Freno AC: AC7

Torque Freno AC: 90 N.m

Freno DC: REBO5-16
Torque Freno DC: 80 N.m

Figura 4. Caracteristicas técnicas

(Universal Motors Equipamientos Electromecanicos SL, 2015, 2015, 2017)
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Conocida la velocidad real en el rotor del motor, procederemos a recalcular los
parametros de disefio del reductor que anteriormente solo habiamos aproximado.

De nuevo los subindices “1” haran referencia al tornillo sin fin y los subindices “2” a la
corona.

La velocidad angular en la corona no variarg, por ser la misma que en la polea de traccion
y la necesaria para poder elevar la cabina a la velocidad nominal establecida de 0.75 [m/s]

Wpolea = Ny = 23.873 [rpm]
La velocidad de tornillo sera la velocidad real del rotor:
n,; = 1440 [rpm]
Con lo que la relaciéon de transmision queda como:
i =ny/n, > i =1440/23.873 = 60.3191
La relacién de transmision se relaciona con el nimero de dientes de los engranajes, donde
z_1 sigue siendo igual a 1, con lo que deberemos aproximar la relaciéon a un nimero
entero:
i =60
i =2/7
60=12,/1 -z, =60

Esta velocidad modificara las velocidades generadas en los engranajes, el rendimiento y el
didmetro de la corona debido a la disminucién del nimero de dientes.

Dpz = MCZ * ZZ => Dpz =4 % 60 = 24‘0 [mm]
Comprobaremos si con esta velocidad real de rotor los parametros de disefio calculados

anteriormente son validos, estudiando el fallo a flexion y desgaste.
Ademas de realizar el calculo térmico del reductor.

2.3 Calculo a flexion

El calculo a flexion se realizara sobre la corona por estar fabricada de un material de
menor limite elastico que el tornillo.

Se partiran de tres hipétesis iniciales (Canalis and Malén, 2019):
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- El diente tiene perfil evolvente.
- Toda la carga actiia sobre un unico diente, lo que nos sitda en la situacién mas

desfavorable.
- Toda la carga actia sobre el extremo del diente, asemejandolo a una viga en

voladizo.

2.3.1 12 Calculo

2.3.1.1 Momento corregido en corona

Comprobaremos si con el mddulo circunferencial antes calculado se genera el momento
necesario para elevar la cabina sin que se produzca fallo, para ello empleamos la siguiente
relacion:

2 % Mt2c
Mg, = ;
Dpz*bc*pl*:)’*o-adm
Donde:
D,y = 240 [mm]
Mg, =4
d0.875 1430.875
b. = => ph.=— = 28.48
¢ 2.7 ¢ 2.7

Dy +d 240 + 46
P2 Plosd="—=

d= 3 3 = 143 [mm]

“y” es el factor de forma o coeficiente de Lewis, que para z; + z, > 40 conun a,, = 202%es:
y = 0.150 (Canalis and Malé6n, 2019)

044m Viene determinada por el material con el que est4 hecha la corona.

En nuestro caso emplearemos bronce al fosforo SAE-65, por presentar una alta resistencia

ala traccién y desgaste y ser de uso comin en coronas.

A continuacion, tablas 5, 6 y 7, se muestran su composicién quimica, propiedades fisicas y
caracteristicas mecanicas:
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Composicion Quimica (Porcentaje)

Tabla 3. Composicién quimica del Bronce Liga SAE-65 (coppermetal, 2020)

Cobre 88,0 - 90,0
Estanho 10,0- 120
Chumbo 05

Zinco 05

Ferro 0,15
Antimonio 02
Niquel 05
Fosforo 0,15

Tabla 4. Propiedades fisicas del Bronce Liga SAE-65 (coppermetal, 2020)

Propiedades Fisicas

Densidad 2 20° C: 8,75q / cm?

Coef, Medio de Exp.Térmica (20-200°C): 1,84 10/ = C
Conductividad térmica W / cm.K: 55

Conductividad eléctrica a 20 ° C: 10% IAC.S

Tabla 5. Caracteristicas mecanicas del Bronce Liga SAE-65 (coppermetal, 2020)

Caracteristicas Mecanicas - Valores Tipicos
Limite Resistencia Traccidn: 360 N / mm?

Limite Flujo Traccién: 170 N / mm?2

Estiramiento en 5,65: 15%

Dureza Brinell 10/1000: 8,75

Podemos observar que el limite elastico es de 170 [N/mmZ2], con lo que la sigma admisible
sera:

N
Taam = 170 [mmZ]

Pasaremos al célculo del momento M_t2c, momento corregido de salida de la corona.

2% Mipe 2% Mipe

c2 Dpy * b * pi* Yy * 0gqm 240 * 28.48 x pi x 0.150 * 170

M,5c = 1095,144 [Nm]

Este es el momento corregido para evaluar las cargas sobre los dientes de los engranajes
en el calculo a flexion, que tiene en cuenta condicionantes como el tipo de maquina a
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accionar, forma de tallado de los dientes, desalineaciones en el montaje, entre otras
condiciones. Sin embargo para conocer el momento real que se transmite a la polea de
traccion debemos de eliminar los factores correctores.

2.3.1.2 Momento real en corona

Mth

Moy =M = e o

Donde f; es el factor de esfuerzos dindmicos que tiene en cuenta la calidad del engranaje,
en la tabla 8 se muestran sus posibles valores:

Tabla 6.. Diferentes valores del factor de esfuerzos dindmicos en funcién de la velocidad (m/min)
(Serrano Nicolas, 2013)

 FACTOR DE ESFUERZOS DINAMICOS

Tipo de montaje e Factor f4
\
Para engranajes de la maxima precision obtenidos por rectificado u otro "V
procedimiento similar. Velocidad del circulo primitivo igual 0 menor que £ 4 N |
| 1.200 mVmin d 43 i
| ‘
\
Para engranajes tallados por generacion, sin rectificar, y con V
velocidades del circulo primitivo igual o menor que 1.200 m/min fg=1+—
360
| Para engranajes ordinarios fabricados con fresa de modulo o con fresa V {
madre, de una sdla pasada. Velocidad del circulo primitivo igual o f.=1+
inferior a 600 m/min e 180 {

En reductores para ascensores se trabaja con engranajes rectificados, por lo que la
férmula para f; que emplearemos sera:

Donde V sera la velocidad tangencial en la corona, por ser el engranaje sobre el que
estamos realizando el calculo.

Al estar trabajando con la velocidad de giro real del rotor, serd necesario recalcular las
velocidades generadas en los engranajes.
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Para ello comenzamos calculando las velocidades generadas en el tornillo.

Velocidad tangencial (v44):

Ve = ny * (6”—0) *dpy => vy = 1440 * (6—"0) «0.046 = 3.468 [?]

Velocidad axial (v,q):
m
Vg = Vpq * tan(u) => v,y = 3,468 * tan(5) = 0.3034 [?]

Velocidad de deslizamiento (v4):

Ver 3,468

= :> = —_—
Va1 cos(u) Va1 cos(5)

= 3,481 [?]

Las velocidades en la corona se relacion con las velocidades en el tornillo del siguiente
modo:

M
Vi1 = Vg2 => Va2 = 3,4‘81 —

%)

“MA
val = Utz => Utz = 0.3034 |—

%)

-
Vg1 = Vg2 => Vaz = 3.468 |—
Con lo que la velocidad V para calcular f; sera:
m
V = v, = 0.3034 x 60 = 18.204 [—]
min

n* => f,=1+ (18209% _ 1,099
a3 > Ja= 43

fa=1+

fs el factor de servicio, que tiene en cuenta como influye el tipo de maquina que se esté
accionando, en la siguiente tabla se muestran sus posibles valores:
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Tabla 7. Diferentes valores del factor de servicio (Serrano Nicolas, 2013)

FACTOR DE SERVICIO

Tipo de maquina Factor fe
Para cargas uniformes sin choque, como: ventiladores, maquinaria de De 100 a 1,25

elevacion, maquinas centrifugas, transmisiones por correa, etc

Para cargas con choque medio, como: maquinas sometidas a frecuentes | De 1,25 a 1,50
arranques, compresores, maquinas alternativas, herramientas portatiles
| neumaticas y eléctricas, bombas alternativas, etc.

Para cargas con choque fuerte, como: trenes laminadores, machacadoras | De 1,50 a 2,00
de piedra, maquinaria de dragados, punzonadoras, compresores
monocilindricos, etc

Al trabajar con un ascensor nuestro tipo de maquina sera de elevacién, con lo que f;
pertenecera al intervalo entre 1 a 1.25. Para situarnos en el caso mas desfavorable
tomaremos f; como:

f. =125

Con estos dos factores podemos calcular el par generado con el mddulo circunferencial
dado:

My, oy = 1095,144
fixfy 771,099 %125

My, = M, = = 797,19 [Nm]

797,19 [Nm] < 952.1 [Nm] Por lo que no se consigue con el mdédulo dado el par necesario
para elevar la cabina sin que se produzca fallo a flexion.

2.3.2 22 Calculo

2.3.2.1 Modificacién del médulo

Para corregir esto existen diferentes opciones:

- Cambiar el tipo de material con el que fabricar la corona

- Modificar el médulo circunferencial de la corona

- Cambiar el d&ngulo de inclinacién del diente

- Cambiar el motory, con ello, la velocidad del tornillo sin fin
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Como estamos realizando el disefio del reductor hemos decidido modificar el médulo
circunferencial de la corona, volviendo sobre la tabla 3 y seleccionando el inmediatamente
superior al que estdbamos trabajando. Con lo que:

MCZ = 5
Con esto recalcularemos el fallo a flexién partiendo de la expresion antes mencionada:

2 % My

Dpz*bc*pi*Y*o-adm

Mg, =

En la que el didmetro de la corona y el tornillo han variado, al igual que b_:
Conservando u=5% obtendremos los nuevos parametros de disefio del reductor:
Modulo axial (M,;):

Mg, = Mgy = 5 [mm]
Médulo normal (M,,):

n

~cos(u)

> M, =5 *cos(5) = 4,981 [mm]

a

Paso normal (P,):
P
M, = — => P, = 4,981 xm = 15.65 [mm]

Paso axial (F,):

15,65
P, = P, * cos (u) => Pa=m

= 15,71 [mm]
Avance (L):
L=P,*z, =>L=1571+1= 1571 [mm]

Diametro de tornillo sin fin (d;1):

L S 4. = 15,71
P17 1 % tan(5)

tan(u) = = 57,16 [mm] =~ 57 [mm]

T * dpq B
Diametro de corona (Dy;):

Dpz = MCZ *Zz => Dpz = 5 * 60 = 300 [mm]
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Podremos ahora calcular b, como:

d0.875 178,50'875
b, = => =————= 34,58
© 27 ¢ 2.7
D,, +d 300+ 57
=—P2 Pl g="""""~= 1785 [mm]
2 2
2.3.2.2 Momento corregido
Conlo que M;,. queda:
M. = 2% My, —> 5= 2% My,
cz Dpy * be * pi* Y * 0g4m 300 * 34,58 = pi * 0.150 * 170

M,,. = 2077,6687 [Nm]

2.3.2.3 Momento en la corona

Eliminando los factores de correccién, teniendo en cuenta que el factor de esfuerzos
dinadmicos se modifica en médulo, no en expresion, al modificarse las velocidades en la
corona, serd necesario recalcular velocidades.

Velocidades generadas en el tornillo.

Velocidad tangencial (v;):
I /s m
Ve = ny * (@) *dy => vy = 1440 * (%) £0.057 = 4,298 [?]
Velocidad axial (v,;):
m
Vg1 = Vpq * tan(u) => vy = 4,298 « tan(5) = 0.376 [?]

Velocidad de deslizamiento (v 4):

Vit 4.298
= => v =
cos(u)

Va1

Las velocidades en la corona se relacion con las velocidades en el tornillo del siguiente
modo:

m
Ve = Vgp => Vgp = 4,2981 [?]
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m
Va1 = Uz => Vg = 0.376 [?]

m
Va1 = Vgg => gy = 4,314 [?]
Con lo que la velocidad V para calcular f; sera:
m
V =1, = 0.376 * 60 = 22.56 [ﬁ]

V)" 22.56)%

=1
fa + 43

Al no variar la maquina accionada f; no varia tampoco:
fs = 1,25
Con lo que el momento en la rueda y, por tanto, en la polea de traccién sera:

My _2077,6687

My, =M, = => =
=TT s fy "7 1,11% 1,25

= 1497,42 [Nm]

1497,42 [Nm] > 952.1 [Nm] Por lo que con el médulo circunferencial de 5 si se consigue el
par suficiente para elevar la cabina sin que se produzca fallo a flexion.

Continuaremos con el calculo a desgaste.

2.4 Calculo a desgaste

2.4.1 12 Célculo

El calculo a desgaste se realizara sobre la corona por estar hecha de un material de menor
resistencia al desgaste.

Comprobaremos si con el médulo circunferencial antes calculado se genera el momento
necesario para elevar la cabina sin que se produzca fallo.

2.4.1.1 Momento corregido

Podemos expresar la fuerza tangencial generada en la corona segtin la expresidn:
Tz = bC * PCZ * C

Donde:
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b, = 34,58 [mm]
P, =M, *xm => P, =5%m =15708 [mm]
C es una constante dependiente del material y de la velocidad de deslizamiento. En la

siguiente tabla se muestran los diferentes valores de C en funcién de la velocidad y del

material.

