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RESUMEN

En este trabajo se estudia el funcionamiento, los componentes y el mantenimiento que hay que
realizar en un elevador de cangilones. Por otro lado, se calculan, disefian o seleccionan los
distintos componentes de un elevador para una aplicacion concreta, que es elevar 40 T/h de
arcilla seca hasta una altura de 20 metros.

En primer lugar, se elige el tipo de tambores a utilizar, se calcula el didametro de manera que la
descarga del material se realice de forma centrifuga en el punto mas alto del tambor motriz, y
se calcula la trayectoria que seguira el material hasta el conducto de descarga.

A continuacidn, se elige un tipo de cangiléon adecuado para esta aplicacién, y se determina el
volumeny el numero de cangilones necesario. Tras esto, se calcula la fuerza que se necesita que
haga el tambor motriz para elevar la carga, se selecciona un modelo de banda con la resistencia
suficiente y se determinan sus dimensiones teniendo en cuenta el tamafio de los cangilones y el
tipo de empalme a realizar para unir los extremos de la banda. También se seleccionan los
tornillos para la fijacion de los cangilones a la banda.

Después de esto, se pasa al cdlculo y disefio del sistema de accionamiento que permite
transmitir la potencia al tambor motriz. Se selecciona un motor que cumpla los requisitos
necesarios, verificando ademas el tiempo de arranque, se disefia el reductor y se selecciona un
acoplamiento elastico que una los ejes del reductor y del tambor motriz.

Una parte amplia del trabajo se centra en el célculo y disefio del reductor (engranajes, ejes y
rodamientos). De esta forma, se calcula la relacion de transmisidon necesaria con el motor
seleccionado, se elige el tipo de reductor mas adecuado (tipo de engranajes, nUmero de etapas
y relacién de transmision de cada etapa), se elige el tamafio y caracteristicas geométricas de los
engranajes, y a partir de esto, se determina el material de los engranajes para que no fallen a
flexidn ni a desgaste. Tras esto se determina el material y didmetro de los ejes realizando tanto
el calculo estatico como el célculo a fatiga, se seleccionan los rodamientos adecuados segun las
cargas que van a tener que soportar, y se comprueba el material de las chavetas.

Ademas, se explican los tipos de sistemas para tensar la banda, se elige uno de ellos y se calcula
la tensién minima que hay que aplicar para evitar el deslizamiento de la banda con el tambor.

Una vez establecido el sistema de tensidn de la banda, se calcula el didmetro y el material de los
ejes de los tambores, realizando la comprobacién a fatiga, y se seleccionan sus rodamientos y
soportes de rodamiento.

Por ultimo, se hace una breve explicacion de los tipos de frenos antirretorno y se selecciona uno
de ellos para evitar el giro de la banda en sentido contrario al de elevacién en caso de parada
del equipo y evitar la consiguiente caida del material que llevan los cangilones al fondo del
elevador. Por su parte, para el estudio del mantenimiento se realiza un AMFE que permite
identificar los fallos de mayor importancia y las revisiones y tareas a realizar para evitarlos.
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1. INTRODUCCION

1.1. Obijetivo

El objetivo de este trabajo es realizar el disefio de un elevador de cangilones que permita elevar
40 T/h de arcilla seca hasta una altura de 20 metros. Para ello, se seleccionaran o disefiaran sus
distintos componentes, realizando los calculos correspondientes en cada caso.

Con el fin de disearlo de la forma correcta, previamente se estudiaran los tipos de elevadores
y las aplicaciones, funcionamiento y componentes de un elevador de cangilones. Se analizaran
las distintas alternativas que existen en los distintos componentes para elegir la mas adecuada
en cada caso, y también se estudiardn los distintos fallos y averias que se pueden producir en
un elevador con el fin de conocer las tareas de mantenimiento necesarias para evitar o
solucionar estos fallos.

Los componentes principales a calcular seran la banda, los cangilones, los tambores, el sistema
de accionamiento (compuesto por motor, reductor y un acoplamiento eldstico que permita
transmitir la potencia al eje del tambor motriz) y los ejes de los tambores con sus rodamientos.

Ademas, se elegird un sistema para tensar la banda y un freno antirretorno que evite el giro de
la banda en sentido contrario al de elevacién en caso de parada del equipo, lo cual provocaria
la descarga del material en el fondo del elevador.

Otro aspecto que se calculara sera la trayectoria que describe el material cuando es descargado
por los cangilones en la parte superior del elevador. Conocer la trayectoria es necesario para
saber cdmo disefiar la cabeza del elevador y a qué distancia colocar el conducto de descarga.
Ademas, se seleccionard la unién de los extremos de la banda y los tornillos para la fijacion de
los cangilones a la banda.

1.2. Metodologia

El estudio de los tipos, aplicaciones, funcionamiento y componentes de los elevadores de
cangilones se realiza mediante la busqueda de informacidn en distintas paginas web, entre ellas
paginas de fabricantes y distribuidores de elevadores o componentes de elevadores. Asi mismo,
se usan sus catdlogos y distintos manuales de uso y mantenimiento en los que se explica el
funcionamiento de los distintos componentes.

Para la seleccion de los componentes que conforman el elevador se hace uso de distintos
catdlogos: catalogos de cangilones, bandas, elementos de unidn, motores, rodamientos,
soportes de rodamiento o frenos antirretorno. En estos catdlogos habitualmente se da
informacidn atil que te permite elegir el componente mas adecuado.

Por su parte, para el disefio del reductor, que es la parte mds amplia del trabajo, se utilizan
principalmente los apuntes y conocimientos adquiridos en la asignatura de Cdlculo de elementos
de mdquinas sobre engranajes, fatiga, rodamientos y calculo de ejes.

También se utilizan los apuntes y conocimientos de la asignatura Criterios de disefio de
mdquinas, entre otras cosas, para el calculo resistente de las chavetas, la seleccién del motor y
el célculo del tiempo de arranque del elevador, que se necesita para la verificacion del motor
seleccionado.
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Para la realizacion de los diagramas de esfuerzos de los ejes se hace uso del programa MEFI, que
fue utilizado en la asignatura de Resistencia de materiales.

Por otro lado, para el estudio del mantenimiento se ha realizado un AMFE (Analisis Modal de
Fallos y Efectos), herramienta de andlisis aprendida en la asignatura de Tecnologias de
Fabricacion I, y que permite identificar los posibles fallos y averias, y las medidas a tomar para
evitarlos. Para este apartado del trabajo correspondiente al mantenimiento, se aplican algunos
conocimientos adquiridos en las asignaturas de Produccion industrial y Medicion y
mantenimiento, pero principalmente han sido de utilidad las indicaciones que se dan en
distintos manuales consultados de uso y mantenimiento de elevadores de cangilones sobre
inspecciones periddicas a realizar, posibles fallos que pueden ocurrir y cémo solucionarlos.

Utilizando las herramientas descritas, el trabajo ha quedado dividido en distintas secciones y
anexos que, a grandes rasgos, se podrian agrupar en los siguientes bloques:

- Una parte introductoria y descriptiva sobre los elevadores de cangilones (historia,
aplicaciones, ventajas, tipos, funcionamiento y componentes)

- Calculo y seleccion de tambores, banda, cangilones, empalme de la banda y uniones de
los cangilones a la banda.

- Calculo y disefio de la unidad de accionamiento (motor, reductor y selecciéon de un
acoplamiento elastico)

- Explicacion y eleccion del sistema tensor (que se encuentra en el eje del tambor
inferior), y calculo de los ejes de los tambores y sus rodamientos.

- Analisis AMFE para el mantenimiento del elevador.

- Anexos explicativos sobre el mantenimiento, las ventajas del cangildn seleccionado y los
frenos antirretorno.

- Anexos con calculos detallados (material de los engranajes del reductor, ejes del
reductor y de los tambores, rodamientos, tornillos, chavetas y tiempo de arranque del
elevador).
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2. INTRODUCCION SOBRE LOS ELEVADORES DE CANGILONES

2.1. Historia

Un elevador de cangilones es un mecanismo para la elevacién de materiales, principalmente a
granel, hasta una cierta altura. Es el equivalente vertical de la cinta transportadora, siendo
necesario el uso de cangilones para poder realizar el transporte verticalmente.

Los precursores de los cangilones los encontramos en las norias, y es que los cangilones no dejan
de ser recipientes como los que se utilizaban antiguamente en las norias para elevar agua hasta
un canal de regadio (Figuras 1 y 2). Originalmente los cangilones estaban fabricados en arcilla,
madera o metales. Hoy en dia, gran parte de ellos son de plastico.

parariego

vasija
de barro

Figura 1. Noria para elevar agua Figura 2. Noria para elevar agua aprovechando la
accionada por la fuerza de un burro. corriente del rio.
Fuente: historiadelascivilizaciones.com Fuente: noria.mx/lube-learn/la-historia-de-la-noria/

Con el paso de los aios, la necesidad de elevar otros materiales hizo que se inventaran nuevos
mecanismos con cangilones para aplicaciones como la elevacion de cereales para el
almacenamiento en silos.

Una gran innovacién fue el elevador de Dart, construido en el estado de Nueva York en 1842, al
ser el primer elevador de granos a vapor del mundo. Constaba de una banda transportadora
vertical de cuero con cangilones y, ubicado junto al rio, permitia descargar grano del interior de
un barco de una forma mucho mds rapida que con los métodos manuales que se utilizaban hasta
el momento.
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2.2. Aplicaciones

Actualmente se emplean principalmente para el llenado
de silos con materiales a granel como granos, semillas o
fertilizantes. También son utilizados en Ila industria
cementera, la mineria o la extraccion de agua o lodo de
pozos durante una excavacion.

Aunque su aplicacion principal es la elevacion de
productos a granel, también pueden ser utilizados para
elevar fangos o liquidos.

Dentro de la industria agroalimentaria son ampliamente
utilizados, ya que permite el manejo de distintas materias
primas y productos como harinas, azucar, arroz, semillas,
piensos, productos quimicos y todo tipo de grano. En la
industria alimentaria encontramos cangilones de
poliamida (nylon) o polietileno, materiales certificados
para transportar alimentos y que cumplen con las
normativas de seguridad alimentaria.

Normalmente los elevadores alcanzan alturas hasta los
30 metros, pero pueden ser mayores dependiendo de la
aplicacién.

2.3. Ventajas

de 40 toneladas/hora

Figura 3. Ejemplo de un elevador de
cangilones para el llenado de un silo.

Fuente: jlmingenieria.com

Los elevadores de cangilones presentan numerosas ventajas. Una de ellas es que requiere poco
personal para su funcionamiento, ya que operan de forma auténoma y se producen pocas
averias aln con pocas supervisiones y operaciones de mantenimiento.

Otra ventaja a destacar es que tienen un disefio compacto (mas que una cinta transportadora
inclinada), seguro y de fécil instalacién debido a la rapida conexion entre sus componentes.

Ademas, al estar cerrados correctamente por todos sus lados, se evita la salida de polvo y la
formacién de una atmdsfera de polvo, que seria perjudicial para la salud de los trabajadores y

para el resto de las maquinas.

2.4. Tipos de elevadores de cangilones

- Segun el tipo de carga:
o Directamente desde la tolva:

Todo el material cae directamente en los cangilones sin acumularse en el fondo.
Se utilizan principalmente para transportar materiales grandes y abrasivos, y la
velocidad de desplazamiento de la banda o cadena es baja.

o Pordragado:

Se recoge material al paso de los cangilones por el fondo ya que parte del
material cae y se acumula en la parte baja. Se usan para elevar materiales en

forma de polvo o de granulacion fina.

10
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de 40 toneladas/hora

Figura 4. Carga directamente desde la tolva Figura 5. Carga por dragado

Fuente: [12] (ver bibliografia) Fuente: [12] (ver bibliografia)

Segun el tipo de descarga:

O

Elevadores de proyeccion (descarga centrifuga):

Es el tipo mas utilizado. La descarga se realiza debido a la fuerza centrifuga
gracias a la elevada velocidad de desplazamiento de la banda o cadena. Las
velocidades de desplazamiento varian entre 1 y 4 m/s. La carga se realiza
generalmente por dragado. Son apropiados para materiales de grano fino y
totalmente secos. La separacion entre cangilones es de 2 a 3 veces la altura del
cangilon.

Elevadores por gravedad:

La velocidad de desplazamiento es reducida (0.5 — 1 m/s), lo que provoca que
el material no salga despedido sino que se descargue por gravedad. Los
cangilones se pueden situar seguidos, sin espacio entre ellos, y la descarga se
produce sobre la parte inferior del cangilén que le precede (ver Figura 7). Este
tipo se utiliza para materiales fragiles o pegajosos. En elevadores con cierto
grado de inclinacidon se puede realizar este tipo de descarga sin que sea
necesario que los cangilones estén seguidos sin separacion.

Figura 6. Elevadores de proyeccion Figura 7. Elevadores por gravedad

Fuente: mecanotecnia.blogspot.com Fuente: mecanotecnia.blogspot.com

Segun la separacion entre cangilones:

O

De cangilones continuos:

No existe separacidn entre cangilones. En este caso, el material que no entra en
un cangilén lo hace en el siguiente, evitando que se acumule en el fondo. La
descarga se realiza por gravedad sobre la parte inferior del cangilén que le
precede, debido a la baja velocidad de desplazamiento. Asi se consigue no
estropear el material, siendo indicado para materiales fragiles. Su mayor
aplicacion es para elevar materiales de gran granulometria.
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o De cangilones distanciados:
En este caso la carga de los cangilones se suele realizar por dragado. Los
elevadores de descarga centrifuga son de cangilones distanciados.

Segun el elemento tractor:
o Elevadores con cadena: los cangilones van unidos a una o varias cadenas.
o Elevadores con banda/correa: los cangilones van unidos a una banda.

.} } . z
Figura 8. Elevadores con cadena Figura 9. Elevadores con banda

Fuente: begamaquinaria.com Fuente: begamaquinaria.com

Segun la inclinacién:
o Verticales: son los mas habituales.
o Inclinados: pueden realizar la descarga por gravedad aun a muy bajas
velocidades.
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Figura 10. Elevador vertical Figura 11 .Elevador inclinado
Fuente: [14] (ver bibliografia) Fuente: [14] (ver bibliografia)
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3. FUNCIONAMIENTO Y COMPONENTES

En este trabajo, el tipo de elevador de cangilones que se va a calcular y disefiar va a ser el mas
habitual: un elevador vertical, de cangilones separados, con descarga centrifuga y con banda,
similar al que se muestra en la Figura 12. Por lo tanto, a partir de ahora nos vamos a centrar en
el funcionamiento de este tipo de elevador.

Su funcionamiento basico es el siguiente:

ITAMBOR DE
ACCIONAMIENTO /

[
q UNIDAD D& !
& INAMIENTO |
I

|

|

\

/
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2 CANGILONES
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\
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I TOLADE
ALMEN I-—_

\
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\)
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\
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/
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14 PUERTA DE I“\
uMPIEZA U [

“‘ ‘
3::& \

-
¥

r

A\

e e —

\

V—

\

5 CABEZADEL
ELEVADOR

-

7

1 FRENO
ALTOMATICO

| CORREA

—

/ 6 PANTALONES

=10 ESTIRADOR

4 TAMOR DE
REENVIO

7 PIE DEL ELEVADOR

Figura 12. Partes de un elevador de cangilones.

Fuente: [13] (ver bibliogr

afia)

La carga se hace a través de una tolva de
alimentacién situada en la parte inferior del
elevador, de forma que el material se deposita
dentro de los cangilones. Parte del material no
cae directamente dentro de los cangilones y se va
depositando en el fondo. Asi, el cangilén se llena
en parte con material recogido del fondo del
elevador por dragado y en parte por material que
cae desde la tolva directamente dentro del
cangilon.

Los cangilones, unidos a la banda o correa, suben
a una velocidad determinada y generalmente con
una carga parcial (no completamente llenos). En
la parte superior se produce la descarga por
accion de la fuerza centrifuga, de forma que el
material es lanzado hacia la boca de salida.
Posteriormente los cangilones bajan vacios por el
conducto de bajada para volver a ser cargados.

Un elevador tiene como componentes principales
los cangilones, la banda, el tambor motriz que va
unido al sistema de accionamiento (motor vy
reductor) y que permite el movimiento de la
banda, el tambor tensor, un freno antirretorno
que impide el giro del tambor motriz en sentido
contrario al de elevacién, las bocas de entrada y
salida, y dos conductos por los que circulan los
cangilones. Por uno de ellos suben los cangilones
llenos de material y por el otro bajan vacios.

Toda la estructura estd cerrada, tanto los conductos de subida y bajada como la parte superior

(cabeza del elevador) y la inferior (pie del elevador), para evitar el escape de material y la
formacién de una atmdsfera de polvo en el exterior o la entrada de agua. Para este mismo fin,
se pueden montar distintos tipos de sellos de eje que eviten la entrada o salida de polvo por el

pequefio espacio que queda entre los ejes de los tambores y la carcasa.

Con el fin de poder mantener el correcto funcionamiento de todos los componentes del

elevador y evitar fallos o averias imprevistas que supongan la parada del equipo, habra que
realizar distintas revisiones y tareas de mantenimiento. Mas adelante, en el Apartado 15 del
trabajo, se tratara el tema del mantenimiento del elevador.
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Figura 13. Cabeza (parte superior) y pie (parte inferior) de un elevador.
Fuente: agriexpo.online

3.1. Conductos de subida y de bajada

Los conductos de subida y bajada estan formados por distintos mddulos (tramos) fabricados en
chapa que se unen entre si por medio de bridas atornilladas. En funcién del nimero de tramos
qgue se monten se puede conseguir una altura de elevacién diferente. Deben tener las
dimensiones suficientes para que pasen los cangilones con holgura.

Figura 14. Médulos que forman los Figura 15. Elevador de cangilones

conductos de subida y de bajada. con descarga centrifuga.

Fuente: uk.jemaagro.dk Fuente: cimbria.com
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3.2. Banda

Es similar a las bandas que se emplean en las cintas transportadoras, pero deben tener una
mayor robustez ya que su resistencia se ve afectada por las perforaciones realizadas para fijar
los cangilones mediante unos tornillos. Debe resistir el peso del material transportado en los
cangilones y el de los cangilones vacios, y también la tensidn que se le aplica para que no patine
con los tambores.

Las bandas suelen tener un revestimiento de goma (caucho) o PVC y una carcasa interior de
poliéster o poliamida, aunque pueden estar compuestas por otros materiales dependiendo de
la carga que se tenga que elevar.

Si las bandas tienen una estructura multicapa, consiguen distribuir el esfuerzo de manera
uniforme, reduciendo el estiramiento de la banda.

En resumen, las caracteristicas deseables de la banda serén:

- Alta resistencia que permita una gran capacidad de carga

- Ligereza

- Bajo alargamiento

- Antiestaticidad (capacidad para no acumular carga electrostatica)
- Resistencia a la abrasidn

Por ultimo, la forma de unir los extremos de la banda, de manera que ésta forme un camino
cerrado alrededor de los tambores, se puede realizar con distintas configuraciones (Figura 16).
La opcién mas habitual es la primera, usando grapas como las de la Figura 17. La longitud de
banda necesaria serd una u otra dependiendo de la forma de union.

rida banda
de sujecién solape superpuesta

Figura 16. Maneras de unir los extremos de la banda.
Fuente: Apuntes de Universidad del Atlantico

H

Figura 17. Grapas para unir los extremos de la banda.
Fuente: masanes.com
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3.3. Cangilones

Son los recipientes encargados del transporte del material y existen de distintas formas y
dimensiones. Estdn fijados a la banda a través de unos tornillos de cabeza plana, como se ve en
las Figuras 18, 19 y 20, para que la cabeza de los tornillos no sobresalga, no cree ningln resalte
y no interfiera en la superficie de rodadura de la banda con los tambores.

Algunos de los tornillos que se pueden utilizar tienen 2 o 4 pines/orejetas que se clavan en la
banda evitando que el tornillo gire durante el apriete de la tuerca, o unos colmillos que hacen
la misma funcidn (Figura 20). Si los extremos de la banda estan unidos por solape en vez de con
grapas de union (ver Figura 16), algunos cangilones estaran unidos con tornillos de este mismo
tipo pero de mayor longitud para poder atravesar los dos espesores de banda. En ese caso, esos
tornillos realizan a la vez la uniéon de los cangilones a la banda y la union de los extremos de la
banda (ver Figura 18).

Figura 18. Unién de un cangilon Figura 19. Detalle de la Figura 20. Ejemplos de tornillo (con 4
ala banda (en un caso en el que unién pines 'y acolmillado), tuerca 'y
los extremos de la banda estdn arandela para realizar la fijacién
unidos por solape)

Segln para que vayan a ser utilizados, podemos encontrar cangilones de distintos materiales:

- Polietileno (HDP): usados en aplicaciones donde el calor y la abrasién no son elementos
determinantes (harina, arroz, maiz, trigo, café...).

- Nylon: especialmente para el manejo de materiales abrasivos o compactos (arena,
arcillas, minerales no ferrosos, sal, fertilizantes...)

- Poliuretano: son los mas resistentes a la abrasion. Tienen gran resistencia mecdnica y
flexibilidad. Indicados para aplicaciones donde la abrasién es muy alta y puede causar
desgastes prematuros (arena, vidrio molido...)

- Acero: usados cuando se requieren cangilones de mayor resistencia al roce que los
cangilones plasticos. Los cangilones metalicos son adecuados para materiales afilados y
cortantes, y para materiales de alta temperatura. Ademas, son recomendables cuando
la carga se realiza por dragado ya que la resistencia al desgaste es mayor que en los
cangilones de plastico.

- Hierro o aluminio: para elevar materiales como piedras, arenas de fundicidn o carbdn.
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ROPI ACERO INOXIDABLE INOXIDABLE NYLOM POLIU-
P EDAD DULCE 304 316 HDR el REFORZADO RETANO
Coste 1 3 4 1 2 3 4
Resistencia al 3 4 4 1 2 3 3
desgaste

Resistencia al impacto 2 2 2 1 2 3 2
Antiadherente 1 3 3 2 3 3 4
Aprobado para

alimentos por la FDA

Lo 180+ 250+ 250+ 70 100 150 60

de trabajo®

Tabla 1. Tabla extraida del catdlogo de cangilones de ‘4B Group’: propiedades de los cangilones segtin
el material del que estén fabricados. Codigo: 1=Bajo; 4=Alto.
Fuente: go4b.co.uk

3.4. Tambor motriz

Es el elemento que transmite el movimiento a la banda. Se encuentra en la cabeza del elevador
(parte superior) y su eje va unido al sistema de accionamiento (motorreductor) a través de un
acoplamiento elastico.

Es aconsejable que estén recubiertos con caucho para evitar el desgaste del tambor, el desgaste
prematuro de la banda, evitar el deslizamiento y hacer un uso eficaz de la potencia ahorrando
energia. Pueden no ser totalmente cilindricos sino tener una ligera biconicidad para centrar la
banda.

Figura 21. Tambor liso con recubrimiento.
Fuente: es.martinsprocket.com

3.5. Tambor tensor (dispositivo tensor)

Se encuentra en la pie del elevador (parte inferior) y consta de un dispositivo tensor sobre su
eje. Este dispositivo permite ajustar la posicidn vertical del eje del tambor de forma que la banda
adquiera la tensién adecuada para un correcto funcionamiento. Si el dispositivo tensor es de
tornillos (varillas roscadas), con el tiempo, la banda se puede alargar y destensar, por lo que es
necesario comprobar su tensién cada cierto tiempo y tensarla cuando sea necesario.

En ocasiones es recomendable que sea de tipo “jaula de ardilla” (Figura 22) para evitar que el
material se pueda introducir entre el tambor y la banda.
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Figura 22. Tambores de jaula de ardilla.
Fuente: es.martinsprocket.com

3.6. Freno antirretorno

Permite el giro solamente en el sentido de elevacién, impidiendo el retroceso de la banda en
caso de que el elevador se detenga con los cangilones llenos, lo que causaria que el material se
descargara en el fondo del elevador.

En el ANEXO 1 se pueden ver mas detalles sobre cdmo son los frenos antirretorno utilizados en
los elevadores.

3.7. Sensor de deteccion de giro

Detecta el giro en el eje del tambor tensor. Cuando no se detecta rotacion, se emite una alarma
y se detiene todo el sistema para que deje de caer material por la tolva de alimentacion y asi
evitar el emboce del elevador.

3.8. Unidad de accionamiento

Se encuentra en la parte superior del elevador. Estd constituida por un motorreductor que se
une al eje del tambor motriz mediante un acoplamiento elastico para conseguir el giro del
tambor y el movimiento de la banda.

o &
-

B -covamicno |
] eoucor D

Figura 23. Motor, reductor y acoplamiento eldstico Figura 24. Sistema de accionamiento
para el accionamiento de un elevador. de un elevador de cangilones.
Fuente: akyol.net Fuente: akyol.net
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4. DATOS DE PARTIDA

Con el elevador del cual se van a calcular, seleccionar o disefiar sus distintos elementos, se
pretende elevar 40 Tn/h de arcilla seca cuya densidad es 1800 kg/m? a una altura de 20 metros.
Dado que queremos que la descarga sea centrifuga, y en esos casos la velocidad de la banda
suele estar entre 1y 4 m/s, seleccionamos una velocidad de 2 m/s.

Ademas, los calculos de los distintos componentes del elevador se hardn para asegurar 30 000
horas de funcionamiento (que equivalen a mds de 10 afios trabajando 8 horas al dia todos los
dias del ano).

De este modo, los datos de partida son:

- Capacidad (caudal de material): 40 Tn/h = 11,11 kg/s

- Altura (Distancia entre los centros de los tambores): 20 m
- Densidad del material (arcilla seca): 1800 kg/m3

- Velocidad de la banda: 2 m/s

- Horas de funcionamiento minimas deseadas: 30 000 horas

19



Escuela de Calculo y disefio de un elevador de cangilones

Ingenieria y Arquitectura
Universidad Zaragoza de 40 toneladas/hora

5. DIAMETRO Y TIPO DE TAMBORES. TRAYECTORIA DE
DESCARGA

Diametro de los tambores

La condicion deseada de descarga centrifuga es que la fuerza centrifuga sea igual al peso del
material transportado. De esta forma, cuando el cangilén estd en el punto superior del tambor
motriz, la fuerza resultante es nula y el material queda en estado de ingravidez, comenzandose
la descarga un instante después.

Figura 25. Esquema de fuerzas ejercidas sobre el material transportado en distintas posiciones del
tambor motriz. (Fc=fuerza centrifuga; P=peso; R=resultante).
Fuente: [14] (ver bibliografia)

Por lo tanto, para determinar el didametro del tambor motriz que haga que la descarga comience

en el punto mas alto del tambor, igualamos la fuerza centrifuga al peso:
v? v2 27

F, = peso - moy=mg = R=?=9,81

= 0,408 m = 408 mm = 400 mm

Elegimos un tambor de 800 mm de diametro. Decidimos que el tambor motriz y el tambor
tensor tengan el mismo didmetro, que es lo mas habitual, aunque en ocasiones el tambor tensor
es mas pequefio.

Para una misma velocidad, si se eligiera un tambor de radio mas pequeo, la fuerza centrifuga

2
v , , .
(m-;) seria mayor y la descarga comenzaria antes de llegar al punto superior del tambor,

como en el caso de la Figura 26. Sin embargo, si el radio fuera bastante mayor, la descarga se
retrasaria y seria por gravedad.

Figura 26. Descarga centrifuga a alta velocidad.
Fuente: go4b.co.uk
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Tipo de tambores

En cuanto al tipo de tambores, dato que necesitaremos conocer para determinar la tensidon que
hay aplicar a la banda y la resistencia de la banda, elegimos tambores lisos recubiertos, lo que
permite evitar el desgaste y el deslizamiento haciendo un uso eficaz de la potencia.

Figura 27. Tipo de tambor elegido:
tambor liso con recubrimiento.

Fuente: es.martinsprocket.com

Trayectoria del material hasta la tolva de descarga

Con el didmetro de tambor elegido, la descarga comienza cuando los cangilones llegan al punto
mas alto del tambor. De esta forma, el material sale impulsado con velocidad horizontal (en
direccion tangencial al tambor), describiendo una trayectoria parabdlica que es necesario
conocer para determinar las dimensiones y el disefio de la cabeza del elevador y la tolva de
descarga.

Figura 28. Tolva de descarga en la cabeza del elevador

Fuente: metalmont.it

En este caso de movimiento parabdlico, la velocidad inicial v, del material (en el punto mas alto
del tambor) tiene solamente componente horizontal. Esta componente horizontal,
despreciando el rozamiento con el aire, no tiene aceleracién y, por lo tanto, tiene velocidad
constante. Sin embargo, la componente vertical de la velocidad (que tiene sentido
descendente), aunque al inicio es nula, sera cada vez mayor por efecto de la aceleracién de la
gravedad.

Asi, las ecuaciones de la velocidad horizontal (MRU) y vertical (MRUA) son:

v, = vy = velocidad de la banda =2 m/s

v, =—g-t
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Por su parte, las ecuaciones de la posiciéon horizontal (MRU) y vertical (MRUA) en funcién del
tiempo, considerando el origen de coordenadas el punto desde el que el material sale del
cangilén, son:

x=v0't

1
———.g-t2
y 59

Despejando el tiempo de la ecuacién de la posicidn horizontal y sustituyendo en la ecuacidn de
la posicidn vertical, se obtiene la ecuacion de la trayectoria:

De este modo, la grafica que representa la trayectoria parabdlica que sigue el material es la
mostrada en la Figura 29:

-1:2

Figura 29. Grdfica de la trayectoria parabdlica que describe el material (distancias en metros)

Conociendo la trayectoria que sigue el material, se podria diseiar la tolva de descarga y decidir
la distancia y la altura a la que colocar la tolva de descarga evitando que el material choque
excesivamente contra la chapa, lo que iria desgastando la estructura. Una posible colocacién del
centro del conducto de descarga seria a 1,08 metros de distancia en direccidn horizontal
respecto al eje del tambor y a 1,4 metros en direccidn vertical (1,3 metros por debajo del punto
mas alto del tambor).
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6. SELECCION DE LOS CANGILONES

6.1. Eleccidn del tipo de cangilon

En primer lugar hay que elegir un tipo de cangilén que sirva para el transporte de un material
como la arcilla seca y que tenga una forma que permita una correcta descarga centrifuga.

Actualmente hay una amplia variedad de tipos de cangilones para distintas aplicaciones. Algunas
de las muchas formas que pueden adoptar se muestran en la Figura 30. Los tipo AA o similares
son los mas habituales, especialmente en los elevadores de descarga centrifuga. Ademas de las
distintas formas que adoptan, los podemos encontrar fabricados en diferentes materiales.

e we

Tipo AC
Tipo AA TpelC
Tipo MF Tipo HF Tipo SC

Figura 30. Algunos de los diferentes tipos de cangilones existentes en el mercado
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Figura 31. Catdlogo de “4B Group”. Marcado en rojo el cangilon seleccionado.