Tabla 8. Valores de C en funcidn de la velocidad y del material. (Serrano Nicolas, 2013)

 CONsTANIEC
| Material rueda :ei,’ﬁ;;m:; | o
g Ve en mils :
Bronce Hasta 15 Hasta 1,00
| Fundicion gris Hasta 2,5 Hasta 0,30
Aleacion de aluminio Hasta 15 Hasta 0,65
Aleacion de cinc Hasta 15 Hasta 0,60
Materiales sintéticos | Hasta 2,5 Hasta 0,25
I |

Para una corona de bronce, a partir de la velocidad de deslizamiento calculada

anteriormente v;, = 4,314 [?] podemos determinar C como:
N
¢ =10,0 [—
mm?2

Con todo podremos obtener T, como:

T, =b.* Py *C => T, = 38,54 15,708 x 10 = 6053,86 [N]

El momento generado en la corona:

Dy, 300
My =T, * (T) => M,y = 6053,86 *( > ) = 908,079 [Nm]

908,079 [Nm] < 952.1 [Nm] Por lo que no se consigue con el médulo dado el par necesario
para elevar la cabina sin que se produzca fallo a desgaste.
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Era de esperar que la condiciéon de desgaste fuera mas limitante que la de flexién por la
naturaleza de la transmisién de engranajes corona-tornillo sin fin, donde la mayor parte
de la fuerza se realiza por rozamiento.

2.4.2 22 Célculo

Volvemos a encontrarnos con las opciones anteriores para corregir el fallo, donde
optaremos de nuevo por aumentar el mddulo circunferencial.

2.4.2.1 Modificacién del médulo

Tomaremos un mddulo circunferencial de 6 por ser el valor inmediatamente superior
reconocido por la norma UNE 18-005-84, como puede verse en la tabla 3.

Sera necesario recalcular los parametros de disefio de los engranajes para determinar las
dimensiones de didmetros primitivos de tornillo y corona que nos permitiran hacer el
calculo a desgaste.
M =6
Conservando u=52 obtendremos los nuevos parametros de disefio del reductor:
Modulo axial (M,4):
M, = Mgy = 6 [mm]

Médulo normal (M,,):

n

= m => M, = 6% cos(5) = 5,977 [mm]

a
Paso normal (P,):
Py
M, = — => P, = 5,977 * = 18,78 [mm]

Paso helicoidal (P,):
P.=n+xM, => P.=m+*6=18.85[mm]

Paso helicoidal (Py):

T * 360
P, = (m*Dy)/tg(5) => Py =
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Paso axial (P,):

18,78
Pn = Pa * COS (,u) => Pa = m = 18,85 [mm]

Avance (L):
L=P,*z, =>L=1885x1= 18,85 [mm]
Diametro primitivo de tornillo sin fin (dy):

18,85
= === ~ 9
> dyy =+ tan(s) 68,58 [mm] = 69 [mm]

tan(u) = p—
pl

Diametro primitivo de la corona (D,,):
Dpz = MCZ * Zz => Dpz =660 =360 [mm]

Podremos ahora calcular b, como:

d0.875 214 50.875
= = =— = = 4061
b, 57 > b, 27 0,6
D,,+d 360 + 69
d=—L2 Pl g="""""~— 2145 [mm]

2 2

Las velocidades se ven a su vez modificadas:
Velocidades generadas en el tornillo.

Velocidad tangencial (v44):
s s m
Ve = My (%) *dpy => vy = 1440 * (%) £ 0.069 = 5,202 [?]
Velocidad axial (v,1):
m
Vg1 = Vg * tan(u) => vy = 5,202 * tan(5) = 0,4551 [?]
Velocidad de deslizamiento (v 4):
m
v_dl =v_tl/cos(u) => v_dl =5,202/cos(5) = 5,222 [?]

Las velocidades en la corona se relaciéon con las velocidades en el tornillo del siguiente
modo:
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‘M
Vi1 = Vg2 => Vg = 5,202 -

%)

M
Ual = vtz => Utz = 0,4551 -

%]

M
Va1 = Vg2 => Vaz = 5,222 —

2.4.2.2 Momento corregido

Comprobaremos de nuevo si con el médulo circunferencial es capaz de transmitir sin que
se produzca fallo el momento necesario para elevar la cabina.

Podemos expresar la fuerza tangencial generada en la corona segtn la expresion:
T, =b,* Py *C
Donde:
b, = 40,61
P, =M. *m => P., =6 +m = 18,85 [mm]

La velocidad v;, se mantiene por debajo de 15 [m/s] por lo que la constante C mantiene
su valor de:

N
C =10,0 [—]
mm?2

Con todo podremos obtener T, como:
Ty =b.*P.pxC => T, =40,61 18,8510 = 7654,98 [N]

El momento generado en la corona:

Dy, 360
My =T, * (—> => My, = 7654,98 * ( >

’ ) = 1377,9 [Nm]

2.4.2.3 Momento real

Eliminando los factores de correccion, teniendo en cuenta que el factor de esfuerzos
dindmicos se modifica en médulo, no en expresion, al modificarse las velocidades en la
corona.

m
vy = 0,4551 %60 = 27,306 [%]
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V)" 27,306)"
) _ 1+( )

fa=1+t—2-=> fa= 23 - 1122
Al no variar la maquina accionada f; no varia tampoco:
fs = 1,25
Con lo que:
Mrp = M, = Mize _ = _B779 982,46 [Nm]
fi * fa 1,122 % 1,25

982,46 [Nm] > 952.1 [Nm] Por lo que se consigue con el médulo dado el par necesario
para elevar la cabina sin que se produzca fallo a desgaste.

2.5 Rendimiento del reductor

A partir de las velocidades calculadas anteriormente podremos obtener el rendimiento
real del reductor.

M-
Vi1 = Vg2 => Va2 = 5,202 —

%)

“MA
Vg1 = Vg2 => Vi = 0,4551 —

%)

M
Vg1 = Vg2 => Vaz = 5,222 —

Tomando la figura 13, que como hemos dicho relaciona la velocidad de deslizamiento (v;
en la grafica) con el coeficiente de rozamiento (u en la grafica) para engranes entre
tornillos sin fin de acero pulido y endurecido superficialmente y coronas de bronce al
fésforo, para un angulo de presion a_n de 20°.

Determinaremos el valor del coeficiente de rozamiento:
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Figura 5. Coeficiente de rozamiento (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997)

El coeficiente de rozamiento se relaciona con la ecuacion del rendimiento a partir del
angulo ¢ de la siguiente forma:

tan() = col;r(tz )

Donde a,, es el angulo de presién, 202 en nuestro caso.

0.025
cos(20)

tan(p) = = 0.02666 => ¢ = 1,5239°

El rendimiento se calculara como:

_ tan(p) - B tan(5)
g = tan(u+ ¢) g = tan(5 + 1,5239)

= 0,765 => 76,5%
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2.6 Calculo térmico

Para realizar el calculo térmico del reductor compararemos el calor disipado a una
temperatura maxima, denominado K, con la pérdida de potencia en el reductor. Con ellos
nos aseguraremos de que el reductor sera capaz de disipar toda la potencia que se genera
en él y, por tanto, que no se sobrecaliente.

K > P,

2.6.1 Pérdida de potencia

Comenzaremos calculando la pérdida de potencia, que se obtendra a partir de la eficiencia
del reductor y las potencias generadas en los ejes de la corona y el tornillo sin fin.

Momento en la corona:
M, = 952.1 [Nm]

Momento en el tornillo sin fin:

M, = M => M, = 9521 _ 20,74 [Nm]
P ien, P T60x0765 <l
Y con ellos las potencias:
p = Mrrma e p 952,1+ 23,873 _ 2,938 [CV]
279550%n2 ~ ?7 9550%0.92
M, xn, 20,74 * 1440
pp=—">t — = = = 3.861[CV]

= => -
9550 * n? 1™ 9550 %0.92
La pérdida de potencia se calcara como:

P,=P,—P,=> P,= 3.861—2.938 = 0,923 [CV]

2.6.2 Calor disipado

El calor disipado por el reductor queda definido por la expresion:
K=A40+S+k

Donde A8 es el incremento de temperatura [2K], es decir, la diferencia entre la
temperatura maxima admisible en la superficie exterior de la transmisiéon (8;) y la
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temperatura ambiente (6,). La temperatura maxima admisible en la superficie exterior de
la transmisién viene definida por el aceite lubricante.

Su expresidén de calculo sera:

9L - Ga
46 = ( . ) —15
1.03 + 0.01 * (0.1 x ny) ¥

La temperatura ambiente la obtendremos a partir del clima de referencia de la zona
climatica a la que pertenece Zaragoza segun el Coédigo Técnico de la Edificaciéon (CTE)

Tabla 9. Documento Basico HE Ahorro de Energfa. (Ministerio de Fomento (Espafia), 2019)

Altthd sobre ol nivel dal mar (h)

IPravincia

[ b e
[dicantsiAlacant B | C3 | 03
Idmesria A | B2 | B3 | [=] | [vE]
[ by Al ] [ Ei

& 0z I o I El

[Caceres [#] K] | E1
[Cadiz A3 I B3 [ ca c2 [ 0z
[Cantabria C1 I D1 I E1l
[CasislioniCasielks Bl | C3 [ D3 ] o2 | Ei
|Ceuta Bl

[Ciudad Real [ [Ca] 03

ICardoba B4 I [ [ 03

[Comfia, A 5] I [}

[Cuenca O3 | 02 | =]
[Gipurioa O | E1

|Girona [o] | o2 | El

[Granada Al B4 I C4 [ c3 | 7] Ei|
|Suadalajara 03 | D!l E1
[Hueiva 3

c3
Huesca (=] | 03 | 02 | Ei
I Bd | [&]
Ledin El
[ieida T3 5E] I El
Lugo [5]] | E1

rid ca | D3 [o2] E1
Malaga AS | B3 | C3 | o3
la Al

Murcia BT | (] I 03
[Havarm C2 | 02

[Ourense C3 [ c2 ] D2 ] E1i
|Palencia o1 | E1l

Palmas, Las al | AZ | [:F] | [

0z [_El

451 |50 (551 | 04| 851 |7

5

'IHI“
m |m| m

TEQ | 400|450
m |m|m

IProvincia 55. E-l:H:I
m | m

(500
m

[Tamagona B3 | (=] o3
[Tenus [] [c2 7] I El
[Taleda C4 D3
[V alencia’aléncia B3 ] 3 02 ] E1
\alladolid o2 | E1
[Famara D2
[Faragaza L] | x|
&1 904|191 | 201 |259 | 304 (351 [401 75|80 |B51 901 951 10091851251
esa| rea75a[z00
m|m|m|m|m)|m|m
De donde podemos observar que Zaragoza ciudad, situada a 243 m sobre el nivel del mar,
pertenece a la zona climatica D3.

ER-4
g
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Empleando el archivo de datos de las zona climatica D3, podremos determinar la
temperatura seca maxima en grados centigrados en un afio tipo para esa zona, que serd la
que tomaremos como temperatura ambiente para el calculo térmico del reductor por ser
la situaciéon mas desfavorable.

0, = 37 [°C]

El aceite de transmisién debe seleccionarse segin la temperatura ambiente de trabajo de
la transmisidn, la siguiente tabla orientativa proporcionada por la Asociacién Americana
de Engranajes (AGMA) nos determina el grado SAE del aceite lubricante a emplear en
funciéon de dicha temperatura ambiente y las caracteristicas de la transmisiéon para
engranajes sin-fin corona.

Tabla 10. Lubricantes segiin temperatura ambiente (Serrano Nicolas, 2013)

Lubricantes para engranajes de sin-fin y corona

Temperatura ambiente en grados centigrados
Casos
de-18a4 de 5a 32 de 33a49
Trabajo 1n.term1ten_te para SAE 50 SAE 50 SAE 70
cualquier velocidad

Tra_bajg continuo y veloc1daq de SAE 70 SAE 70 SAE 80
sin-fin menor de 600 r/min

Tra_baJQ continuo y Veloc1dafi de SAE 70 SAE 140 SAE 140
sin-fin mayor de 600 r/min

Puesto que nuestro reductor trabajara de forma intermitente a una temperatura ambiente
de 379C, el grado del aceite lubricante sera SAE 70

Para la graduacion SAE los aceites se evalian hasta una temperatura de 100 2C, que sera la
que tomaremos como temperatura maxima admisible del aceite.

Con ello:
6, = 100 [°C]

El incremento de temperatura sera por tanto:

Ae—( 100 = 37 ) 1.5 = 53.28 [%k
~ \1.03 4 0.01 * (0.1 * 1440)* 5 = 53.28 [%K]
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La superficie exterior S la calcularemos con la siguiente expresion:
§ =9 %107(=5) *d"®>
Donde d es la distancia entre centros calculada previamente:

D, +d 360 + 69
=P2_Pl_5 g

d= > 5 = 214,5 [mm]

Con lo que S queda:

$=9%107°%214.58 = 1.8509 [m2]

El coeficiente de transferencia de calor (k), tomara diferentes expresiones dependiendo
del ritmo de trabajo y ventilacién del reductor. En nuestro caso tendremos un ritmo de

trabajo bajo y ventilador, con lo que la expresién del coeficiente k sera la siguiente:

N4\ 075
— -3 1
k=6.6%10 *(1+0.4*(60) >
Siendo n_1 la velocidad de giro del tornillo en rpm, el coeficiente k sera:

1440
60

0.75
k=66x10"3x (1 + 0.4 = ( ) > = 0.03523 [K] *m2 x°C~ L x s71]

El calor disipado en el reductor sera:
K =53.28 % 1.8509 * 0.03523 = 3.474[KW]
Pasado a CV y comparando con la pérdida de potencia obtenemos:
K = 3.474 x 1.314 = 4.565 [CV]
K > P,=>4.565 > 0.923

Con lo que el reductor cumple térmicamente.
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Anexo V. Calculo de ejes
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1. Introducciéon

Este anexo tiene como objeto desarrollar los calculos necesarios para la obtencién de las
caracteristicas y parametros de disefio de los ejes la transmision del reductor del sistema
de elevacidn.

2. Calculo de ejes

Los ejes del reductor seran cilindros macizos de acero. El eje del tornillo sin fin estara
biapoyado (Miravete de Marco and Larrodé Pellicer, 1997), con el perfil del tornillo tallado
sobre el mismo eje. El eje de la corona contara con tres apoyos y albergara ademas a la
polea de traccién.

Calcularemos a continuacion el diametro minimo necesario de cada uno de los ejes del
reductor para asegurar que no se producira fallo.

2.1 Didmetro minimo de eje por deflexién maxima a torsion

Para el correcto funcionamiento del reductor es necesario que el eje transmita el par de
forma uniforme, con una deflexién (0) inferior a 0.25 [2/m] segin recomendacién de la
ASME.

Calcularemos a continuacién el didmetro minimo de cada eje para que se cumpla esta
condicidn.

2.1.1 Eje tornillo sin fin

El par en el tornillo sera:

9521 2074 (W]
P T 600,765 </ FLNm

La deflexién para un barra circular maciza se calcula como:

32 % M, * Ly
C omxdixG
Donde:

L, = 420 [mm]“Longitud del eje del tornillo sin fin’

G = 85000 [MPa]“modulo de cizalla para el acero”
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El didmetro minimo lo obtendremos para la & maxima, que pasada a radianes por metro
sera:

6 =0.25 (2 - n) 0.004363
= 0. x |—— | = .

360
Despejando d,, didmetro del eje del tornillo sin fin:

32« M, x L
o (i)

[ 32%x20740%420 \*
Tx0*G 1_< )

m x 0.004363 x 85000

d, = 22.12 [mm]

2.1.2 Eje corona

El par en el eje de la corona sera:
M, = 952.1 [Nm]
La deflexién para un barra circular maciza se calcula como:

32 % M, * L,
 omxdisG

Donde:
L, = 300 [mm]“Longitud del eje de la corona”
G = 85000 [MPa]“modulo de cizalla para el acero”

El didmetro minimo lo obtendremos para la  maxima, que pasada a radianes por metro
sera:

6 =0.25 (2 - n) 0.004363
= 0. ¥ | — | = .

360
Despejando d,, didametro del eje de la corona:

d 2:(.32*Mp*l'2)%
- T*x0*xG

32 %952100 = 300

do = % = 52.93
2 = (570.004363 = 85000 [mm]
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2.2 Diametro minimo de eje por resistencia estatica

Para el correcto funcionamiento de la transmisién los ejes deben de poder resistir los
esfuerzos generados sobre ellos, de forma que las tensiones en el punto mas desfavorable
no superen la tension maxima admisible.

2.2.1 Fuerzas

Comenzaremos calculando las fuerzas generadas en el tornillo sin fin y corona, por ser las
fuerzas que afectaran a los ejes. Siendo el eje 1 el eje en el que se situa el tornillo sin fin y
eje 2 el eje sobre el que se sitia la corona.

Las fuerzas en el tornillo sin fin:

My, * 2 20,74 *2
Ft1: d => Ft1:—

= 601,2 [N]
pl

B 601,2
"~ tan(5 + 1,5239)

tan(oy,)
sin(u) + tan(o) * cos(u))

A1=T_1/(tan (u+ $) => 4, = 5257 [N]

V1=Ft1*<

tan(20)
sin(5) + tan(1,5239) * cos(5)

V, = 601.2 *< > = 1925 [N]

Las fuerzas en la rueda:
F;, = Ay = 5257 [N]
Vy, =V; = 1925 [N]
A, = Fy = 601,2 [N]
Obtenidas las fuerzas, estudiaremos sobre cada eje las reacciones que se generan en sus

apoyos y sus diagramas de esfuerzos. Emplearemos para ello el programa MEFI, a
excepcion del diagrama de momentos torsores que realizaremos a mano.
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2.2.2 Eje tornillo sin fin

2.2.2.1 Reacciones

Determinaremos las reacciones generadas en los apoyos del eje del tornillo sin-fin,
teniendo en cuenta que sera el apoyo denominado 3 el que absorba la totalidad de los

esfuerzos axiales.
Ambos apoyos se encuentran a la misma distancia del contacto entre corona y tornillo.

L1 = LT = 420 [mm]
L1_3 = 340 [mm]
Ly_y = 210 [mm]
1 =di/2=69/2 =345 [mm]

F,; = 601,2 [N]
A, = 5257 [N]
V, = 1925 [N]
M, = A, 1, = 5257 * 34.5 = 181367 [Nmm]

Mostramos en la figura 1 la distribucidn de fuerzas, reacciones y momentos flectores sobre
el eje en el plano xy.

Mostramos en la figura 2 la distribucidn de fuerzas, reacciones y momentos flectores sobre
el eje en el plano xz.

Tanto en los esquemas de fuerzas como los diagramas las unidades empleadas son de N,
mm y Nmm.

I

y

257 T
> X

4

8 ) A
o L
v v

429.07 1495.9

rigura 1. Esquema ae ruerzas en plano xy ael eje torniio sin-rin

(Departamento de Estructuras y Construccidn de la Universidad Politécnica de Cartagena, 2017)
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601.2

%1 1 2 2 4;3 3 4\!/,)(

300.6 300.6

Figura 2. Esquema de fuerzas en plano xz del eje tornillo sin-fin

(Departamento de Estructuras y Construccidn de la Universidad Politécnica de Cartagena, 2017)

Las reacciones en el apoyo 1 son por tanto:

Rixy=20 [N]
Rly = 429.07 [N]
R,, = 300.6 [N]

Y las reacciones en el apoyo 3 son:
R;, = 5257 [N]

Rs, = 14959 [N]
Rs, = 300.6 [N]

2.2.2.2 Diagramas

figura 3. Diagrama de cortante eje tornillo sin fineny

(Departamento de Estructuras y Construccion de la Universidad Politécnica de Cartagena, 2017)

Figura 4. Diagrama momento flector eje tornillo sin fin eny

(Departamento de Estructuras y Construccién de la Universidad Politécnica de Cartagena, 2017)
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Figura 5. Diagrama compresién eje tornillo sin fin

(Departamento de Estructuras y Construccion de la Universidad Politécnica de Cartagena, 2017)

a1 3

OV

aig

201 201

Figura 6. Diagrama de cortante eje tornillo sin fin en z

(Departamento de Estructuras y Construccion de la Universidad Politécnica de Cartagena, 2017)

1y oy

5.11e4

Figura 7. Diagrama de momento flector eje tornillo sin fin en z

(Departamento de Estructuras y Construccidn de la Universidad Politécnica de Cartagena, 2017)

Figura 8. Diagrama de torsor eje tornillo sin fin
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2.2.2.3 Didmetro minimo segun calculo de resistencia estatico

De los diagramas de esfuerzos podemos ver que la seccién mas desfavorable se encuentra
en el punto 2, donde se produce el contacto entre tornillo sin-fin y corona.

A continuacién mostramos los valores en el punto:

vV, = 1500[ N ]
y mmz
M, = 254000 [Nmm]

N
N = 5260 [ 2]
mm

N
vz =301 [mmz]

M, = 51100 [Nmm]
M, = 20740 [Nmm]

En este punto calcularemos las tensiones que afectan a la seccion segtin el cddigo ASME y
determinaremos la tensién maxima en funcién del didmetro.

Hecho esto calcularemos la tension admisible siguiendo otra vez el c6digo ASME y con ello
despejaremos el didmetro minimo necesario para que no se produzca fallo.

La tension debida a flexion se expresa como:

MT * Cf
O'xf = Wf

Donde:
1% . N
M, = (Mi+ MZ)” => M, = (2540002 + 51100%)" = 259089 [%]

T d3

We =
f 32

Cr es un coeficiente de mayoramiento de los esfuerzos de flexion dependiente de como se

apliquen las cargas y el efecto dinamico del eje. En la siguiente tabla se muestran sus
valores.
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Tabla 1. Coeficientes del momento flector y torsor (Serrano Nicolas, 2013)

| COEFICIENTES DEL MOMENTO FLECTOR Y DEL MOMENTO |
| TORSOR ;

T ————
Tipo de carga [ Ce [ C ?

L  -—_—  — —

-

£jes estacionanos o flexion sin inversion
Carga aplicada graduaimente o constante [ 1,00 1.00
Carga splicada de forma repenting | de 1508200 de 1,502 200

e —————————————————————————— e e e

Ejes giratonos o flexién con inversién {

Carga aplicada graduaimente o constante 150 { 1,00
Carga repentina con chogue bgero de 1502200 de 1,008 1,50
Carga repentina con choque fuerte de200a300 de 1502300

En nuestro caso el eje presenta giros con inversién con cargas aplicadas con choque ligero,
lo que nos da un intervalo de Cr [1.5 - 2.00]. Para trabajar en la situacion mas desfavorable

tomaremos Cf=2.

Con lo que:
M, = C¢ 518178 * 32
G"f:Tf=> fozn*—d:f
La tension debida a compresion:
N x4 5260 * 4

Oxa = => Oxq =
T * d? T * d?

La tension debida al torsor:

M, * C;
Txy W
Donde:
Txd3
Wo =5

C; es un coeficiente de mayoramiento de los esfuerzos de flexion dependiente de como se
apliquen las cargas y el efecto dindmico del eje. En la tabla 14. se pueden ver sus valores.
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En nuestro caso el eje presenta giros con inversion con cargas aplicadas con choque ligero,
lo que nos da un intervalo de C; [1.00 - 1.50]. Para trabajar en la situacién mas
desfavorable tomaremos C; = 1.50.

Con lo que:

M+ Cp 20740%1,5% 16

Ty = > Ty =
o

T d3

La tensién maxima en la seccién estudiada es, por tanto:

2 %
Oxf + 0yq
o= (23 )

Obtenida la tensién maxima pasaremos a determinar la tensién admisible.

Tanto para el eje del tornillo como la corona se empleara acero F-123, con las condiciones
de resistencia a la rotura y limite de fluencia que se muestran a continuacidn.

Tabla 2. Propiedades de aceros. (Serrano Nicolas, 2013)

F-122 Acero al Cr-Ni duro 110-120 310-370 HB 38
F-123 Acero al Cr-Nl tenaz 90-110 280-300 HB 33
F-125 F-1250 Acero al Cr-Me tenaz 90-110 285-325 HB 33
F-126 Acero al Cr-Ni-Mo duro 120-140 352400 HB 43
F127 Acero al Cr-Ni-Mo tenaz 105-125 305-365 HB 38

N
Ry, = 900 _mmz]

N
Ogam = 330 [mmz]

El Cédigo ASME determina que la tensién admisible para secciones sin chaveta, ya que el
tornillo sin-fin est4 tallado sobre el eje, debe ser el valor minimo de las siguientes
expresiones:
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N
Taam = 0.3 * 04qm => Taam = 0.3 %330 = 99 [ ]

Toam = 018 * R, => Ty = 0.18+900 = 162 [

Con lo que la tao admisible serd de 99 [N/mm*2]

El didmetro minimo sera aquel que cumpla que 7 4;;, = Tmax POT tanto:

%
2
Oxf + Oxq
Tadm = Tmax = (((T) ) + T326y>

Sustituyendo y despejando:

d; = 30.27 [mm]

2.2.3 Eje corona

2.2.3.1 Reacciones

Determinaremos las reacciones generadas en los apoyos del eje de la corona, teniendo en
cuenta que sera el apoyo denominado 3, el que absorba la totalidad de los esfuerzos
axiales.

Ambos apoyos se encuentran a la misma distancia del contacto entre corona y tornillo.

L, = Ly = 300 [mm]
Li_3 = 170 [mm]
Ls_, = 130 [mm]
r, = dy/2 = 360/2 = 180 [mm]

Fuerzas derivadas de la transmision sin-fin corona:
V, = 1925 [N]
A, = 601,2 [N]
M, =A; *xr; = 601.2* 180 = 108216 [Nmm]

Fuerzas derivadas de la polea de traccion:

T, = (600 + 450) * 9.8 + 24.48 x 9.8 = 10529.904 [N]
T, = (827 + 24.48) 9.8 = 8344.504 [N]
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Mostramos en la figura 9 la distribucidn de fuerzas, reacciones y momentos flectores sobre
el eje en el plano xy.

Mostramos en la figura 10 la distribucién de fuerzas, reacciones y momentos flectores
sobre el eje en el plano xz.

Tanto en los esquemas de fuerzas como los diagramas las unidades empleadas son de N,
mm y Nmm.