Fuente: go4b.co.uk
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Mirando el catdlogo de 4B Group, elegimos el cangilén SPS Super Starco de nylon, ya que por su
forma es adecuado para que se realice una descarga centrifuga, y ademads es un tipo de cangilén
apto para transportar gran variedad de materiales, entre ellos arcillas. Las ventajas del cangilon
seleccionado que indica el fabricante se pueden ver en el ANEXO 2.

Figura 32. Cangilén SPS Super Starco de HDP, Nylon o PU.
Fuente: go4b.co.uk

Se elige en nylon porque son mas ligeros que los cangilones metalicos, tienen un coste menor
que los de acero inoxidable o los de poliuretano, y al no ser la arcilla un material muy abrasivo,
duro ni de gran tamafio, no es necesaria una resistencia al desgaste y al impacto tan elevada
como en los cangilones metalicos o de poliuretano. Ademas, la arcilla a transportar no serd un
material a alta temperatura, por lo que los cangilones de nylon serdn suficiente y no sera
necesario el uso de cangilones metalicos que aguantan altas temperaturas de trabajo.

En la tabla, extraida del catdlogo del fabricante, se puede ver la comparativa de las propiedades
de los cangilones de “nylon 6” elegidos con los cangilones de otros materiales.

ROPI ACERO INOXIDABLE INOXIDABLE NYLON POLIU-
i EDAD DULCE 304 316 HDP NYLON & REFORZADOD RETANO
Coste 1 3 4 1 2 3 4
Resistencia al 3 4 4 1 3 3 3
desgaste

Resistencia al impacto 2 2 2 1 2 3 2
Antiadherente 1 3 3 2 3 3 Ll
Aprobado para

alimentos por la FDA

Tamp. max. *C 180+ 250+ 250+ 70 100 150 60

de trabajo®

Tabla 2. Tabla extraida del catdlogo de cangilones de ‘4B Group’: propiedades de los cangilones segun
el material del que estén fabricados. Cédigo: 1=Bajo; 4=Alto.
Fuente: go4b.co.uk
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6.2. Numero de cangilones

Como dato de partida elegimos un paso entre cangilones
de 200 mm, es decir, tener 5 cangilones por metro de
banda. En el caso de descarga centrifuga, el paso o I
normalmente toma valores entre 2 y 3 veces la altura del
cangilén, por lo tanto elegiremos un cangilén de altura
(dimension C en la Figura 33) entre 66,6 y 100 mm.

) A
4||—F
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G I
Fant
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—

Figura 33. Dimensiones del cangilon SPS Super Starco.

Fuente: go4b.co.uk

Para calcular el n2 de cangilones, primero hay que calcular la longitud de la banda, que es igual
a dos veces la distancia entre los centros de los tambores (altura de elevacidon) mas dos veces la
longitud de media circunferencia de los tambores:

Longitud de la banda = 2H + 2nR =2-20m + 2m-0,4m = 42,513 m

Con la longitud de la banda y el paso entre cangilones, se calcula el n? de cangilones:

Longitud de la banda 42513 mm

Ned ilones = =
e cangiiones paso 200 mm

=212,6 — 213 cangilones

6.3. Volumen del cangildn (Seleccidn del modelo concreto)

Y a continuacidn se calcula el peso y el volumen de material que se transportara en cada
cangilon:

velocidad de la banda 2m/s
Flujo de cangilones = =

paso = 02m = 10 cangilones/s

Caudal de material _ 11,11 kg/s

Peso t tad ilon = =
eso transportado/cangilon Flujo de cangilones 10 cangilones/s

= 1,111 kg /cangiléon

masa 1,111 kg/cangilon

Volumen transportado /cangilon = Jomsidad — 18 kgl

= 0,6172 litros/cangilon

Pero el volumen de material transportado en cada cangilén no serd el volumen del cangiléon ya
que éstos no suelen ir completamente llenos. El coeficiente de llenado suele oscilar entre 0,6 y
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0,9. En nuestro caso queremos un coeficiente de llenado de aproximadamente 0,7. Para ello
debemos seleccionar el cangiléon SPS 130-130, de altura 90 mm y volumen 0,88 litros.

C T Nylon Max.
e e A A Y e P Y O A S A T
9% 8 63 43 4 008 009 2 90 43 18 R

SPS80-80 0,10 024 020 1500

SPS100-90 110 100 67 44 S 011 013 015 039 032 2 90 50 20 R 14,00
SPS120-100 129 110 B0 55 5 015 018 020 061 048 2 90 67 25 R 12,00

SPS130-120 135 120 85 57 5 019 023 025 072 054 2 90 70 25 R 11,00

SPS140-120 145 120 90 62 S 018 022 0.24 0.81 0,62 2 9 70 25 R 10.80

SPS130-130 146 130 9 &0 5 021 025 028 088 0638 2 90 70 25 R 10,80 I

SPS160-140 172 152 113 78 6 034 040 045 155 1,25 2 90 100 30 R 8,60

SPS180-140 187 150 112 77 6 030 036 040 179 142 2 90 100 30 R 8,60

SPS200-150 205 150 112 75 6 035 042 0.46 189 139 2 90 100 32 R 8,60

SPS300-150 305 152 115 80 7 065 077 086 292 228 4 90 51/102/51 32 N/R 850

Tabla 3. EN VERDE: Cangilones que cumplen la condicién de que el paso (200 mm) sea entre 2y 3
veces la altura del cangilén (dimensién C). EN ROJO: Cangilén seleccionado.

Asi el coeficiente de llenado de los cangilones queda exactamente 0,7 tal como queriamos:

Volumen de material _ 0,6172 litros _
Volumen total del cangilén ~ 0,88 litros

Coeficiente de llenado =

’
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7. CALCULO DE LA FUERZA NECESARIA EN EL TAMBOR
MOTRIZ PARA ELEVAR LA CARGA

Dado que, durante el funcionamiento del elevador, la mitad de los cangilones van cargados y la
otra mitad descargados, el peso del material elevado es:

213
Carga a elevar = Tcangilones ‘1,111 kg/cangiléon = 118,3 kg

Calculado de otra forma:
Carga a elevar = Caudal(kg/s) - Tiempo del recorrido de elevacion(s) =

Mitad de la longitud de la banda (m) —1111kg/ (42,51/2)m
Velocidad de la banda (m/s) T g/s 2m/s

= Caudal(kg/s) - =118,1kg

En realidad, a la carga a elevar hay que sumarle la fuerza que hay que realizar para vencer la
resistencia que opone el material del fondo al movimiento del cangildn durante la carga por
dragado. Para ello se aplica un coeficiente experimental Ho sobre la férmula anterior.

De este modo, la fuerza necesaria que tiene que realizar el tambor motriz para mover la banda

es:
Longzltud +H,
Fuerza necesaria en el tambor motriz = Caudal - —=—— =
Velocidad
(224 7.6)m
=11,11k . =160,3k
g/s 2m/s g

Tabla 4. Valores que toma el coeficiente Ho
Fuente: [12] (ver bibliografia)

Sistema de carga | Tamafio del material | Valor de Ho (m)
Desde tolva 3,8
Pequeiio 7,6
Por dragado Mediano 11,4
Grande 15,3

Para este cdlculo de la fuerza que tiene que realizar el tambor motriz no se tiene en cuenta el
peso de los propios cangilones ya que el tambor no hace fuerza para elevar el peso de los
cangilones del ramal de subida, esa fuerza la hace el peso de los cangilones del ramal de bajada.
Es decir, los pesos de los cangilones de ambos lados se equilibran.

Visto de otra forma, en el caso de que los cangilones estén vacios, al haber el mismo ndmero de
cangilones en el lado de subida y de bajada, la banda queda en equilibrio y el tambor motriz no
tiene que hacer ninguna fuerza.
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8. SELECCION DE LA BANDA 'Y EL EMPALME

Ancho de la banda

Como los cangilones seleccionados tienen un ancho de 146 mm (dimension A en la Figura 33),y
el ancho de la banda suele ser entre 20 y 50 mm mayor que el de los cangilones, elegimos un
ancho de banda de 180 mm.

Modelo de banda

Del catdlogo de correas para elevadores del fabricante 4B elegimos un tipo de correa adecuado
para el transporte de la arcilla. Como no estamos en el caso de productos calientes,
potencialmente inflamables o que contengan aceites o grasas, ni tampoco alimentos, nos servird
con una banda Standard SBR de estiramiento reducido (ver Tabla 5).

RESISTENTE AL

PROPIEDAD ANTIESTATICA ANTIABRASIVA ACEITE TEMPERATURA
MiN. | MAX.
SBR x x x 20°C  +T0°C
NER x x =25°C +100°C
NER+K x -25°C  +120°C
FRASOR » -25*C +80 *C
T150 x x % 20°C  +150°C
HOT OIL x x -20°C  +120°C
FDA NBR x -20°C  +100°C
FDA FRASOR -20*C +80 *C
STEEL WEB x x % -20°C +130°C

Tabla 5. Caracteristicas de los distintos tipos de bandas de “4B Group”.
Fuente: go4b.co.uk

Su estructura se compone de una carcasa de construccién textil con poliéster de estiramiento
reducido (en sentido longitudinal) y poliamida resistente a los impactos (en sentido transversal)
y una cubierta exterior de caucho de polibutadienoestireno (SBR).

Figura 34. Banda SBR de estructura laminar con distintas capas.
Fuente: go4b.co.uk
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Para calcular la tensidon que hay que aplicarle a la banda de forma que la banda no patine con el
tambor, hay que aplicar un coeficiente (k) que tiene en cuenta el tipo de tambor y que, para el
caso de un tambor recubierto seco, toma un valor de 1,49. Esa tensidn que es necesaria con un
tambor recubierto, no seria suficiente con un tambor liso (la banda patinaria con el tambor) y
habria que tensar mas la banda, por eso k es mayor con un tambor liso.

Tabla 6. Valores del coeficiente k
Fuente: [12] (ver bibliografia)

Condiciones del tambor | [

Liso himedo 3.20
Liso seco 1,64
Recubierto hiimedo 1,73
Recubierto seco 1,49

Asi, la tension que debera tener la banda para evitar el deslizamiento/patinamiento (sabiendo
que la fuerza que debe realizar el tambor motriz para elevar el material es de 160,3 kg) es:

T = Frqmpor - k = 160,3 kg - 1,49 = 238,8 kg = 2340,7 N = 2,34 kN

donde los cangilones estan llenos (ver la Figura 35). Conforme vas
bajando, cada punto de la banda tiene cada vez menos tension ya que
va quedando menos material por debajo (menos peso a soportar). Por
lo tanto, la tension calculada (2,34 kN) es la tension maxima en la banda | cansilones Cangilones

llenos vacios

Esta tension es la tensidn en el punto mds alto del lado de la banda :,0\
[ ]

y es la que tenemos que considerar a la hora de seleccionar la banda.

Debemos seleccionar un modelo de banda con la resistencia suficiente
para aguantar esta tensidn, que en kN/m (sabiendo que la banda tiene

N
un ancho de 180 mm) sera: \'/

2,34 kN Figura 35. Puntos de la
0,180 m =13 kN/m banda con mavyor tension.

Aunque la banda debe aguantar solamente los 13 kN/m calculados, la banda de menor
resistencia que aparece en el catdlogo tiene una tension de servicio maxima de 50 kN/m. Por lo
tanto, seleccionamos la banda EP500/3 1+1 SBR, cuya tension de servicio maxima es 50 kN/m.
Ademads, como nuestros tambores tienen un didmetro de 800 mm, cumplimos la condicién de
didmetro minimo de tambor de 315 mm que tiene esta banda.

EP500/3 EPG630/4 EP630/4 EP800/5
1+1 SBR 1+1 SBR 2+2 SBR 2+2 SBR
60 160 160 160

Resistencia por cada capa kN/m 1

Namero de capas - 3 4 4 5
Carga total de rotura kN/m 500 630 630 800
Tension de servicio maxima (factor de seguridad 10:1) kN/m 50 63 63 80
Grosor de las cubiertas superior e inferior mm 1.0 1.0 20 20
Grosor de la correa mm 6.0 7.0 9.0 10,5
Peso kg/m? 78 9.0 114 133
@ minimo de la polea mm 315 500 500 630

Tabla 7. Catdlogo de 4B Group: Caracteristicas de las bandas SBR y banda seleccionada.
Fuente: go4b.co.uk
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Longitud de la banda. Empalme de los extremos.

Tal como se ha explicado en el Apartado 3.2, 1a unidn de los dos extremos de la banda se puede
realizar de diferentes maneras, y la longitud de banda que se necesita varia dependiendo de la
forma de unién. Nosotros vamos a realizar la unidn de los extremos mediante grapas, aunque
valdria cualquiera de las otras maneras, asi que vamos a calcular la longitud total de banda que
necesitariamos con esta forma de unién.

Alalongitud de 42,513 m, ya obtenida en el Apartado 6.2, que es la longitud de la banda que en
algin momento del recorrido estd en contacto con los tambores,

Longitud de la banda = 2H + 2nR =2-20+ 2n-0,4 = 42,513 m
hay que sumarle los tramos de banda necesarios para realizar el empalme.

Para ello hay que saber qué tipo de grapas se van utilizar. Para la resistencia de nuestra banda
es suficiente con las grapas Supergrip N21 (Figura 36). Cada grapa tiene un ancho de 50 mmy la
banda tiene 180 mm de ancho, asi que se pueden poner 3 grapas (que suman 150 mm) como
en la Figura 37. El nimero de grapas no afecta a la longitud de la banda.

Dado que las grapas seleccionadas tienen una longitud de 62 mm (tal como se ve en la Figura
36) y que la banda tiene que sobresalir algunos milimetros mas (25 mm como minimo segun
indica el catdlogo), la longitud de banda que pediriamos seria:

Longitud total de la banda = 42 513 + 2 - (62 + 25) = 42 687 mm

[32 mm

_I 18 mm

62 mm

100 mm

Supergrip N° 1 Supergrip N°2 Supergrip N.°3 Supergrip N.°4
Resistencia de la correa 500 kN/m 630 kN/m 800 kN/m 1,000/1,250 kN/m
Peso
(por unidad) 0,5 Kgs/m 0,8 Kgs/im 0,85 Kgs/m 1,83 Kgs/m
Tamano perno Perno M14 Perno M14 Perno M14 Perno M16

Figura 36. Catdlogo de 4B Group: Tipo de grapas seleccionadas y caracteristicas.

Fuente: go4b.co.uk

Figura 37. Ejemplo de colocacion de 3 grapas Supergrip N22 de 50 mm en una correa de entre 150 y
195 mm de ancho.
Fuente: go4b.co.uk
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9. SELECCION DE LOS TORNILLOS PARA UNION DE BANDA Y
CANGILON

Para la fijacidon de los cangilones a la banda se van a utilizar tornillos Euro Bolt de acero clase ISO
5.8. con 2 pines que se clavan en la banda y evitan que el tornillo gire mientras se aprieta la
tuerca. Tienen la cabeza plana para que la cabeza de los tornillos no sobresalga y no interfiera
en la superficie de rodadura de la banda con los tambores.

i

g

—
Cangilon

LONGITUD

Figura 38. Tornillos Euro Bolt para la fijacion de los cangilones a la banda. Fuente: go4b.co.uk

Dado que el modelo de cangilén seleccionado (SPS 130-130) tiene agujeros de diametro 9 mm,
se usan tornillos de métrica 8 (M8). Puesto que la banda seleccionada tiene un espesor de 6
mm, el cangilén un espesor de 5 mm y la tuerca una longitud de 8 mm (ver tabla de medidas de
la Figura 39), la longitud del tornillo debera ser mayor que 6+5+8+arandela=20mm, con un
margen adecuado. Por lo tanto, se elige una longitud de 30 mm.

Tornillo, tuerca hexagonal, arandela pequefia (cajas de 100) - Peso Kg/100 unidades

PAR MAXIMO
CABEZA DE APRIETE 20 22
@ (mm) DEL TORNILLO (mm) (mm)
(Nm)

8

LONGITUD DEL PERNO (medido totalmente)

40 45 50 60 70
(mm) (mm) (mm) (mm) (mm)

21

1,28

23 13 1,82 1,94 2,10 2,16 222 - - -
28/25% 20 2,98 2,00 3,00 3,02 337 3,72 3,88 394
35/31% 36 - - 542 543 544 584 6,02 6,18 -
M12’ 42 65 - - - - - 924 - 4,96" 5,36° 5,60
1) No disponible en acero inoxidable 2) Acero inoxidable * Peso Kg/50 unidades

Tabla 8. Tabla de tornillos disponibles. Marcados en rojo los tornillos elegidos. Fuente: go4b.co.uk.

Para evitar que la tuerca pueda aflojarse, se utilizan tuercas autoblocantes DIN 985.

A M3 M4 M5 M6 M7| M8 [M10
Paso 0507 08 1 1 [1,25(15
C 55 7 8 10 11|13 [17
B 4 5 5 6 75| 810

(Todas las medidas estén expresadas en mm.)

Figura 39. Tuercas autoblocantes DIN 985 y tabla de medidas.
Fuente: rationalstock.es

Para comprobar los tornillos elegidos se ha calculado el coeficiente de seguridad (CS) de la unién
atornillada, obteniendo un CS=1,33. Este calculo se muestra en el ANEXO 3.
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10. MOTOR

10.1. Seleccion del motor

La potencia requerida en el tambor motriz se calcula a partir de la fuerza que se necesita en el
tambor para elevar la carga (Apartado 7) y de la velocidad de la banda. Pero la potencia del
motor debe ser mayor que la potencia util en el tambor ya que existen pérdidas en el reductor.
Comovamos a ver en el Apartado 11.2, se ha elegido usar un reductor con engranajes cilindricos
helicoidales de tres etapas. Por lo tanto, dado que las transmisiones con engranajes cilindricos
helicoidales tienen rendimientos entre 0.96 y 0.99, y nuestro reductor tiene tres etapas, se
considera el siguiente rendimiento:

n = 0,963 = 0,885
De esta forma, la potencia requerida del motor es:

Fuerza en el tambor motriz para elevar la carga (N) - velocidad(m/s)

Potencia =

n
_160,3 [kg]-9,81[N/kg] - 2[m/s] _31451N
N 0,885 ~ 0,885

= 3553,8W = 3,55 kW

Del catdlogo de motores Cemer y dentro de los motores asincronos trifasicos de aluminio serie
IE2-MS de 4 polos — 1500 rpm, seleccionamos el motor IE2-MS 112 M de 4 kW (ver Tabla 9), que
cumple con los requisitos de potencia.

Tabla 9. Motor seleccionado de catdlogo
Fuente: Catadlogo Motores CEMER

Velocidad sincrona 1500 rpm - 4 polos 400V, 50 Hz
: Eficiencia clase IE2 )

e |, . EN 60034-2-1 wv A o w ) "

0 w oo oo oy s% A oMW e s

IE2 - MS B0 2 075 1 5,16 1380 796 80 766 174 8 078 220 220 000206 58 112

IIE2 - MS 80 3 11 15 7517986 1390 @814 817 792 25 & 0175 22 22 000287 61 128

IE2 - MS 80 S 1,1 15 752 1390 814 817 #0101 250 8 079 220 220 000287 61 14

IE2 - MS 80 L 15 2 10,18 1400 828 818 8 32 8 079 220 220 000371 61 169

=|E2 - M5 90 L2 22 3 148227 1410 843 847 81& 47 85 079 22 22 000731 64 223

IE2 - MS 100 L1 22 3 148 1410 843 835 825 470 85 079 220 220 000731 64 225

IE2 - M5 100 L2 3 4 20,1 1420 855 857 84 625 85 08 220 220 00095 64 261

*|E2 - MS 100 L3 4 55 2657343 1430 866 869 851 813 85 08l 22 22 001331 65 282

I IE2 - MS 112 M - 4 57.5 26.6 1430 866 869 859 813 8-.5 081 220 220 001331 65 32.3'
e|E2 - MS 112 L - 55 75 3628472 1440 877 879 869 109 85 o082 22 22 002774 71 393
IE2 - MS 132 § - 55 15 363 1440 877 879 BE8 1090 85 082 220 220 002774 71 432
IE2 - MS 132 M - 75 1D 43,1 1450 837 889 881 1452 85 084 220 220 003586 71 53
*|E2 - MS 132 L1 - 92 125 6027586 1450 887 B89 BBR 1782 85 04838 22 22 004195 72 59
e|E2 - MS 132 L2 - 11 15 7157534 1460 898 90 89 2104 85 033 22 22 00893 75 605
IE2 - M$ 160 M - 11 I5 7157534 1460 838 90 907 2104 BS5 0838 22 22 008%3 75 835
IE2 - MS 160 L - 15 20 9760274 1460 906 908 907 2746 B85 0865 22 22 011835 75 102

Motores de aluminio serie IE2-MS

Sus caracteristicas son:

P=4kW; n, =1430rpm; My = 26,6 N-m
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Sus dimensiones son las siguientes:

Tabla 10. Dimensiones del motor seleccionado
Fuente: Catalogo Motores CEMER

-
&+ i I &

. == | T T

55";\ — + —+= + + B dmsﬁ\_l S .
++ n |

-—-—| i}L L TRTLE -y
[ 12 I_
- - T : =T | E

r L

EXTREMO DE EJE IMB5 /1M 3001
B3 /1N 1001 Tolerancia j6 4 Agujeros a 45°
Tamaio A AL AC B C H HD K KK L D 8§ E G M N P S T

F
80 125 155 158 100 50 &0 210 10 I-M20x15 295 ) 19 M6 40 6 155 165 130 200 12 35
908 140 180 179 100 56 90 228 10 I-M20x1,5 320 | 24 M8 50 & 20 F165 130 200 12 35
0L 140 180 179 125 56 90 228 10 I-M20x15 345 24 M8 50 B 20 165 130 200 12 35
100 160 200 202 140 63 100 260 12 1-M20x15 385 | 28 MIO 60 B 24 7215 180 250 15 40
112 190 233 225 140 70 112 285 12 2-M25x15 410 | 28 MI0 60 8 24 1215 180 250 15 40|
1328 216 255 260 140 89 132 325 12 2-M25x«15 470 | 38 M12 80 10 33 265 230 300 15 40
132M 216 255 260 178 89 132 325 12 2-M25x15 510 | 38 M12 80 10 33 | 265 230 300 15 40

10.2. Verificacién del motor seleccionado: tiempo de arranque
(El cdlculo completo del tiempo de arranque del elevador se muestra en el ANEXO 11).

Una vez seleccionado el motor, verificamos que el tiempo necesario para el arranque del
elevador es inferior al tiempo de arranque maximo caracteristico del motor, y que por lo tanto,
nos sirve el motor seleccionado.

Aunque todavia no se ha definido el reductor, y para el calculo del tiempo de arranque del
elevador hay que tener en cuenta las inercias de todos los elementos del elevador que estaran
en movimiento, entre ellos los engranajes del reductor, sus inercias se pueden despreciar frente
a las de los otros elementos. Asi, se ha comprobado que nos sirve el motor seleccionado. De
todas formas, el célculo que se muestra a continuacion es el realizado para comprobar una vez
definido el reductor, teniendo en cuenta las inercias de los engranajes del reductor.

En primer lugar, mirando las caracteristicas del motor seleccionado en el catalogo (Tabla 9),
vemos que M, /My = 2,2. Con esto, calculamos el par de arranque:

My=22-My=22-266 N-m=5852N-m

Después se calcula el par de inercia (M;) en el arranque a partir del rendimiento del reductor,
del par de arranque y del par util en el eje del motor:
M, + M

My=—=— = Mi=n-My— My = 0,885 - 58,52 — 20,96 = 30,83 N - m
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Tras esto, se ha calculado la inercia del sistema reducida al eje del motor a partir de la inercia
de los distintos elementos del elevador (este cdlculo aparece detallado en el ANEXO 11), y se ha
obtenido el siguiente valor:

— )
loq =0,08838kg-m
Con esto, se calcula la aceleracion angular de arranque en el eje del motor:

_M; _ 3083N-m
arr = 1. 7 0,08838 kg - m?

= 348,84 rad/s?

Por ultimo, se obtiene el tiempo de arranque del elevador:

1430 rpm - 2%
S @motor _ . _ Wmotor _ oM o _ 149,75 rad /s —043s
T tarranque arranque — g . 348,84rad/s? 34884rad/s?

tarranque = 043s<15s= tarranque maximo del motor OK

Como el tiempo necesario para el arranque del elevador es menor que el tiempo de arranque
maximo caracteristico del motor con cualquiera de los dos métodos de arranque, se verifica que
el motor seleccionado es valido para esta aplicacién.

Tabla 11. Tiempos de arranque mdximos de los motores en segundos
Fuente: [2] (ver bibliografia)

Tamano Método Numero de polos
del motor de arranque 5 p
63 D.O.L. 25 40
71 D.O.L. 20 20
80 D.O.L. 15 20
90 D.O.L. 10 20
100 D.O.L. 10 15
112 D.O.L. 20 15
Y/A 60 45
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11. REDUCTOR

11.1. Relaciéon de transmision

Conocida la velocidad de giro del motor, para calcular la relacion de transmisién del reductor,
necesitamos saber la velocidad de giro del tambor motriz para mover la banda a la velocidad de
2m/s:

v _2m/s _rad

w = —= =
tambor R 0’4 m S

rad lrev 60s

= 47,746 rpm

n = . . -
tambor s 2mrad 1min
Asi, la relacién de transmision del reductor para conseguir con el motor elegido la velocidad
deseada del tambor y, por consiguiente, de la banda es:
N 1430

= - = 29,95 ~ 30
C T Miambor 47,746

11.2. Eleccion del tipo de reductor

Tipo de engranajes

Tras valorar distintos tipos de engranajes (tornillo sinfin-corona, engranajes de dientes
helicoidales o engranajes de dientes rectos) para conformar el reductor, se elige un reductor
con engranajes cilindricos de dientes helicoidales de tres etapas (la primera con i=2,5; la
segunda con i=3 y la ultima con i=4).

Se elige este tipo de engranajes porque aunque es necesario que el tambor motriz sélo gire en
un sentido y eso se podria conseguir con un reductor tornillo sinfin-corona ya que pueden ser
irreversibles actuando como freno mecanico o sistema autoblocante, el elevador tendrd un
freno antirretorno que ya hace esa funcién, tal como se explica en el Apartado 3.6. El freno
antirretorno que se ha seleccionado para este elevador se muestra en el Apartado 15.

Ademas, en la parte superior de los elevadores donde se ubica el motorreductor no hay
problema de espacio, por lo que el disefio compacto de los reductores tornillo sinfin-corona (que
podria realizar la reduccién en una sola etapa) tampoco es algo necesario. Y a esto hay que
afadir que los engranajes de dientes helicoidales tienen un rendimiento bastante superior,
menos friccién y menor riesgo de desgaste.

Respecto a los engranajes de dientes rectos, se eligen los de dientes helicoidales porque son
mas duraderos, se desgastan menos al ser la transmisidn mds suave y sin choque brusco entre
los dientes, y porque pueden transmitir cargas mas elevadas y utilizarse con mayores
velocidades tangenciales. Pueden transmitir mayores cargas que los de dientes rectos para una
misma anchura porque engrana mas de un diente a la vez.

Al estar formado el reductor por engranajes cilindricos de dientes helicoidales, los ejes seran
paralelos entre si. El eje de salida del reductor se unird al eje del tambor motriz a través de un
acoplamiento elastico.
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N2 de etapas

Se eligen 3 etapas en vez de 2 porque para que los dientes de los engranajes no fallen a flexién
o a desgaste es mejor cuanto mayor es el médulo, pero en ese caso el tamafo (didmetro) de los
engranajes es mas grande. Con 2 etapas, la relacidn de transmisién de cada una de las etapas es
mayor, resultando ruedas conducidas de tamafios demasiado grandes.

Por eso se eligen 3 etapas, para poder escoger un mddulo lo suficientemente elevado como para
gue no se produzcan fallos por flexion o desgaste con los materiales disponibles, pero con
engranajes que no tengan un tamafio excesivo.

Relacion de transmision de cada etapa (la mayor reduccion se realizara en la ultima etapa)

Se elige que la ultima etapa sea la de mayor relaciéon de transmisidon (mayor reduccion) y la
primera etapa la de menor, ya que se ha comprobado que de esta forma los engranajes no
necesitan estar fabricados con materiales tan duros y resistentes. Para un material dado, los
engranajes aguantaran mayor numero de horas sin que se produzca fallo por desgaste.

Esto se debe a que, al hacer la mayor reduccién de velocidad en la ultima etapa, el pifién de la
ultima etapa (engranaje 5) tendra mayor velocidad, pero menor par a transmitir a la rueda
(engranaje 6). Al transmitir menos par, la fuerza que hacen los dientes del pifién sobre los de la
rueda es menor, produciendo menos desgaste y siendo también menos critico el fallo por flexidon
de los dientes.

Esto se comprueba en las férmulas utilizadas para los calculos a flexion y a desgaste. Se puede
ver que cuanto mayor es el par que transmite el pifidén, mayor es el médulo necesario (M,,), o
para un médulo dado, mayor es la resistencia (0,4.,) y dureza (HB) necesarias del material.

M. cos i
6 Z -y -04am 15

3
M, = 0,86 - donde M;. = par a transmitir

3| 4 Mg -cosdu 141 HB?

: ¢ = 0,677 ———=
572K, -sen(2a) i e E-L1\/3

M, =

Se han realizado los calculos correspondientes, y la comparacidn de las propiedades necesarias
en los engranajes (0,4m Y dureza), realizando la mayor reduccidén en la 12 etapa (i;_, =
4; i3_4, = 3; is_¢ = 2,5) 0 enla dltima etapa (i;_, = 2,5; iz_4 = 3; i5_g = 4), es la siguiente:

*En la primera etapa no se obtienen diferencias ya que en los 2 casos el par que transmite el pifién es el mismo.

Tabla 12. Mayor reduccion en 19 o ultima etapa (material engranajes de la 29 etapa).

Segunda etapa
Mayor reduccion en la Mayor reduccion en la
12 etapa ultima etapa
G qam (MPa) 122,84 82,79
Dureza 609 HB ~ 60 HRC 541 HB » 55 HRC
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Tabla 13. Mayor reduccion en 19 o ultima etapa (material engranajes de la 39 etapa).

Tercera etapa
Mayor reduccion en la Mayor reduccion en la
12 etapa ultima etapa
0 qam (MPa) 232,55 162,23
Dureza 699 HB > 65 HRC 611 HB ~ 60 HRC

A la vista de estos resultados, se demuestra que realizando la mayor reduccién en la ultima
etapa, los materiales de los engranajes no necesitan tener tanta dureza y resistencia.

Para verlo de otra forma, se ha hecho también el siguiente célculo: eligiendo un material de 60
HRC para los engranajes (pifidn y rueda) de la tercera etapa, si la mayor reduccién se hace en la
tercera etapa, se consiguen 30 000 horas de funcionamiento sin que se produzca fallo por
desgaste. Sin embargo, si la mayor reduccidén se hace en la primera etapa, solamente se
consiguen 13 299 horas de funcionamiento, menos de la mitad.

El método de calculo que se ha utilizado para obtener estos resultados es el empleado en el
ANEXO 5, en el cual se muestra el calculo detallado para la opcidn elegida (mayor reduccion en
la dltima etapa).