Figura 9. Esquema de fuerzas del eje de la corona en el plano xy

(Departamento de Estructuras y Construccién de la Universidad Politécnica de Cartagena, 2017)

Figura 10. Esquema de fuerzas del eje de la corona en el plano xz

(Departamento de Estructuras y Construccidn de la Universidad Politécnica de Cartagena, 2017)

Las reacciones en el apoyo 1 son por tanto:

Y las reacciones en el apoyo 3 son:

Ry = 601.2 [N]
Rs, = 16066 [N]
Ry, = 3159.3 [N]

—_—
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Y las reacciones en el apoyo 5 son:

2.2.3.2 Diagramas

Figura 11. Diagrama de cortante en y
(Departamento de Estructuras y Construccion de la Universidad Politécnica de Cartagena, 2017)

Figura 12. Diagrama de momento flector en y
(Departamento de Estructuras y Construccidn de la Universidad Politécnica de Cartagena, 2017)

Figura 13. Diagrama de compresién
(Departamento de Estructuras y Construccidn de la Universidad Politécnica de Cartagena, 2017)
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Figura 14. Diagrama de cortante en z

(Departamento de Estructuras y Construccidn de la Universidad Politécnica de Cartagena, 2017)

Figura 15. Diagrama de momento flector en z

(Departamento de Estructuras y Construcciéon de la Universidad Politécnica de Cartagena, 2017)

952100 952100

Figura 16. Diagrama de momento torsor

2.2.3.3 Didmetro minimo segun calculo de resistencia estatico

De los diagramas de esfuerzos podemos ver que la seccién mas desfavorable se encuentra
en el punto 4, donde se encuentra situada la polea de traccidn.

A continuacién mostramos los valores en el punto:
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N
v, = 11800 [ ]

mm?
M,, = 692000 [Nmm]
N
ool
mm
N
V. =186 [mmz]

M, = 18100 [Nmm]
M, = 952100 [Nmm]

Repetiremos el proceso de calculo realizado sobre el eje del tornillo sin-fin, calculando las
tensiones que afectan a la seccién segun el cédigo ASME y determinando la tensién
maxima en funcién del didmetro.

La tension debida a flexién se expresa como:

MT * Cf
fo = Wf

Donde:
v, N
M, = (M +MZ)" => M, = (692000% + 18100%)* = 692236.672 [ﬁ]

W _mxd;
UKV

En nuestro caso el eje presenta giros con inversion con cargas aplicadas con choque ligero,
lo que nos da un intervalo de C [1.5 - 2.00]. Para trabajar en la situacion mas desfavorable

tomaremos Cf = 2.

Con lo que:

M, * C¢ 692236.672 % 2 * 32
O-xf = Wf => O-xf =

T d3

La tension debida al torsor:

M, * C;
T
Xy VI/O
Donde:
w oo d3
°7 16
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En nuestro caso el eje presenta giros con inversion con cargas aplicadas con choque ligero,
lo que nos da un intervalo de C; [1.00 - 1.50]. Para trabajar en la situacién mas
desfavorable tomaremos C; = 1.50.

Con lo que:

M, * C, 952100 = 1,5 * 16
Ty = => Ty =

3
T * d;
La tensiéon maxima en la seccién estudiada es, por tanto:

o 2
Tmax = ((%f) + T%y)l\(l/z)

El material sera el mismo que para el eje del tornillo sin-fin, F-123.

N
Rm =900 [mmz]

N
Ogam = 330 [mmz]

Sin embargo, en este caso la seccion presenta una chaveta. El C6digo ASME determina que
la tensidon admisible para secciones con chaveta, debe ser el valor minimo de las siguientes
expresiones:

N
Taam = 0.23 * 04qm => Tagam = 0.23 %330 = 759 [mmz]

N
Taam = 0.14 * Ry => Tggm = 0.14 %900 = 126 [mmz]

Con lo que la tao admisible sera de 75.9 [N/mm"2]

El didmetro minimo sera aquel que cumpla que 7,4, = Tymqx POT tanto:

Yo

- 2
sigma
ta0ggm = tAOmay = <(_g 5 xf) + tao,%y>

Sustituyendo y despejando:

d, = 51.1 [mm]
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2.2.3 Seleccion de didmetros

En vista de los resultados obtenidos de didmetro, vemos que el didmetro minimo
necesario en el eje del tornillo sin-fin quedara definido por los esfuerzos estaticos a los
que estd sometido, mientras que el de la corona lo definira el limite de deflexién admisible
generado por el momento torsor. Es decir:

dimin = 30.27 [mm]
dymin = 51.1 [mm]

Siguiendo la serie de didmetros definidos por la norma UNE 18018 que se muestra a
continuacion, escogeremos los mas cercanos a los didmetros minimos obtenidos.

Tabla 3. UNE 18018 - Serie de diAmetros en mm
(CTN 18 - TRANSMISIONES RODAMIENTOS Y ENGRANAJES, 1952)

25 55 110 220 340 460
30 ) 125 240 340 480
35 70 140 . 260 380 500
40 80 160 280 400
45 90 180 300 420
50 100 200 320 440

d, = 40 [mm]

d, = 55 [mm]

2.2.4 Chavetas

A falta de acceso a la legislacion que rige las chavetas en ejes, estas se han aproximado
segtin la UNE 17102 (CTN 17 - ELEMENTOS DE FIJACION, 1967), donde se nos indica que
para didmetros de eje de entre 85 y 95 [mm] empleemos chavetas 25x14. Con 9 [mm] en
el cubo del eje y 5.4 [mm] en el de la pieza a unir.

La longitud minima necesaria para que no se produzca fallo se muestra a continuacion.

Para corona:

L =(952100/90)/(9 * 75.9) => L = 15.5 [mm] “Sobre eje”
L =(952100/90)/(5.4*170) => L = 11.5 [mm] “Sobre corona”
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Para polea traccion:

L =(952100/90)/(9 * 75.9) => L = 15.5 [mm] “Sobre eje”
L =(952100/90)/(5.4 % 114) => L = 17.2 [mm] “Sobre polea”

Las chavetas se han escogido 25x14x40 para corona y 25x14x135 para polea.

2.2.5 Comprobacién numérica de resistencia a fatiga

Emplearemos el modelo de fallo a fatiga de Vida Total para asegurar que con los didmetros
seleccionados no se produce fallo a fatiga en un periodo inferior a la vida deseada para los
ejes. Empleando el método analitico de aproximacién logaritmico-logaritmico.

2.2.5.1 Ciclos de vida a fatiga

Observando las caracteristicas del ascensor Schindler 3300, similar a nuestro ascensor,
hemos determinado un ciclo de vida o vida 1til de 15 afios.

Tabla 4. Caracteristicas ascensor Schindler 3300 (Schindler, 2017)

Cifras clave
. T
Capacidad 400 a 1.125 kg. 5-15 pasajeros Unidad representativa
Recorrido Méax. 75 m., max. 20 paradas Vida util para ACV 15 anos**

400 kg, 535 kg, 625 kg, 675 kg,

Unembarque* o) 10 900kg 1.000kg, 1.125kg  <arga (Kg) 535
Velocidad (m/s 1,0
Doble embarque 535 kq, 625 kg, 675 kg, 800 kg, (mfs) 5
900 kg, 1.000 kg, 1.125 kg Reconido (m) 12
Ancho de puerta* 800 a 900 X
e = i Paradas / accesos 51
Al de brasa® 2.000 mm, 2.100 mm, 2.300 mm,
P (para 675y 1.125 kg) Ancho/Profundidad/Altura de la cabina 1.050/1.300/2.139
Sistema de Maquina ecolégica sin reductor, Ancho/Profundidad/Altura de la puerta 800/2.000
traccion variacion de frecuencia o - -
Operacion dias/ano 365
Velocidad G 1,0
MMR y MRL Categoria de uso*** 2
Botoneras Pulsadores mecanicos, maniobra Datos consolidados de ACV 1999 y 2013

colectiva en bajada y colectiva selectiva
2 series de diferentes estilos y 3 lineas  Instalacion en Milan, [talia.
de decoracion u opcion Libertd

Interior

Teniendo en cuenta un nivel de trabajo de 365 dias/afio y situdndonos en la situaciéon mas
desfavorable, que no llegard a cumplirse, de que trabaje 24 h/dia, el numero de horas de
funcionamiento sera:

L_h =15 %365 * 24 = 131400 [horas de funcionamiento]

L= (L_h*nx*60)/10"6 “Vida nominal basica en millones de revoluciones”
L = (131400 * 1440 = 60)/10"6 = 11352.96 [millones de revoluciones]

Por ser un eje giratorio el nimero de revoluciones equivale al nimero de ciclos de vida a
fatiga.
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2.2.5.2 Tensi6n en punto mas desfavorable

La tensién en el punto mas desfavorable de cada uno de los ejes dependera de los
didmetros seleccionados segliin las ecuaciones obtenidas en el apartado 2.2.2.2.3 y
2.2.2.3.3.

En el caso del tornillo sin fin, debido a la presencia de tensiones de compresion, la tension
media no es exactamente 0, sin embargo debido a su pequefio valor en comparacién con la
tension generada por la flexion y a que al ser una tensién de compresién produce un efecto
de aumento de la vida a fatiga, hemos decidido despreciarla y tomar g,,, = 0

Para el eje del tornillo sin fin las tensiones debidas al momento flector, compresion y
momento torsor:

M, * Cf 259089 * 2 * 32
Oxf = W, => Oy = 407 = 82.47 [MPa]
N x4 5260 * 4
Oxq = T[*—d% => Oxq = W = 4.186 [MPa]
_Mt*Ct*16_ _20740*1,5*16_24757 MP
TR O T [MPa]

Con lo que la tension en el punto mas desfavorable sera:

Ya

_ 82.47 + 4.186\° )
sigma, = Tpmay = (f) + 2.4757 = 43.4 [MPa]

Para el eje de la corona las tensiones debidas al momento flector y momento torsor:

MG _ 692236.672+2x32 84.76 [MP
Oxf = W, => Oy = 553 = 84.76 [MPa]
M, * C; 952100 1,5% 16
‘[xy = VVO = ‘[xy = - 553 = 437176 [Mpa]

Con lo que la tensidén en el punto mas desfavorable sera:

_ 84.76\>
sigmag = Tmax = ((T) + 43.71762)" (%) = 60.89 [MPa]
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2.2.5.3 Factores correctores

Los factores correctores (Canalis and Maldn, 2019) contabilizan las derivaciones externas
a las que se ven afectados los elementos reales de las maquinas respecto de las probetas
sobre las que se realizan los ensayos. Estos se aplicardn sobre los limites de fatiga

calculados mas adelante para conseguir resultados representativos de la realidad.

2.2.5.3.1 Factor de superficie (Ka)

Contabiliza el efecto del acabado superficial sobre la resistencia a la fatiga, se rige por la

ecuacion:

k, = a=*RE,

Tabla 5. Factor K_a. (Canalis and Malén, 2019)

Para ejes rectificados:

Con lo que:

a= 1.58
b = —-0.085

k, = 1.58 90070985 => K q = 0.8862

2.2.5.3.2 Factor de tamafio (Kb)

Contabiliza el efecto del tamafio de la pieza sobre la resistencia a la fatiga, a mayor tamafo
mas alta es la probabilidad de que exista un defecto en esta.

Para piezas circulares sometidas a flexion y torsién giratoria
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Tabla 6. K_b. (Canalis and Malén, 2019)
K, =1 sid, <8mm(0.3in)
K, =1189,""" s8mm<d, <250mm
(K, =0.869d,"" si03m<d, <10in)

K, =06, sid,>250mm(10in),
En el eje 1, tornillo sin fin, el diAmetro d_e = d_1= 40 [mm], con lo que:
K, = 1.189 x 4079997 = 0.8313
En el eje 2, corona, el diametro d_e = d_2= 55 [mm], con lo que:

K, = 1.189 x 5579097 = 0.8061

2.2.5.3.3 Factor de confiabilidad (Kc)

Aumenta la probabilidad de que la resistencia real de la pieza sea al menos igual al valor
corregido, se rige por datos experimentales.

Tabla 7. Valores del coeficiente de confiabilidad (Canalis and Malén, 2019)

Confiabilidad (%) 50 90 99 999 [ 99.99 | 99.999
K. 1 0897 | 0814 | 0.753 | 0.702 | 0.659

Tomaremos la confiabilidad mas alta posible, ya que un fallo en los ejes supone una averia
importante y queremos asegurarnos de que el ascensor cumpla con el ciclo de vida
establecido.

K ¢ = 0.659

2.2.5.3.4 Factor de temperatura (Kd)

Contabiliza los efectos de la temperatura sobre la resistencia a la fatiga. Para temperaturas
de trabajo inferiores a 450 2C K_d es igual a 1 (Canalis and Maldn, 2019)

Kd=1

2.2.5.3.5 Factor de carga (Kcar)

Contabiliza el efecto que el tipo de carga al que estd sometida la pieza afecta a la
resistencia a fatiga.
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En el caso del eje del tornillo sin fin, los efectos derivados del momento torsor son de
orden inferior a la flexién por lo que el tipo de carga principal ser4 la flexion.

K _carl = 1 (Canalis and Malon,2019)

En el caso del eje de la corona los efectos de flexion y torsion son del mismo orden, por lo
que tendremos en cuenta la torsién como carga principal.

K_car = 0.577 (Canalis and Malén,2019)

2.2.5.3.6 Factor de concentradores de esfuerzos (Kf)

Contabiliza el efecto que los concentradores de esfuerzos tienen sobre la resistencia a la
fatiga.

El eje del tornillo sin fin no presenta concentrador de esfuerzos ya que el tornillo ha sido
tallado directamente sobre el eje, con lo que K_f = 1 (Canalis and Malén, 2019)

El eje de la corona presenta un concentrador de esfuerzos en forma de chavetero de perfil.

Tabla 8. Valores del factor K_f en chaveteros. (Canalis and Malén, 2019)

K,
Clice 36 thavatore Recocido, dureza Endurecido, dureza
menor que 200 HB mavor que 200 HB
Flexion Torsion Flexion Torsion
Perfil 1.6 13 20 16
Patin 13 13 16 1.6

El acero empleado en los ejes es el F-123 con dureza de 280-300 HB, los esfuerzos son
tanto de torsién como de flexion por lo que tomaremos el mas restrictivo.

Kf =2

2.2.5.4 Limites de fatiga

2.2.5.4.1 Limite de fatiga §_e

S_e’ es el limite de fatiga de una probeta en un ensayo a vida alta (1076 ciclos), que puede
aproximarse para Rm < 1400 MPa como:

S, =05%R, => S = 05900 = 450 [MPa]

Sobre él aplicaremos los factores correctores calculados anteriormente:
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Se'*Ka*Kb*Kc*Kd*Kcar

S =
e Kf

Para el eje del tornillo sin fin:
S el = (450 % 0.8862 % 0.8313 % 0.659 x 1% 1)/1 = 218.5 [MPa]
Para el eje de la corona:

S_e2 = (450 % 0.8862 * 0.8061 * 0.659 * 1 x 0.577)/2 = 61.12 [MPa]

7.7.4.3.2 Limite de fatiga Sf. 10°3

La tension Sf_1073’ es la tensién de fatiga de la probeta a 1000 ciclos, que puede obtenerse
como:

Sf_10"3 = 09xR_m => Sf_10"3 = 0.9%900 = 810 [MPa]

Aplicando los factores correctores obtendremos el limite de fatiga de los ejes a 10”3 ciclos,
Sf 1073_1y Sf_ 1073_2, sabiendo que para 10”3 ciclos K_a=K_b=1.

Para el eje del tornillo sin fin:
Sf_10"3.1=(810*1%1%0.659+1%1)/1 = 533.8[MPa]
Para el eje de la corona:

Sf_1073.2 = (810 * 1 * 1 % 0.659 * 1 % 0.577)/2 = 154 [MPa]

2.2.5.5 Comprobacion de resistencia a fatiga
La ecuacidén que regira la curva S-N de nuestros ejes sera de la forma:
. B
sigma, = A * (Nf)

Donde N_f seran los ciclos a los que se produce fallo segin la tensiéon que soportan las
piezas. El exponente B se calculara a partir del logaritmo en base 10 de S_e y S 1073 y la
constante A a partir de 10 de S_e y Sf_ 103.

Para el eje del tornillo sin fin:

A1=S5f10"3_1"2/S el => A_1= 533.8"2 /2185 = 1304 [MPa]

B_1 = (log10(S_e1/Sf_1073_1))/3 => (log10(218.5/533.8))/3 = —0,1293
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Para el eje de la corona:
A2 =5f10"32"2/S e2 => A2 = 154"2/63.03 = 388 [MPa]
B_2 = (log10(S_e2/Sf_10"3_2))/3 => B_2 = (log10(61.12 /154))/3 = —0,1338

Calculando sobre el punto mas desfavorable, el nimero de ciclos de vida antes de que se
produzca fallo sera:

Para el eje del tornillo sin fin:

sigmaa1 = Aq * (Nfl)f => 43.4 = 1304 * (Nfl)—0,1293

Nf_1=2,680el1 [ciclos]

Para el eje de la corona:

sigmag; = Ay * (Nfz)j => 60.89 = 388 * (Nfz)—0.1338

N_f2 =1.0281e6 [ciclos]

En el caso del eje del tornillo sin fin se cumple la condicion de 2,680e11 > 1.135296e10
[ciclos], por lo que el eje no presenta fallo a fatiga para la vida deseada.

En el caso del eje de la corona vemos que 1.028e6 < 1.135296e10 por lo que si se produce

fallo a fatiga antes de cumplir con la vida deseada. Sera necesario aumentar el didmetro
del eje para evitarlo.

2.2.5.6 Correccion de didmetro del eje de la corona

Para asegurar el cumplimiento de la vida a fatiga por parte del eje de la corona se han
realizado iteraciones con distintos valores normalizados de didmetro. Consiguiéndose la
vida deseada para un diametro de 90 mm como se vera a continuacion.

Las tensiones debidas al momento flector y momento torsor:

M, * C¢ 506233.78 * 2 * 32

Oxf = Wf => Oxf = %903 = 19.34 [MPa]
M; * C; 952100 * 1,5 * 16

Tyy = W => Tyy = —90° = 9.977 [MPa]

Con lo que la tensidén en el punto mas desfavorable sera:
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, 19.34\? 5
sigma, = Tmax = ((T) +9.977°)*(%2) = 13.9 [MPal]

Los factores correctores se mantienen constantes a excepciéon de K b2 que deberemos
recalcularlo.

K, = 1.189 % 9079097 = (.7685
Los limites de fatiga se mantienen constantes a excepcion de S_e2 que recalcularemos.
S_e2 = (450 % 0.8862 * 0.7685 * 0.659 * 1 x 0.577)/2 = 58.27 [MPa]
Los términos A_2 y B_2 se modifican a su vez.
A_2 = 154"2/58.27 = 407 [MPa]
B_2 = (log10(58.27 /154))/3 = —0,1407

Con lo que el ndmero de ciclos antes de que se produzca rotura a fatiga sera:

12.23 = 407 « (N,)

N_f2 = 6.57e10 [ciclos]

Se cumple la condicién de 6.57e10 > 1.135296e10 [ciclos], por lo que el eje no presenta
fallo a fatiga para la vida deseada.

El diametro del eje de la corona ser3, por tanto:

d_2 =90 [mm]

2.2.7 Tension maxima

Para poder llevar a cabo la comparacion de tensiones entre el estudio analitico y el
numérico, procederemos a calcular las tensiones maximas, las dadas en los puntos mas
desfavorables, tanto por la teoria de cortante como por Von Mises, siguiendo el codigo
ASME.

Para el eje del tornillo sin fin las tensiones debidas al momento flector, compresion y
momento torsor:

M, * C¢ 59089 * 2 x 32
Ixf = We = Oxf = m* 403

= 82.47 [MPa]
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_N=x4 _ 5260 * 4

Oxq = T[*—d% => Oyq = W == 4.186 [MPa]

_MrCox16_ 2074051516
R R T A

Txy

Con lo que la tension en el punto mas desfavorable segiin cortante sera:

Ya

_ 82.47 + 4.186\>
sigmag, = Tmax = (#) + 2.4757% ) = 43.4[MPa]

Y segun Von Mises:

sigmag, = Mg = ((82.47 + 4.186)% + 3 % 2.4757%)% = 86.76 [MPa]

Para el eje de la corona las tensiones debidas al momento flector y momento torsor:

M, * Cf 692236.672 * 2 * 32
Oxf = w; => Oy5 = 2903 = 19.35 [MPa]
M+ G —952100*1'5*16—998 VP
Txy_To_ tay = T %903 = 9.98 [MPa]
Con lo que la tensién en el punto mas desfavorable sera:
, 19.35\2
sigmag = Tmax = (<T) +9.982)" (%) = 13.9 [MPq]

Y Von Mises:

sigma, = Tmar = ((19.35)? + 3 % 9.98%)" (%) = 25.95 [MPa]

2.2.6 Coeficiente de seguridad

Para el calculo del coeficiente de seguridad se empleara la teoria de cortante maximo.

Para el eje del tornillo sin fin:
Csy =sigma /(2 * Typgx ) =330/(2+43.4) => (Cs; = 3.8
Para el eje de la corona:

Cs, =sigma /(2 * Ty ) =330/(2%13.9) => Cs, = 11.87
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Anexo VI. Seleccidn de rodamientos
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1. Introducciéon

El objeto de este anexo serd la seleccion de los rodamientos sobre los que irdan apoyados
los ejes del reductor.

2. Seleccion de rodamientos

Para realizar la selecciéon de rodamientos estudiaremos las reacciones generadas en los
apoyos, por ser las que tendran que soportar los rodamientos. La magnitud de estas
fuerzas nos permitira decidir el tipo de rodamiento mas adecuado en cada caso, a partir de
la siguiente tabla de caracteristicas.

Tabla 1. Caracteristicas segin tipo de rodamientos (SKF, 2015a)

Bulluniity of rolleng bearngs Tor Industrial applicatans
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Tanto en el apoyo 1 del eje de la corona como en el 1 del eje del tornillo sin-fin se generan
Unicamente cargas radiales, por lo que necesitaremos un tipo de rodamiento con un buen
comportamiento frente a cargas radiales. Adema4s, al estar situado en un eje necesitaremos
que sea capaz de absorber un ligero grado de desalineaciones.

Por estos motivos, hemos seleccionado el rodamiento de bolas a rodadura (self-alightning
ball bearings).

Tanto en el apoyo 3 del eje del tornillo sin-fin como de la corona se generan cargas
radiales y axiales, siendo las segundas de elevada magnitud para el caso del tornillo sin-fin,
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por lo que necesitaremos un rodamiento que presente un buen comportamiento frente a
cargas axiales en ambos sentidos. Ademas, al estar situado en un eje necesitaremos que
sea capaz de absorber un ligero grado de desalineaciones.

Por estos motivos, hemos seleccionado el rodamiento de rodillos a rétula (Spherical roller
bearings).

En el apoyo 5 del eje del tornillo sin fin, a pesar de que sélo se generan cargas radiales
estas son de una magnitud lo suficientemente elevada como para que no puedan ser
soportadas por rodamientos de bolas a rodadura para el diametro de eje escogido. Ademas
sera necesario que los rodamientos puedan absorber un ligero grado de desalineaciones.
Es por ello que hemos determinado emplear rodamientos de rodillos a rétula (Spherical
roller bearings).

Sobre estas tipologias de rodamiento haremos la seleccién de los modelos especificos para
cada apoyo.

2.1 Eje tornillo sin-fin apoyo 1

Puesto que los rodamientos se encuentran en los ejes de un arbol de transmisién de
engranajes sera necesario mayorar las fuerzas generadas en los dientes, que mayorara a
su vez la magnitud de las reacciones en los apoyos. De este modo se contabilizaran los
esfuerzos adicionales generados por errores de paso, excentricidades, modo de trabajo de
la maquina, etc. Estos factores correctores sera: f, para esfuerzos derivados de los
engranajes y fj para esfuerzos derivados del tipo de maquina accionada.

Para engranajes de precision SKF nos recomienda emplear un f, entre 1.05y 1.1
Para maquinas de trabajo exento de choques un f;, entre 1.0 y 1.2

Tomaremos:

f, = 11
fb = 12

Con ello las fuerzas generadas en el tornillo quedan como:
Ay = 5257 % 1.1 % 1.2 = 6939.24 [N]
V; =1925% 1.1 * 1.2 = 2541 [N]
Fyy = 601,2 x1.1 1.2 = 793.584 [N]
Y las reacciones recalculadas empleando MEFI, en médulo:
Rix = O[N]

Ry, = 566.37 [N]
Ry, = 396.79 [N]
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Donde:

Fo,=Ri=0 [N]
“Fuerza axial sobre el rodamiento”

_ (p2 2 \%
F = (R, + R%,)
“Fuerza radial sobre el rodamiento”

E. = (566,37% + 396,79%)": = 691.5 [N]

Como hemos dicho el rodamiento sera de bolas a rodadura.

Puesto que los factores de calculo son necesarios para la obtencion de las cargas
equivalentes del rodamiento, tanto dindmica como estatica, y dependen del modelo
seleccionado, partiremos de los datos de didmetro de eje y velocidad de giro para escoger

el modelo y después comprobaremos si es adecuado a las condiciones de trabajo.

d, = 40 [mm]
ny = 1440 [rpm]

El rodamiento que hemos seleccionado es el siguiente:

Tabla 2. SKF - Caracteristicas rodamiento 1208 EKTN9 (SKF, no date)

Rodamiento de bolas a rodadura

. . Capacidad | Capacidad Velocidad Velocidad
Dimensiones de carga de carga . . . .,
- L . nominal de nominal Designacion
principales bésica bésica . L
S . referencia limite
dinamica estatica
d D B
C[kN Co[kN r/min r/min
am L mm | mm [kN] o[kN] [r/min] [r/min]
40 80 18 19.9 6.95 18000 11000 1208 EKTN9

Con unos factores de calculo de:

e=0.22
Y, = 2.9
YZ = 4‘5
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2.1.1 Comprobacién de Carga dindmica

La carga dindmica que debera ser capaz de soportar el rodamiento dependera de la vida
nominal que marquemos para él.

La obtendremos a partir de los valores orientativos ofrecidos por SKF para rodamientos
segln el tipo de maquinaria.

Tabla 3. Valores orientativos de la vida especificada de los diferentes tipos de maquinas (SKF, 2015)

Donde podemos observar que para ascensores se encuentra entre 8000 y 12000 horas de
funcionamiento. Supondremos que queremos una cantidad de horas de funcionamiento de
10000.