11.3. Caracteristicas geométricas y tamaio de los engranajes elegidos

1. Angulo de inclinacién del diente (u) y dngulo de presién del diente (a)

En primer lugar elegimos un valor para el angulo de inclinacion del diente p, que al estar en el
caso de transmision entre ejes paralelos, serd el mismo en el pifidon que en la rueda (Q1=-p=H).
Considerando que los engranajes trabajaran a velocidades medias, se elige un angulo p=20°. El
angulo de presion del diente (a) se elige también de 20°, que es uno de los dngulos de presién
normalizados.

2. Médulo normal o de tallado (M)

Se ha comprobado que con médulo normal M»=2 y los aceros disponibles para fabricar los
engranajes, no se puede evitar el fallo por desgaste para las 30 000 horas de funcionamiento
deseadas. Por ese motivo, se elige un mddulo mayor: M,=3 mm, que es otro de los médulos
normalizados.

3. Numero de dientes (Z) y didmetros primitivos (D,)

Para la eleccién del numero de dientes de cada engranaje hay que tener en cuenta el minimo
numero de dientes para que no exista interferencia entre los dientes del pifidn y de la rueda,
gue en nuestro caso (U=20° y a=20°) es de 15 dientes. A partir de esto y de la relacion de
transmisién de cada etapa, se calcula el n? de dientes de cada engranaje. El procedimiento
detallado para la eleccidn del n? de dientes y calculo de los didmetros primitivos de los
engranajes de cada etapa se muestra en el ANEXO 4.1.

Mediante la expresion correspondiente al médulo normal de engranajes helicoidales:

M Dy
n=7 cos

se obtiene el didmetro primitivo de los engranajes.
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De esta forma, el numero de dientes y didmetro primitivo de cada engranaje es el que se
muestra en la Tabla 14.

4. Ancho de los engranajes (Ancho de cara, b)

Para el ancho de los engranajes se establece un valor maximo dependiendo del tipo de montaje,
gue en nuestro caso es de 75 mm tal como se puede ver en el ANEXO 4.2. Conociendo esto, y
sabiendo que los engranajes de las ultimas etapas, al transmitir mayor par, necesitan tener un
mayor ancho de cara (b) si se quisieran fabricar de un mismo material, se elige un mayor ancho
de cara para las ultimas etapas sin sobrepasar el valor limite, tal como se recoge en la Tabla 14.

5. TABLA RESUMEN DE CARACTERISTICAS

Tabla 14. Resumen de caracteristicas de los engranajes

Primera etapa Segunda etapa Tercera etapa
i 2,5 3 4
Z 71=16, 7,=40 Z3=15, Z4=45 Z5=15, Z¢=60
M, 3 3 3
Dy (mm) | Dy:1=51,08; Dp2=127,7 | Dp3=47,89; Dps=143,66 | Dps=47,89; Dpe=191,55
b (mm) 30 45 60

11.4. Calculoy seleccién del material de los engranajes

Para elegir el material de los engranajes que nos permita evitar el fallo tanto por flexién como
por desgaste de los dientes, se han realizado los dos calculos correspondientes (célculo a flexién
y célculo a desgaste) para cada una de las tres etapas. Los calculos completos se detallan en el
ANEXO 5, aqui solo se van a indicar los resultados obtenidos.

Los resultados que se muestran son los correspondientes al pifidn (engranaje motriz de cada
etapa) ya que la rueda, al tener mas dientes, no tiene por qué ser de un material tan duro y
resistente como el pidn. Aunque en cada etapa, la rueda podria estar fabricada en un material
de menor dureza que el pifién, dado que la resistencia y dureza necesarias en el pifidon y en la
rueda son bastante similares, se elige el mismo material para ambos engranajes.

De esta forma, los resultados obtenidos y materiales elegidos para evitar el fallo por flexion y
por desgaste durante 30 000 horas de funcionamiento han sido los siguientes:

Tabla 15. Cdlculo del material de los engranajes.

Calculo a Calculo a Material
flexion desgaste
0 qam (MPa) Dureza
12 etapa 60,36 539 HB~ 55 HRC | Acero F-155 (0.am=310 MPa; 58 HRC)
22 etapa 82,79 541 HBx=55HRC | Acero F-155 (0aam=310 MPa; 58 HRC)
32 etapa 162,23 611 HB~ 60 HRC | Acero F-156 (0.am=420 MPa; 60 HRC)

Dado que los aceros F-155 y F-156 tienen propiedades similares, se podria optar por que todos
los engranajes se fabricaran con el mismo material, con el F-156 (que es el que cumple los
requisitos para las tres etapas).
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En la siguiente tabla de aceros para engranajes (Tabla 16) aparecen los aceros de cementacién
seleccionados y sus propiedades:

Tabla 16. Aceros de cementacion para engranajes.
Fuente: [1] (ver bibliografia).

F-153 | Agero al Cr-Ni duro 110-125 58 HRC 39

| i

|

| F-154 Acerc ai Cr-Ni tenaz 90-95 8 HRC 3
F-155 Acero al Cr-Me 90-85 58 HRC 3
F-156 Acero al Cr-Ni-Mo duro 120135 80 HRC <

Como se puede ver en los resultados obtenidos, el calculo a desgaste es mas critico que el cdlculo
a flexidn, por lo que el material a elegir nos lo marca el calculo a desgaste. Para que los
engranajes cumplieran a flexién nos bastaria con un acero al carbono. Sin embargo, el calculo a
desgaste nos exige que el material tenga mayor dureza, teniendo que elegir un acero endurecido
por cementacion.

11.5. Material y didametro de los ejes (Calculo estatico)
(El cdlculo completo del material y didmetro de los ejes se muestra en el ANEXO 6).

Para calcular el didmetro y material necesario de los ejes del reductor, hay que conocer la
disposicion de los ejes, engranajes y rodamientos, y las distancias entre ellos. Conociendo la
anchura de los engranajes (30 mm en la primera etapa, 45 mm en la segunda etapa y 60 mm en
la tercera etapa), se han decidido las siguientes distancias entre engranajes y rodamientos
(Figura 40) de forma que el reductor sea compacto y ocupe poco espacio:

60 60 50 60 40
— »le— -|- — ol ple—»
[~
| — motor
~_| ‘
.-"“/ [~~~
|

60 110 | e0

+ ! 1

Figura 40. Distancias entre los engranajes y rodamientos de cada eje.
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En los engranajes aparecen cargas como consecuencia del par transmitido. Para calcular los
esfuerzos a los que estara sometido cada eje, en primer lugar hay que determinar la direccion y
el sentido de estas cargas:

Ay
- T, motor
T, 7>
2 i A,
\ 7
Vg -
/
%3 ‘Tg
Vs Y N
Tg % _%6 Ty A,
A54 C\T- V-l-

Figura 41. Direccion y sentido de las fuerzas generadas en los engranajes
a partir del sentido de giro del motor.

Estas fuerzas son tangenciales (las que transmiten el movimiento), radiales (las que tienden a
separar los engranajes) y axiales (las que aparecen en los engranajes de dientes helicoidales
debido a la inclinacién de los dientes).

Después de determinar la direccion y el sentido de las fuerzas en los engranajes, se ha calculado
su valor. Y a continuacién se han calculado las reacciones en los apoyos de los ejes, que son los
rodamientos, obteniendo los valores que se muestran en la Tabla 17. En cada eje hay 2
rodamientos, y se ha decidido que sélo uno absorba las cargas axiales (en direccion X).

Tabla 17
REACCIONES EN LOS APOYOS
Rx (N) Ry (N) Rz (N)
Eje 2 Rodamiento A 631,7 1173,52 1136,11
Rodamiento B 501,22 2682,59
Eje 3 Rodamiento C 2021,7 2665,9 5433,65
Rodamiento D 1636,9 120,75
Eje 4 Rodamiento E 806,76 4165,8
Rodamiento F 3032,5 4033,86 4165,8

Conocidas tanto las fuerzas en los engranajes como las reacciones en los apoyos de cada eje, se
han dibujado los diagramas de esfuerzos, se ha identificado la seccion mas desfavorable (mas
cargada) y se han calculado las tensiones en esa seccidon. Para calcular las tensiones, hay que
tener en cuenta el diametro de los ejes.

Por lo tanto, se ha tenido que elegir el didmetro de cada uno de los ejes, pudiéndose modificar
posteriormente una vez visto el resultado del material necesario:
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- Para el eje 2, al tener el engranaje 3 un diametro primitivo Dy,3 = 47,89 mm y un
didmetro interior D;3 = 40,39 mm, se ha elegido un didmetro de eje de 30 mm
(didmetro normalizado).

- Porsu parte, el eje 3 tiene al pifidn engranaje 5, que igualmente tiene D,, = 47,89 mm
y D; = 40,39 mm, por lo que también se ha elegido didmetro 30 mm.

- Por ultimo, para el eje de salida del reductor (eje 4) se ha elegido un diametro de 50
mm, mayor que el de los ejes 2 y 3, ya que va a tener un mayor par y mayores cargas.
En este caso, el diametro del engranaje (este eje solo tiene el engranaje 6, de D, =
191,55 mmy D;z = 184,05 mm) no nos impediria coger un diametro de eje mayor.

Aplicando la teoria de cortante maximo se ha calculado la tensién mdaxima en cada eje, e
imponiendo un coeficiente de seguridad (CS) a fluencia de 3, se han obtenido los siguientes
resultados de limite elastico (oF) necesario:

Tabla 18. Tension mdxima en los ejes y limite eldstico necesario.

Diametro (mm) Tmax (MPa) ‘ or (MPa)
Eje 1 28* Este eje es el del motor. No lo calculamos.
Eje 2 30 20,21 121,26
Eje 3 30 79,41 476,46
Eje 4 50 34,13 204,78

*Este es el diametro del eje del motor en su extremo, donde ird unido al engranaje 1. Los tramos de eje
donde van los rodamientos son de diagmetro 30 mm.

A partir de estos resultados se elige un acero que tenga un limite eldstico mayor. Por unificar,
se elige fabricar todos los ejes con el mismo acero, el acero F114/F1140 (limite eldstico=530
MPa), que es un material muy comun en la fabricacion de ejes.

11.6. Calculo a fatiga de los ejes
(El cdlculo detallado a fatiga se muestra en el ANEXO 8).

Aunque los ejes se han diseflado realizando el calculo estatico de forma que aguanten los
esfuerzos a los que estan sometidos, es necesario comprobar que el material de los ejes nova a
fallar por fatiga. La fatiga es debida a que los ejes estan sometidos a flexién rotativa (flexion a la
vez que giran), lo que provoca que se generen tensiones variables ciclicas en cada punto de una
seccion del eje. En el calculo estatico solamente se consideraban tensiones constantes.

Para ello se ha calculado la vida a fatiga comprobando si se obtiene vida infinita. Si se obtiene
un nimero de ciclos mayor que 10°, se considera que el eje tendrd vida infinita a fatiga.

Tabla 19. Vida a fatiga de los ejes.

Vida a fatiga (n? de ciclos)
Eje 2 2,57 - 108 ciclos
Eje 3 7,51 - 10* ciclos
Eje 4 2,62+ 107 ciclos

En este caso, se ha obtenido vida infinita a fatiga (N > 10° ciclos) para los ejes 2 y 4, pero no
para el eje 3. Debido a esto, se elige otro acero de mayor resistencia y tenacidad para la
fabricacién del eje 3, concretamente un acero F-128 (SAE/AISI 4340), con el que se ha
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comprobado que si que se obtiene vida infinita. Este acero tiene resistencia maxima a la
traccion oy; = 1100 MPa vy limite elastico= 900 MPa. El resto de ejes se fabricardn con el
acero F114/F1140.

Realizando el calculo a fatiga del eje 3 con el acero F-128 se ha obtenido la siguiente vida a fatiga:

N = 1,38 10° ciclos > 10°

11.7. Rodamientos
(El procedimiento completo de seleccion de los rodamientos se muestra en el ANEXO 9).

En el eje 1 (eje del motor) no hay que seleccionar los rodamientos porque estos ya estan dentro
del motor. En el catdlogo se nos indica que los rodamientos de nuestro motor (tamafio 112) son
rigidos de bolas 6306 2RS C3 y 6206 2RS C3.

Los motores de las series MS / MYT / MY / ML / MSEF llevan rodamientos rigidos de bolas con obturaciones de caucho en ambos lados, estan
lubricados de por vida y no necesitan mantenimiento.

Motor Rodamiento
Tamaiio Polos Delantero Trasero
100 2-4-6-8 6206 2RS C3 6206 2RS C3
112 2-4-6-8 6306 2RS C3 6206 2RS C3 (** 6207 2RS C3)
132 2-4-6-8 6308 2RS C3 6308 2RS C3
160 2-4-6-8 6309 2RS C3 6309 2RS C3

* Entre paréntesis figura el rodamiento para los motores trifasicos serie IE1-MS y monofésicos serie MYT/ML.
** Entre paréntesis figura el rod to para motores con electro-freno, serie MSEF.

Tabla 20. Rodamientos del motor.
Fuente: Catdlogo Motores CEMER

Para el resto de ejes (ejes 2, 3 y 4), que tienen 2 rodamientos cada uno, se han realizado los
calculos correspondientes necesarios para seleccionar los rodamientos (éstos se detallan en el
ANEXO 9) para una duracién de 30 000 horas de funcionamiento.

A partir de las reacciones en los apoyos (Ry, Ry, R;) obtenidas en el célculo de los ejes, que son
las que se muestran en la Tabla 17 del Apartado 11.5, se calculan las cargas que soportaran los
rodamientos en direccion axial y radial de la siguiente forma:

Fo=fa fo Ry ; E=fafo- /R32/+R§

Donde f, v fp son coeficientes que mayoran las cargas en base a cdmo se han tallado los
engranajes y cual es el tipo de maquina que se esta accionando. En nuestro caso se ha tomado

fa = 1,3 yfb = 1,5

Tabla 21
CARGAS AXIALES Y RADIALES
EN LOS RODAMIENTOS
Fa (N) Fr (N)
Eje 2 Rodamiento A 1231,8 3185,1
Rodamiento B 5321,6
Eje 3 Rodamiento C 3942,3 11802, 2
Rodamiento D 3200,6
Eje 4 Rodamiento E 8274,2
Rodamiento F 5913,4 11307, 6
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Para soportar las cargas anteriores, teniendo en cuenta el diametro del eje y realizando el
calculo para 30 000 horas de funcionamiento, hemos seleccionado los siguientes rodamientos,
de los cuales se muestra su capacidad de carga dinamica “C”:

Tabla 22. Rodamientos seleccionados para los ejes del reductor.

Tipo de rodamiento | Rodamiento Capacidad de
seleccionado carga “C” del
rodamiento (kN)
Eje 2 | Rodamiento A Rigido de bolas 6406 42,5
?30 | Rodamiento B | De rodillos cilindricos | NU2206E.TVP2 49
Eje 3 | Rodamiento C De rodillos conicos 32306A 81,5
@30 | Rodamiento D De rodillos conicos 32306A 81,5
Eje4 | Rodamiento E Rigido de bolas 6310 62
@50 | Rodamiento F Rigido de bolas 6410 81,5

11.8. Chavetas: material y dimensiones
(Los cdlculos completos del material de las chavetas se encuentran en el ANEXO 10).

Cada engranaje del reductor va unido a su correspondiente eje a través de una chaveta. El
didametro del eje nos fija las dimensiones b x h de la chaveta. La longitud se ha elegido en funcién
de la anchura de cada engranaje.

Analizando los posibles fallos a cortadura de la chaveta, por aplastamiento entre el eje y la
chaveta, y por aplastamiento entre el engranaje y la chaveta, se ha determinado la tension de
fluencia minima que tiene que tener el material de las chavetas si se aplica un coeficiente de
seguridad CS=3. Para ello se ha aplicado la teoria de cortante maximo.

El fallo a aplastamiento entre el engranaje y la chaveta ha resultado el mas critico, obteniéndose
los valores de tensidon de fluencia o limite elastico (OF) necesario que se muestran en la Tabla
23. Ademas, en la tabla también se indican las dimensiones de las chavetas que se van a utilizar.

Tabla 23. Chavetas para la unién de los ejes y engranajes del reductor.

Eje-engranaje a bxh L (mm) or (MPa)
unir (mm)

Chaveta 1 Eje 1 - Engranaje 1 8x7 30 63,33
Chaveta 2 Eje 2 - Engranaje 2 8x7 30 147,78
Chaveta 3 Eje 2 - Engranaje 3 8x7 45 98,52
Chaveta 4 Eje 3 - Engranaje 4 8x7 45 295,56
Chaveta 5 Eje 3 - Engranaje 5 8x7 60 221,67
Chaveta 6 Eje 4 - Engranaje 6 14x9 60 456

Las chavetas DIN 6885 que hemos encontrado a la venta por parte de distintos proveedores
estan disponibles en acero C45 (denominado también F-114 o SAE 1045) y en acero inoxidable
AISI 316.

El acero C45 (F-114) tiene un limite elastico de 530 MPa, mayor que el limite elastico necesario
para cada una de las chavetas, por lo cual utilizaremos chavetas de este material. Como para el
material de los ejes también se habia elegido el F-114 y el material de los engranajes es de una
resistencia aun mayor, se confirma que no habra fallo por aplastamiento.
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12. SELECCION DEL ACOPLAMIENTO ELASTICO

Para transmitir el par del eje de salida del reductor (eje 4) al eje del tambor motriz, se va a utilizar
un acoplamiento eldstico con elementos de caucho sintético. Este tipo de acoplamiento permite
una perfecta transmisiéon aun en el caso de desalineaciones entre los ejes, una transmisiéon
silenciosa y amortiguan las vibraciones producidas. Ademas estan disefiados para una completa
amortiguacion de arranques y sobrecargas, y sus elementos de caucho evitan el desgaste por
friccion, asegurando una mayor durabilidad.

Figura 42. Acoplamiento eldstico seleccionado.
Fuente: aldo-saton.com/productos/

Los acoplamientos eldsticos ALDO AE con elementos de caucho sintético cuentan con modelos
para transmitir pares de hasta 7500 kg.m. En nuestro caso el par a transmitir es Mgje 4 =
My motor 1 =798 N -m = 81,4 kg - m. Asi, el acoplamiento que seleccionamos es el AE-180,
que permite trasmitir hasta un par maximo de 97 kg.m. La velocidad de giro maxima (3700 rpm)
y el didametro maximo de los ejes a unir (60 mm) de este acoplamiento son correctos para
nuestro caso ya que los ejes que vamos a unir giran a 47,746 rpm y tienen didmetro de 50 mm.
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Tabla 24. Dimensiones y caracteristicas del acoplamiento eldstico seleccionado.
Fuente: aldo-saton.com/productos/

44



Escuelade Calculo y disefio de un elevador de cangilones

Ingenieria y Arquitectura
Universidad Zaragoza de 40 toneladas/hora

13. SISTEMA TENSOR

13.1. Tipo de sistema tensor

El tambor tensor (tambor inferior) cuenta con un dispositivo que permite subir y bajar su eje
para darle la tensién adecuada a la banda. Este sistema para tensar la banda puede basarse en
el uso de contrapesos o de varillas roscadas.

)
.

Figura 43. Ajuste de la posicion vertical del eje del tambor tensor.

1) SISTEMA TENSOR CON VARILLAS ROSCADAS

Su funcionamiento se basa en unos tornillos ajustables, uno a cada lado del tambor, que
permiten modificar la posicién vertical del eje y dejarla fija para que la banda adquiera la tensién
adecuada. Si con el tiempo la banda se alarga, hay que volver a tensarla (hay que volver a ajustar
la posicién del eje con los tornillos o varillas).

Figura 44. Sistema tensor con varillas roscadas.

Fuente: sweetmfg.com
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2) SISTEMA TENSOR DE GRAVEDAD CON CONTRAPESOS

Su funcionamiento se basa en la colocacidn de unos contrapesos de masa conocida para aplicar
la tensiéon deseada a la banda. En algunos elevadores se coloca un mismo nimero de
contrapesos a ambos lados del eje. En otros, los contrapesos estan colocados en el centro, de
forma que el peso se reparte igualmente a ambos lados, este caso es mas habitual. Con este
sistema, el eje no queda en una posicién fija sino que la posicidn se va ajustando
automaticamente a través de las guias si la banda se alarga.

=]
-I“"

\ -
ontrapesos

2 -

Figura 45. Sistema tensor con contrapesos Figura 46. Sistema tensor con
colocados a los dos lados. contrapesos colocados en el centro.
Fuente: solaustral.com.ar Fuente: MYTA

En nuestro caso vamos a utilizar un sistema tensor con contrapesos ya que presenta las
siguientes ventajas:

Ventajas del sistema tensor con contrapesos

- Dado que con el tiempo, la banda puede alargarse y destensarse, con el sistema de
varillas roscadas (que deja el eje en una posicion fija) es necesario comprobar la tension
cada cierto tiempo y tensar la banda cuando sea necesario. Sin embargo, con
contrapesos el ajuste de tensidn es automatico ya que el eje no queda en una posicién
fija, proporcionando en todo momento una tensién constante a la banda aunque ésta
se alargue (si la banda se alarga, el eje baja automaticamente).

- Con contrapesos, tienes gran precision a la hora de aplicar la tensidn ya que sabes con
exactitud el peso que estds colocando, puedes aplicar la tensidn que se ha calculado
para un correcto funcionamiento. Mientras que con varillas roscadas, se aplica la
tension de manera manual, de forma que puedes tensar mas de la cuenta (con el
consiguiente riesgo de rotura), o menos (pudiéndose producir deslizamiento entre la
banda y el tambor).

- Por ultimo, con el sistema de varillas roscadas puede ocurrir que se haya tensado mas
en un lado que en el otro pudiéndose descentrar la banda, mientras que el sistema de
contrapesos es un sistema fijo en el que el peso se distribuye igualmente a ambos lados
del eje.

El inconveniente del sistema con contrapesos es que la acumulacién de suciedad o la falta de
lubricacidn en las guias puede hacer que no se aplique correctamente la tensién deseada.
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13.2. Tensidn minima en la banda para evitar el deslizamiento

TENSIONES EN LA BANDA

En las bandas de los elevadores, al igual que en las cintas transportadoras, hay un lado de la
banda que esta mas tenso que el otro. El lado mas tenso es el que tiene los cangilones llenos
de material (ramal de subida).

En ambos lados de la banda (en el punto mas alto) tenemos el peso de la mitad de los cangilones,
el propio peso de cada mitad de la banda y la mitad de la fuerza F que realizamos para tensar la
banda ya sea con contrapesos o con varillas roscadas. La diferencia entre la tensién de un lado
y del otro es que en el ramal que tiene los cangilones llenos hay una tensién debida al peso del
material que se esta transportando (ver Figura 47).

Ademas, la tensidon en todos los puntos de un mismo lado de la banda no es la misma.
Conforme nos vamos moviendo a puntos mas bajos de un lado de la banda, cada vez tenemos
menos peso por debajo y por lo tanto, la tensidn es cada vez menor. Asi, la mayor tensidn se da
a la altura del tambor motriz (tambor superior). A la altura del tambor tensor (tambor inferior)
la banda ya no tiene tension debida al peso del material, banda y cangilones, y la tensién es
debida solamente a la fuerza F aplicada con el sistema tensor (contrapesos o varillas roscadas).

A la tensién del lado mas tenso, a la altura del tambor superior, le vamos a denominar T; y a la
tension del lado menos tenso To.

Reacciones en los apoyos

Peso mitad cangilones Peso mitad cangilones
+ +
. Peso mltfd banda Peso mitad banda T,
+
1 F/2 Peso ¥ F/2
+ 1 tambor
Peso material motriz
F/2 + P2

F

Figura 47. Esquema de fuerzas sobre los ejes de los tambores.

Asi, la tension en cada lado de la banda (a la altura del tambor motriz) es la siguiente:

_ Peso cangilones N Peso banda 4 F +p rerial = 53,25 N 59,93 + F 11603 =
1= > > > eso material = > > > 3 =
F
=2169kg + >

_ Peso cangilones N Peso banda 4 F 53,25 59,93 + F 56.6 ka + F
2= 2 2 2 2 2 27T
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El peso de los cangilones y la banda se ha calculado a partir del nimero total de cangilones (213),
el peso de cada cangildn (0,25 kg), el drea de la banda (A =42,687 m x 0,180 m = 7,68366 m?) y
el peso de la banda seleccionada (7,8 kg/m?):

kg

Peso cangilones = 0,25 —————
cangilén

- 213 cangilones = 53,25 kg

Peso banda = 7,68366 m? - 7,8 kg/m? = 59,93 kg

Para el peso del material, se considera la fuerza que tiene que hacer el tambor motriz para elevar
el material (160,3 kg).

FUERZA A APLICAR CON EL SISTEMA TENSOR PARA EVITAR EL DESLIZAMIENTO

Para la seleccién de un modelo de banda con la resistencia suficiente en el Apartado 8, ya se
calculé de forma aproximada la tensién que habia que dar a la banda para que ésta no patinara
con el tambor. Esa era una estimacién para seleccionar la banda. Ahora, considerando el propio
peso de la banda seleccionada (que también tensa la banda), se va a volver a calcular de forma
mas precisa la tensidn a aplicar para que no haya deslizamiento entre la banda y el tambor. Se
va a calcular la fuerza que hay que aplicar con el sistema tensor, es decir, el peso a colocar con
los contrapesos.

Para que no haya deslizamiento entre banda y tambor, se debe cumplir una relacién entre la
tensién del lado mas tenso y el lado menos tenso que viene dada por la ecuacidn de Euler-
Eytelwein:

Donde:

a = angulo de contacto entre banda y tambor (radianes)

u = coeficiente de friccién entre banda y tambor

Tabla 25. Valores del coeficiente de friccion (u)
Fuente: [18] (ver bibliografia)

Valores del coeficiente de friccion (u)
Superficie del tambor Sin recubrimiento | Con recubrimiento
Alta adherencia 0,35 0,45
Seca 0,35 0,40
Huameda 0,20 0,35
Mojada 0,10 0,30

En nuestro caso, con un tambor seco con recubrimiento, tenemos un coeficiente u = 0,40. De
esta forma:

eh® = 04T = 351

Para el peso de material que queremos elevar, la fuerza F minima que tenemos que aplicar con
el sistema tensor para que no haya deslizamiento entre la banda y el tambor es:
T, 2169+ F/2

27T 35 F/2>73k F>14,6 k
T, 566+ F/2 - F g - g
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Con un sistema tensor con contrapesos, esta fuerza es la suma del peso del tambor tensory del
peso colocado con los contrapesos (ambos elementos tensan la banda).
F = Contrapesos + Peso tambor tensor = Contrapesos + 100 kg

Como el tambor tiene un peso aproximado de 100 kg, solamente con el peso del tambor (sin
colocar contrapesos) seria suficiente para evitar el deslizamiento (F=100 kg > 14,6 kg).

Sin embargo, debido al rozamiento entre los soportes de rodamiento y las guias, que se puede
ver acrecentado por la falta de lubricacidn o la acumulacién de suciedad en las guias, y para
asegurar con cierto margen que no habra deslizamiento entre la banda y el tambor, es
recomendable aplicar algo mds de peso con la colocacién de contrapesos.

En un sistema tensor con varillas roscadas, la fuerza F se aplica directamente con las varillas y
no afecta el peso del tambor (el peso del tambor no tensa la banda ya que el eje queda fijado
en una posicion).

13.3. Tensién de la banda para el calculo de los ejes de los tambores

Tension maxima a la que puede trabajar la banda seleccionada

La banda seleccionada en el Apartado 8 tenia una tensiéon de servicio maxima de 50 kN/m y un
ancho de 180 mm. De esta forma, la tensién mdéxima a la que podra ser sometida es:

kN
50;- 0,180m =9kN =918,4 kg

Esto quiere decir que la fuerza F a aplicar no podra superar los 1403 kg, y los contrapesos que
podremos colocar no podran superar los 1303 kg:

T,=2169+F/2<9184kg -  F/2 <7015kg - F<1403kg

Tension a considerar en el calculo de los ejes de los tambores

Entre los 14,6 kg a aplicar (F=14,6 kg) para evitar el deslizamiento entre banda y tambor, y los
1403 kg (F=1403 kg) a los que puede trabajar la banda, se puede elegir cuanto tensar la banda.
Pero cuanto mas peso coloquemos, mayores seran las cargas en los ejes de los tambores.

Aungue con el peso del tambor (F=100 kg), sin colocar contrapesos, en condiciones ideales ya
seria suficiente para que no haya deslizamiento entre la banda y el tambor, ya hemos
comentado que es recomendable colocar algo mas de peso debido al rozamiento con las guias
y para asegurar que no habra deslizamiento con cierto margen.

De esta forma, consideramos que la fuerza F que se aplicaria estaria entre los 100 y los 150 kg.
Pero para el célculo y disefio de los ejes vamos a considerar un caso mas critico en el que se
colocaran 100 kg de contrapesos (F=100+100=200 kg). Ademas, asi se calculan unos ejes que
servirian también para utilizarse con un sistema tensor con varillas roscadas, en el que no sabes
exactamente la tension que estas aplicando al ser un procedimiento manual y que puede hacer
que la tenses en exceso.
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13.4. Comparacion de fuerzas sobre el eje del tambor tensor segun el
tipo de sistema tensor

Aunque se va a utilizar un sistema tensor con contrapesos, se va a mostrar que utilizando un
sistema tensor con contrapesos o un sistema tensor con varillas roscadas, el esquema de cargas
gue actuan sobre el eje del tambor tensor es diferente (aunque si la fuerza F es mayor que el
peso del tambor, las cargas sobre el eje terminan siendo las mismas).

En ambos casos (sistema con contrapesos o con varillas roscadas), se aplica una fuerza F (en
color rojo en las Figuras 48 y 49) que desplaza el eje hacia abajo tensando la banda. Y la banda,
por el principio de accién y reaccidn, y debido a la tensidon que adquiere, realiza una fuerza (en
color verde en las Figuras 48 y 49) del mismo valor pero de sentido contrario (hacia arriba).

Sin embargo, en un sistema con varillas roscadas el peso del tambor no tensa la banda (el peso
del tambor no contribuye a realizar la fuerza F) al quedar el eje en una posicién fija, mientras
gue en un sistema con contrapesos la fuerza F se aplica en parte con los contrapesos (a los lados
del eje) y en parte con el peso del tambor (en el centro del eje), estando el eje en una posicidn
gue puede variar automaticamente si la banda se alarga.

Asi, con un sistema de contrapesos, el peso del tambor se anula y no genera flexion (el peso del
tambor se apoya sobre la banda al no estar el eje en una posicién fija). Por el contrario, en un
sistema con varillas roscadas, el peso del tambor se apoya sobre el eje ya que éste estad en una
posicion fija. De esta forma, el diagrama de fuerzas para cada caso es el siguiente:

Contrapesos

Varillas
roscadas

Peso tambor

R
t

F/2 EF/2
Contrapesos/2 Contrapesos/2 / T /
F = Contrapesos F
+
Pese-tambeor
Figura 48. Fuerzas sobre el eje del tambor tensor en el caso Figura 49. Fuerzas en el eje del tambor
de un sistema tensor con contrapesos. tensor con un sistema de varillas roscadas.
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14. EJES DE LOS TAMBORES

14.1. Calculo del eje del tambor tensor

Fuerzas sobre el eje

La fuerza de los contrapesos colocados se reparte por igual a los dos extremos del eje,
desplazandolo hacia abajo y tensando la banda. El peso del tambor también hace una fuerza
hacia abajo tensando la banda, pero en el centro del eje. Esto hace que la banda, debido a la
tensién que adquiere, haga una fuerza igual a la de los contrapesos y el peso del tambor
empujando el tambor hacia arriba.