Ly, = 10000 [horas de funcionamiento]

L_Lh*n*60
- 106

L 10000 * 1440 * 60
- 106

= 864 [millones de revoluciones]

Con estos valores plantearemos la ecuaciéon de la carga dindmica equivalente del
rodamiento, P.
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Fa
Si—<e > P =Fr +Y1lFa
Fr
Fa
Si—>e > P =065Fr + Y2Fa
Fr
Puesto que la carga es puramente radial:
0 < 022 =>P = E. = 691.5[N]

La cantidad de horas de funcionamiento se relaciona con P y con C (Capacidad de carga
dindmica basica) a partir de la siguiente ecuacion:

C = 6586 [N]

Donde a es un coeficiente dependiente del tipo de rodamiento. Para rodamientos radiales
de bolas a=3.

Al ser C=152.7 < 19.9 [KN], el rodamiento cumple.

2.1.2 Comprobacién de Carga estatica
La carga estatica que soporta el rodamiento vendra definida por la siguiente expresion:
C,=5,*P,

Donde s, es el factor de seguridad estatica, cuyos valores orientativos se muestran a
continuacion:

Figura 1. Valores orientativos para el factor de seguridad estatica s, en rodamientos de bolas (Skf, 2015)
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Para un movimiento poco frecuente, con certeza alta y sin aceptaciéon de deformacion
permanente, vemos que s, = 2

P, es la carga estatica equivalente del rodamiento, que se calculara a partir de las
reacciones generadas en el apoyo, siendo su expresion:

P,=F +Y,*F,=> P, = F.= 691.5[N]
Por tanto:
C,=5s,*P,=> C, =2%691.5 =1382[N] < 6950 [N]

Vemos que el rodamiento podra trabajar bajo las cargas tanto dindmicas como estaticas,
por lo que es adecuado.

2.1.3 Detalles del rodamiento seleccionado

Rodamiento de bolas a rodadura 1208 EKTN9

A continuacién mostramos las especificaciones técnicas del rodamiento.
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Tabla 4. SKF - Especificaciones técnicas rodamiento 1208 EKTN9 (SKF, no date)

| DIMENSIONES

A

oo

b s
IR = B 18 mi
| I
D 75 mm
f DIMENSIONES DE LOS RESALTES
——
b D, max. 73 mm
Dy

T max. 1.1 mm
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Repetiremos este proceso de calculo para el resto de apoyos.

2.2 Eje tornillo sin-fin apoyo 3

Las reacciones en el apoyo derivadas de las fuerzas mayoradas seran, en modulo:
R3, = 6939.2 [N]
R3, = 1974.6 [N]
R;, = 396.79 [N]

Donde:

F, = Ry, = 6939.2 [N]
“Fuerza axial sobre el rodamiento”

Y
F = (R, + R%,)
“Fuerza radial sobre el rodamiento”

E. = (1974.6% + 396,79%)”: = 2014 [N]

Como hemos dicho el rodamiento sera de rodillos a rétula, por tener que soportar fuerzas
radiales y axiales de elevada magnitud en ambos sentidos.
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Puesto que los factores de calculo son necesarios para la obtencién de las cargas
equivalentes del rodamiento, tanto dinamica como estatica, y dependen del modelo
seleccionado, partiremos de los datos de didmetro de eje y velocidad de giro escoger el
modelo y después comprobaremos si es adecuado a las condiciones de trabajo.

d, = 40 [mm]

ny = 1440 [rpm]

El rodamiento que hemos seleccionado es el siguiente:

Tabla 5. SKF - Caracteristicas rodamiento 22308 E (SKF, no date)

Rodamiento de rodillos a rétula - Apoyo 3

: . Capacidad | Capacidad Velocidad Velocidad
Dimensiones de carga de carga . . . .,
- . . nominal de nominal Designacion
principales basica bésica . .
S .- referencia limite
dinamica estatica
d D B
C[kN Co[kN r/min r/min
| e L | CIKNI | ColkNT | [r/min] | [r/min]
40 90 33 155 140 6000 8000 22308 E
Con unos factores de calculo de:
e =0.37
Yl = 18
Y, = 2.7
Y, = 1.8

2.2.1 Comprobacién de Carga dindmica

La vida nominal es idéntica para todos los rodamientos a calcular, por depender del tipo
de maquina.

L, = 10000 [horas de funcionamiento]

L_Lh*n*60
- 106
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L= 10000 * 1440 = 60

106 = 864 [millones de revoluciones]

Al ser un rodamiento es de rodillos a rétula el calculo de P quedard definido por la
expresion:

Fa
Si—<e > P =Fr +YlFa
Fr

Fa
Siﬁ> e > P =067Fr+Y2Fa

Determinaremos qué expresién de P se aplica:

Por tanto:

P =067 Fr +2.7* Fa
P =0,67 %2014+ 2.7 *6939,2 = 20085 [N] => 20,085 [KN]

La cantidad de horas de funcionamiento se relacionara con P y con C (Capacidad de carga
dindmica basica) a partir de la siguiente ecuacién:

C = 152.7 [KN]

Donde a es un coeficiente dependiente del tipo de rodamiento. Para rodamientos de
rodillos, a=10/3.

Al ser C=152.7 < 155 [KN], el rodamiento cumple.

2.2.2 Comprobacidn de Carga estatica
La carga estatica que soporta el rodamiento vendra definida por la siguiente expresion:
C,=5,*P,

Para un movimiento poco frecuente, con certeza alta y sin aceptaciéon de deformacion
permanente, s, = 2
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P, es la carga estatica equivalente del rodamiento, que se calculard a partir de las
reacciones generadas en el apoyo, siendo su expresion:

Po=F +Y,*E,
Segun el rodamiento escogido:
Y, =18
P, =2014 +1.8%6939.2 = 14.505 [KN] < 140 [KN]

Vemos que el rodamiento podra trabajar bajo las cargas tanto dindmicas como estaticas,
por lo que es adecuado.

2.2.3 Detalles del rodamiento seleccionado

Rodamiento de rodillos a rétula 22308 E

A continuacién mostramos las especificaciones técnicas del rodamiento.

Tabla 6. SKF - Especificaciones técnicas rodamiento 22308 E (SKF, no date)

KJ DIMENSIONES
Ffz
] S
L d 40 mm
L5}
rz
‘ D 90 mm
DDy T——— dds
\ B 33 mm
| % d> = 49.9 mm
—B—
D, = 74.3 mm
b & mm
K 3mm
s min. 1.5 mm
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2.3 Eje corona apoyo 1

Puesto que los rodamientos se encuentran en los ejes de un arbol de transmisiéon de
engranajes serd necesario mayorar las fuerzas generadas en los dientes, que mayorara a
su vez la magnitud de las reacciones en los apoyos, para contabilizar los esfuerzos
adicionales generados por errores de paso, excentricidades, modo de trabajo de la
maquina, etc. Estos factores correctores sera: f, para esfuerzos derivados de los
engranajes y f, para esfuerzos derivados del tipo de maquina accionada.

Sobre las fuerzas generadas en la polea también sera necesario aplicar un factor corrector,
al que llamaremos f.

Para engranajes de precisién SKF nos recomienda emplear un f, entre 1.05y 1.1

Para maquinas de trabajo exento de choques un f;, entre 1.0 y 1.2

Para correas en V un f, de entre 1.2 a 2.5, tomando el maximo valor para tensiones
elevadas.
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Tomaremos:

fo= 11
fo=12
fe= 25

Con ello las fuerzas generadas en el tornillo quedan como:

Fip = 5257 * 1.1 % 1.2 = 6939.24 [N]
V, = 1925 % 1.1 x 1.2 = 2541 [N]
Ay = 6012+ 1.1 % 1.2 = 793.584 [N]
T, =10529.904 2.5 = 26324.76 [N]

T, =8344.504*2.5=20861.26 [N]

Y las reacciones recalculadas empleando MEFI, en médulo:

R_1x = 0[N]
Ry, = 8156.4 [N]
Ri, = 3014.2 [N]
Donde:

Fy = Ry = O[N]
“Fuerza axial sobre el rodamiento”

Y
F = (R, + R%,)
“Fuerza radial sobre el rodamiento”

E. = (8156.4% +3014.2%2)” = 8695.53 [N]= 8.7 [kN]

Como hemos dicho el rodamiento sera de bolas a rodadura.

Puesto que los factores de calculo son necesarios para la obtencién de las cargas
equivalentes del rodamiento, tanto dinamica como estatica, y dependen del modelo
seleccionado, partiremos de los datos de diametro de eje y velocidad de giro escoger el
modelo y después comprobaremos si es adecuado a las condiciones de trabajo.

d, =90 [mm]
n, = 23.873 [rpm]
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El rodamiento que hemos seleccionado es el siguiente:

Tabla 7. SKF - Caracteristicas rodamiento 1318 (SKF, no date)

Rodamiento de bolas a rodadura

i . Capacidad | Capacidad Velocidad Velocidad
Dimensiones de carga de carga . . . .,
- . L nominal de nominal Designacion
principales basica basica . P
S i referencia limite
dinamica estatica
d D B . .
C[kN Co[kN r/min r/min
o L | | CIKND | ColkN] [ [#min] | [r/min]
90 190 | 43 117 44 6700 4500 1318
Con unos factores de calculo de:
e =0.22
Y, =29
Y, = 4.5
Y, = 2.8

2.3.1 Comprobacién de Carga dindmica

La vida nominal es idéntica para todos los rodamientos a calcular, por depender del tipo

de maquina.

L= 10000 * 1440 = 60

Ly = 10000 [horas de funcionamiento]

Ly *xn*

106

106

60

= 864 [millones de revoluciones]

Con estos valores plantearemos la ecuaciéon de la carga dinamica equivalente del

rodamiento, P.

Fa
Si—<e > P =Fr+ YlFa
Fr
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Fa
Siﬁ> e > P =065Fr+ Y2Fa

Puesto que la carga es puramente radial:

0<022=>P

F. = 8695.53 [N]

La cantidad de horas de funcionamiento se relacionara con P y con C (Capacidad de carga
dinamica basica) a partir de la siguiente ecuacion:

C\® C\3
L=(=) => 864=(—
) (55)

C = 82.86 [kN]

Donde a es un coeficiente dependiente del tipo de rodamiento. Para rodamientos radiales
de bolas a=3.

Al ser C=82.86 <117 [KN], el rodamiento cumple.

2.3.2 Comprobacidén de Carga estatica
La carga estatica que soporta el rodamiento vendra definida por la siguiente expresion:
Co=50*F,

Para un movimiento poco frecuente, con certeza alta y sin aceptacion de deformacion
permanente, vemos que s, = 2

P, es la carga estatica equivalente del rodamiento, que se calculara a partir de las
reacciones generadas en el apoyo, siendo su expresion:

P,=F. +Y,*F, => P, = F. = 8695.53[N]
Por tanto:
C,=5,*P,=> C, =2.8x87 =24.36[kN] < 44 [N]

Vemos que el rodamiento podra trabajar bajo las cargas tanto dindmicas como estaticas,
por lo que es adecuado.

2.3.3 Detalles del rodamiento seleccionado

Rodamiento de bolas a rodadura 1318

A continuacién mostramos las especificaciones técnicas del rodamiento.
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Tabla 8. SKF - Especificaciones técnicas rodamiento 1318 (SKF, no date)

2

D Dy

f

d,

= @]

DIMENSIONES

d 90 mm
D 190 mm
=] 43 mm
dq =122.8 mm
D1 =162.1 mm
Cq 1 mm
M2 min. 3 mm

DIMENSIONES DE LOS RESALTES
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2.4 Eje corona apoyo 3
Las reacciones en el apoyo derivadas de las fuerzas mayoradas seran, en moédulo:
Rs, = 793.58 [N]

Rs, = 40099 [N]
Ry, = 4170.2 [N]

Donde:

F, = Ry, = 793.56 [N]
“Fuerza axial sobre el rodamiento”

1
F= (R} +R%)
“Fuerza radial sobre el rodamiento”

E. = (31275% + 6722,4%)” = 40315.26 [N] = 40.4 0[kN]

Como hemos dicho el rodamiento sera de rodillos a rétula, por tener que soportar fuerzas
radiales y axiales de elevada magnitud en ambos sentidos.
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Puesto que los factores de calculo son necesarios para la obtencién de las cargas
equivalentes del rodamiento, tanto dinamica como estatica, y dependen del modelo
seleccionado, partiremos de los datos de diametro de eje y velocidad de giro escoger el
modelo y después comprobaremos si es adecuado a las condiciones de trabajo.

d, =90 [mm]
n, = 23.873 [rpm]

El rodamiento que hemos seleccionado es el siguiente:

Tabla 9. SKF - Caracteristicas rodamiento 22218 E (SKF, no date)

Rodamiento de rodillos a rétula - Apoyo 3

: . Capacidad | Capacidad Velocidad Velocidad
Dimensiones de carga de carga . . . .,
- L L nominal de nominal Designacion
principales basica bésica . P
S i referencia limite
dinamica estatica
d b 5 C[kN] Co[kN] [r/min] [r/min]
mm | mm [ mm
90 160 | 40 331 375 3800 5300 22218 E
Con unos factores de calculo de:
e =0.24
Yl = 28
YZ = 4‘2
Y, = 2.8

2.4.1 Comprobacién de Carga dindmica

La vida nominal es idéntica para todos los rodamientos a calcular, por depender del tipo

de maquina.
L, = 10000 [horas de funcionamiento]

L_Lh*n*60
- 106

L= 10000 * 1440 = 60

10¢ = 864 [millones de revoluciones]
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Al ser un rodamiento es de rodillos a rétula el calculo de P quedard definido por la
expresion:

Fa
Si—<e > P =Fr+YlFa
Fr

Fa
Siﬁ> e > P =067Fr +Y2Fa

Determinaremos que expresién de P se aplica:

F, B 793.56 002 <
E ~ 20315 ¢
Por tanto:
= Fr + Y1 Fa

P
P =40315+ 2.8 x793.56 = 42.54 [KN]

La cantidad de horas de funcionamiento se relacionara con P y con C (Capacidad de carga
dindmica basica) a partir de la siguiente ecuacion:

10
a =

L—(C) => 864 = ( ¢ )3
—\p) ~ \42.54
C = 323.4 [KN]

Donde a es un coeficiente dependiente del tipo de rodamiento. Para rodamientos de
rodillos, a=10/3.