El peso del tambor, al actuar sobre el centro del eje, se anula. La banda hace la misma fuerza
que el peso del tambor hacia arriba, del mismo modo que hace la misma fuerza que los
contrapesos. Pero como el peso del tambor se ejerce en el centro del eje (y no en los extremos),
el peso del tambor no genera flexion (se anula).

Contrapesos

Contrapesos/2 T Contrapesos/2

Contrapesos

| 190 | 190 |

Figura 50. Fuerzas sobre el eje del tambor tensor.

Como ya se ha dicho en el Apartado 13.3, para el calculo de los ejes se va a considerar el caso
de que se colocasen 100 kg de contrapesos. De esta forma, los rodamientos deberdn soportar
50 kg cada uno.

La distancia entre el centro del tambor y cada rodamiento se ha elegido que sea de 190 mm. El
diametro del eje se ha elegido de 40 mm, menor que el del tambor motriz (d=50 mm), ya que
no estd sometido a momento torsor y ademas los esfuerzos de flexion también son menores.

Material del eje

(El cdlculo detallado del material del eje para el didmetro seleccionado se puede ver en el ANEXO 7).

Conocidas las fuerzas que aparecen en el eje, se han dibujado los diagramas de esfuerzos y se
han calculado las tensiones en la seccion mas cargada. Aplicando la teoria de cortante maximo
e imponiendo un coeficiente de seguridad CS=3, se ha obtenido el siguiente limite elastico:

or = 44,6 MPa

Por lo tanto, se puede utilizar el mismo acero que para los ejes del reductor: el F114/F1140
(oF=531 MPa).
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14.2. Calculo del eje del tambor motriz

Al eje del tambor motriz se le transmite el par del eje de salida del reductor a través del
acoplamiento elastico. La separacion entre los rodamientos del eje del tambor serd de 500 mm.

250 250

freno acoplamiento
antirretorno elastico

.__ 4@ motor

reductor

Figura 51. Esquema de la transmision desde el motor hasta el tambor motriz.

Fuerzas sobre el eje

El eje del tambor motriz debe soportar el peso del tambor motriz, el peso de los cangilones, el
peso de la banda, la fuerza (F) que hace la banda hacia abajo (debido a la tensién que ha
adquirido por accién de los contrapesos y del peso del tambor tensor) y el peso del material.
Como el peso del material solo esta en un ramal de la banda, hay un momento motriz (momento
a la salida del reductor que se transmite a través del acoplamiento elastico) para vencer esa

carga; esto genera torsién en el eje.

M_ .

'Y

Peso
tambor
motriz
Peso cangilones
Peso banda
Peso mitad cangilones
F +
. v Peso mitad banda
Peso material +
Peso mitad cangilones E/2
Peso tambor +
motriz Peso mitad banda
+
E/2
_l_
Peso material

Figura 52. Esquema de fuerzas sobre el eje del tambor motriz.
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La fuerza F que se aplica para tensar la banda tiene el valor ya comentado:
F = Contrapesos + Peso tambor tensor = 100 kg + 100 kg = 200 kg
El resto de fuerzas tienen el siguiente valor:
Peso cangilones = 53,25 kg
Peso banda = 59,93 kg
Peso tambor motriz = 100 kg
Peso material = Fiympor motriz = 160,3 kg
La suma de todas estas fuerzas es:
Fiotar = 573,5kg = 5620 N
De esta forma, el valor de la carga en cada rodamiento es la mitad de esta fuerza total:
R; =2810N; Ry =2810N

El eje del tambor motriz debe tener un didametro mayor que el eje del tambor tensor (didmetro
40 mm) ya que en este eje si hay torsién debida a la fuerza que debe hacer el tambor para elevar
la carga y ademas los esfuerzos de flexién también son mayores ya que este eje debe aguantar
el peso del material, de los cangilones y de la banda. Asi, el didmetro del eje del tambor motriz
se elige de 50 mm.

Material del eje

Conocidas las fuerzas que acttan sobre el eje, se han dibujado los diagramas de esfuerzos y se
han calculado las tensiones en la seccion central (este célculo se puede ver en el ANEXO 7).

Aplicando la teoria de cortante maximo e imponiendo un coeficiente de seguridad a fluencia
CS=3, se ha obtenido el siguiente limite elastico:

or = 259,88 MPa

Por lo tanto, se utilizard el mismo acero que para los ejes del reductor y el eje del tambor tensor:
el F114/F1140 (oz=531 MPa).

14.3. Calculo a fatiga de los ejes

Igual que con los ejes del reductor, se ha realizado el calculo a fatiga para comprobar que los

ejes cumplan a vida infinita. La vida a fatiga, en nimero de ciclos, que se ha obtenido para cada

eje es la siguiente:

Tabla 26. Vida a fatiga de los ejes.
Vida a fatiga (n2 de ciclos)

Eje del tambor tensor 4,64 - 10° ciclos

Eje del tambor motriz 6,47 - 10° ciclos

Como se obtienen valores superiores a un millén de ciclos (10°ciclos), se considera que los ejes
tendran vida infinita a fatiga.

El cdlculo detallado a fatiga se puede ver en el ANEXO 8.
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14.4. Rodamientos y soportes en el eje del tambor tensor
(El procedimiento completo de seleccion de los rodamientos se muestra en el ANEXO 9).

Dado que el eje del tambor tensor necesita desplazarse no se podrdan montar soportes de
rodamiento fijos. Por ello, se montaran soportes tensores que pueden desplazarse por unas
guias y que son utilizados cuando los ejes deben efectuar desplazamientos longitudinales.

Figura 53. Soporte tensor de rodamiento. Figura 54. Soporte tensor INA.
Fuente: rodavigo.net Fuente: Catalogo INA

En este caso, vamos a seleccionar del catdlogo de INA una unidad de soporte con rodamiento.
Son unidades listas para el montaje, y se componen de soportes de fundicidn gris en los que se
han integrado los rodamientos insertables.

Los rodamientos de estas unidades son rigidos de bolas, lo que es correcto ya que en nuestro
caso s6lo deben soportar cargas radiales y de magnitud no muy elevada.

Tal como se obtuvo en el cdlculo de los ejes, las cargas que deben soportar los rodamientos | y
Json:
R, =R; =490 N
Estas cargas son puramente radiales:
F. =490 N

Para soportar esta carga radial y para 30 000 horas de funcionamiento, la capacidad de carga
del rodamiento de bolas debe ser como minimo € = 2162 N.

La unidad (soporte + rodamiento) que se ha seleccionado ha sido la unidad TTUE40, que tiene
un rodamiento rigido de bolas insertable GE40-KTT-B con capacidad de carga C= 32 500 N.

190 1689
180 153a

Figura 55. Soporte tensor con rodamiento rigido de bolas TTUE.
Fuente: Catalogo INA
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14.5. Rodamientos y soportes en el eje del tambor motriz
(El procedimiento completo de seleccion de los rodamientos se muestra en el ANEXO 9).

Para el eje del tambor motriz, a diferencia del eje del tambor tensor, se pueden colocar soportes
de rodamientos fijos. De este modo, vamos a utilizar soportes para rodamientos del tipo que se
muestra en la Figura 56. Al igual que se ha hecho para el eje del tambor tensor, se va a
seleccionar una unidad en la que se integra el soporte con un rodamiento insertable.

Figura 56. Soporte de rodamiento de apoyo INA.
Fuente: Catdlogo INA

Los rodamientos de estas unidades, igual que en las unidades con soportes tensores, son rigidos
de bolas.

Tal como se obtuvo en el calculo de los ejes, las cargas que deben soportar los rodamientos G y
H son:

R; =2810N; Ry =2810N
Estas cargas son puramente radiales:
E. =2810N
Asi, la capacidad de carga que deben tener como minimo los rodamientos es: C = 12 400 N.

De esta manera, la unidad (soporte + rodamiento) que se ha seleccionado ha sido la unidad
TASE50-N, que tiene un rodamiento rigido de bolas insertable GE50-KTT-B con capacidad de
carga C=35 000 N.

!
— = — - 'ﬂ' —
PASE (-FA125), RASE (-FA125, -FA164), TASE, LASE, RASE, RSAD, TASE,
RSAO, PASEY, RASEY (-)IS), RASEA, RASEL LASE

Figura 57. Soporte de rodamiento TASE.
Fuente: Catalogo INA
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15. SELECCION DE UN FRENO ANTIRRETORNO

Para impedir que la banda con los cangilones llenos gire en sentido contrario al deseado en caso
de parada del motor, lo cual provocaria que el material se descargara en el fondo del elevador,
se colocara un freno antirretorno.

Aunque el freno antirretorno podria estar en uno de los ejes del reductor, se ha elegido que esté
colocado en el eje del tambor motriz (concretamente en el extremo del eje contrario a donde
se encuentra el acoplamiento elastico), igual que en la Figura 58, ya que esto permite retirar la
unidad de accionamiento con los cangilones cargados. Al estar colocado en este eje, serd un
antirretorno de baja velocidad.

Aunque conocemos el par del eje del tambor motriz en el que ird colocado, en el catdlogo de
antirretornos de Ringspann se nos indica la manera de calcular el par de seleccién del
antirretorno teniendo en cuenta los altos pares punta que se producen al tratarse de un proceso
altamente dinamico. Asi, tras realizar el calculo (que se puede ver en el ANEXO 1.2), se ha
obtenido un par de seleccion del antirretorno de 702,49 N.m.

El antirretorno que se ha seleccionado es un antirretorno FAV 50 (para eje de didametro 50 mm),
como el de la Figura 59, vélido para un par de hasta 1600 N.m. Existen antirretornos para cargas
mas pesadas (pares mas altos), pero en nuestro caso uno de este tipo es mas que suficiente.

Reductor

Polea Motriz o
_______ ﬂgﬁ_, vl

T Motor

I I ;H]J{

Transportador de Banda

/

Antirretormo

——

de reaccion

Soporte del brazo {

Figura 58. Colocacion del freno antirretorno. Figura 59. Antirretorno seleccionado.

Fuente: ringspann.es Fuente: ringspann.es

Este antirretorno esta compuesto por rodillos de bloqueo
que, tal como se ve en el ANEXO 1.1, permiten el giro en
un sentido, bloquedndolo en sentido contrario. Esta
provisto de grasa, es libre de mantenimiento y esta listo
para su montaje.

Su forma de montaje mas habitual es la mostrada en la
Figura 60, con un perno que no aprieta (esta libre, con un
juego de 0,5 a 2 mm) alojado en el agujero alargado del

antirretorno, impidiendo el giro de la palanca. Figura 60. Montaje del antirretorno.

Fuente: trame.es
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16. MANTENIMIENTO DEL ELEVADOR

Una vez disefiados los distintos componentes del elevador, para poder anticiparnos a la
aparicion de fallos y averias, y determinar qué tareas de mantenimiento preventivo es necesario
llevar a cabo, se ha realizado un Analisis Modal de Fallos y Efectos (AMFE) que se puede ver en
el ANEXO 12. Este analisis permite identificar los modos de fallo mas graves, frecuentes o
dificiles de detectar, determinando sobre qué tipo de fallo hay que prestar especial atencién en
funcién de cudl ha obtenido un mayor valor del pardmetro NPR (NUmero de prioridad de riesgo).
A partir de esto, se determinan acciones correctivas para el caso de que se haya llegado a
producir un fallo, pero sobre todo revisiones y operaciones periddicas para detectar o evitar los
fallos antes de que se produzcan.

1) Fallos mas importantes

A la vista de los resultados obtenidos en el AMFE, se puede decir que los fallos a los que habria
gue prestar especial atencion, por haber obtenido un valor de NPR mayor que 100, son la averia
de los rodamientos de los ejes de los tambores por lubricacidn inapropiada o contaminacion del
lubricante, la rotura de los cangilones, el fallo de los rodamientos del motor y la rotura de
rodamientos o engranajes del reductor por lubricacion deficiente.

Por lo tanto, para evitar estos fallos, serd importante lubricar apropiadamente los rodamientos,
revisar periédicamente el estado de las obturaciones de los rodamientos, realizar andlisis de
vibraciones, comprobar periédicamente el nivel y el estado del aceite lubricante del reductor, o
realizar cambios de aceite programados.

También se tendria que prestar gran atencion al estado del empalme de la banda ya que, aunque
es muy dificil que se rompa si estd montado correctamente y se revisa periédicamente el apriete
de los tornillos, su rotura se ha puntuado como el fallo de mayor gravedad (G).

Hay otros fallos, como el desgaste de los cangilones o la acumulacién de suciedad en las aletas
de refrigeracién del motor, que aunque es mas frecuente que aparezcan, no tienen tanta
importancia ya que no suponen tanta gravedad.

2) Revisiones y operaciones periddicas

A partir del analisis AMFE realizado, se han determinado las revisiones y operaciones periddicas
que es necesario llevar a cabo para detectar y evitar los fallos relativos a cada componente del
elevador. Entre ellas estan comprobar el desgaste de la banda, cangilones y tambores, revisar el
apriete de tornillos o realizar cambios de aceite programados en el reductor. La lista completa
de revisiones y operaciones periddicas se puede consultar en el ANEXO 12.2.

3) Lubricantes a utilizar

Otro aspecto importante en la lubricacion de los rodamientos y del reductor, aparte de realizar
las revisiones y operaciones periddicas ya comentadas (comprobar el nivel y estado del aceite
del reductor, realizar cambios de aceite programados o realizar relubricaciones programadas de
los rodamientos), es utilizar un lubricante adecuado.

De esta forma, se ha visto que un lubricante adecuado para el reductor seria un aceite I1SO VG
220 sintético o mineral. Para los rodamientos de los ejes de los tambores seria recomendable
utilizar grasas con un nimero de consistencia NLGI de 2 o 3. Los detalles de la eleccién de estos
lubricantes se pueden consultar en el ANEXO 12.3.
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17. CONCLUSIONES

El objetivo de este trabajo era entender el funcionamiento y los componentes de un elevador
de cangilones, y disefiar uno de ellos para una aplicacidn especifica. Aunque el disefio del
elevador tenia la finalidad de elevar 40 T/h de arcilla seca, el elevador podria usarse para elevar
otro material siempre que no se sobrepase la capacidad del elevador (40 T/h), aunque si el
material fuera menos denso, el volumen de los cangilones seleccionados no seria suficiente. Por
el contrario, si el material fuera mds denso, podrian quitarse cangilones. En estos casos, habria
que tener en cuenta siempre que el tipo de cangilones fuera adecuado para el material a
transportar, y que podrian cambiarse la banda y cangilones para adecuarse al nuevo material.
Asi, en el caso de un material mas denso, en lugar de quitar cangilones, se podrian poner
cangilones de menor volumen.

De las distintas partes del elevador, las que mas problemas a resolver han planteado han sido
los ejes de los tambores (el célculo de las tensiones en la banda, fuerzas que se aplican con el
sistema tensor y cargas que éstas generan sobre los ejes) ya que en clase no se habia visto el
calculo de tensiones en bandas ni estos tipos de sistemas tensores, y el reductor, que es el
apartado mas amplio del trabajo ya que se ha disefiado en vez de simplemente seleccionarlo
como se ha hecho con otros componentes. Asi, se ha tenido que decidir el tipo de reductor mas
adecuado priorizando un elevado rendimiento. Una vez elegido un reductor de engranajes
cilindricos helicoidales, se ha tenido que decidir el nimero de etapas y el médulo de los
engranajes. Aunque al principio se habian planteado 2 etapas con engranajes de un mdédulo
pequeio, se ha visto que para que los dientes de los engranajes no fallaran por flexién o
desgaste, se necesitaba un mdédulo mayor. Pero con 2 etapas, eso significaba poner engranajes
de un tamafio demasiado grande, por lo que finalmente se decidié poner 3 etapas ya que asi los
engranajes (ruedas) conducidos de cada etapa tienen menor tamafio.

También se tuvo que decidir si realizar la mayor reduccién de velocidad en la primera o en la
ultima etapa, haciendo los cdlculos correspondientes para comprobar que realizando la mayor
reduccion en la ultima etapa no se necesitaban materiales de tanta resistencia, o que para un
mismo material, los engranajes aguantaban mas horas de funcionamiento sin que fallaran por
desgaste. En resumen, como en el calculo de los engranajes del reductor tenian influencia
distintas variables como la anchura de los engranajes de cada etapa, el mddulo, el didmetro de
los engranajes, el nimero de etapas y la relacidn de transmisién de cada una de ellas, se ha
tenido que ir probando distintas opciones hasta encontrar la mejor alternativa de disefio, lo que
ha permitido el aprendizaje sobre este tipo de transmisiones. Igualmente, a los ejes del reductor
también les afectaban los engranajes elegidos, ya que son estos los que generan las cargas en
los ejes. Y en el célculo de los ejes, se ha tenido que jugar con el diametro y el material, para que
todos los ejes cumplieran tanto el cdlculo de resistencia estatico como el calculo a fatiga.

En definitiva, se ha conseguido calcular, disefiar o seleccionar distintos elementos de un
elevador de cangilones, habiendo adquirido conocimientos sobre cada uno de ellos,
profundizando en los componentes que se habian estudiado en distintas asignaturas vy
aprendiendo sobre los que no se habian tratado como pueden ser el calculo de la tensién
minima en la banda para evitar el deslizamiento con el tambor (para el cual se tuvo que buscar
informacidn sobre la tensién de cintas transportadoras dada su similitud con los elevadores de
cangilones y la falta de informacién sobre estos ultimos), los frenos antirretorno, los sistemas
tensores, los soportes de rodamiento de estos sistemas, o las consideraciones a tener en cuenta
en el calculo de los ejes de los tambores.
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ANEXO 1. FRENO ANTIRRETORNO

Disponer de un freno antirretorno es necesario para impedir el giro de la banda en sentido
contrario al de elevacion en el caso de que los cangilones estuvieran cargados y se parara el
motor, ya que esto provocaria que el material se descargara en el fondo provocando el emboce
del elevador. Ademads, previene la rotacion inversa del motor en caso de que falle la red
eléctrica.

Ademas de en los elevadores, los frenos antirretroceso también son ampliamente utilizados en
las cintas transportadoras inclinadas, y los podemos encontrar colocados en el eje del tambor
motriz, en alguno de los ejes del reductor o en el propio motor.

» Campos de aplicacién de los antirretrocesos

Cajas de cambio Cintas transportadoras inclinadas
Matores eléctricos Elevadores
Motorreductores Transportadores de cangilones

El antirretroceso previene la rotacién inversa del motor de un Asimismo, el antirretroceso impide que, en caso de fallo de la
equipo transportador si falla la red eléctrica o al parar el motor de red eléctrica o con el motor parado, el material transportado
accionamiento de los equipos transportadores éstos retrocedan. retroceda.
Soplantes Bombas
Ventiladores Compresores
S — ] e

(] - —1_ I
58 5 &

El antirretroceso impide que el medio transportado retroceda El antirretroceso impide el amanque en el sentido de giro errdnec.
bajo su propia carga, una vez se haya parado el motor.

Figura 61. Campos de aplicacion de los frenos antirretorno.
Fuente: ringspann.es
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Al.1. Tipos

De esta forma, en los elevadores de cangilones, podemos diferenciar principalmente entre dos
tipos de frenos antirretorno:

e Antirretornos de alta velocidad: que se colocan en uno de los ejes del primer o segundo
tren de engranajes del reductor.

e Antirretornos de baja velocidad: que se colocan en el eje del tambor motriz. Estos
antirretornos permiten retirar la unidad de accionamiento cuando el elevador tiene
carga. También se pueden colocar en el eje de salida del reductor, pero en ese caso no
se podria retirar el reductor con los cangilones cargados sin que el material cayera al
fondo del elevador.

Reductar

Polea Motriz Iy

Motor

Antirretorno

Transportador de Banda

Figura 62. Ejemplo de aplicacion de un antirretorno de alta Figura 63. Ejemplo antirretorno
velocidad (antirretorno colocado en un eje del reductor). de alta velocidad.
Fuente: ringspann.es Fuente: ringspann.es
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Reductor

Polea Motriz

Antirretomo

Transportador de Banda

/

|

Soporte del brazo
de reaccion

Figura 64. Ejemplo de aplicacion de un antirretorno de baja
velocidad (antirretorno colocado en el eje del tambor motriz).

Fuente: ringspann.es

Figura 65. Ejemplo antirretorno
de baja velocidad.

Fuente: ringspann.es

Figura 66. Ejemplo de colocacién de un antirretorno de baja velocidad
con el extremo del brazo de reaccién (palanca) en un soporte.

Fuente: ringspann.es
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Los frenos antirretorno, que pertenecen a las llamadas ruedas libres, permiten el giro libre en
un sentido, bloqueando el giro en sentido contrario gracias a elementos de bloqueo. Estos
elementos de bloqueo pueden ser:

Elementos de forma. En estos casos, las ruedas libres tienen pistas de rodadura
cilindricas en los aros interior y exterior. Los elementos de bloqueo constan de unos
resortes y pueden tener diferentes formas segun la aplicacidn. En la Figura 67, si el aro
exterior estd fijo como en el caso de los frenos antirretroceso, el aro interior puede girar
libremente en sentido antihorario, bloquedndose si gira en sentido contrario.

Rodillos de bloqueo. En este caso, a diferencia de las ruedas libres con elementos de
forma, la pista de rodadura de uno de los aros no es cilindrica, sino que forma rampas o
cufias de bloqueo. En la Figura 68, igual que antes, si el aro exterior esta fijo, el aro
interior puede girar libremente en sentido antihorario debido a los muelles
pretensados, bloquedndose si gira en sentido contrario.

Sentido de bloguea | Sentido de giva libre/

en arrasire BN WO
- ~

Pista de rodadura
aro extenior

Fuerza del resarte

Pata de resorte e

o

Pista de rodadura

Curia de blogqueo aro interior

Sentida de giro kbre/' ©  Sentido de bloquea/
en vack I en arrasire
Fa

Figura 67. Ruedas libres con elementos de forma de bloqueo.
Fuente: ringspann.es

Sentido de biogueay | Sentido de giro libre/
enarmastre | envocio

Fuerza del resorte

Pista de rodadura
aro extarior

Rampa de blogueo

Sentido de giro libre’ | Sentidode blogueo/
&n o Iena.rmwe

Figura 68. Ruedas libres con rodillos de bloqueo.
Fuente: ringspann.es
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A1l.2. Seleccidn del freno antirretorno

En nuestro caso vamos a elegir un antirretorno de baja velocidad, para colocarlo en el extremo
del eje del tambor motriz contrario a donde se encuentra el motorreductor, ya que son mas
econdmicos, no requieren acoplarlos al reductor, y permiten, si fuera necesario, retirar la unidad
de accionamiento con los cangilones llenos (cuando el elevador tiene carga).

El par en el eje del tambor motriz (donde se va a colocar el antirretorno) era:
Meje tambor motriz = Frambor * Rtampor = 160,3 [kg] ’ 9'81[N/kg] "04m=629N-m

Sin embargo, para determinar el par de seleccion del antirretorno hay que tener en cuenta que
al tratarse de un proceso altamente dindmico se producen pares punta altos. De este modo, en
el catdlogo de Ringspann, se nos indica que el par de seleccién M, hay que determinarlo de la
siguiente manera:

MA = 1,75 'ML
ML = 9550 'F'PL/TLSP

Donde cada elemento significa lo siguiente:

M, = par de determinacion del antirretroceso . )
[Nm] Valores orientativos para F:
ML = 0550-F - PL"rnSP [Nm] TipD de instalacion F
= par de retroceso estatico de la carga con Clnks tramsportacoras indinadin de hasta6° | 0,71
relacion al eje del blogueo [Nm] Cintas transportadoras, incinacion de hasta 8 | 0,78
P, = carrerade lainstalacion de transporte bajo Cintas trarsportadoras, inclinacin de hasta 10° | 0,83
I kw
piend Earga[ ] Cintas transportadoras, indinacion de hasta 12° | 0,86
= altura de transporte [m] multiplicada por la it o as inclinacén de hasta 15° | 0,89
carga transportada por sequndo [kN/s]
. . Bombas rascadoras de tomillo sinfin 093
P, = potencia motor nominal (kW]
. . . . Molinos conicos, tambores de secado 0,85
ng, = numero de revoluciones del eje del antirret-
roceso [min'] Transportadores de cangilones, elevadornes 0,92
F = Factor de seleccion Trituradoras de martilos 053
(véase tabla contigua) Sopladores, ventiladores 053
Tabla 27. Determinacion del par del antirretroceso. Tabla 28. Valores de F
Fuente: ringspann.es Fuente: ringspann.es

De esta forma, se ha calculado el par necesario del antirretorno:
F = 0,92 (en el caso de elevadores de cangilones)
40Tn/h = 0,10889 kN /s
P, =20m-0,10889kN/s = 2,178 kW
ngp = 47,67 rpm (en el eje del tambor motriz)
M; =9550-0,92-2,178/47,67 = 401,42 N -m
M,;=175-401,42N -m=702,49 N -m
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Concretamente se va a utilizar un antirretorno con palanca como el de la Figura 69, habitual en
elevadores y que no sirve para pares tan elevados como el antirretorno de la Figura 65 pero que
es suficiente en nuestro caso, mientras que ese otro tipo de antirretorno se utiliza para
aplicaciones mas exigentes y con cargas mas pesadas.

2d",
|
al

o ] . W T
)

Figura 69. Antirretorno seleccionado. Figura 70. Vistas del antirretorno seleccionado
Fuente: ringspann.es Fuente: ringspann.es

El modelo para el tamafio de nuestro eje (diametro 50 mm) tiene un par superior al par My
necesario y puede trabajar a las revoluciones de nuestro eje. Por lo tanto, nos sirve este tipo de
antirretorno: seleccionamos un antirretorno FAV 50.

Revoluciones Didmetro C D E

Par mdx. d
Ruedalbe| My graliee

Nm min’! mm mm mm mm
FAV 20 220 500 20 40 83 12
FAV 25 220 500 25 40 83 12
FAV 30 1025 350 30 40 118 15
FAV 35 1025 350 35 40 118 15
FAV 40 1025 350 40 40 118 15
FAV 45 1600 250 45 80 155 20
FAV 50 1600 250 50 80 155 20
FAV 55 1600 250 55 80 155 20
FAV 60 1600 250 60 80 155 20
FAV 70 1600 250 70 80 155 20
FAV 80 2500 220 80 80 190 20

Tabla 29. Antirretorno FAV seleccionado.
Fuente: ringspann.es
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ANEXO 2. VENTAJAS DEL MODELO DE CANGILON SELECCIONADO

Las ventajas del cangildn seleccionado (SPS Super Starco) que indica el fabricante son:

- Cangilén versatil, disponible en muchas medidas

- Serequieren menor numero de tornillos y perforaciones. En los de menor tamafio solo
son necesarias 2 perforaciones por cangilon

- Coste reducido de instalacion de la banda y cangilones

- Opera de manera eficiente en un amplio rango de velocidades

Ademas, el cangildn seleccionado cuenta con un disefio de alta eficiencia con caracteristicas que
le hacen destacar frente a otros cangilones, como la capacidad de apilamiento, el disefio con
caras frontales lisas y fondos de grosor decreciente que permiten una carga y descarga eficaz a
altas velocidades, la ausencia de alas que afiadirian costes y peso, y la posibilidad de reducir el
espacio entre cangilones. Estas caracteristicas se pueden ver mas en detalle en |a Figura 71.

' MODERNO DISENO DE ALTO RENDIMIENTO DISENO TRADICIONAL

CARA FRONTAL LISA

Una cara interior y paredes
laterales isas, sin esalioss,
ofrecen una descarga eficaz
y sin complicaciones a
velocidades mas altas.

SUPERFICIES LATERALES
CON MENOS ALA

Las superficies Iaterales con
menos ala maximizan el uso
mas eficaz y los costes de los
materiales.

ESPACIADO MENOR

La capacidad de ser demasiado profundos para ser -

montados extremadamente montados muy juntos o deben

juntos ofrece el uso mas ser modificados a partir de su

eficaz del espacio vertical de disefio estandar, afadiendo

la banda. cosfes.

FONDOS GROSOR f—},

DECRECIENTE Las paredes laterales hu
les, las alas y los —_—

Los fondos de grosor ol g 1

decreciente permiten a fondos perpendicutares de l w; l

los cangilones la carga y
descarga con la maxima
eficacia a velocidades mas
altas.

Otros disefios tienen «saltoss
anguiados lo gue no ofrece
ninguna ventaja a la eficacia
de fa descarga. Estos esaltoss
simplemente copian una

de las caracteristicas de

los primeros cangilones de
tamina de metal introducidos
en la década de 1920.

Otros cangilones tienen un
ala u eorejas a ambos lados
lo que afade costes y peso,
sin ofrecer ningdn beneficio
funcional.

Otros cangilones son

otros cangllones impiden el
flujo de los materiales dentro
y fuera del cangilon.

- T |
CAPACIDAD DE ANIDADO / \
DE APILAMIENTO —— No es posible anidar con otros
El anidado de uno dentro | disenos de cangiiones. Se
de otro reduce de manera —— necesitan mas materiales de
eficaz la cantidad de espacio : 1 embalyje y espacio para estos
y los costes asociados con el ———d cangilones.

transporte y almacenamsento.

—

Figura 71. Caracteristicas de los cangilones de alta eficacia del fabricante “4B”.

Fuente: go4b.co.uk
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ANEXO 3. CALCULO DEL COEFICIENTE DE SEGURIDAD DE LA
UNION ATORNILLADA DE LOS CANGILONES A LA BANDA

Para realizar el cdlculo de la unién a flexién, en primer lugar debemos saber el peso que tendra
gue aguantar la unién atornillada:

Peso = Peso del cangiléon + Peso del material = 0,25+ 1,111 = 1,361 kg = 13,35 N

Pero también debemos conocer el punto en el que esta aplicada esa fuerza (peso), que es el
centro de gravedad del volumen llenado del cangilén, no del cangilén entero ya que este no se
llena por completo. Para calcular la posicion del centro de gravedad, se considera de manera
aproximada para simplificar el cdlculo que ese volumen se puede dividir en un rectdngulo y en
un triangulo.

65 65

ot C L

¢ -

L
o
W

Figura 72. Division aproximada del volumen llenado del cangildn para el cdlculo del cdg.

Se ha calculado la coordenada X del centro de gravedad, y la fuerza estara aplicada a una
distancia de 50,55 mm del extremo del cangildn en el que estan los tornillos.

B
F=1,361 kg
i) =t
13 G
T """""" sosslfm | ¢
D T
1 2

Figura 73. Punto de aplicacion de la fuerza del peso del material (distancia al extremo atornillado)

Asi, la situacion se puede asemejar a una barra empotrada, sometida a flexidon por accién de una
fuerza, de la siguiente manera:
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50,55 mm
—

Figura 74. Situacion de flexion debida al peso del material

De esta forma, sabiendo que nuestros cangilones tienen 2 tornillos, la fuerza de cortadura en
cada tornillo es:

_ F B 13,35 N
" node tornillos 2

!

=6,675N

Por otra parte, debemos calcular la fuerza a traccién en los tornillos. Esta fuerza debe realizar
el mismo momento (de sentido contrario) que el peso, con un radio de giro de 55 mm respecto
al punto O, que es el punto sobre el que giraria el cangilén si no tuviéramos los tornillos.

2 [tornillos] * Fyrqcecion - 55[mm] = M = 674,84 N -mm - Frraccion = 6,135 N

Ftra\ccién

Figura 75. Cdlculo de la fuerza de traccion exterior en los tornillos

Sin embargo, para la fuerza total de traccion en el tornillo también tenemos que tener en cuenta
la precarga (F;) debida al par de apriete aplicado en el tornillo:

Feotat traccien = Fi + C * Firaccion

Para conexiones reutilizables, el valor aproximado de la precarga (F;) es:
F; =075 F;, = 0,75 A, -0z = 0,75 36,61 mm? - 420 N/mm? = 11532 N

El drea resistente del tornillo, con didametro nominal (métrica) de 8 mm y paso de la rosca de
1,25 mm, es:

_ (dresistente)z . (dnom —0,9381 - p)z . (8 ~0,9381-1,25

Ar=m 2 2 2

2
) = 36,61 mm?
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Y el limite elastico (or) de los tornillos clase 5.8. es 420 MPa.

Tabla 30. Propiedades del tornillo segun la clase de acero.
Fuente: [2] (ver bibliografia).

TORNILLOS DIN- ISO-EN 898

Tensiones en MPa
Acero Valores minimos garantizados Recomendacion DUREZA
Crocura Oelistica | Alarg. 10L.% | O i, admis.
4.8 420 340 14 272 71295
5.6 500 300 20 240 HRE 79295
5.8 520 420 10 336 82295
6.8 600 480 8 384 89299
8.8 800 650 9 520 20a34
109 1040 940 12 752 |HRC| 31439
12.9 1220 1100 8 880 38add

La constante de reparto C indica qué parte de la fuerza de traccidn exterior se traduce en
traccidn sobre el tornillo y qué parte en compresion entre los elementos unidos (la banda y el
cangilén). Si la fuerza se traduce completamente en traccidn sobre el tornillo, C=1. En el caso
contrario, C=0. Como el cangilén es de un material plastico y la banda de un material elastico, el
apriete comprimird bastante al cangilén y a la banda, y consideraremos C=0,2.

Asi, la fuerza total de traccion en el tornillo queda:

Fooval traccion = Fi + C * Frraceion = 11532 4+ 0,2- 6,135 = 11 533 N

Con la fuerza de cortadura F' y la fuerza total de traccién calculadas, las tensiones en el tornillo
son:
F' 6,675 N

T=—

=2 _018MP
4. 36,61 mm? .

_ Feotat traccion _ 11533 N
Ay 36,61 mm?2

= 315,02 MPa

Finalmente, conocidas las tensiones en el tornillo, aplicamos la teoria de cortante maximo y
calculamos el coeficiente de seguridad de la unién atornillada, que seria mayor en caso de
considerar una precarga no tan elevada:

Tmax =

(i 2 (315,02

2
2 — 2 —
2) +r2= . ) +0,182 = 157,51 MPa

op/2  420/2
_or/2_ 42002 _ .,

cs :
Tmax 157,51
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ANEXO 4. DEFINICION DE LA GEOMETRIA DE LOS ENGRANAIJES

A4.1. Numero de dientes (Z) y didmetros primitivos (D)

Para la eleccion del nimero de dientes de cada engranaje, en primer lugar miramos el minimo
numero de dientes en el pifién para que no exista interferencia sea cual sea el nimero de dientes
de la rueda. Mirando la Tabla 31 vemos que para u=20° y a=20°, el minimo nimero de dientes
gue tiene que tener el pifién es 15.

Tabla 31. Minimo numero de dientes del pifion
para asegurar que no exista interferencia.
Fuente: [1] (ver bibliografia)

o
n 14¥32 202 252
02 engranajes rectas | 32 18 12
52 32 17 12
102 Ex | 17 11
152 28 16 11
200 27 15 10
232 26 14 10
252 25 14 9
302 22 12 8
352 19 10 7
402 15 9 &
452 12 7 5

Primera etapa

Sabiendo que el minimo nimero de dientes del pifidn es 15, querriamos elegir Z;=15 para que
los engranajes fueran del menor tamafio posible, pero como la relacion de transmision de la
primera etapa es i1.,=2.5, el n2 de dientes de la rueda no sale un nimero entero (Z; = 2,5*15 =
37,5). Por lo tanto se elige:

Z; = 16 dientes

Como la relacidn de transmision de la primera etapa es i1-2=2.5, el n2 de dientes de la rueda es:
. Zy .
i1_p = 7 = 2,5 - Z, =2,5-16 = 40 dientes
1

De esta forma los didmetros primitivos del pifidon (engranaje 1) y de la rueda (engranaje 2)
guedan:

M D, D M, -7, 3-16 5108
= . - = = =
n =7 COSH P17 cosu ~ cos20° e mm
v D, D M, Z, 3-40 1277
= —" - = = =
n =7 COSH P27 cosu  cos20° S mm

El didametro primitivo del engranaje 1 (que ird en el eje del motor) es adecuado teniendo en
cuenta el didmetro del eje del motor (D=28 mm).
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Tamaiio A A AC B C H HD K KK L D $S E F & F

80 125 155 158 100 50 80 210 10 1-M20xl,5 295 | 19 M6 40 & 155 r_T

908 140 180 179 100 56 90 228 10 1-M20xl5 320 | 24 M8 50 & 20

0L 140 180 179 125 56 90 228 10 1-M20x15 345 | 24 M8 50 & 20 o
100 160 200 202 140 63 100 260 12 1-M20x1,5 385 | 28 M0 60 & 24 =
112 190 233 225 140 70 112 285 12 2-M25:x15 410 MID 60 8 24

Figura 76. Diadmetro del eje del motor.
Fuente: Catadlogo Motores CEMER

Segunda etapa

Para la segunda etapa, el minimo n2 de dientes del pifién (engranaje 3) para que no haya
interferencia es, igual que antes, 15 dientes. En este caso, a diferencia de la primera etapa, con
un pifidn de 15 dientes, si que se obtiene un nimero entero de dientes en la rueda. Por lo tanto,
elegimos:

Zz = 15 dientes

En este caso, la relacion de transmision es is4=3. De esta forma, el n? de dientes de la rueda
(engranaje 4) sera:

. Zy .

13_4=Z—=3 - Z, =315 = 45 dientes

3

Y sabiendo que Mn=3, los didmetros primitivos del pifidén (engranaje 3) y de la rueda (engranaje
4) seran:

_M,-Z; _3-15

D. = = 47,89
P37 cosuy  cos20° mm
M " Z4_ 3 " 4‘5
Dp4_ == n ==

= = 143,66
cosu cos 20° mm

Tercera etapa

En la tercera etapa, igual que en la segunda, se elige el menor nimero de dientes del pifidn para
qgue no haya interferencia:

Zs = 15 dientes

Como la relacién de transmisidon de la tercera etapa es is.s=4, el n? de dientes de la rueda
(engranaje 6) sera:

. Zg .

15_6:Z—=4 - Zg =415 = 60 dientes

5
Y sabiendo que M,=3, los didmetros primitivos del pifidn (engranaje 5) y de la rueda (engranaje
6) seran:
M, - Zs 3-15

D. = = 47,89
PS ™ cospu  cos20° mm
M, Z; 3-60
Dp6 = i =

= = 191,55
cos i cos 20° mm
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A4.2. Ancho de los engranajes (Ancho de cara, b)

El coeficiente de rigidez (8) es un parametro que indica la relacién entre el
ancho de caray el médulo.

Este coeficiente tiene unos valores limite dependiendo del tipo de montaje. ‘ ,:
En nuestro caso, al tratarse de engranajes con buen asiento en una caja //
reductora, 6 podria tomar valores de hasta 25 (ver Tabla 32). Esto significa 1 -—/
que el maximo ancho de cara (b) que podran tener nuestros engranajes sera: f /Jn
T6Y
bpix =6 My, =25-3 =75mm. '
Tabla 32. Valores mdximos del coeficiente de rigidez.
Fuente: [1] (ver bibliografia)
COEFICIENTE DE RIGIDEZ
Tipo de montaje Coeficiente &

Engranajes sobre ejes robustos, soportados por rodamientos o cojinetes Hasta 30
apoyados sobre soportes rigidos

Engranajes con buen asiento en cajas reductoras o de velocidad en 1 Hasta 25
general

Engranajes sobre apoyos ordinarios Hasta 15

de 40 toneladas/hora

Silos engranajes de las 3 etapas estuvieran fabricados con el mismo material (teniendo el mismo
madulo), los engranajes de la ultima etapa, al transmitir mayor par, necesitarian tener un ancho
de cara (b) mayor para que los dientes no fallaran por flexidon o por desgaste. Si tuvieran el
mismo ancho de cara, los de la ultima etapa necesitarian estar fabricados con un material de

mayor dureza y resistencia.

En nuestro caso, en el Apartado 11.4., vamos a calcular el material necesario para cada pareja
de engranajes. Para que los engranajes de las 3 etapas necesiten materiales similares, y que los
de las primeras etapas no tengan un ancho de cara tan grande (permitiéndonos ahorrar

espacio), se elige un mayor ancho de cara para las ultimas etapas:
Primeraetapa: 6 =10 - b=6"M,=10-3=30mm
Segundaetapa: § =15 - b=6"M,, =15-3 =45mm

Terceraetapa: 6 =20 - b=6-M,=20-3=60mm
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ANEXO 5. DETERMINACION DEL MATERIAL DE LOS ENGRANAJES

A5.1. Coeficientes correctores utilizados en los calculos

Dado que hay dos coeficientes que se van a utilizar en los cdlculos a flexién y a desgaste de cada
una de las 3 etapas, estos se detallan previamente a comenzar los calculos.

El par a considerar en cada engranaje, para los cdlculos a flexidn y desgaste, es mayor que el par
en el eje correspondiente debido a que, entre otros aspectos, la geometria del perfil de los
dientes y la calidad superficial no son perfectas, y a que en las maquinas se producen
vibraciones. Por ello, para calcular el par, deben aplicarse dos coeficientes correctores (f; v f5)
gue mayoran las cargas y que tienen en cuenta la calidad del engranaje y el tipo de maquina que
se esta accionando.

Factor de esfuerzos dindmicos (f 4)

El factor de esfuerzos dindmicos (f;) permite tener en cuenta la calidad del engranaje. En este
caso los engranajes son tallados por generacion, sin rectificar. De este modo, f; es:

V [m/min]

=1
fa=1+—35

Tabla 33. Factor de esfuerzos dindmicos, V en m/min.
Fuente: [1] (ver bibliografia).

FACTOR DE ESFUERZOS DINAMICOS

Tipo de montaje Factor f,

Para engranajes de la maxima precision obtenidos por rectificado u otro | V3

J

procedimiento similar. Velocidad del circulo primitivo igual ¢ menor que =1+ N V_
1.200 m/min 43
Para engranajes tallados por generacion, sin rectificar, y con V4
velocidades del circulo primitivo igual © menor que 1.200 m/min ; fd =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 d 180

En cada etapa habrd que calcular el valor de este factor, ya que depende de la velocidad
tangencial del pifién correspondiente.
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Factor de servicio (f )

Por su parte, el factor de servicio tiene en cuenta el tipo de maquina que se estd accionando.
Observando la Tabla 34 se puede ver que dentro de las maquinas para cargas con choque fuerte
(fs=1,5 a 2) aparece “maquinaria de dragados”. Como en nuestro caso, la recogida del material
se hace por dragado pero la arcilla es un material fino que no supondra choques tan fuertes
como otro tipo de mdquinas, se elige el minimo factor de los correspondientes a cargas con
choque fuerte: se elige fs = 1, 5.

Tabla 34. Factor de servicio.
Fuente: [1] (ver bibliografia).

FACTOR DE SERVICIO
Tipo de maquina Factor fs
|
l
Para cargas uniformes sin choque, como: ventiladores, maquinaria de De 100 2 125

elevacion, maquinas centrifugas, transmisiones por correa, eic

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

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

A5.2. Primera etapa

A5.2.1. Calculo a flexién de la primera etapa

Los cdlculos a flexién y a desgaste se hacen para el pifidn por ser el que tiene menor nimero de
dientes. Eso supone que el material de la rueda no tiene por qué ser tan duro y resistente como
el del pifién, aunque lo habitual es que estén fabricados con el mismo material.

De la expresidon del minimo mddulo necesario para que no exista fallo por flexiéon, deberemos
despejar la 0.4am Necesaria para el material del engranaje 1.

Meje 1,c . cosu
8:Z1°Y1"0aam1 15

3
M, =0,86-

Para ello, primero debemos obtener los valores de las demads variables que aparecen en la
formula.

El par en el eje de entrada del reductor (eje 1) donde se ubica el engranaje 1 es:

Mejel = My motor = 26,6 N-m
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Sin embargo, el par a considerar sobre el engranaje es mayor que el anterior. Se deben aplicar
los dos coeficientes correctores (f; y f;) que tienen en cuenta la calidad del engranaje y el tipo
de maquina que se esta accionando.

El factor de esfuerzos dinamicos (f;) con la velocidad del engranaje 1 es:

14 V[m/min] 1+ 22948 164
fa= 360 360
Dypq 51,08-1073m .
V ="ngjeq-2m- - = 1430 rpm - 21 - — = 229,48 m/min

Como ya se ha comentado, el factor de servicio es el mismo en todas las etapas: f3 = 1, 5.
Ahora ya podemos calcular el par M ., 1 . corregido con los coeficientes:

Mejo1c = Meojor fa' fs = 26,6 1,64+ 1,5 = 65,436 N - m = 65 436 N - mm

Por su parte, para obtener el factor de forma del diente o coeficiente de Lewis (y) del engranaje
1, habra que usar la Tabla 35 pero entrando no con el nimero de dientes real sino con un
numero de dientes ficticio (2’):

g B _ 16
17 cos3u” (cos20)3

!

=19,28 = 19

Entrando a la tabla con n? de dientes=19 y sabiendo que los dientes tienen a=20° y altura
normal, se obtiene y; = 0,1.

Tabla 35. Factor de forma del diente o coeficiente de Lewis.
Fuente: [1] (ver bibliografia).

1| oo 0,081 oo [z | om | oo | o3
12 | oo 0,067 00% [ is0. 0,114 0,101 0139

) §- T 0,083 ’4 00T 0,103 4 0118 | 0104 0142
4 | o088 0,075 0108 @ | oz | 0106 | o014
8 00 0,078 om  boay 0126 0108 | o147
4 | o004 0081 | o116 | & 01 | oMo 0,151
47| o0ee 0,084 0117 &0 0,134 0113 0,154
0,098 0,086 0,120 0138 0115 | 0158
Co100) 0,088 0423 0,142 0.117 0,161
04102 0,080 0425 0,146 0419 0165
0.104 0,092 0127 0450 0422 0170
0,108 0,084 0130 0154 | 0124 0175
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Una vez conocidos los valores del resto de variables, ya podemos calcular la 0,4, necesaria en
el engranaje 1 para que no falle a flexidn:

M, cospu 3 65436 cos 20°
: - 3=0,86" .
6'21 'yl 'Uadml 1,5 10' 16'0,1 'Uadml 1,5
- Ogam1 = 60,36 MPa

3
M, = 0,86

Como el pifiény la rueda tienen el mismo mddulo, pero el pifidn tiene menor nimero de dientes,
la rueda podria estar fabricada en un material menos resistente. Asi, la 6,4, Necesaria en la
rueda (engranaje 2) es:
N _ 6036~ — 46,79 MP
o, =g -—=60,36-——— =46, a
Para la obtencion del coeficiente de Lewis y, de la rueda se ha tenido que calcular el nimero de
dientes ficticio del mismo modo que con el pifién (engranaje 1):
Zy 40

27 cos3pu (cos20)3 82 = 7 ~0129

A5.2.2. Calculo a desgaste de la primera etapa

Habitualmente el fallo a desgaste resulta mas critico que el fallo a flexidn, por lo que
probablemente el material a seleccionar nos lo marcara el calculo a desgate. Es decir, el material
que cumpla de forma ajustada con el requisito del calculo a flexién, probablemente no tenga la
dureza necesaria para evitar el fallo por desgaste.

Igual que en el caso de fallo por flexidn, el cdlculo del material necesario para que no se produzca
fallo por desgaste se hace con el piiidn ya que al tener menor nimero de dientes, estos sufren
mayor desgaste, por lo que obtenemos una mayor dureza necesaria que en la rueda.

Para calcular la dureza minima del material del engranaje, primero tenemos que obtener el valor
del coeficiente de presion de rodadura K,

4-Mic-cos®u 1+i  4-65436-(c0s20)® 1+25

K, = =
"8 M3-Z?-sen(RQa) i 10-33-162-sen(2-20) 2,5

= 6,844 MPa

Se quiere que la duracién del reductor sea de unas 30 000 horas de funcionamiento (que
equivalen a mas de 10 ainos trabajando 8 horas al dia todos los dias del afio). De esta forma, los
millones de vueltas que dara el engranaje son:

| _ Ln-ma 60 _30000-1430 - 60

106 106 = 2574 millones de vueltas
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Conocidos K- y L, ya se puede calcular la dureza minima necesaria en el caso limite K, =
K aam- Como el material que seleccionaremos va a ser un tipo de acero con la dureza suficiente,
el médulo de Young a introducir es el caracteristico del acero: E=210*10° MPa.

HB?

Ky a4m = 0,677 - E-IA/3

HB?

6,844 = 0,677 -
210-103 - (2574)1/3

HB{ = 5394 MPa - 539 HB =~ 55 HRC

Como el pifién y la rueda tienen el mismo mddulo, pero el pifidn tiene menor nimero de dientes,
la rueda (engranaje 2) podria estar fabricada en un material de menor dureza:

6| 1

25 4630 MPa — 463 HB =~ 48 HRC

La tabla utilizada para establecer las equivalencias entre dureza Brinell (HB) y Rockwell C (HRC)
se encuentra en el Apartado A5.5.

Dado que la resistencia y dureza necesarias en el pifidn y en la rueda son bastante similares, se
elige el mismo material para ambos engranajes. El acero a elegir debe tener como minimo las
caracteristicas calculadas para el pifién: 0,4m=60,36 MPa y Dureza=539 HB=55 HRC.

Para cumplir con el célculo a flexidon nos bastaria con uno de los aceros al carbono (que tienen
valores de o.4m superiores a 140 MPa), pero estos no tienen la dureza suficiente para cumplir
con el calculo a desgaste. Por lo tanto, de los aceros disponibles para engranajes elegiriamos un
acero endurecido por cementacién, concretamente el F-155 (0.0m=310 MPa y Dureza=58 HRC)
por ser, junto al F-154, el acero con menor G.am de los que cumplen los requisitos de dureza.

Tabla 36. Propiedades de algunos aceros al carbono.
Fuente: [1] (ver bibliografia).

n . Extrasuave 38-48 110-135 HB 14

F-111 F-1110 Noraiizade

Y _ Semi-suave 55-62 150-170 HB 19

F-113 F-1130 NornalEads

F-114 F-4140 Semi-duro 62-70 180-210 HB 22
Normalizado

F114 F.1140 _ Semi-duro 88-87 247-277 HB 26

Templado y revenico
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Tabla 37. Propiedades de algunos aceros de cementacion para engranajes.
Fuente: [1] (ver bibliografia).
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F-153 Agero al Cr-Ni duro 110-125 53 HRC 39

F-154 Acerc al Cr-Ni tenaz 80-85 58 HRC 3
]

F-155 Acero al Cr-Mo 80-85 58 HRG 3

F-156 Acero al Cr-Ni-Me duro 120-135 60 HRC 42

A5.3. Segunda etapa

A5.3.1. Calculo a flexién de la segunda etapa

Nuevamente, de la expresion del minimo médulo necesario para que no exista fallo por flexién,
debemos despejar la 0aam minima para el material del engranaje 3.

Meje 2,c _COS#
6'Z3'y3'o'adm3 1,5

3
M, =0,86"

Para ello, primero debemos obtener los valores de las demas variables. El par en el segundo eje
del reductor (eje 2), que es donde se ubica el engranaje 3, es:

Meje2 = i1-2 " Meje1 = 2,5°26,6 = 66,5N - m

Sin embargo, hay que utilizar el par corregido con los coeficientes f; vy f;. En este caso, el factor
de esfuerzos dinamicos (f,) tiene el siguiente valor:

_q +V [m/min] 1+ 86,06 124
fa= 360 ' 360
Dp3 47,89-1073m .
V ="ngjer- Zn-T =572rpm- Zn-f = 86,06 m/min
Neje1 1430
Nejer = ii]_ez = 25 =572 rpm

Ahora ya podemos calcular el par M, , . corregido con los coeficientes:

Mejone = Mejer " fa" f; = 66,5+ 1,24+ 1,5 = 123,69 N -m = 123 690 N - mm
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Para obtener el factor de forma del diente o coeficiente de Lewis (y) del engranaje 3 habra que
usar la tabla correspondiente (Tabla 35) con el nimero de dientes ficticio (Z’):
Zs 15

7 = = = 18,07 ~ 18
37 cos3pu (cos20)3

Entrando a la tabla con n2 de dientes=18 y sabiendo que los dientes tienen a=20° y altura
normal, se obtiene y3 = 0,098.

Una vez conocidos los valores del resto de variables, ya podemos calcular la 0,4, minima del
engranaje 3 para que no falle a flexion:

3 M,; cos 3 123 690 cos 20°
Mn=0,86'\/ eje 2,c . U N 3=0’86.j .

8'23 *Y3 " Ogdm 3 1,5 15'15'0,098'0'adm3 1,5
S Gugms = 82,79 MPa

La rueda podria estar fabricada en un material menos resistente. Asi, la 0,4, Necesaria en la
rueda (engranaje 4) es:
y

3 0,098
Ogdm 4 = Oadm 3 E = 82,79~ 0,132

= 61,46 MPa

Para la obtencion del coeficiente de Lewis y. de la rueda se ha tenido que calcular el nimero de
dientes ficticio del mismo modo que con el pifidn:
Zy

45
Zy = = = 54,23 ~ 0,132
* " cos3pu (cos20)3 - Y

A5.3.2. Calculo a desgaste de la segunda etapa

Igual que se ha hecho en el cdlculo a desgaste de la primera etapa, en primer lugar tenemos que
obtener el valor del coeficiente de presidon de rodadura K,-:

4 Mgjec-cos®y 1+i  4-123690-(cos20)® 1+3

K, = = : = 9,345 MP
"T85 -M3-7Z-sen(2a) i  15-33-15%-sen(2-20) 3 4

Como se quiere que la duracién del reductor sea de unas 30 000 horas de funcionamiento, los
millones de vueltas que dara el engranaje son:

Ly TMejer 60 3000057260

106 = 10¢ = 1029,6 millones de vueltas

Conocidos K, y L, ya se puede calcular la dureza minima del engranaje 3:
2

3
Ky adm = 0,677 - FAEE
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HB?
9,345 = 0,677 - > — HBj3 = 5410 MPa - 541 HB ~ 55 HRC
210-103 - (1029,6)1/3

Por su parte, la dureza minima del material de la rueda (engranaje 4) es:

n 1
HB, = HB5 - ° - =5410- 3 = 4505 MPa —» 450 HB ~ 47 HRC

Dado que la resistencia y dureza necesarias en el piiidn y en la rueda son bastante similares, se
elige el mismo material para ambos engranajes. El acero a elegir debe tener como minimo
O0adm=82,79 MPa y Dureza=55 HRC.

Igual que en la primera etapa, para cumplir con el calculo a flexién nos bastaria con uno de los
aceros al carbono, pero estos no tienen la dureza suficiente para cumplir con el célculo a
desgaste. Por lo tanto, elegiriamos otra vez el acero endurecido por cementacidon F-155
(020m=310 MPa y Dureza=58 HRC), que vuelve a ser de entre los aceros que cumplen los
requisitos, el de menor Gagm.

Tabla 38. Propiedades de algunos aceros de cementacion para engranajes.
Fuente: [1] (ver bibliografia).

i
o
i

e

1 - -
‘2 . -
: = A
£ :é gﬁ:
: o .
F-153 Agero al Or-Ni duro 110-125 58 HRC 39
F-154 Acero al Cr-Ni tenaz B0-85 58 HRC H
]
F-155 &cero al Cr-Mo 90-85 58 HRG 3
F-156 Acero al Cr-Ni-Mo duro 1204135 B0 HRC 4z

A5.4. Tercera etapa

A5.4.1. Calculo a flexidn de la tercera etapa

Nuevamente, de la expresién del minimo mdédulo necesario para que no exista fallo por flexién,
debemos despejar la 6aam minima del material del pifidn.

Meje 3,c . cos i

3
M, =0,86 -
" 6'ZS'y5'0adm5 15
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Para ello, primero debemos obtener los valores de las demds variables. El par en el tercer eje
del reductor (eje 3), que es donde se ubica el engranaje 5, es:

Meje3 =i3_4 Mgjo2 =3-66,5=1995N m

Sin embargo, hay que utilizar el par corregido con los coeficientes f; y f;. En este caso, el factor
de esfuerzos dinamicos (f,) tiene el siguiente valor:

1 +V [m/min] 1+ 28,69 108
fa= 360 360
Dps 47,89-10"3m _
V ="ngje3"2m- - = 190,67 rpm - 2m - — = 28,69 m/min
Nej 1430
Nejes = - el - = 190,67 rpm

11_2 " i3_4 B 2,5 " 3

Ahora ya podemos calcular el par M, 3 . corregido con los coeficientes:

Mejesc = Mojos fa' fs = 199,5-1,08+ 1,5 = 323,19 N - m = 323 190 N - mm

Para obtener el coeficiente de Lewis (y) del engranaje 5 habra que usar la tabla correspondiente
(Tabla 35) con el numero de dientes ficticio (Z'):
Ze 15

Z, = = = 1 ~ 1
> cos3u (cos20)3 8,07 ~ 18

Entrando a la tabla con n? de dientes=18 y sabiendo que los dientes tienen a=20° y altura
normal, se obtiene y5 = 0,098.

Una vez conocidos los valores del resto de variables, ya podemos calcular la 0,4, minima del
engranaje 5 para que no falle a flexién:

3 Meje 3¢ cosu 3 323190 cos 20°
M, =0,86"- - . - 3=086" .
5'25 Y5 " Oagdms 1,5 20'15'0:098'0-adm5 1,5

= Ogdm5 — 162,23 MPa

La rueda podria estar fabricada en un material menos resistente. Asi, la 0,4, Necesaria en la
rueda (engranaje 6) es:
y

8
5
Oadm 6 = Oadms -% = 162,23 0137 = 116,05 MPa

)

Para la obtencion del coeficiente de Lewis y¢ de la rueda se ha tenido que calcular el nimero de
dientes ficticio del mismo modo que con el pifidn:
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Zg 60
Lo = = =723 ~ 0,137
" cos3u~ (cos20)3 — e

!

A5.4.2. Calculo a desgaste de la tercera etapa
En primer lugar obtenemos el valor del coeficiente de presion de rodadura K,

‘- 4 Mejesccos®n 140 4-323190-(cos20)® 1+4
" 8M3-Z%-sen(2a) i 20-33-152-sen(2-20) 4

=17,169 MPa

Como se quiere que la duracién del reductor sea de unas 30 000 horas de funcionamiento, los
millones de vueltas que dara el engranaje son:
L Ly Neje3-60 30000-190,67 - 60
B 106 B 106

= 343,2 millones de vueltas

Conocidos K, y L, ya se puede calcular la dureza minima del engranaje 5:

Bg

Ky adm = 0,677 - E-IA/3
HBZ

17,169 = 0,677 -
210-103 - (343,2)1/3

HB5 = 6106 MPa - 611 HB = 60 HRC

Por su parte, la dureza minima del material de la rueda (engranaje 6) es:

n 1
HBg = HBs - ° - =6106" 1 = 4846 MPa — 485 HB ~ 50 HRC

Dado que la resistencia y dureza necesarias en el pifidn y en la rueda son bastante similares, se
elige el mismo material para ambos engranajes. El acero a elegir debe tener como minimo
Cadm=162,23 MPa y Dureza=60 HRC.

En este caso ya no nos vale el acero F-155 (Dureza 58 HRC) que nos servia en la 12 y 22 etapa, y
habria que elegir el F-156 (0.am=420 MPa y Dureza=60 HRC).

Tabla 39. Propiedades de algunos aceros de cementacion para engranajes.
Fuente: [1] (ver bibliografia).

SRR

A i Sose e
S o
e

i

e b ] R T
SRR
St

F-153 Acero al Cr-Ni durg 110-125 58 HRC 39
F-154 . Acero &l Cr-Ni tenaz 80-85 58 HRC M
F-155 ' Acero al Cr-Mo 80-63 58 HRC 3 ]
F-156 Acare al Cr-Ni-Me dure 120133 80 HRC 42
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A5.5. Tabla de equivalencias entre dureza Brinell y Rockwell C

Tabla utilizada en los célculos para establecer las equivalencias entre dureza Brinell y Rockwell

C:
Tabla 40. Equivalencias entre durezas.
Fuente: [1] (ver bibliografia).
""I i Brinell | Rockwell | Rockwell | Rockwell | Vickers o :rm
Huella Dureza HE | Dureza Ha | Dureza HRbD | Dureza HRc | Dureza HV

2.35 682 64.0 - B5 BB5 91.0 2329
240 652 B30 - B3 820 87.2 2215
245 627 815 - 61 TES 84.8 2135
25 600 80.5 - 59 633 T6.5 188.7
255 578 7595 - 1] 77 815 204.0
260 555 79.0 120 57 675 785 195.1
265 534 78.0 119 54 598 73.5 181.3
2.70 514 77.0 119 82 567 71.0 174.9
275 405 765 117 51 540 68.5 168.0
280 ATT 755 117 49 515 66.7 162.2
2.85 451 744 116 48 494 65.0 187.0
280 444 735 115 A6 472 63.0 150.6
285 420 73.0 115 45 454 61.0 1456
3.00 415 725 114 44 437 59.0 140.0
305 401 715 113 42 420 57.2 136.0
310 3RR 71.0 112 41 404 65.8 132.0
315 375 705 112 40 389 54.0 1275
320 363 70.0 110 30 375 522 1234
325 352 B35 110 38 363 50.5 120.0
3.30 341 68.5 109 36 350 459 2 1159
335 331 G6R.0 109 35 339 48.0 1124
340 3 67.5 108 34 327 46.7 109.1
345 31 67.0 108 33 316 452 105.6
3.50 302 66.5 107 32 305 44.5 102.7
355 203 66.0 106 K] 206 43.2 09.6

360 285 65.5 105 30 2B7Y 42.0 96.9
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ANEXO 6. CALCULO ESTATICO DE LOS EJES DEL REDUCTOR

Sobre los ejes del reductor aparecen distintas cargas que son debidas a los engranajes que estan
unidos a ellos.