Al ser C=323.4 < 331 [KN], el rodamiento cumple.

2.4.2 Comprobacién de Carga estatica
La carga estatica que soporta el rodamiento vendra definida por la siguiente expresion:
Co=5,*F,

Para un movimiento poco frecuente, con certeza alta y sin aceptaciéon de deformacion
permanente, s, = 2

Py es la carga estatica equivalente del rodamiento, que se calculard a partir de las
reacciones generadas en el apoyo, siendo su expresion:

P,=F +Y,%F,
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Segun el rodamiento escogido:
Y, = 2.8
P, =31989 +2.8%793.56 = 34.21 [KN] < 375 [KN]

Vemos que el rodamiento podra trabajar bajo las cargas tanto dindmicas como estaticas,
por lo que es adecuado.

2.4.3 Detalles del rodamiento seleccionado
Rodamiento de rodillos a rétula 22218 E
A continuacién mostramos las especificaciones técnicas del rodamiento.

Tabla 10. SKF - Especificaciones técnicas rodamiento 22218 E (SKF, no date)

valim DIMENSIONES

I ;
— an
d 90 mm
Li]
T2 I
D 160 mm

D Dy d d;

| B 40 mm
'—?jj ds =106 mm
- - D, = 1461 mm
b 6 mm
K 3 mm
12 min. 2 mm

DIMENSIONES DE LOS RESALTES

0, Cu
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2.5 Eje corona apoyo 5

Las reacciones en el apoyo derivadas de las fuerzas mayoradas seran, en modulo:
Rsy = O[N]
Rs, = 17784[N]
Rs, = 245.21[N]

Donde:

F = Rsx = O[N]
“Fuerza axial sobre el rodamiento”

1
E = (ng + Réz)
“Fuerza radial sobre el rodamiento”

1
E. = (17784% 4+ 245.212)2 = 17785.69 [N]

Como hemos dicho el rodamiento sera de rodillos a rétula.

Puesto que los factores de calculo son necesarios para la obtencién de las cargas
equivalentes del rodamiento, tanto dinamica como estatica, y dependen del modelo
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seleccionado, partiremos de los datos de diametro de eje y velocidad de giro escoger el

modelo y después comprobaremos si es adecuado a las condiciones de trabajo.

d; =90 [mm]

n, = 23.873 [rpm]

El rodamiento que hemos seleccionado es el siguiente:

Tabla 11. SKF - Caracteristicas rodamiento 22218E (SKF, no date)

Rodamiento de rodillos a rétula - Apoyo 5

. . Capacidad | Capacidad Velocidad Velocidad
Dimensiones de carga de carga . . . .,
- L , nominal de nominal Designacion
principales basica basica . .
., . referencia limite
dinamica estatica
d b 5 C[kN] Co[kN] [r/min] [r/min]
mm | mm [ mm
90 160 | 40 331 375 3800 5300 22218 E
Con unos factores de calculo de:
e =0.24
Y, = 2.8
Y, = 4.2
Y, = 2.8

2.5.1 Comprobacién de Carga dindmica

La vida nominal es idéntica para todos los rodamientos a calcular, por depender del tipo

de maquina.

. 10000 * 1440 * 60

Ly = 10000 [horas de funcionamiento]

Ly *xn*

106

106

60

= 864 [millones de revoluciones]
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Con estos valores plantearemos la ecuacién de la carga dindmica equivalente del
rodamiento, P.

Fa
Si—<e > P =Fr+YlFa
Fr

Fa
Siﬁ> e > P =065Fr+Y2Fa

Puesto que la carga es puramente radial:
0 < 024 => P = F.=17785.69 [N]

La cantidad de horas de funcionamiento se relacionara con P y con C (Capacidad de carga
dindmica basica) a partir de la siguiente ecuacion:

= () = ser= (o5
—\p) ~ \17.786

C = 135.2 [kN]

10/3

Donde a es un coeficiente dependiente del tipo de rodamiento. Para rodamientos radiales
de bolas a=10/3.

Al ser C=135.2< 331 [KN], el rodamiento cumple.

2.5.2 Comprobacién de Carga estatica
La carga estatica que soporta el rodamiento vendra definida por la siguiente expresion:
Co=50*F,

Para un movimiento poco frecuente, con certeza alta y sin aceptaciéon de deformacion
permanente, vemos que s, = 2

P, es la carga estatica equivalente del rodamiento, que se calculara a partir de las
reacciones generadas en el apoyo, siendo su expresion:

P,=F.+Y,*F,=> P, = F. = 19622[N]
Por tanto:

C,=s,%P, => C, =217.786 = 35.572 [kN] < 375 [KN]

Vemos que el rodamiento podra trabajar bajo las cargas tanto dindmicas como estaticas,
por lo que es adecuado.
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2.5.3 Detalles del rodamiento seleccionado

Rodamiento de rodillos a rétula 22218 E

A continuacién mostramos las especificaciones técnicas del rodamiento.

Tabla 12. SKF - Especificaciones técnicas rodamiento 22218 E (SKF, no date)

'l

0,

e

1

o

d dp

-
7‘:‘—_1

|

-

DIMENSIONES

d 90 mm
D 160 mm
B 40 mm
d =106 mm
Dy = 141 mm
b 6 mm
K 3 mm
T2 min. 2 mm

DIMENSIONES DE LOS RESA

LTES
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DATOS DEL CALCULO

Capandsd de carga dingmica biuce c 331N
Capacdad de cargs estitica bisica () ITSKN
Carga lirmte de fatsga P, IS N
Velotdad de referencia 3800 r/min
Vetordad Gmite 5300 rfmin
Factor de calcwo o 024
Factor de caleuto Y: 28
Factor de cilcudo ¥ 42
Factor de calcuio Yo 28
MASA
Rodamiento de masa 34 kg
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Anexo VII. Calculo numérico de gjes
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1. Introduccién

Complementario a los calculos analiticos realizados sobre los ejes, en este anexo se tiene
como objeto realizar andlisis estaticos y de fatiga con el programa SolidWorks. Se
estudiaran los factores de seguridad, desplazamientos y tensiones generadas sobre los
ejes y se determinara si su valor se encuentra en un intervalo aceptable. Se comprobara
que ambos ejes cumplen a fatiga.

2. Eje del tornillo sin fin

2.1 Descripcion del modelo

El modelo a analizar sera tratado como un tunico s6lido. El material seleccionado se ha
tomado de la libreria del propio programa por presentar unas caracteristicas de limite
elastico, ruptura y dureza muy similares al seleccionado en el estudio analitico.

Tabla 1. Informacién del modelo (SolidWorks Corp, 2020)

Tratado Masa [kg] | Volumen [m3] [ Densidad Peso [N] [ Material

como [kg/m3]

Sélido 16.4669 0.00211114 7800 161.376 1.5714
(16NiCr4)
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Tabla 2. Propiedades del material (SolidWorks Corp, 2020)

Nombre

1.5714 (16NiCr4)

Tipo de modelo

Isotropico elastico lineal

Criterio de error predeterminado

Tension de von Mises max.

Limite elastico

2.95594e+08 N/m"2

Limite de traccion

9.00826e+08 N/m"2

Modulo elastico

2.1e+11 N/m"2

Coeficiente de Poisson

0.28

Densidad

7800 kg/m"3

Moédulo cortante

7.9e+10 N/m”"2

Coeficiente de dilatacion térmica

1.1e-05 /Kelvin

SN curve

1.00+10y- - -~ T S N e C S
& : :
£ F . :
—g i e 4 : : : :
“’k EREE R T NEREEEREEEE % s v u s s e o2
% 1.00+094:- - - -+ - - -~ _,;_“\\ . . :
5 = e N . . .
2 —— :
@ —— .
— . .. _— . s
3 e = —n..___;
1.00+08 + ¢ ¢ i

1.00+02 1.00+03 1.00-04 1.00+05 1,00+06

Ciclos(N/A)

0.0

Sobre el modelo se han aplicado las fuerzas generadas en el tornillo sin fin, figura 1,
actuando de forma puntual sobre el eje, la fuerza axial y tangencial se han modelado como
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una carga remota de conexidn rigida para tener en cuenta los momentos generados por
estas.

El momento transmitido desde el motor se ha modelado por separado.

Los soportes se han modelado como rodamientos.

A

Figura 1. Fuerzas, apoyos en el eje del tornillo y momento torsor (SolidWorks Corp, 2020)

Mostraremos a continuacion las propiedades del estudio realizado y de la malla utilizada
en detalle:
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Tabla 3. Propiedades del estudio (SolidWorks Corp, 2020)

propiedades del estudio

Tipo de analisis

Analisis estatico

Tipo de malla Malla sélida
Efecto térmico: Activar
Opcién térmica Incluir cargas
térmicas
Temperatura a tensién cero 298 Kelvin
Incluir los efectos de la presién de fluidos desde SOLIDWORKS Flow | Desactivar
Simulation
Tipo de solver FFEPlus
Efecto de rigidizacion por tensién (Inplane): Desactivar
Muelle blando: Desactivar
Desahogo inercial: Desactivar
Opciones de union rigida incompatibles Automatico
Gran desplazamiento Desactivar
Calcular fuerzas de cuerpo libre Desactivar
Friccion Desactivar
Utilizar método adaptativo: Desactivar
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Tabla 4. Tipo de malla (SolidWorks Corp, 2020)

Tipo de malla

Malla solida

Mallador utilizado:

Malla estandar

Transicién automatica: Desactivar
Incluir bucles automaticos de malla: Desactivar
Puntos jacobianos 4 Puntos
Tamaiio de elementos 12.831 mm
Tolerancia 0.641552 mm

Trazado de calidad de malla

Elementos cuadraticos de alto orden

Numero total de nodos 11370
Numero total de elementos 7385
Cociente maximo de aspecto 3.3208
% de elementos cuyo cociente de aspectoes <3 | 99.9
% de elementos cuyo cociente de aspectoes > 10 | 0

% de elementos distorsionados (Jacobiana) 0
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Tabla 4. Tipo de malla (SolidWorks Corp, 2020)
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2.2 Andlisis estatico

A partir del modelo mostrado anteriormente pasaremos a presentar a continuacion los
resultados obtenidos del estudio estatico. Comentaremos cada uno de ellos.

Tabla 5. Tension de von Mises (SolidWorks Corp, 2020)

Tension de von Mises

i Mies A2
101500

' L3200
845307

- TGesQ7

_ AT8esd?
8450407

L L0007

4 Miges?
YilesQ?

2.5%8e 01

165807
. O e e DE
2108¢+03

» Linkte elditico; 25562+ 00

A

Maxima

Minima

1.019e+08 N/m"2

Nodo: 10972

2.108e+03 N/m"2

Nodo: 6472

Observando los resultados de tension de Von Mises podemos observar que los valores
maximos se producen en el punto de aplicacion de las fuerzas. Este valor, sin embargo, de
101.9 [MPa] es inferior al limite elastico de 295.6 [MPa], por lo que no se producira fallo.
El punto en que se produce la tensién maxima coincide con el determinado por el estudio
analitico.