Debido al par transmitido por los engranajes, sobre ellos actuan distintas fuerzas:

- Fuerzas tangenciales (T): son las que transmiten el movimiento y la potencia. Sobre el
eje generan torsion y flexién.

- Fuerzas radiales (V): tienden a separar los engranajes, y sobre el eje provocan flexion
igual que las tangenciales pero en la otra direccion.

- Fuerzas axiales (A): aparecen por tratarse de engranajes de dientes helicoidales como
consecuencia de la inclinacion del diente (en dientes rectos no se generan). Su sentido
depende del sentido de tallado de los dientes (a derechas o a izquierdas) y del sentido
de giro del pifidn motriz. Sobre el eje generan esfuerzos de traccién o compresion, pero
al actuar en el extremo de las ruedas también provocan momentos flectores puntuales.

Por su parte, los rodamientos actian como apoyos donde se asientan los ejes, apareciendo en
ellos reacciones que habra que calcular.

A ~_ Engrane
impulsado
T
T ] | 7, .- “‘ >
) ~
A’ ., IR
1‘ v f\' Ny
\ -2 + T; v, ‘
/ Reacciones enlos _— ~
apoyos del eje 'z X
Figura 77. Fuerzas generadas en Figura 78. Cargas que se generan sobre el eje en la
engranajes cilindricos helicoidales. transmision con engranajes cilindricos helicoidales.
Fuente: [1] (ver bibliografia) Fuente: [1] (ver bibliografia)

Para calcular los esfuerzos y tensiones que se generan en los ejes, hay que conocer las distancias
entre engranajes y rodamientos de cada eje.

En las 2 siguientes imagenes (Figuras 79 y 80) se muestran dos ejemplos de reductor de 3 etapas
con engranajes cilindricos donde se puede ver la disposicion de sus engranajes y rodamientos.
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Figura 79. Disposicién de engranajes y rodamientos en un reductor de 3 etapas con engranajes
cilindricos helicoidales.

Fuente: amazon.com

Figura 80. Ejemplo de un reductor de 3 etapas con engranajes cilindricos

Fuente: usinenouvelle.com

Conociendo la anchura de los engranajes (30 mm en la primera etapa, 45 mm en la segunda
etapa y 60 mm en la tercera etapa) y buscando que el reductor ocupe poco espacio, se ha
decidido que las distancias entre los engranajes y los rodamientos de cada eje sea la siguiente:

| L/

motor

|
\
\

60 110 L 60

Figura 81. Distancias entre los engranajes y rodamientos de cada eje.
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1) Direccién y sentido de las fuerzas

Antes de empezar a calcular las cargas que aparecen sobre cada eje, primero determinamos la
direccion y el sentido de las fuerzas en los engranajes, que son los siguientes:

Uf]

A, g u i
S T, motor

Tg?
v

L]

=y
[3]

=
)

4 =
&

[~

nd
iy
pul

Figura 82. Direccidn y sentido de las fuerzas generadas en los engranajes
a partir del sentido de giro del motor.

2) Maddulo de las fuerzas

Una vez conocidos la direccidn y el sentido de las fuerzas, calculamos el médulo de estas cargas.

En el pifidn y en la rueda de cada una de las etapas aparecen las mismas fuerzas pero de sentido
contario. Asi, el valor de las cargas en cada engranaje es el siguiente:

En el engranaje 1:

7 Mejer _ Mymoror _ 26 600 N - mm
Y7 Dy/27 Dyy/2 51,08/2

=10415N

V=g =200 00— a034 N
17 cosp %= "os20 907 ’

Ay =T, tgu=10415-tg20 =379,1 N

En el engranaje 2:

Las fuerzas tienen el mismo valor que en el engranaje 1 pero sentido contrario:
T2:T1;V2=V1; A2=A1

En el engranaje 3:

Meje, = i3 Mgje1 = 2,526 600 = 66 500 N - mm

Mgje 2 _ 66 500 N -mm

T, = =
> Dy3/2 47.89/2

=27772N
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Vo= 03 tga=2TTT2 20 =10757 N
37 cosp 9%="os20 97 ’

As=Ts;-tgu=2777,2-tg 20 = 1010,8 N

En el engranaje 4:

T4=T3; V4=V3; A4=A3

En el engranaje 5:

Mejos = i34 Mgje, = 3+ 66 500 = 199 500 N - mm

Mgjes 199500 N -mm
T5 = =

- = = 83316 N
Dps/2 47.89/2
Ts 8331,6

Vs = -t = -tg 20 =3227,1N
5 cos i g cos 20 g

As =Ts-tg p = 83316 tg 20 = 3032,5 N

En el engranaje 6:

T6=T5; V6=V5; A6=A5

A6.1. Eje 1

El eje 1 es el eje del motor vy, por lo tanto, no vamos a tener que calcular su didmetro y material,
que ya nos vienen dados en las caracteristicas del motor.

Tal como se indica en el catdlogo del motor seleccionado, el eje del motor tiene un diametro de
28 mm en su extremo, donde ird unido al engranaje 1, y consta de 2 rodamientos rigidos de
bolas (6306 el delantero y 6206 el trasero).

Tamaiio A AR AC B C H HD K KK L D $§ E F &
80 125 155 158 100 50 80 210 10 1-M20xl,5 295 | 19 M6 40 & 155
908 140 180 179 100 56 90 228 10 1-M20xl5 320 | 24 M8 50 & 20
0L 140 180 179 125 56 90 228 10 1-M20xl5 345 | 24 M& 50 & 20
100 160 200 202 140 63 100 260 12 1-M20x1,5 385 | 28 M0 60 & 2
112 190 233 225 140 70 112 285 12 2-M25x15 410 MID 60 8 24

Figura 83. Didmetro del eje del motor

A6.2. Eje 2

En el eje 2 se encuentran los engranajes 2 y 3, ademas de los rodamientos A y B. El rodamiento
A sera el que soporte las cargas axiales.

Como el engranaje 3 tiene un didmetro primitivo Dp3 = 47,89 mm y un diametro interior D;3 =
Dpz — 2+ 1,25-M, = 47,89 —2-1,25-3 = 40,39 mm, se elige un didmetro de eje de 30 mm.
Este es uno de los didmetros normalizados para ejes.
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50 60 40
[

)
T =
2 \I/ A,

| V2

V3
A; T,
“ &
Figura 84. Distancia entre los Figura 85. Direccion y sentido de las fuerzas
engranajes y rodamientos del eje 2. generadas en los engranajes del eje 2.

1) Reacciones en los apoyos:

Conocido el valor de las cargas que actuan sobre los engranajes, se calculan las reacciones en
los apoyos (rodamientos):

PLANO XY:
M,
M, N |
A A AN B v, |
— X
;’7\; [ (Ctrl) - A_“
Ry —— 2
lRA:"- Vs RBY

Figura 86. Fuerzas sobre el eje 2 en el plano XY

)

D 12
M2=A2-Tp2=379,1- = 24205,54 N -mm

)

Dp3 4
My = Ag-—==10108" =24203,61N -mm
YF, =0 - Ry, =A; — A, = 1010,8 —379,1 = 631,7 N - mm
YMy=0 - V;3:50—M;+Rp, 110V, -150—M, =0 - Rp, =501,22N

YF, =0 > —Rgy +Rp,+Vs—=V,=0 > Ry, =1173,52N

PLANO Xz:

v | . [ L
oo p. b

Figura 87. Fuerzas sobre el eje 2 en el plano XZ
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YM; =0 > T3-50—Rp,-110+T,-150=0 — Rp, =2682,59N

YF,=0 > —Ry, —Rpg, +Ts+T, =0 — Ry, =1136,11N

2) Diagramas de esfuerzos

Las fuerzas que actlan en los engranajes generan sobre el eje distintos esfuerzos:

- Axil N, de traccién o compresidn debido a la accién de las fuerzas axiales (A).

- Flexién desviada (en los dos ejes) causada por la accidn de las fuerzas tangenciales y
radiales (T y V). Por este hecho, se dibuja el diagrama de momentos flectores en ambos
planos (My, y Myg,). En el diagrama de momentos flectores en direccion z (Mg,) hay
gue tener en cuenta los momentos flectores puntuales provocados por por la accidn de
las fuerzas axiales (A).

- Torsion debido a la accidn de las fuerzas tangenciales (T).

Ahora se dibujan los diagramas de esfuerzos, obtenidos utilizando el programa MEFI, para
después identificar la seccién mas cargada.

PLANO XY:
24205,54
24203,61 rN Y
A 10108 £\ B 2 1403.4 |
-— X
631,7 £ 3 379,1
" —
111?3.52 10757 012
379 379 379
=[]-= \ Ky T \ Ne (N
£ - a <V
B2 B2
403 403
104 |
/ Ft Vy (N)
37l o
ot
1.17e3 11763
58764
3.45L_______i0_384
24264
) i oy
MfZ

Q (N.mm)

Figura 88. Diagramas de esfuerzos sobre el eje 2 en el plano XY
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PLANO Xz:

A 3 B 2 | X

5] —

11136'11 2682,59
2777,2 !
1.64e3 1.64e3
!
g Vz (N)
% e Ot
1.14e3 1.14e3 1.04e3 10423
5. 68ed
iy L{Ep
o A Miy (N.mm)
4 17e4
66 500
Mtorsor

VAN (N.mm)

Figura 89. Diagramas de esfuerzos sobre el eje 2 en el plano XZ

3) Seccidn mas desfavorable

Para determinar cudl es la seccién mas desfavorable debemos observar cudl tiene mayor
momento flector (en ambos ejes) y momento torsor, siendo la contribucion del axil despreciable
frente a la del momento flector.

De acuerdo con esto, vemos que la seccién mas desfavorable, por estar mas cargada, es la
seccidn del eje donde se encuentra el engranaje 3. En esta seccion hay un salto del momento
flector My, por lo tanto, no tiene el mismo momento flector a la derecha que a la izquierda y
hay que considerar el momento flector de mayor valor (situacién mas desfavorable), que en este
caso es a la izquierda de la seccidn. Asi, la secciéon del engranaje 3 tiene el mismo momento
torsor que la seccidon del rodamiento B, pero mayor momento flector en los dos ejes

(Mg, y Mgy).
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De esta forma, los esfuerzos a considerar en la seccién del eje donde se encuentra el engranaje
3 son:

Mgz = Mfzz + Mj?y = \/58 676% + 56 8052 = 81 668,5 N - mm

M, = 66 500 N - mm
N; = 631,7N

4) Cdélculo de tensiones

Dado que el engranaje 3 tiene un diametro primitivo D3 = 47,89 mm y un diametro interior
Diz = Dp3 — 2+ 1,25-M, =47,89 —2-1,25-3 = 40,39 mm, se ha elegido un didmetro de
eje de 30 mm (didmetro normalizado).

Con este diametro de eje, en la seccion mads desfavorable aparecen las siguientes tensiones
normales y tangenciales:
Mg; N3 81 668,5N-mm+ 631,7 N
g, = —— _— =
oW A 2650,72mm3 706,86 mm?

= 30,81+ 0,89 = 31,7 MPa

Mz 66500 N -mm

B _ 1254 MP
W, _ 5301,44 mm3 @
Donde:
W, =22 T30 _ 565072 mm3
f 32 32 ’
A= b®_ 302—70686 2
=7 e T ok ,86 mm
T 3
Wo=2- W= = 5301,44 mm>3

16

5) Calculo del material necesario para el eje

Aplicando la teoria de cortante maximo e imponiendo un coeficiente de seguridad a fluencia de
3, se obtiene el siguiente limite elastico:

0\ 31,7\
tmax = |(57) +72 = J(T) + 12,542 = 20,21 MPa

or/2 or/2
= - 3=

cs =
T 2021

or = 121,26 MPa

Deberemos buscar un material que tenga un limite eldstico mayor o igual que este.
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A6.3. Eje 3

En el eje 3 se encuentran los engranajes 4 y 5. Ademads se colocaran los rodamientos Cy D en
los extremos del eje, separados 230 mm entre si. El rodamiento C serd el que soporte las cargas
axiales.

Como el engranaje 5 tiene un diametro primitivo D5 = 47,89 mm y un diametro interior D;3 =

40,39 mm igual que el engranaje 3, se elige un didmetro de eje de 30 mm del mismo modo que
en el eje 2.

T% X,
A5 «+ ? T5 V4_
60 10| 60 |
Figura 90. Distancia entre los engranajes y Figura 91. Direccidn y sentido de las fuerzas
rodamientos del eje 3. generadas en los engranajes del eje 3.

1) Reacciones en los apoyos:

Conocido el valor de las cargas que actlan sobre los engranajes, se calculan las reacciones en
los apoyos (rodamientos):

PLANO XY:
M M,
O\ mn I
C lVS 1V4 D | X
— —
o A A, JAY

Figura 92. Fuerzas sobre el eje 3 en el plano XY

143,66

D
M, =4, -22=10108-

> =72605,76 N-mm

47,89

D
M5=A5-Tp5=3032,5- =72613,21 N -mm

YF, =0 - Ry = A — A, = 3032,5—1010,8 = 2021,7 N -mm
YMc=0 - —V5-60+Ms—V, 170 — My +Rp, 230 =0 - Rp,=1636,9N

YFE, =0 > Rey+Rp,—Vs—V,=0 - Rg, =26659N
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PLANO XZ:
C lT{-

o [TS g
| e |

Z

-

Figura 93. Fuerzas sobre el eje 3 en el plano XZ

YMe=0 > Tg-60—T,-170+Rp,-230=0 — Rp, =120,75N
ZFZ=O g _RCZ_RDZ+T5_T4=0 4 RCZ=5433'65N

2) Diagramas de esfuerzos

Ahora se dibujan los diagramas de esfuerzos, obtenidos utilizando el programa MEFI, para
después identificar la seccién mas cargada.

PLANO XY:
7261321 72605,76
O\ nN Y
C 32271 1075,7 D
5 4 (L_ X
2021,7 7AN 3032,5 1010,8 Q
s
12665.9 I].636,9
101e3 101e3
1:—D—:b
% —:bD"l-.—
2 0263 70263
76763 76763
10
T Vy (N)
561 561 g %
1 B4e3 1 B4e3

M,
(N.mm)

1.6e8

Figura 94. Diagramas de esfuerzos sobre el eje 3 en el plano XY
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PLANO Xz:

I 5 12??12 D |
X

A [8331;6 4 g
15433.65 1120.?5

2 9e3 2 9e3
0y b
; T Q V2 (N)
Ot
5 43ed 5 43ed
3.26eb
@ o N Vi

Ay T @ (N.mm)

MtOI‘SOI’

7AY . D e Q (N.mm)

199 500

Figura 95. Diagramas de esfuerzos sobre el eje 3 en el plano XZ

3) Seccidn mas desfavorable

Para determinar cudl es la seccién mas desfavorable debemos observar cudl tiene mayor
momento flector (en ambos ejes) y momento torsor, siendo la contribucién del axil despreciable
frente a la del momento flector.

De acuerdo con esto, vemos que la seccién mas desfavorable, por estar mas cargada, es la
seccion del eje donde se encuentra el engranaje 5. Tiene el mismo momento torsor que la
seccion del engranaje 4, pero mayores momentos flectores My, y Mg,,. Igual que pasaba en el
eje 2, hay saltos del momento flector My, en las secciones de los engranajes, habiendo distintos
valores del momento flector a la derecha que a la izquierda de cada seccién, por lo que se
consideran las situaciones mas desfavorables (mayor valor del momento flector).

Asi, los esfuerzos a considerar en la seccion del eje donde se encuentra el engranaje 5 son:
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Mss = |M7, + MZ, = V1599542 + 326 0192 = 363 144,15 N - mm

M,s = 199 500 N - mm
Ns = 2021,7 N

4) Calculo de tensiones

Dado que el engranaje 5 tiene un diametro primitivo D,,3 = 47,89 mm y un diametro interior
D;3 = 40,39 mm, se ha elegido un didametro de eje de 30 mm (didmetro normalizado).

Con este didmetro de eje, en la seccion mas desfavorable aparecen las siguientes tensiones
normales y tangenciales:
_ Mgs N5 363144,15N -mm N 2021,7 N
T W, T A T 2650,72mm3 ' 706,86 mm?

=137+ 2,86 = 139,86 MPa

Mz 199500 N - mm

— B — 37,63 MP
W, 530144 mm? 4
Donde:
W, =22 Z 39 _ 9650,72 mm?
f 32 32 ’
a=n- 223 686 mme
=T 4 =T 4 = , mm
T 3
Wy=2- W, = — 5301,44 mm®

16

5) Calculo del material necesario para el eje

Aplicando la teoria de cortante maximo e imponiendo un coeficiente de seguridad a fluencia de
3, se obtiene el siguiente limite elastico:

O3\ 2 139,86\°
tmix = |(5) +12=J( . ) +37,632 = 79,41 MPa

O-F/Z O'F/Z
= - 3=

cs =
T 7941

or = 476,46 MPa

Deberemos buscar un material que tenga un limite elastico mayor que este.

A6.4. Eje 4

En el eje 4 se encuentra solamente el engranaje 6. Los rodamientos de este eje seran los
rodamientos E y F, y el rodamiento F sera el que soporte las cargas axiales. Este eje estard unido
al eje del tambor motriz mediante un acoplamiento elastico, por lo que al eje del tambor sdlo
se le transmitird la torsion y no los efectos de flexion.
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60 60

++ Lo FI

As

=

Figura 96. Distancia entre el engranaje Figura 97. Direccion y sentido de las fuerzas
y los rodamientos del eje 4. generadas en el engranaje del eje 4.

Para el eje 4 se elige un didmetro de eje de 50 mm, mayor que el de los ejes 2 y 3, ya que al ser
el ultimo eje del reductor transmite mayor par y, por lo tanto, estd sometido a un mayor
momento torsor. En este caso, no estamos tan limitados como en el eje 2 y 3 a la hora de elegir
un didmetro mayor ya que el Unico engranaje del eje 4 tiene diametro primitivo D) =
191,55 mmy didmetro interior D;, = 184,05 mm, por lo que podriamos elegir un diametro de
eje bastante mayor.

Si este diametro no fuera suficiente o necesitaramos utilizar un material excesivamente
resistente con este diametro de eje, elegiriamos un diametro mayor y volveriamos a recalcular
el material necesario.

1) Reacciones en los apoyos:

Conocido el valor de las cargas que actlan sobre los engranajes, se calculan las reacciones en
los apoyos (rodamientos):

PLANO XY:

E N F
& S P

le

Ey

Figura 98. Fuerzas sobre el eje 4 en el plano XY

191,55

Dpe
Mg = Ag -~ = 30325 =290 437,7 N -mm
YFE, =0 - Rpy = Ag = 3032,5 N-mm
YMz=0 > Vg 60+Mg—Rp,-120=0 — Ry, =4033,86 N

YF, =0 > Rg +Vs—Rp, =0 > Rg, =806,76N
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g

&
] REZ

Z
;L

I RFz

Figura 99. Fuerzas sobre el eje 4 en el plano XZ

XM =0 -

XE=0 > Rg,+Rp,—Tg=0 -

2) Diagramas de esfuerzos

~Tg+60 +Rp,-120=0 —

Ry, = 4165,8 N

Rp, = 4165,8N

Ahora se dibujan los diagramas de esfuerzos, obtenidos utilizando el programa MEFI, para
después identificar la seccion mas cargada.

PLANO XY:

290 437,7

N

806,76

Q 30325 ——
: l

32271

&

3.03e3 3.03e3
4.03e3 4.03e3
. Ok
| L Vy (N)
2.42e5
i
MfZ
% o £y (N.mm)

4.84e4

Figura 100. Diagramas de esfuerzos sobre el eje 4 en el plano XY
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PLANO XZ:
Z
. 18331,6 .
X
Ay Ly
14165.8 14165.8
417e3 A417e3
iy’
% V2 (N)
art
4 17e3 4 17e3
Mgy
1y 10y (N.mm)
2505
798 000
- D 7 Mtorsor

é;; A (N.mm)

Figura 101. Diagramas de esfuerzos sobre el eje 4 en el plano XZ

3) Seccidn mas desfavorable

Para determinar cudl es la seccién mas desfavorable debemos observar cudl tiene mayor
momento flector (en ambos ejes) y momento torsor, siendo la contribuciéon del axil despreciable
frente a la del momento flector.

En este caso, esta claro que la seccién mas cargada es la seccién central (donde se encuentra el
engranaje 6), pero hay que ver si las mayores tensiones se dan a la izquierda o la derecha:
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A laizquierda:

Msg izaq = \/Mfzz izaa T M3, izaa = V48 405,62 + 249 9482 = 254 592 N - mm

Mi6 izda = Meje4 = My motor * treductor = 26 600 -30 =798 000 N - mm
Ng izga = 0

A la derecha:

Mrg acha = \/M}Z acha + M2, acna = V242 0322 + 249 9482 = 347 927,4 N - mm

M6 acha = 0

N gecha = 3032,5 N

Aunque a la izquierda el esfuerzo axil es cero, el axil es despreciable frente al momento flector
y al momento torsor. Por lo tanto, debemos fijarnos en los momentos flectores y torsores.
Aungque a laizquierda el momento flector resultante es algo menor, como el momento torsor es
muy grande mientras que a la derecha es cero, resulta mas critico el lado izquierdo.

4) Calculo de tensiones

El didmetro de eje que se ha elegido ha sido 50 mm (didmetro normalizado). Con este didmetro
de eje:

L AL A . S P—
F=732 T 732 /G0 Tmm
PR | P
=T 4—7'[ 4 = , o mm
- D3
Wo=2Wp=— = 24 543,7 mm?3

Asi, en la seccién mas desfavorable aparecen las siguientes tensiones normales y tangenciales:

Mf6 izda N6 izda 254592 N -mm

2da = + = +0 = 20,75 MP
Oxizda ="y A 1227185 mm’3 ¢
Mesizaa 798 000 N -mm
- _ = 32,51 MP
tizda = " 24 543,7 mm? ’ .
M N, 347927,4N-mm  30325N
f6dcha 6 dcha 4 4
_ + - + = 29,9 MP
Oxacha ="y A 12271,85mm3 ' 19635 mm? ¢
T — Mt6 dcha =0
dcha WO
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Se comprueba lo dicho en el apartado 3 (“Seccién mas desfavorable”), resulta mas critico el lado
izquierdo:

Tmax izda =

G2 20,75\2
(796) 472 = ( . ) + 32,512 = 34,13 MPa

O\ 2 29,9\%
tmaxacna = |(5) +7%= ( . ) +0 = 14,95 MPa

5) Calculo del material necesario para el eje

Aplicando la teoria de cortante maximo e imponiendo un coeficiente de seguridad a fluencia de
3, se obtiene el siguiente limite eldstico:

Tmax =

N 20,75\
(7") 412 = ( > ) + 32,512 = 34,13 MPa

or/2 or/2
= EN 3 =
Tmax 34,13

or = 204,78 MPa

Deberemos buscar un material que tenga un limite eldstico mayor o igual que este.

AB6.5. Seleccidon del material

Tal como se acaba de calcular, el limite eldstico necesario para el material de cada uno de los
ejes es el siguiente:

Tabla 41. Limite eldstico necesario en los ejes del reductor.

Diametro (mm) or (MPa)
Eje 2 30 121,26
Eje 3 30 476,46
Eje 4 50 204,78

Por unificar, se va a buscar un Unico material que nos permita fabricar todos los ejes. Por lo
tanto, necesitamos un material con limite eldstico superior a 476,46 MPa.

Tabla 42. Propiedades de Aceros al carbono
Fuente: thyssenkruppmaterials-iberica.com

Aceros al Carbono

Designacion Normas Nacionales T Estado de
Marca = = B Norma Vigente Campo de Aplicacion =
Simbolica Numérica UNE AFNOR DIN AISUSAE suministro

IM_I‘_HM_@"_VMI%SOMW'"UW para piezas de bajo
c2se c2se 1188 eENtoose1  TH2IF xcos Ck25 1025) | imite aldstioo (260 - 400 Nrme) pars el sacior marfino y a8 B o da faminaokin
1120 de Buena de ¥
plegado.
EN3IE Acero al carbono para piezas que requieren un limite eldstico de
C35€ C352 1.1181 EN 10082-1 XC32/XC38  Ck35 1035 / 1028 400 2 500 N/mm? para el sector maritimo y la construccién de Bruto de laminacion
1120 A
. Admite la soldadura.
F114/F Acero al carbono de uso general, para piezas con una resistencia
C45E C45E 1.1191 EN 100823-1 XC 45/XC 48 Ck 45 media (650 - 800 N/mmz) en estado Bonificado, apto para el Bruto de laminacion
temple superficial.
Pmphzudcd.bmpm«mmuWOIW
FU15/F N/mm?, para el sector maritimo, Ia ion de e
C55€ C85E 1.1203  EN 10082-1 1150 XC 55H1 Ck 55 1055 mwmdmwmwwlmm«w Bruto de laminacién

Awo al carbono para piezas para el sector maritimo y la
C80E CBOE 1.1221 EN 10082-1 - XC 80 Ck80 1060/ 1084 con una de 750 2 950 Bruto de laminacién
N/mm2. pr para el temple superficial.
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Consultando la tabla de aceros al carbono que nos aporta la empresa dedicada a la
comercializacién y distribucién de los aceros Thyssenkrupp Materials Ibérica, vemos que el F112
tiene un limite elastico como minimo de 250 MPa, por lo que este acero nos podria valer para
los ejes 2 y 4, pero no para el eje 3.

Dado que el F112 y F113 no nos aseguran un limite elastico mayor de 400 MPa y queremos un
material con limite eldstico mayor que 476 MPa, pensamos escoger el F114. El F113 esta cerca
de cumplir el valor requerido, por lo que seguramente el F114 lo cumplird. Sin embargo, como
la tabla que hemos consultado, de la empresa dedicada a la comercializacién y distribucién de
los aceros Thyssenkrupp Materials Ibérica, indica la resistencia media pero no especifica el limite
eldstico de este acero (AISI 1045), se busca en otras fuentes.

Finalmente se encuentra que el limite elastico del acero AlSI 1045 (F114) laminado en frio es
531 MPa, por lo que se comprueba que efectivamente este acero podria valer para fabricar
también el eje 3. Por lo tanto, podriamos fabricar todos los ejes del reductor con un acero F114.

Tabla 43. Limite eldstico de algunos aceros al carbono

Fuente: ingemecanica.com/tutoriales/materiales.html

TABLA 9 Propiedades mecanicas de algunos aceros al carbono

Datos de varias fuentes.* Valores aproximados. Consulte a los fabricantes de los mateniales para informacion més predisa

NOmero Estado Limite elistico a la tensién  Resistencia méxima Elongacién Dureza
SAE/AISI __(convencional al 2%) a la tensién en2in Brinell

kpsi MPa kpsi MPa % -HB

1010 laminado en cakente N 26 179 a7 324 ) 28 7 — %
laminado en frio 44 303 53 365 20 105

1020 laminado en caliente 30 207 55 379 25 11
laminado en frio 57 393 68 469 15 131

1030 laminado en caliente 38 259 68 469 20 137
normalizade @ 1 650°F 50 345 75 517 32 149

laminado en caliente 64 441 76 524 12 149

templado y revenido @ 1 000°F 75 517 97 669 28 255

templado y revenido @ 800°F -2 579 106 731 23 302

templado y revenido @ 400°F 94 648 123 848 17 495

1035 laminado en caliente 40 276 72 496 18 143
laminado en frio 67 462 80 552 12 163

1040 laminado en caliente 42 290 76 524 18 149
normakizado @ 1 650°F 54 372 86 593 28 170

laminado en frio A 490 85 586 12 170

templado y revenido @ 1 200°F 63 434 92 634 29 192

templado y revenido @ 800°F 80 552 110 758 21 241

templado y revenido @ 400°F 86 593 113 779 19 262

1045 laminado en caliente 45 310 82 565 16 163
laminado en frio 77 E N 627 12 179
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ANEXO 7. CALCULO ESTATICO DE LOS EJES DE LOS TAMBORES

Para el calculo de ejes, hay que tener en cuenta que la fuerza F que realizamos con el sistema
tensor (peso del tambor tensor + contrapesos) para tensar la banda, la hace la banda sobre los
tambores en sentido contrario (principio de accion y reaccion) debido a la tensidn que adquiere.
Ademas, el eje del tambor motriz (tambor superior) debera soportar el peso de los cangilones,
el peso del material, el peso de la banda y el peso del tambor motriz, tal como se ve en la Figura

102.
ﬁciones en los apoyos

Peso mitad+cangi|0nes Peso mitad cangilones
. +
T Peso mltfd banda Peso mitad banda T,
+
1 F/2 peso V¥ F/2
+ . 1 tambor
Peso material motriz
F/2 + P2

F

Figura 102. Esquema de fuerzas sobre los ejes de los tambores.

A7.1. Eje del tambor tensor

En el eje del tambor tensor, la fuerza de los contrapesos colocados se reparte por igual a ambos
lados (sobre ambos rodamientos) y tensa la banda. El peso del tambor hace una fuerza hacia
abajo en el centro del eje que también tensa la banda. Esto hace que la banda, debido a la
tensién que adquiere, haga una fuerza igual a la de los contrapesos y el peso del tambor
empujando el tambor hacia arriba.

Contrapesos

Ff2 F/2

Pe or

v

Contrapesos/2 T Contrapesos,2

F Contrapesos

Flcs.n-kr-n'i‘r'[an

Figura 103. Fuerzas que tensan la banda (en rojo) y fuerza que realiza la banda como reaccion (en verde)
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La fuerza del peso del tambor, al actuar en el centro del eje, se anula. Asi, sélo genera flexién la
fuerza de los contrapesos. La distancia entre el centro del tambor y cada rodamiento se elige
gue sea de 190 mm.

190 | 190

g

Contrapesos/2 T Contrapesos/2

Contrapesos

Figura 104. Esquema de fuerzas sobre el eje del tambor tensor

1) Fuerzas en el eje y en los rodamientos

La fuerza de los contrapesos que vamos a considerar va a ser de 100 kg. El peso del tambor, al
actuar en el centro del eje, se anula.

Contrapesos = 100 kg = 980 N

De esta forma, las cargas que deberdn soportar los rodamientos | y J son:

Contrapesos
R,=R]=f=49ON

2) Diagramas de esfuerzos

Conocidas las fuerzas en el eje, se dibujan los diagramas de esfuerzos. Las fuerzas que actuan
sobre el eje generan momento flector en una sola direccién. En este caso no hay momento
torsor ya que al no ser un eje motriz, el eje gira libremente sin tener que vencer ninguna fuerza.
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Y
I ] X
AN JAN
490 N 980N 1490 N
440 480
O
/ Vy (N)
Tk
490 490
9.31e4
(Ol G0
Mﬂector

A Q (N.mm)

Figura 105. Diagramas de esfuerzos en el eje del tambor tensor

3) Esfuerzos en la seccién central del eje

Los esfuerzos que se generan en la seccién mas cargada son:
My =93 100 N - mm

Miorsor = 0

4) Calculo de tensiones

El eje del tambor motriz tiene un didmetro de 50 mm. Sin embargo, el eje del tambor tensor
estd menos solicitado al no transmitir momento torsor y tener menores esfuerzos de flexion,
por lo tanto, se elige un didmetro de 40 mm.

Con este diametro, las tensiones que se producen en el eje son:

_ M; 93100 N -mm

=L T 1482 MP
% T W, ~ 628318 mm? ¢
MtOTSOT
=— =90
T WO
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Donde: Wy = — = —— = 6283,18 mm?

mD3 w403
32 32

5) Célculo del material necesario para el eje

Aplicando la teoria de cortante maximo e imponiendo un coeficiente de seguridad a fluencia
CS=3, se obtiene el siguiente limite elastico:

% ,_ Ox 1482
Tmax = (7) +14= 7 =5 = 7,41 MPa
or/2 or/2
T VL op = 44,46 MPa
T 7,41

Por lo tanto, se puede utilizar el mismo acero que para los ejes del reductor: el F114/F1140
(6r=531 MPa).

A7.2. Eje del tambor motriz

Al eje del tambor motriz se le transmite el par del eje de salida del reductor a través del
acoplamiento elastico. La separacién entre los dos rodamientos del eje del tambor sera de 500
mm.

freno acoplamiento
antirretorno elastico

- — e | ~r motor

reductor

Figura 106. Esquema de la transmisidn desde el motor hasta el tambor motriz.
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El eje del tambor motriz debe soportar el peso del tambor motriz, el peso de los cangilones, el
peso de la banda, la fuerza (F) que hace la banda hacia abajo (debido a la tensidon que ha
adquirido por accién de los contrapesos y del peso del tambor tensor) y el peso del material.
Este eje ademas estard sometido a un momento torsor.

I p————
Peso
tambor
motriz
Rg Ry
Peso cangilones
Peso banda
Peso mitad cangilones
F +
+ v Peso mitad banda
Peso material n
+ Peso mitad cangilones F/2
Peso tambor
motriz Peso mitad banda
+
E/2
+
Peso material

Figura 107. Esquema de fuerzas sobre el eje del tambor motriz.

1) Fuerzasy reacciones en el eje

Los valores de todas estas fuerzas que actlan sobre el eje son:
F = Contrapesos + Peso tambor tensor = 100 kg + 100 kg = 200 kg

kg

Peso cangilones = 0,25 —————
cangilén

- 213 cangilones = 53,25 kg

Peso banda = 7,68366 m? - 7,8 kg/m? = 59,93 kg
Peso tambor motriz = 100 kg
Peso material = Fiympor motriz = 160,3 kg
La suma de estas fuerzas es:

Fiota1 = F + Peso cangilones + Peso banda + Peso tambor motriz + Fyampor motriz = 973,5 kg =
= 5620 N

De esta forma, las reacciones en los apoyos (rodamientos) son:

R, =2810N; Ry =2810N

2) Diagramas de esfuerzos

Las fuerzas que actlan sobre este eje generan momento flector, pero debido a la carga que hay
que elevar, en este eje también hay momento torsor.
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Y
5620 N
G H X
7AN JANS,
798 000 N.mm
]2810 N 2810 N I
281e3 281e3
04
\ Vy (N)
04
281ed 281ed
Mﬂector
N.
my Y (N-mm)
T.02e5
798 000
Mtorsor

Q (N.mm)

Figura 108. Diagramas de esfuerzos en el eje del tambor motriz

3) Esfuerzos en la seccién central del eje

Los esfuerzos que se generan en la seccién mas cargada son los siguientes:
My =702 500 N - mm
Meorsor = Meje 4 = My motor * lreductor = 26 600 - 30 =798 000 N - mm

Aunque para elevar la carga se necesita un par algo menor, se considera el momento torsor
correspondiente al caso de que el motor trabajara a par nominal ya que ese caso es mas critico.
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4) Cdélculo de tensiones

Para el eje del tambor motriz se ha elegido un diametro de 50 mm, ya que esta mas solicitado
que el eje del tambor tensor (diametro de 30 mm).

Con este diametro, las tensiones que se aparecen en el eje son:

_ My 702500 N - mm

=L = 57,24 MP
% =W, T 12271,85 mm? ¢
Meorsor 798 000 N -mm
- - = 32,51 MP
YTTW, T 24543, 7 mm? ¢
Donde:
.n3 .cn3
Wy =0~ =2 = 12 271,85 mm?
m-D3 s
Wo=2: Wy = —— = 24543,7 mm

5) Calculo del material necesario para el eje

Aplicando la teoria de cortante maximo e imponiendo un coeficiente de seguridad a fluencia
CS=3, se obtiene el siguiente limite elastico:

O\ 2 57,242
Tonin = (_") +72=J( > ) + 32,512 = 43,31 MPa

2
or/2 or/2
CcS . 2331 oF 59,88 MPa

Por lo tanto, se puede utilizar el mismo acero que para los ejes del reductor: el F114/F1140
(oF=531 MPa).
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ANEXO 8. CALCULO A FATIGA DE LOS EJES

Los ejes tanto del reductor como de los tambores estdn sometidos a flexidn rotativa (flexion a
la vez que giran), lo que supone que los puntos situados en el didmetro exterior de una seccién
del eje, que son los que sufren mayores tensiones debidas al momento flector y torsor, estan
sometidos a tensiones variables ciclicas que provocan efectos de fatiga.

En la Figura 109 se puede apreciar como el punto P, sometido a un momento flector y a un
momento torsor constantes, estd sometido a tensiones normales variables con el tiempo por
efecto de la flexion rotativa.

og(t)

P
//'.—: Tmax (Mtors,.) (1)

! i J Tonax (MLOTS,)
Lo N S ¢
i
A ,;;,[ ‘

A
—r

Figura 109. Tensiones en un eje sometido a flexion rotativa.
Fuente: [1] (ver bibliografia)

Por lo tanto, es necesario comprobar la vida a fatiga de cada uno de los ejes.

Para ello debemos determinar la curva S-N (tensién frente a vida) de cada uno de los ejes. Como
todos ellos estaran fabricados con acero F-114 (resistencia a la traccion oy, = 650 MPa y limite
elastico oy, = 530 MPa), los valores de resistencia a la fatiga para 1000 ciclos (Jé) y limite a

fatiga (¢_,) del material serdn:
o4 = 0,90y =0,9:650 =585 MPa
0.,=05 0y, =0,5-650 =325 MPa

Estos valores corresponden al material de los ejes. Para determinar los valores del eje real, con
su acabado superficial, su tamafo y geometria o su forma de trabajo, hay que aplicar unos
coeficientes modificativos obtenidos empiricamente.
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Figura 110. Curva S-N con coeficientes modificativos

COEFICIENTES MODIFICATIVOS

e Acabado superficial o rugosidad:
Para ejes fabricados mediante torneado se toman los siguientes valores:
cd=1
C¢ =a-(oy)? =4,51-(650)72%65 = 0,81

Tabla 44. Valores para calcular el coeficiente modificativo de acabado superficial
Fuente: [1] (ver bibliografia)

Acabado Superficial Factor a Exponente b
Esmerilado 1,58 -0,085
Maguinado o laminado en frio 4,51 -0,265
Laminado en caliente 54,7 -0,718
Como sale de forja 272 -0,995

e Forma de trabajo:

Al estar los ejes sometidos a flexidn y torsién simultaneamente, y sélo flexién en el caso del eje
del tambor tensor, se toma:

¢l =1
ct=1

Tabla 45. Coeficiente modificativo de forma de trabajo
Fuente: [1] (ver bibliografia)

FLEXION AXIAL TORSION TORSION
(z) (U'EQ\J
c? 1 0,83 0,72 1
ce 1 0,9 0,577 1

e Dimensiones y geometria:

Para N, = 1000 ciclos, el coeficiente es igual a la unidad.
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cd=1

Sin embargo, para el limite de fatiga N,, la resistencia a fatiga disminuye con el tamafio. Como
los ejes tienen distintos diametros, el coeficiente CJ tendra distintos valores para cada eje.

Para los ejes 2 y 3 del reductor (diametro = 30 mm):

Cé=124-d"%197 =1,24-307%197 = 0,862
Para el eje del tambor tensor (diametro = 40 mm):

Cé=124-d7%197 =1,24-407°197 = 0,836
Para el eje 4 del reductor y el eje del tambor motriz (didmetro = 50 mm):

Cé=124-d7%197 =1,24-507%197 = 0,816

2,79 <d < 51mm - C§ = 1,24d70107
cs =
51<d<254mm—Cj = 1,514 %157

Figura 111. Coeficiente modificativo de dimensiones y geometria.
Fuente: [1] (ver bibliografia)

¢ Fiabilidad:
Si se quiere tener una fiabilidad del 99,99% los coeficientes toman el siguiente valor:
CJ =CEg=0,702
e Temperatura:
Si trabajan a temperatura ambiente:
cf=Cf=1
e Choque:

También se aplica un coeficiente de choque para tener en cuenta choques que se puedan
producir.

Cl=Ct=09

Los coeficientes modificativos finales teniendo en cuenta todos estos factores se obtienen del
producto de todos ellos:

Cg

—r9.,9.,9.,09.,9. 9
moa = Cs *C¢ ~Cq - Cp - Cp - Cy

moa = Cs £~ Cq - Cg " Cf - Cig

Los valores de los coeficientes modificativos obtenidos se recogen en la siguiente tabla (Tabla
46):
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Tabla 46. Coeficientes modificativos para cada eje.

c? .
mod mod
Ejes 2y 3 Eje tambor Eje4y
tensor Eje tambor motriz
Acabado 1 0,81
superficial
Forma de 1 1
trabajo
Dimensiones 1 0,862 0,836 0,816
y geometria
Fiabilidad 0,702 0,702
Temperatura 1 1
Choque 0,9 0,9
TOTAL 0,632 0,441 0,428 0,418

Asi, el valor de resistencia a fatiga para N; = 1000 ciclos es:
o, =C2 . 04 =0632-585=369,7 MPa
Por su parte, los valores de o, para cada uno de los ejes son los siguientes:
Ejes2y3 - Oe = Choq " 024 = 0,441 - 325 = 143,3 MPa
Eje del tambor tensor — O = Chpq 0.4 = 0,428+ 325 = 139,1 MPa

Eje 4y Eje del tambor motriz — 0, =Cloq 0.1 =0418-325 = 1358 MPa

A8.1. Eje 2

Las tensiones mdaximas que aparecen en el eje ya se calcularon en el ANEXO 6, y son las
siguientes:

My 30,81 MP
.7 = —_—= ) a
aflexlon VVf

N
Oaqxil = 1= 0,89 MPa

Teorsion = W; = 12,54 MPa

La tensién debida al momento flector es una tensién alterna con tensién media nula (g,,, = 0).
Sin embargo, la tensiones debidas a la fuerza axial y al momento torsor son tensiones constantes
(tensidn alterna = 0).

Método de tensidn alterna equivalente

De esta forma, las tensiones de Von Mises alterna y media son:

Oyma = /ag +3-12 = /ag = 04 = Ofjexion = 30,81 MPa
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Oymm = \/a,%1 +3-7% = \/agx” +3-72 s =+/0,892 + 312,542 = 21,74 MPa

Y la tensidn alterna equivalente (como si la tensién media fuera igual a cero) es:

o 30,81
oN = 0,y —— % — =530

2 32,13 MP
. 530 — 21,74 @

Como los chaveteros de los ejes son concentradores de tensiones, el limite a fatiga también se
vera modificado por el valor del concentrador de tensiones reducido a fatiga K del chavetero.

Para ejes que no estan endurecidos y que tienen chaveteros de tipo “perfil”:
Kf fiexion = 1,6
Kf,torsién =13

Tabla 47. Concentrador de tensiones reducido a fatiga segun el tipo de chavetero. Fuente: [1]

Tipo de Concentrador de tensiones reducido 3 K; | Concentrador de tensiones reducido 3 K;
chavetero
Recocido, dureza < 200HB Endurecido, dureza > 200HE
Flexion Torsian Flexidn Tarsion
Perfil 1.6 1.3 2.0 18
Fatin 1.3 1.3 1.6 16
 m— 1
I i r T |
Chavetero de perfil Chavetero de patin

Figura 112. Tipo de chavetero.
Fuente: [1]

De esta forma, el valor del concentrador de tensiones reducido a fatiga global queda:

(Kf,flexi(m " Oflexion + Gaxil)z +3- (Kf,torsién ' Ttorsién)z

Kf,GLOBAL =
\/(Gflexién + Uaxil)z +3- (Ttorsi()n)2

~J(1,6:30,81+0,89)% + 3 (1,3 12,54)2
V(30,81 + 0,89)2 + 3 - 12,542

= 1,50

Asi, el limite de fatiga del eje (que es la tensidén por debajo de la cual la duracién es ilimitada),
teniendo en cuenta el concentrador de tensiones que supone el chavetero, sera:

Ge/Kf,GLOBAL = 14‘3,3/1,50 = 95,53 MPa

Como ay es menor que el limite de fatiga, se obtendra vida infinita.
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Figura 113. Curva S-N con concentrador de tensiones.

Aplicando la ecuacion de Basquin se determina la vida a fatiga (n2 de ciclos):

log N, —log N, log 10 —log 103

= = = 5’1
™ = logo, —108(0./K; cromar)  108369,7 — log(143,3/1,50)

log N, 3
a =loga, + - =log369,7 +ﬁ =3,156 - o0, =10% =1432,5 MPa

go\™ _ (1432,5\*! o . . o
N = (—) = ( ) = 2,57 -10° ciclos > 10° — Vida infinita
OoN 32,13

Como se obtiene mas de un millén de ciclos, se determina vida infinita para este eje.

Método de tensidn estatica equivalente

Otra forma de comprobar si se obtiene vida infinita es calculando el coeficiente de seguridad a
vida infinita mediante el método de tensidn estatica equivalente.

Se calcula la tension normal equivalente:

Typ Oyp 530

0 "0g t O = " Oflexion T Oaxilt = m 30,81 + 0,89

eq

B Ue/Kf,flexién Ue/Kf,flexién

= 183,21 MPa
Y la tensidn cortante equivalente:

0.
Teq — ¢ . Ta + ’[m = ‘[m = Ttorsién = 12,54‘ MPa

O¢ /Kf,torsién

Se calcula la tensién de Von Mises:

Oym = |02, + 312, = /183,212 + 312,542 = 184,5 MPa

Y finalmente el coeficiente de seguridad a vida infinita:

Oyp 530

cs=22= =2,
oym 1845

Como el CS > 1, se considera que cumple a vida infinita.
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A8.2. Eje 3

Las tensiones maximas que aparecen en el eje ya se calcularon en el ANEXO 6, y son las
siguientes:

My
O-flexién = Wf =137 MPa

N
Oaxil = 1 = 2,86 MPa

M
Teorsion = W; = 37,63 MPa

La tensidn debida al momento flector es una tensién alterna con tensién media nula (g, = 0).
Sin embargo, la tensiones debidas a la fuerza axial y al momento torsor son tensiones constantes
(tensidn alterna = 0).

En este eje y los siguientes se va a hacer la comprobacion a vida infinita solamente con el
método de tensidn alterna equivalente.

Calculamos las tensiones de Von Mises alterna y media:

OvM,a = ,’O-c% +3-15 = ’Og = 0q = Ofexion = 137 MPa

OyMm = \/0,?,1 +3-123 = \/cﬂ +3 12 csn = V2,862 + 337,632 = 65,24 MPa

axil
Y la tensidn alterna equivalente:

o 137
Oy = 0y —— 2% — =530

> —156,23 MP
R 530 — 65,24 a

Ahora calculamos el valor del concentrador de tensiones reducido a fatiga global:

(Kf,flexién " Oflexion + Uaxil)z +3- (Kf,torsién ' Ttorsién)z

Kf,GLOBAL =
\/(Uflexién + Uaxil)z +3- (":torsién)2

_ J(1,6-137+2,86)% + 3 (1,3+37,63)?
J (137 +2,86)% + 3 - 37,632

= 1,54

Y finalmente la vida a fatiga (n2 de ciclos) mediante la ecuacion de Basquin:

log N, —log N, log 106 — log 103

™ = logo, —108(0./Ks roa)  108369,7 — log(143,3/1,54) "

lo

gNy 3
— =log369,7+ ——=3,167 - o0, =10% = 1468,8 MPa

=1
a ogag+ 501
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5,01

= | — = — N
Oy 156,23 cietos cumple vida infinita

Como se obtiene menos de un millén de ciclos, no se puede asegurar vida infinita para este eje.

Dado que estamos lejos de poder asegurar que, con un acero F-114, el eje cumpla vida infinita
a fatiga, se va a elegir otro acero de mayor resistencia para la fabricacién del eje. De este modo,
se elige un acero F-128 (SAE/AISI 4340), con el que se comprueba que si que se obtiene vida
infinita. Este acero tiene resistencia maxima a la traccion oy = 1100 MPa y limite elastico
ayp = 900 MPa.

Asi, los valores de resistencia a la fatiga para 1000 ciclos (aé’,) y limite a fatiga (6”,) del material
seran:

o4 = 0,90y, =0,9-1100 = 990 MPa
0., =05 0y =0,5-1100 = 550 MPa
Ahora calculamos el valor de resistencia a fatiga para N; = 1000 ciclos del eje, y el valor de g,:
o, =C2 . 0,=0632-990 = 6257 MPa
Oe = Choq " 024 = 0,441 - 550 = 242,5 MPa

Se calculan los nuevos parametros de la ecuacién de Basquin:

. log N, —logN, _ log 106 — log 103 o1
logo, —log(0e/KfGLopar) 10g625,7 —log(242,5/1,54)
log Ny 3 «
a =loga, + = =log625,7 + S0l 3,395 - gy =10% = 2484,1 MPa

Y con el limite elastico gy, del nuevo material, la tension alterna equivalente es:

- Grma _g00.— 37 _ 147 71 Mp
ML —— 900 — 6524 a
Finalmente, se calcula la vida a fatiga:
N <0°)m (2484’1)5'01 1383 736 ciclos > 105 — Vida infinit
= — = = %
o 14771 ciclos ida infinita

Se comprueba que, con un acero F-128, si que se obtiene vida infinita.
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A8.3. Eje 4

Las tensiones maximas que aparecen en el eje ya se calcularon en el ANEXO 6, y son las
siguientes:

My
O-flexién = Wf = 20,75 MPa

N t
Oaxil = Z =0 ; Ttorsion = W = 32,51 MPa
0

La tensidn debida al momento flector es una tensién alterna con tensién media nula (g, = 0).
Sin embargo, la tensién debida al momento torsor es constante (tension alterna = 0).

De esta forma, las tensiones de Von Mises alterna y media son:

Oyma = ’ag +3-72 = ’0,% = 04 = Ofexion = 20,75 MPa

Oymm = \/O’%l +3-7% = \/3 T2 sion = V332,512 = 56,31 MPa

Y la tensidn alterna equivalente:

o 20,75
On = 0y —— 2 =530

222 2321 MP
P 530 — 56,31 @

Ahora calculamos el valor del concentrador de tensiones reducido a fatiga global:

(Kf,flexién " Oflexion + Uaxil)z +3- (Kf,torsién ' Ttorsién)z

Kf,GLOBAL =

\/(Uflexién + Uaxil)z +3- (":torsién)2
_J(1,6:20,75)2 +3-(1,3-32,51)2 _
/20,752 + 332,512

1,34

Asi, el limite de fatiga del eje, teniendo en cuenta el chavetero, es:

Ue/Kf,GLOBAL = 135,8/1,34 = 101,34 MPa

Finalmente se calcula la vida a fatiga (n2 de ciclos) mediante la ecuacién de Basquin:

_ log N, — log N, _ 6—3 _
™ = logo, —108(0./ Ky roas)  108369,7 — log(135,8/1,34)

5,34

log N, u
a = logag + — =log369,7 + 534 =313 - o0y=10%=13479 MPa
oo\™  (1347,9\>3* . . . S
N = (—) = ( ) = 2,62-107 ciclos > 10° - Vida infinita
ON 23,21
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A8.4. Eje del tambor tensor
Las tensiones maximas que aparecen en el eje ya se calcularon en el ANEXO 7, y son las

siguientes:

My
O-flexién = Wf = 14,82 MPa

N M,
Ogxil = Z =0 ; Ttorsion = w =0
0

La tensidn debida al momento flector es una tensién alterna con tensiéon media nula (g, = 0).
De esta forma, las tensiones de Von Mises alterna y media son:

Oyma = ’ag +3-172 = ’0,% = 04 = Ofexion = 14,82 MPa

Oymm =0
En este caso, la tensidn alterna es simplemente la tension debida a la flexidn:
oy = OyM,a = Gflexién = 14, 82 MPa
Y el valor del concentrador de tensiones reducido a fatiga global es simplemente el de flexion:

Kr = Ky fiexion = 1,6

Asi, el limite de fatiga del eje (que es la tensién por debajo de la cual la duracién es ilimitada),
teniendo en cuenta el concentrador de tensiones del chavetero, es:

0e/Ks = 139,1/1,6 = 86,94 MPa

Finalmente se calcula la vida a fatiga (n2 de ciclos) mediante la ecuacién de Basquin:

_ log N, —log N, _ 6—3
™ = logo, —log(o./K;)  log369,7 —log(139,1/1,6)

=4,772

log N,
a = logo, + - =log369,7 + =3,197 - o0y=10%=1572,2 MPa

4,772
4,772

N (—0) = (15 2’2> =4,64-10° ciclos > 10° - Vidai finit
—_— —_— —_— -
1 ’ 2 ) CclcLos da infinita

Se obtiene vida infinita.
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A8.5. Eje del tambor motriz

Las tensiones maximas que aparecen en el eje ya se calcularon en el ANEXO 7, y son las
siguientes:

My
O-flexién = Wf = 57,24 MPa

N t
Oaxil = Z =0 ; Ttorsion = W = 32,51 MPa
0

La tensidn debida al momento flector es una tensién alterna con tensiéon media nula (g, = 0).
Sin embargo, la tensién debida al momento torsor es constante (tension alterna = 0).

De esta forma, las tensiones de Von Mises alterna y media son:

Oyma = ’ag +3-172 = ’0,% = 04 = Ofexion = 57,24 MPa

Oymm = \/O’%l +3:12 = \/3 T2 sion = V332,512 = 56,31 MPa

Por su parte, la tensién alterna equivalente es:

o 57,24
On = 0y —— 2 =530

2 _ 64,04 MP
P 530 — 56,31 @

Ahora calculamos el valor del concentrador de tensiones reducido a fatiga global:

(Kf,flexién " Oflexion + Uaxil)z +3- (Kf,torsién ' Ttorsién)z

Kf,GLOBAL =

\/(Uflexién + Uaxil)z +3- (":torsién)2
_J(1,6-57,24)2 +3-(1,3-32,51)2 _ La6
/57,242 + 332,512 '

Asi, el limite de fatiga del eje, teniendo en cuenta el chavetero, es:

Ue/Kf,GLOBAL = 135,8/1,46 = 93,01 MPa

Finalmente se calcula la vida a fatiga (n2 de ciclos) mediante la ecuacién de Basquin:

_ log N, — log N, _ 6—3
™ = logo, —108(0e/Ks gropar)  108369,7 — log(135,8/1,46)

= 5,006

log N, u
a =logay +T =log369,7 + 5006 = 3,167 - 09 =10% =1469 MPa
W= ()" = (5™ _ 647 10%cictos > 10° - Vida infinit
= — = = - -_
o 64,04 , ciclos ida infinita
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ANEXO 9. SELECCION DE RODAMIENTOS

En el calculo de las fuerzas originadas en los ejes (ANEXOS 6 y 7) se obtuvieron las cargas que
debia soportar cada rodamiento:

Tabla 48
REACCIONES EN LOS APOYOS
Rx (N) Ry (N) Rz (N)
Eje 2 Rodamiento A 631,7 1173,52 1136,11
Rodamiento B 501,22 2682,59
Eje 3 Rodamiento C 2021,7 2665,9 5433,65
Rodamiento D 1636,9 120,75
Eje 4 Rodamiento E 806,76 4165,8
Rodamiento F 3032,5 4033,86 4165,8
Eje tambor Rodamiento G 2810
motriz Rodamiento H 2810
Eje tambor Rodamiento I 490
tensor Rodamiento ] 490

A partir de estas cargas que debera soportar cada rodamiento, vamos a seleccionar el
rodamiento, con la capacidad de carga suficiente, mas adecuado en cada caso.

A9.1.Enelejel

Los rodamientos del eje del motor (eje 1 del reductor) ya nos vienen dados en el catalogo del
motor seleccionado.

Son 2 rodamientos rigidos de bolas, y en nuestro motor (tamafio 112) el delantero es un
rodamiento 6306 y el trasero un rodamiento 6206.

Los motores de las series MS / MYT / MY / ML / MSEF llevan rodamientos rigidos de bolas con obturaciones de caucho en ambos lados, estan
lubricados de por vida y no necesitan mantenimiento.

Motor Rodamiento
Tamaiio Polos Delantero Trasero
56 2-4-6-8 6201 2RS C3 6201 2RS C3
63 2-4-6-8 6201 2RS C3 6201 2RS C3 (** 6202 2RS C3)
1 2-4-6-8 6202 2RS C3 6202 2RS C3 (** 6203 2RS C3)
80 2-4-6-8 6204 2RS C3 6204 2RS C3
90 2-4-6-8 6205 2RS C3 6205 2RS C3 (6204 2RS C3*)
100 2-4-6-8 6206 2RS C3 6206 2RS C3
112 2-4-6-8 6306 2RS C3 6206 2RS C3 (** 6207 2RS C3)
132 2-4-6-8 6308 2RS C3 6308 2RS C3
160 2-4-6-8 6309 2RS C3 6309 2RS C3

* Entre paréntesis figura el rodamiento para los motores trifasicos serie IE1-MS y monofasicos serie MYT/ML.
** Entre paréntesis figura el rodamiento para motores con electro-freno, serie MSEF.

Tabla 49. Rodamientos del motor.
Fuente: Catalogo Motores CEMER
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A9.2. En el eje 2

Este eje tiene un didmetro de 30 mm, por lo que deberemos seleccionar de catalogo unos
rodamientos para este didmetro de eje.

RODAMIENTO A

En primer lugar, debemos saber el valor de las fuerzas sobre el rodamiento en direccién radial y
axial:

Raradial = |R3, + R}, = /1173522 + 1136,11% = 1633,37 N

RA,axial =Ry, =631,7N

Cuando las cargas que soporta el rodamiento son debidas a una transmisién por engranajes, es
necesario mayorar las cargas con dos coeficientes que tengan en cuenta como se han tallado los
engranajes y cudl es el tipo de maquina que se estd accionando, de igual forma que hicimos en
el calculo del material de los engranajes.

Valores orientativos de fa

Engranajes de precisién de 1,05a 1,10

Engranajes corrientes de 1,70 a 1,30

Valores orientativos de fb

Maquinas con trabajo exento de chogues como maguinas
eléctricas, turbo-compresores, etc de 1,00 a 1,20

Maguinas de émbolo segun el grado de eguilibrado de 1,20 a 1,50

Magquinas en las cuales el rodamiento esta expuesto a chogues
intensos, como por ejemplo trenes laminadores de 1,50 a 3,00

Figura 114. Factores de cargas adicionales en los rodamientos.
Fuente: [1] (ver bibliografia)

Para fa (factor de esfuerzos adicionales que dependen de los engranajes) tomamos un valor de
1,30 para ponernos en el peor de los casos dentro de los engranajes corrientes y asi estar del
lado de la seguridad en la seleccién del rodamiento.

Para fp (factor de esfuerzos adicionales que dependen del tipo de maquina accionada) se toma
un valor de 1,50 debido a que se producen choques en la recogida de material por dragado que
realizan los cangilones, pero no tan intensos como en otro tipo de maquinas, como ya se explicd
en la eleccidn del factor de servicio (fs) para el calculo del material de los engranajes.

FT,A = fa - fb - RA,radial = 1,3 - 1,5 : 1633,37 = 3185,1 N

Fa,A = fa 'fb * RA,axial = 1,3 * 1,5 * 631,7 = 1231,8 N
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1) Tipo de rodamiento

Como la carga sobre el rodamiento es principalmente radial, se elige un rodamiento rigido de
bolas (disefados para soportar principalmente cargas radiales pero también algo de carga axial).
Como las cargas no son muy elevadas no es necesario elegir un rodamiento de rodillos.

2) Célculode L

La duracién L del rodamiento, en millones de vueltas, se define como la alcanzada por el 90% de
los rodamientos antes de que aparezcan los primeros signos de fatiga.

Para una duracion deseada de 30 000 horas de funcionamiento y conociendo la velocidad de
giro del eje, se calcula la duracién del rodamiento en millones de vueltas:
_ Ly nejep-60 30000572 rpm - 60

L= 106 106 = 1029,6 millones de vueltas

3) CalculodeP

Ya que sobre un rodamiento pueden actuar simultdneamente cargas radiales y axiales, es
preciso determinar una carga imaginaria que produzca el mismo efecto que la combinacién de
esas cargas y que se denomina carga dindmica equivalente (P):

P=X-E+Y-E,

Los coeficientes radial (X) y axial (Y) dependen del tipo de rodamiento y de la relacion entre Fj,
y Fr, y hay que buscarlos en las tablas correspondientes sobre rodamientos.

En este caso la relacion entre Fa y Fr es la siguiente:

F,a 12318
A = = 0,387
F., 31851

Tabla 50. Coeficientes X e Y en rodamientos
rigidos de bolas. Fuente: [1]

Coeficientes X e Y

‘ | F, | F
| 2se| >e
Tipos de rodamicntos Fr r, e
[ x| ¥ ] x|vy|
! Rodamientos rigidos | : | '
de bolas | |
Series EL, R, 160, 60,
62, 63, 64 ‘ }
£ = 0,025 ’ ‘ 2 lom
C, >
= 0,04 | 1,8 0,24
- 0,07 | 1.6 10,27
| 10,56 * ’
- 0,13 [0 [os6 ) 0,31
= 0,25 ’ 1.2 o3y
- 05 | | 1 |044

Como no conocemos el valor de e, habra que probar con un valor de e cualquiera, elegir un
rodamiento, y con la relacién F,/Co de ese rodamiento comprobar si ese rodamiento es

suficiente. Si no lo fuera, habria que elegir otro rodamiento con mayor capacidad de carga y
volver a comprobar hasta encontrar el rodamiento adecuado.
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Cogemos e=0,37. Por lo tanto:

F,
—=0,387>e
F

X=0.56; Y=1.2

P=X-F.,+Y F,,=056-31851+12-1231,8 =3261,82 N

4) Célculode C

C es la capacidad de carga que debera tener el rodamiento para soportar las cargas a las que
esta sometido durante las horas de funcionamiento deseadas.

C a
t=(3)
P
a=3 para rodamientos de bolas.

a=10/3 para rodamientos de rodillos

En este caso:

C\3
L=<F) - C=P-3L=3261,82"3/1029,6 =32937 N = 32,9 kN

5) Seleccién del rodamiento

Mirando para eje de 30 mm, se selecciona el rodamiento rigido de bolas 6406 (C=42,5 kN y
Co=23,2 kN).