Al comparar la tensién maxima producida segin el estudio frente a la calculada
analiticamente podemos observar que se produce una diferencia importante, 101.9 [MPa]
frente a 43.4 [MPa]. Esto se debe a que con SolidWorks se ha empleado la tensién de Von
Mises, mientras que en los cdlculos analiticos se ha empleado la teoria de cortante
maximo. Calculando analiticamente Von Mises se obtiene una tension de 86.76 [MPa],
mucho mads cercana a la simulada.
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Tabla 6. Desplazamientos resultantes (SolidWorks Corp, 2020)

Desplazamientos resultantes

URES |

0A24e03

B oo

1355

. SE1ed3
. 588%edn
. 5513
| aataed
'r 3.684e 03
2.050e-05
L 25ed
1451603

1AG e

1, V0808

Maxima Minima
8.824e-03 mm 1.189e-05 mm
Nodo: 56 Nodo: 11336

Observando los resultados de desplazamientos podemos observar que los
desplazamientos maximos se producen sobre el punto de aplicacién de las fuerzas, lo que
concuerda con los resultados obtenidos anteriormente de tensiones maximas. Esto
produce una curvatura del eje en la direccién y. Todos los desplazamientos son del orden
de 10”-3 [mm] o inferiores, aceptables en relacién con las dimensiones del eje.
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Tabla 7. Factor de seguridad (SolidWorks Corp, 2020)

Factor de seguridad

oS

LA OS5
13660 05
1165+ 05

1052ev05

L 950

0WTesd

T2

L SBALed

AET5e+ 00
3505ee 0
ERE Tt
106004

LAt O

Maxima Minima
1.402e+05 2.901e+00
Nodo: 6472 Nodo: 10972

Observando los resultados de factor de seguridad podemos comprobar que el minimo
factor existente en el eje, el que presenta la mayoria de la pieza si observamos la imagen,
es de 2.9. Este coeficiente ha sido calculado a partir de la teoria de cortante maximo,
misma teoria que hemos empleado en el estudio analitico. Las diferencias entre el factor
de seguridad obtenido con SolidWorks (2.9) y obtenido analiticamente (3.8) se explican
debido a las ligeras diferencias en los materiales, el limite elastico seleccionado en
SolidWorks es de 295 [MPa] frete a 330 [MPa] en el estudio analitico, y las diferencias
entre las tensiones maximas. Aun asf ambos valores son perfectamente aceptables.
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2.3 Analisis de fatiga

De nuevo a partir del modelo anteriormente descrito realizaremos un andlisis de fatiga, en
las condiciones mostradas en la siguiente tabla:

Tabla 8. Suceso de fatiga (SolidWorks Corp, 2020)

N.° de ciclos Tipo de carga +

11352960000 | Completamente invertida (LR=-1)

Con los siguientes resultados:

Tabla 9. Vida total (SolidWorks Corp, 2020)

Vida total

Yida total [ciclos)
1.001e+06
. 1.001e+06
_ 1.001e+06

- 1.001e+06

- 1.001e+06

_ 1.001e+06

. 1.001e+06

_ 1.000e+06

_ 1.000e+06

_ 1.000e+06

1.000e+06
1.000e+06
1.000e+06

Maxima Minima
1.000e+06 ciclos 1.000e+06 ciclos
Nodo: 1 Nodo: 1
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Observamos que el ensayo de fatiga nos da una vida a fatiga para la pieza de 1e6 ciclos.
Esto se debe a que el acero presenta limite de fatiga, de modo que si al millén de ciclos no
se ha superado esta tension limite el programa determina que el elemento presenta vida
infinita y, por tanto, no presentara fallo para el nimero de ciclos marcados en el estudio.
Lo que coincide con lo calculado numéricamente.

Tabla 10. Factor de carga (SolidWorks Corp, 2020)

Factor de carga

Factar de carga

BAD N

L DA eI
1108+ 4

SRR E)

L 50200
LS8

[ R
17056+ 04
2105400 04
BIFRRCRNSE
10 2e e

1120000

100304 00

Froducto 5S¢

ILIDWORK

Maxima Minima
8.892e+04 1.893e+00
Nodo: 6472 Nodo: 56

El factor de carga nos muestra el factor por el que seria necesario multiplicar las fuerzas
aplicadas para que se produjera fallo a fatiga. Podemos observar que la mayor parte del
eje presenta el factor minimo de 1.9, demostrando que no se produce fallo a fatiga a lo
largo del eje, tal como habiamos determinado en el estudio analitico.
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3. Eje de la corona

3.1 Descripcion del modelo

El modelo a analizar sera tratado como un Unico sélido. El material seleccionado se ha
tomado de la libreria del propio programa por presentar unas caracteristicas de limite
elastico, de ruptura y dureza muy similares al seleccionado en el estudio analitico.

Tabla 11. Informacién del modelo (SolidWorks Corp, 2020)

A

Tratado Masa [kg] | Volumen [m3] | Densidad Peso [N] | Material

como [kg/m3]

Sélido 14.6157 0.00187381 7800 143.234 1.5714
(16NiCr4)
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Tabla 12. Propiedades del material (SolidWorks Corp, 2020)

Nombre

1.5714 (16NiCr4)

Tipo de modelo

Isotropico elastico lineal

Criterio de error predeterminado

Tension de von Mises max.

Limite elastico

2.95594e+08 N/m"2

Limite de traccion

9.00826e+08 N/m"2

Modulo elastico

2.1e+11 N/m"2

Coeficiente de Poisson

0.28

Densidad

7800 kg/m"3

Moédulo cortante

7.9e+10 N/m"2

Coeficiente de dilatacion térmica

1.1e-05 /Kelvin

SN curve

1.00+10f -~ -~ S —
= ; _
2 100+094-------- '.*-,-».“;_1 (3.0 8, B AR S 04 0:6.0.0)8.5.8, 8.9, 0, 500,50, 2, 41036 & 490 8 .
s > .
3 \\s,\\ X .
a s :
] Sz :
— e 0N . :
il <= =
‘i»_ T— :
—
1 .00*08 + + i i
1.00+02 1.00+03 1.00-04 1.00+05 1.00+06

Ciclos(N/A)

0.0
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Sobre el modelo se han aplicado las fuerzas generadas en la corona, figura 2. La fuerza
axial y el momento flector generado por esta se han modelado como una carga remota de
conexion rigida.

La carga generada por la polea de traccion se ha modelado como una carga distribuida
sobre el chavetero, el motivo es para que no se produzca un concentrador de tension irreal
en el punto de aplicacion. Este concentrador de tensidon provoca que los resultados de
tensién se disparen en el punto de aplicacién de la fuerza, lo que hace que el programa de
resultados falsos sobre el comportamiento del eje tanto en el analisis estatico como de
fatiga.

Los efectos de la carga tangencial se han modelado como la propia carga aplicada sobre la
cara lateral del chavetero y un momento torsor asociado, de forma que el momento
generado por dicha fuerza y el momento modelado suman el momento torsor necesario en
el eje.

El efecto de torsor del eje es absorbido por la polea de traccidn, para modelar ese efecto se
ha asociado un momento torsor opuesto en ese tramo.

Los soportes se han modelado como rodamientos.

Figura 2. Fuerzas y momentos torsores (SolidWorks Corp, 2020)
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A 8 A

Figura 3. Apoyos del eje de la corona, por orden rodamientos 1, 3y 5 (SolidWorks Corp, 2020)

Mostraremos a continuacion las propiedades del estudio realizado y de la malla utilizada
en detalle:
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Tabla 13. Propiedades del estudio (SolidWorks Corp, 2020)

propiedades del estudio

Tipo de analisis

Analisis estatico

Tipo de malla Malla sélida
Efecto térmico: Activar
Opcién térmica Incluir cargas
térmicas
Temperatura a tensién cero 298 Kelvin
Incluir los efectos de la presién de fluidos desde SOLIDWORKS Flow | Desactivar
Simulation
Tipo de solver FFEPlus
Efecto de rigidizacion por tensién (Inplane): Desactivar
Muelle blando: Desactivar
Desahogo inercial: Desactivar
Opciones de union rigida incompatibles Automatico
Gran desplazamiento Desactivar
Calcular fuerzas de cuerpo libre Desactivar
Friccion Desactivar
Utilizar método adaptativo: Desactivar
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Tabla 14. Tipo de malla (SolidWorks Corp, 2020)

Tipo de malla

Malla solida

Mallador utilizado:

Malla estandar

Transicién automatica: Desactivar
Incluir bucles automaticos de malla: Desactivar
Puntos jacobianos 4 Puntos
Tamafio de elementos 12.331 mm
Tolerancia 0.616551 mm

Trazado de calidad de malla

Elementos cuadriticos de alto orden

Numero total de nodos 10619
Numero total de elementos 6898
Cociente maximo de aspecto 12.758
% de elementos cuyo cociente de aspectoes <3 | 99.3
% de elementos cuyo cociente de aspecto es > 10 | 0.13
% de elementos distorsionados (Jacobiana) 0
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Tabla 14. Tipo de malla (SolidWorks Corp, 2020)
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3.2 Andlisis estatico

A partir del modelo mostrado anteriormente pasaremos a presentar a continuacion los
resultados obtenidos del estudio estatico. Comentaremos cada uno de ellos.

Tabla 15. Tensidon de von Mises (SolidWorks Corp, 2020)

Tension de von Mises

won Mises (N/mA2)

3.415e+07

. 3.131e+07

_ 2.846e+07

. 2.562e+07
_ 2.278e+07
_ 1.993e+07
1.70%e+07
_ 1.425e+07
_ 1.140e+07

. 8.558e+06

5.714e+06
2.871e+06
2.652e+04

—P Limite eldstico: 2,956e+08

ynal. Solo para uso en la ensefianza.

Maxima Minima
3.415e+07 N/m”2 2.682e+04 N/m"2
Nodo: 11206 Nodo: 250

Observando los resultados de tension de Von Mises podemos ver que los valores maximos
se producen en el tramo que soporta la corona en la direccion z, por ser aquella donde se
aplica la mayor carga puntual en el modelo.

Este valor, sin embargo, de 34.15 [MPa] es inferior al limite elastico de 295.6 [MPa] por lo
que no llegara a producirse fallo.

Si observamos el calculo analitico veremos que el punto de tensién maxima no coincide
con el determinado por la simulacion. Esto se debe a la distribucion de fuerzas que se ha
empleado para la simulacién, donde para evitar la apariciéon de un efecto de concentracion
de tension se ha decidido estudiar la fuerza generada por la polea de traccién como
distribuida.
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Tabla 16. Desplazamientos resultantes (SolidWorks Corp, 2020)

Desplazamientos resultantes

URES (mm)
3.287e-03

3.014e-03

_ 2,740e-03
. 2467e-03
- 2.193e-03
_ 1.920e-03
1.646e-03

1.373e-03

- 1.099e-03
_ B8.258e-04
5.523e-04

2.788e-04

5.371e-06

Producto SOLIDWORKS Educational. Solo para uso en |la ensefianza.

Maxima Minima
3.287e-03 mm 5.371e-06 mm
Nodo: 537 Nodo: 9859

Observando los resultados de desplazamientos podemos ver que la mayor deformacion se
produce en la direccién y, en el tramo de de eje que soporta la carga de la polea de

traccidn, que en el estudio analitico definimos como punto 4.

Se produce también un pequeiio desplazamiento del eje en el punto que soporta la corona
en la direccion z e y, punto 2 del calculo analitico, aunque mucho menos pronunciado.
Todos los desplazamientos son del orden de 107-3 [mm] o inferiores, aceptables en
relacién con las dimensiones del eje.
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Tabla 17. Factor de seguridad (SolidWorks Corp, 2020)

Factor de seguridad

05710403
87740403
1.507e+03

L 71e0eem
L 6333ee(3
L S5aGe e

W, & nedeeay
1592e+03
115540

. 13WeeQ)

_ 16003

0502
75500

Maxima Minima
9.571e+03 7.559e+00
Nodo: 7133 Nodo: 7962

Observando los resultados de factor de seguridad podemos comprobar que el minimo
factor existente en el eje, el que presenta la mayoria de la pieza si observamos la imagen,
es de 7.5. Este coeficiente ha sido calculado a partir de la teoria de cortante maximo,
misma teoria que hemos empleado en el estudio analitico. Las diferencias entre el factor
de seguridad obtenido con SolidWorks (7.5) y obtenido analiticamente (11.86) se explican
debido a las ligeras diferencias en los materiales, donde el limite elastico seleccionado en
SolidWorks es de 295 [MPa] frete a 330 [MPa] en el estudio analitico, y las diferencias
entre las tensiones maximas. Aun asi ambos valores son perfectamente aceptables.
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3.3 Analisis de fatiga

De nuevo a partir del modelo anteriormente descrito realizaremos un andlisis de fatiga, en
las condiciones mostradas en la siguiente tabla:

Tabla 18. Condiciones del analisis de fatiga (SolidWorks Corp, 2020)

N.° de ciclos | Tipo de carga o

11352960000 | Completamente invertida (LR=-1) 0 »T

Presentamos y comentamos sobre los resultados obtenidos.

Tabla 19. Vida total (SolidWorks Corp, 2020)

Vida total

Vica total (o)
10016406
l 10018406
_ 1001¢+06
10012406
10016+ 06

. 10016406

L 10012406
1.000e + 05

L 1.000¢+06

L 1.000¢+06
1.000¢ + 06
1,000¢ + 06
1000¢ + 06

Maxima Minima

1.000e+06 ciclos 1.000e+06 ciclos

Nodo: 1 Nodo: 1

170



Observamos que el ensayo de fatiga nos da una vida a fatiga para toda la pieza de 1e6
ciclos. Esto se debe a que el acero presenta limite de fatiga, de modo que si al millén de
ciclos no se ha superado esta tension limite el programa determina que el elemento
presenta vida infinita y, por tanto, no presentara fallo para el nimero de ciclos marcados

en el estudio. Lo que coincide con el calculo analitico.

Tabla 20. Factor de carga (SolidWorks Corp, 2020)

Factor de carga

Factor de carga

504004013
Jasteem

340003

. 2BkEeeO3

. 5%

e LT

i

18872+

. 15733

. LD 03

. 2450e02

. 63232

3862

4974000

Maxima Minima
3.769e+03 4.974e4+00
Nodo: 7133 Nodo: 491

El factor de carga nos muestra el factor por el que seria necesario multiplicar las fuerzas
aplicadas para que se produjera fallo a fatiga. Podemos observar que la mayor parte del

eje presenta el factor minimo de 4.97, demostrando que no se produce fallo a fatiga a lo

largo del eje, tal como habiamos determinado en el estudio analitico.
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Anexo VIII. Planos de los ejes

172




Contenido

1. Plano eje del tornillo sin fin 174
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