Rodamientos FAG rigidos de bolas

de una hilera

BE

Eje
a D B 5 H H J gu ? Rodamiento
mm - kg KN FAG

@ 1) [:¥3 1 52 2 a0 155
2 % 1§ % : % [ —
Y ¥ it A i 54 RN e
k1] (] = T 521 K] a0 0235 153 2 [07: % E
n 7 ) 2 358 B B308
) —43 [ —
i £ i — 2B rwran
k1) 72 27 11 3-XS 818 Iz )] 2 183 [Fa 0
i1} 10 pi) = YirKS 50T 1R @_g.z @

Tabla 51. Rodamiento rigido de bolas elegido para el rodamiento A.
Fuente: Catdlogo de rodamientos FAG
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6) Comprobacién del rodamiento

Como en el cdlculo de P se habia tomado un valor de e aleatorio, en este caso es necesario
comprobar que realmente nos vale este rodamiento, del que ahora si conocemos el valor de e.
Con el rodamiento seleccionado:

F, _ 12318N
Co 23200N

= 0,053 (que esta entre 0,04y 0,07)

El valor de e estara entre 0,24 y 0,27. Por lo tanto, % = 0,387 > e.

El valor de X es 0,56. El valor de Y se obtiene interpolando:

0,053-0,04 Y-18

007 —004 16-18 = =173

Tabla 52. Coeficientes X e Y. Comprobacion del
rodamiento seleccionado. Fuente: [1]

Coeficientes X e Y

= | T iR
! Fa(c f",‘-c ! !

!

Tipos de rodamicntos F,

| Rodamientos rigidos ! | | | ‘

de bolas | |
Series EL, R, 160, 60,| |
62, 61, 64 | |
3 | |
Fa, 0,025 | | 2 o022
GCo '
= 0.04 | 1.8 1024
- 0,07 I IO ‘O %’l.b 0,27|
' - 0,13 |1 0,4 [0
| = 0,29 1,2 10,37
- 03 | | | 1 |04

Ahora se recalcula Py C:

P=X-F,+Y F;,=056-31851+1,713-1231,8 = 3893,73 N
C=P-YL =3893,73-3/1029,6 = 39318 N = 39,3 kN < 42,5 kN — OK

Como el valor de C necesario es menor que el del rodamiento 6406, se comprueba que si que
nos vale este rodamiento.

RODAMIENTO B

En primer lugar, debemos conocer el valor de las fuerzas sobre el rodamiento en direccidn radial
y axial. Este rodamiento sdlo va a soportar cargas radiales.

Rp radial = /ng +R2, =./501,222 + 2682,592 = 2729,01 N
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La carga mayorada con los coeficientes que tienen en cuenta cémo se han tallado los engranajes
y el tipo de maquina que se estd accionando, es:

Frp = fa fo* Reradiar = 1,3+ 1,5-2729,01 = 5321,57 N

1) Tipo de rodamiento

Como la carga que debe soportar este rodamiento es solamente radial, elegiremos un
rodamiento rigido de bolas o un rodamiento de rodillos cilindricos. Si las cargas son demasiado
elevadas para un rodamiento rigido de bolas, tendremos que seleccionar uno de rodillos
cilindricos.

2) Calculodel

La duracion L en millones de vueltas es la misma que en el rodamiento A ya que ambos
rodamientos estan sobre el mismo eje:
_ Lpnejep-60 30000572 rpm - 60
B 106 B 106

= 1029,6 millones de vueltas

3) CalculodeP
En este caso, al haber solo carga radial:
F,b=0 - X=1Y=0
P=X'E+Y F,=X-F=F =532157N

4) CalculodeC
C a
(3
P
a=3 para rodamientos de bolas.
a=10/3 para rodamientos de rodillos
Probamos con un rodamiento rigido de bolas:

C=P-3L =5321,57 - 3/1029,6 = 53736 N = 53,7 kN

Para eje de 30 mm, en el catdlogo no aparece ningun rodamiento rigido de bolas con esa
capacidad de carga. El de mayor capacidad de carga tiene C=42,5 kN.

Por lo tanto, hay que seleccionar un rodamiento de rodillos cilindricos con una capacidad de
carga mayor que:

C=P-131°=532157 - (1029,6)3/1° = 42 642 N = 42,6 kN
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5) Seleccién del rodamiento

Mirando para eje de 30 mm, se selecciona el rodamiento de rodillos cilindricos NU2206E.TVP2
(C=49 kN y Co=50 kN).

Rodamientos FAG de rodillos cilindricos
de una hilera

' ' (- N
L | \'°.
= r, ' G G r,
b ]
NG
J|Fld| 1= E|D| W F|d -+ J|E|D| H|F|d —t+ E|D| M J) 1H-T F|E|D] J|F|d -+ H|E|D|
el D S
| |
s ] Le Lol Lol Le
N N NU NUP Ny
Eje Dimensiones Peso G
- de limite de referencia abreviada
din. estat.
d D B f, r E F H J n a b s') Roda- Anillo c Cy Rodamiento
min min miento angular
mm [ KN ma- FAG
25 i3 (4] 23 %5 I %5 -~ § 3 508 381 ] S T8 0358 0027
24 1] Ll 24 34 08 18 034
H 23 I . - 33 506381 1 0.
30 30 20 13 1 08 483 365 461 2.4 0129
gg g E 413 14
525 a13 7 4 15
38 gs 2.8 15
52,5 411 3
30 62 20 1 0.6 555 375 52,5 413 75 4 i6 02610026
38 5 ﬁ 1 BE Egg ai.e 35 18 0.?25
7 S 413 35 (1)

Tabla 53. Rodamiento de rodillos cilindricos elegido para el rodamiento B.
Fuente: Catdlogo de rodamientos FAG

A9.3.En el eje 3

Este eje tiene, igual que el eje 2, un diametro de 30 mm, por lo que deberemos seleccionar
rodamientos para este didmetro de eje.

RODAMIENTO C (y Rodamiento D)

En primer lugar, debemos conocer el valor de las fuerzas sobre los rodamientos en direccién
radial y axial.

El rodamiento C soportara cargas radiales y axiales:

Reraaiat = |R%, + R%, = \/2665,9% + 5433,652 = 6052,4 N

Re axial = Rex = 2021,7 N

Por su parte, el rodamiento D sélo soportara cargas radiales:

Rpradial = |RBy + R3, = /1636,9% + 120,752 = 1641,35 N

Las cargas mayoradas con los coeficientes que tienen en cuenta cdmo se han tallado los
engranajes y el tipo de maquina que se estd accionando, son:

Frc=fi fo Reragiat = 1,3 1,57 6052,4 = 11802,2 N

Faoc=fa' fpReaxi = 1,3°1,5-2021,7 = 39423 N

Frp=fafo* Rpragia = 1,3+ 1,5 1641,35 = 3200,6 N
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1) Tipo de rodamiento

Como el rodamiento C tiene que soportar cargas mucho mayores que los rodamientos Ay B, y
tiene el mismo didametro de eje que estos, tenemos que seleccionar un rodamiento de rodillos
ya que aguantan mayores cargas que los de bolas. Se ha probado con rodamientos de rodillos a
rotula, pero los rodamientos disponibles no tienen la capacidad de carga suficiente. Por lo tanto,
se va a seleccionar un rodamiento de rodillos cénicos, que puede soportar importantes cargas
radiales y axiales combinadas.

Como sélo soportan cargas axiales en un sentido, se montard también un rodamiento de
rodillos cénicos para el otro rodamiento que tiene el eje 3 (rodamiento D).

2) Calculodel

La duracion L del rodamiento en millones de vueltas, para 30 000 horas de funcionamiento con
la velocidad de giro del eje 3 es:
_ Lp *Ngje 3+ 60 _30000-190,67 rpm - 60
- 106 - 106

= 343,2 millones de vueltas

3) CalculodeP

Al colocar sobre el eje dos rodamientos de rodillos cénicos y debido a la inclinacién de los
caminos de rodadura, las cargas radiales originan fuerzas axiales de reaccidon que hay que tener
en cuenta al determinar la carga dindmica equivalente (P).

Al rodamiento que recibe la carga axial k, (en nuestro caso el rodamiento C, k, = F, ¢ =
3942,3 N) se le denomina rodamiento “1”. Al otro se le denomina rodamiento “2”.

1
2
l_h' | ', |
ey -
{ ~—3 -1, .—
T ri'_.—"ll
| T}
Ea ! 1 F
. ] ‘1 = i } !
. | [ S
Y i i 2 E’_? 3
i & | s
{77 I
? |
Frl Fr2

Figura 115. Cdlculo de las fuerzas axiales adicionales.
Fuente: [1] (ver bibliografia)

Y1 e Y; son los coeficientes axiales de los rodamientos 1y 2 que se indican en el catdlogo para
cada rodamiento concreto. Como elegimos colocar dos rodamientos iguales, Yi=Y,. Se ha
probado con distintos rodamientos de los disponibles para eje de didmetro 30 mm y no cumplen
la capacidad de carga necesaria, asi que se elige el rodamiento 32306A, que si que cumple y
tiene un coeficiente axial Y=1,9. A continuacidon se muestra el calculo con este rodamiento.
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Con este rodamiento, Y1=Y»=1,9.

Tabla 54. Carga axial a considerar con nuestras condiciones de carga
Fuente: [1] (ver bibliografia)

Carga axial F, a considerar en el cédlculo
de la carga equivalente

Condiciones de carga
rodamiento 1 rodamiento 2

Frl - ng
|| K08 (.F )
A = F,=05°3"-K,
Frv Fr:" .
- K, <05 (?T ﬂ‘l)

Como se cumplen las 2 siguientes condiciones, estamos en el caso de condiciones de carga
marcado en rojo en la Tabla 54.

Fri  Fpp
(Fpy = Frc =11802,2N) > (F,, = F,, =32006 N) - v >
1 2
F., F
k,=F,c=39423N > 0,5 (Ll—ﬁ) = 2263,6 N
' Y, Y,

Y en ese caso, la carga axial a considerar en el calculo de la carga dinamica equivalente (P) del

rodamiento C es:

00,6
=4784,6 N

Fr2
Fo=kq+05 —==39423+05"
2 )

Asi, las cargas a considerar en el rodamiento C (rodamiento “1”) son:
F. =F..=11802,2N
F, =4784,6 N

De este modo, la relacién entre Fa y Fr queda:

F, 47846 0405
E- 118022

Para el rodamiento 32306A con el que estamos probando e=0,31. Por lo tanto:

E
Ny
E,

X=04; Y=195
P=X-F+Y-F,=04-11802,2+1,95-4784,6 =14 050,85 N
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Tabla 55. Coeficientes X e Y del rodamiento 32306A.

Calculo y disefio de un elevador de cangilones

Fuente: [1] (ver bibliografia)
Coeficientes X' e Y

4) Célculode C

o\

F,

) —Se fe >e
Tipos de rodamientos F, F, e

ARAEAE:

Rodamientos de rodillos
conicos |

30203 -- 30204 1,7510,04
05— 08 1,6 |0,37
®- 2 110104 1, esl 0.1
24—~ 30 1,3510,44
32206 - 32208 1,6 10,37
09~ 22 110 |04 |1,45/041
24 30 1,3510,44
30302 - 30303 2,1 |0,28
04— 07 1|0 |os |1,95|031
08~ 24 1,75/0,4
3130531318 1|0 |o4 073082
32303 21 028
| 3230432307 1|0 los |1,95/031
—g 1,75]0,34

de 40 toneladas/hora

L= (;) ; a=10/3 para rodamientos de rodillos

C=P-13/1°=14050,85 - (343,2)3/19 = 80 978 N = 80,98 kN

5) Seleccién del rodamiento

Vemos que el rodamiento de rodillos conicos 32306A nos vale ya que tiene la capacidad de carga
suficiente (C=81,5 kN).

Eje Dimensiones
d D B C X 3
mm

25 25 47 15 115 15
8 % 8
= 52 22 7
8 % # &
25 62 24 20
b} B2 18 12 18
30 55 17 13 1z
% #% 3% : i
30 62 25 X
% ‘ 18 : '
KD 2L 2 L

Tabla 56. Rodamiento de rodillos conicos elegido para los rodamientos Cy D.

Fuente: Catdlogo de rodamientos FAG
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RODAMIENTO D

Como ya se ha explicado, se elige otro rodamiento de rodillos cénicos 32306A, que es suficiente
para aguantar las cargas dado que las fuerzas no son tan grandes como en el rodamiento C, para
que asi puedan soportar cargas axiales en ambos sentidos.

A9.4.Enelejed

Este ultimo eje tiene un didmetro de 50 mm, por lo que deberemos seleccionar rodamientos
para este didmetro de eje.

RODAMIENTO E

En primer lugar, debemos conocer el valor de las fuerzas sobre el rodamiento en direccidn radial
y axial. Este rodamiento solo va a soportar cargas radiales.

REragiat = |RE, + RE, = /806,762 + 4165,82 = 4243,2 N

La carga mayorada con los coeficientes que tienen en cuenta cémo se han tallado los engranajes
y el tipo de maquina que se estd accionando, es:

Frp = fa fo" Reragiaqt = 1,3+ 1,5-4243,2 = 8274,2 N

1) Tipo de rodamiento

Como la carga que debe soportar este rodamiento es solamente radial, elegiremos un
rodamiento rigido de bolas o un rodamiento de rodillos cilindricos. Si las cargas son demasiado
elevadas para un rodamiento rigido de bolas, tendremos que seleccionar uno de rodillos
cilindricos.

2) Calculodel

La duracion L del rodamiento en millones de vueltas, para 30 000 horas de funcionamiento con
la velocidad de giro del eje 4 es:

Ly ngjes 60 30000 47,746 rpm - 60
B 106 B 106
3) CalculodeP

= 85,94 millones de vueltas

En este caso, al haber solo carga radial:
P=X-F.+Y-F,=X-E. =F =82742N

4) CalculodeC
I a
L= (—) ;  a=3 para rodamientos de bolas.

P

C=P-YL=82742 -3/8594 =36514 N = 36,51 kN
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5) Seleccién del rodamiento

Dentro de los rodamientos para eje de didmetro 50 mm, se selecciona el rodamiento rigido de
bolas 6310 (C=62 kN y Co=38 kN).

Rodamientos FAG rigidos de bolas

de una hilera

|ZE]

Eje Dimensiones Denoc_nimdou
a D B f H H J ?" Gl Rodamiento
mn
mm kg kN FAG
50 50 s} B0 (¢ 258 — 38 p2 8210
a0 22 3] [ 3 ﬁ aﬂg!mm
80 20 ) [ % ﬂ .
20 20 7] (] 38 —38 24 S2102R8S8
i) 80 23 11 k) 80 [ 0543 365 24 62210.285A,
52
£ 8 7 % % .
62
2 # £ # # SN
57 110 .11 2z 5N 5% [:£:] 158 [:¥] K-} 2[5
57 =0 kil 21 f[0: X i kX 818 188 5 -1 B2 (250

Tabla 57. Rodamiento rigido de bolas elegido para el rodamiento E.
Fuente: Catdlogo de rodamientos FAG

RODAMIENTO F

En primer lugar, debemos conocer el valor de las fuerzas sobre el rodamiento en direccidn radial

y axial.
RE radial = /Rﬁy +RZ, = \/4033,862 +4165,82 = 5798,79 N

RF,axial = Rpx = 3032,5 N

Las cargas mayoradas con los coeficientes que tienen en cuenta cdmo se han tallado los
engranajes y el tipo de maquina que se estd accionando, son:

Frr=fa'fy* Reragia = 1,3+ 1,5-5798,79 = 11307,6 N

Far = fa' fo* Rrariae = 1,3-1,5-3032,5 = 5913,4 N

1) Tipo de rodamiento

Como la carga sobre el rodamiento es en mayor parte radial, se elige un rodamiento rigido de
bolas (disefiados para soportar principalmente cargas radiales pero también algo de carga axial).
Como las cargas no son muy elevadas no es necesario elegir un rodamiento de rodillos.

Si la magnitud de las cargas fuera tan elevada que no nos permitiera seleccionar un rodamiento
rigido de bolas, tendriamos que seleccionar un rodamiento de rodillos a rétula o cénicos.
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2) Célculode L

La duraciéon L en millones de vueltas es la misma que en el rodamiento E ya que ambos
rodamientos estan sobre el mismo eje:

_Lp-ngjeqs-60  30000-47,746 rpm - 60
B 106 B 106

= 85,94 millones de vueltas

3) CalculodeP

En este caso la relacion entre Fa y Fr es la siguiente:

For  5913,4
F.r 11307,6

= 0,52

Tabla 58. Coeficientes X e Y en rodamientos
rigidos de bolas. Fuente: [1]
Coeficientes X e Y

i -
l F"se -"V")e
Tipos de rodamicntos Fr r, e

X | r| X |v|

| Rodamientos rigidos | ' I

de bolas | |

Series EL, R, 160, 60,
62, 63, 64 ‘ ’
- = 0,025 ‘ ‘ 2 |02
L |

= (,04 | 1,8 0,24
- 0,07 | 1.6 0,27
0,12 I [0 0,56 1,4 I().n
= (0,25 1,2 10,37
- 0,5 | | 1|04

F, ..

Sabemos que =2 > e ya que el valor de “e” maximo es 0,44 tal como se ve en la tabla. Con eso
F
T

sabemos que X=0,56. Pero como no conocemos el valor exacto de “e”, habra que probar con un
valor de “Y”. Cuando hayamos elegido un rodamiento, con la relacion F,/Co de ese rodamiento,
miraremos en la tabla su valor de “Y”, y tendremos que comprobar si ese rodamiento es
suficiente.

Cogemos Y=2. Por lo tanto:

P=X Fop+Y Fyp=056-11307,6 +2-5913,4 = 18 159,06 N

4) CalculodeC

c\¢ .
L= (;) ; a=3 para rodamientos de bolas.

C\3
L=(F) - C=P-3L=18159,06 - /8594 =80 136 N = 80,1 kN

134



1-T| Escuela de Calculo y disefio de un elevador de cangilones

Ingenieria y Arquitectura
Universidad Zaragoza de 40 toneladas/hora

5) Seleccién del rodamiento

Dentro de los rodamientos para eje de didmetro 50 mm, se selecciona el rodamiento rigido de
bolas 6410 (C=81,5 kN y Co=52 kN).

Rodamientos FAG rigidos de bolas

de una hilera

< &

| L

9 kN
50 5 a0 = B [ 256 el 2 6210

% % £ # % 1% . e S— 11> E—
20 20 20 80 (] 48 24 62102858

0 20 23 11 7.8 80 [ 0343 —a835 24 $22102R8S8
3 £ 7 7 # i Sz

8 £ # £ —%—4 SR wae
5 110 L) Z oTE 5% [} 158 [:¥] = E0SH
) ji's] kil Z1 1082 1151 B8 K1) I - L7 5 [« I—

Tabla 59. Rodamiento rigido de bolas elegido para el rodamiento F.
Fuente: Catalogo de rodamientos FAG

6) Comprobacidn del rodamiento

Como en el calculo de P se habia tomado un valor de Y cualquiera, es necesario comprobar que
nos vale este rodamiento.

Con el rodamiento seleccionado:

Fa _ 59134N _ 0,114 (que estd entre 0,07y 0,13)
Co 52000N
El valor de e estara entre 0,27 y 0,31.

Y el valor de Y entre 1,6 y 1,4. Se obtiene interpolando:

0,114-0,07 Y —16
0,13-0,07 14—-1,6

- Y =1,453
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Tabla 60. Coeficientes X e Y. Comprobacion del
rodamiento seleccionado. Fuente: [1]
Coeficientes X e Y

| | fo Se ‘ Fa >e | |
Tipos de rodamientos F, F, e |
B e i
EARAEARE
| Rodamientos rigidos | | | I
de bolas | | |
Series EL, R, 160, 60, | ]
62, 63, 64 | I
Fa _ 0.0 | ; 2 ozl
G e
= 0,04 | 1.8 |0.24
- 0,07 | 16 1027
: 6]’ g
, - 0,13 ‘ﬁ_’ov“l,.. lo.1
0,25 ’ 1.2 10,37
- 05 | 1 |0 “‘

Ahora se recalcula Py C:

P=X-F.p+Y-F,rp=056-11307,6 +1,453-5913,4 = 14924,4 N

C=P- 3L =14924,4-3/8594 = 65861 N = 65,9 kN < 81,5 kN - OK

Como el valor de C necesario es menor que el del rodamiento 6410, si que nos vale este
rodamiento.

A9.5. En el eje del tambor tensor

En este caso, vamos a seleccionar de catalogo una unidad de soporte tensor con rodamiento
ya que el soporte debe poder desplazarse a lo largo de unas guias. Son unidades listas para el
montaje, y se componen de soportes de fundicidn gris en los que se han integrado los
rodamientos insertables.

Los rodamientos de estas unidades son rigidos de bolas, lo que es correcto ya que en nuestro
caso so6lo deben soportar cargas radiales y de magnitud no muy elevada.

Tal como se obtuvo en el calculo de los ejes (ANEXO 7), las cargas que deben soportar los
rodamientos | y J son:

Estas cargas son puramente radiales:

F. =490 N

1) Célculodel

La duracion L del rodamiento en millones de vueltas, para 30 000 horas de funcionamiento con
la velocidad de giro de este eje es:
B Lp *Ngje * 60 _ 30000-47,746 rpm - 60
B 106 - 106

= 85,94 millones de vueltas
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2) CélculodeP
Como la carga es puramente radial:

P

F. =490 N

3) CalculodeC

La capacidad de carga del rodamiento deberd ser como minimo:

a

c
L=(F) S ¢=pP-YT =490 -3/8594 = 2162 N

4) Seleccién de la unidad (soporte + rodamiento)

Para eje de diametro 40 mm, las unidades cuentan con rodamientos con una capacidad de carga
C=32500 N, por lo que podemos elegir cualquiera de estas unidades. Elegimos la unidad TTUE40
frente a las otras, por tener un rodamiento (GE40-KTT-B) con una mejor obturacién. Tiene una
obturacidn triple con tres membranas en ambos lados, que garantizan una estanqueidad
efectiva y obturacidn 6ptima en condiciones de montaje criticas.

Tabla 61. Unidad seleccionada de soporte tensor mds rodamiento.
Fuente: Catalogo INA

Tabla de medidas - Medidas en mm

Referencias Peso Dimensiones Capacidades
de carga
Unidad Soporte Rodamiento m d A A A, din. est.
insertable G Cor
=kg H13 N N
PTUE30 GG.TUEO6 GRAE30-NPP-B 1,19 30 37 12 25 19500 |[11300
RTUE30 GG.TUEO6 GE30-KRR-B 1,24 30 37 12 25 19500 11300
TTUE30 GG.TUEO6 GE30-KTT-B 1,25 30 37 12 25 19500 |[11300
PTUEY30 GG.TUEO6 GAY30-NPP-B 1,11 30 37 12 25 19500 |[11300
RTUEY30 GG.TUEO6 GYE30-KRR-B 1,19 30 37 12 25 19500 |11300
PTUE3S GG.TUEO7 GRAE35-NPP-B 1,65 35 40 12 30 25500 15300
RTUE35 GG.TUEO7 GE35-KRR-B 1,8 35 40 12 30 25500 |[15300
TTUE3S GG.TUEO7 GE35-KTT-B 1,73 35 40 12 30 25500 |[15300
PTUEY35 GG.TUEO7 GAY35-NPP-B 1,64 35 40 12 30 25500 [15300
RTUEY35 GG.TUEO7 GYE35-KRR-B 1,74 35 40 12 30 25500 |15300
PTUE40 GG.TUEOS GRAE4O-NPP-B 2,43 40 50 16 35 32500 |19800
RTUE40 GG.TUEO8 GE40-KRR-B 2,52 40 50 16 35 32500 |19800
| TTUE40 GG.TUEOS GE4O-KTT-B 2,55 |40 |50 16 [35 32500 [19800 |
RTUEY40 GG.TUEO8 GYE40-KRR-B 2,43 40 50 16 35 32500 19800
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190 16%a

190 153a

PTUE, RTUE, TTUE, PTUEY, RTUEY TTUE

Figura 116. Soporte tensor con rodamiento rigido de bolas TTUE.
Fuente: Catdlogo INA

A9.6. En el eje del tambor motriz

Para el eje del tambor motriz vamos a utilizar soportes para rodamientos del tipo que se muestra
en la Figura 117. Al igual que se ha hecho para el eje del tambor tensor, se va a seleccionar una
unidad en la que se integra el soporte con el rodamiento insertable.

Figura 117. Soporte de rodamiento para el eje del tambor motriz.
Fuente: Catdlogo INA

Los rodamientos de estas unidades, igual que en las unidades con soportes tensores, son rigidos
de bolas.

Tal como se obtuvo en el calculo de los ejes (ANEXO 7), las cargas que deben soportar los
rodamientos G y H son:

R; =2810N; Ry =2810N
Estas cargas son puramente radiales:

F. =2810N

1) Célculodel

La duracién L del rodamiento en millones de vueltas es la misma que en los rodamientos del eje
del tambor tensor:
Lpngje-60  30000-47,746 rpm - 60

L= 106 = 106 = 85,94 millones de vueltas
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2) CélculodeP
Como la carga es puramente radial:

P=F. =2810N

3) CalculodeC

La capacidad de carga del rodamiento deberd ser como minimo:

a

C
L=(F) —» C=P-3L=2810 -3/8594 = 12400 N

4) Seleccién de la unidad (soporte + rodamiento)

Las unidades con este tipo de soporte, para eje de 50 mm, tienen rodamientos con una
capacidad de carga C= 35 000 N, por lo que nos vale cualquiera de ellas. Se elige la unidad
TASES50-N por tener un rodamiento con obturacidn triple (rodamiento GE50-KTT-B), del mismo
tipo que en las unidades seleccionadas para el eje del tambor tensor.

Tabla 62. Unidad seleccionada de soporte mds rodamiento.
Fuente: Catalogo INA

Tabla de medidas (continuacién) - Medidas en mm

Referencias Peso Dimensiones Capacidades de carga
Unidad Soporte Rodamiento m d H ) din. est.
insertable C, Cor
=kg N N
PASE4S GG.ASE09 GRAE4S-NPP-B 2,15 45 54 150 |32500 20 400
PASE45-FA125 GG.ASE09-FA125.1 GRAE4LS-NPP-B-FA125.5 | 2,12 45 54 150 32500 20 400
RASE4S GG.ASE09 GE45-KRR-B 2,28 45 54 150 |32500 20 400
RASEAS-FA125 GG.ASE09-FA125.1 GE45-KRR-B-FA125.5 2,21 45 54 150 32500 20400
TASEAS GG.ASE09 GE4S5-KTT-8 2,28 45 54 150 |32500 20 400
LASE4S GG.ASEOS GE45-KLL-B 2,3 45 54 150 32500 20400
PASEY4S GG.ASEOS GAY45-NPP-B 2,06 45 54 150 |32500 20400
RASEY4S GG.ASEOY GYE4S5-KRR-B 2,16 45 54 150 |32500 20400
RASEY45-)IS GG.P209 GYEAS5-KRR-B-FA107 2,07 45 54 146 |32500 20 400
RASELAS GG.ASEO9 GLE4S5-KRR-8 2,1 45 54 150 32500 20400
PASESO0-N GG.ASE10-N GRAESO-NPP-B 2,59 50 57,2 |158 |35000 23200
PASESO-N-FA125 GG.ASE10-N-FA125.1 GRAESO-NPP-B-FA125.5 | 2,47 50 57.2 |158 |35000 23200
RASESO-N GG.ASE10-N GESO0-KRR-B 2,8 50 |57,2 |158 |35000 23200
RASESO-N-FA125 GG.ASE10-N-FA125.1 GESO-KRR-B-FA125.5 2,7 50 57.2 |158 |35000 23200
RASES0-FA164" | GG.ASE10-N GESO-KRR-B-FA164 282 |50 |57,2 158 |35000 |23200
| TASESO-N GG.ASE10-N GESO-KTT-8 2,8 50 |57.2 [158 [35000 |23200]
LASESO-N GG.ASE10-N GESO-KLL-B 2,82 50 57.2 |158 |35000 23200
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PASE (-FA125), RASE (-FA125, -FA164), TASE, LASE,  RASE, RSAQ, TASE,
RSAO, PASEY, RASEY (-JIS), RASEA, RASEL LASE

Figura 118. Soporte de rodamiento TASE.
Fuente: Catalogo INA
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ANEXO 10. CALCULO RESISTENTE DEL MATERIAL DE LAS
CHAVETAS

t1

di+t2
di-t1

Figura 119. Dimensiones de chaveta y chavetero.
Fuente: opac.net

A10.1. Unién eje 1 — engranaje 1

Como el eje del motor (eje 1 del reductor) tiene en su extremo, donde tiene el chavetero, un
didmetro de 28 mm (entre 22 y 30 mm), la chaveta tendra unas dimensiones de 8x7 mm.

Tabla 63. Dimensiones de chavetas y chaveteros segtn el didmetro del eje.
Fuente: rodavigo.net

Campo de Chaveta Chavetero

aplicacién | Seccion Largo Profundidad

Didgmetro  Dimen Toleran sotae Dim. Tolerancia sobre b Eje Cubo

eje normal nom. Por eje Por cubo tl 2
d bxh [ b® | n* | b [[HO | N9 P9 DI0 | Js9 | P9 |Nom] Tol. | Nom ] Tol.

De 6
How | 8 | 222 2 12 1
e 0 0 +0,025 | -0,004 | -0,006 [+0.060 | o [-0006
hasta 10| 3x3 |-0,0251-0025] 3 0 0 0,031 |+0,020 |77 1-0,031 | 1.8 1.4

as 10 : +
x::;c | 4xe 4 25 ’%' 1.8 %"
Masde | 12 0 0 +0030| 0 0,012 | +0,078 0,012

5 5 2

Hasa | 17| *° |.0030|-0030]| ° 0 |-0030]| -0042 |+0030|*0%%| g2 | 3 23

as de 17
nasde | 5| 66 6 35 35
Misde | 22
Hasa [0 V7 ) o ulll P 36| o | -0015 |+0098 0015 : >

as de 0 o ' » . 0,018 %
el 1 TN e 10 | 0 |-0036]| -00s1 [+0040 || o051 | s 33

Re de 38
e || o= s | B 5 33

Ae > 44
:14:;1: " [ so | 1409 14 55 38

. 0 +0043| 0 0,018 | +0,120 0,018
Misde | S0 <o | 0,021
Hasts | 58 | 16x10 [-0.043 16| 0 |-0043| -0061 |+0.050 0061 | 6 43

d¢ de S
x:fﬁ © | s |18 18 7 44
Masde | 65 +02 +0,2
Haas | 75 | 20%12 20 L ol I C N R

Para chavetas de 8x7, la dimension t1 estd equivocada, en realidad t1=4 (en la Tabla 64 sale bien)

La longitud de la chaveta se elige de 30 mm (dimensién normalizada), que es la anchura del
engranaje 1.
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Tabla 64. Longitud de las chavetas. (Fuente: rodavigo.net)

b*xh*"! L mm GRS

4y | d+y
3x3 Sj10j12)14 |15 )16|18 |20 2125128 |30]32]35]/36]40/|45] 50 18| d+1 4
4x4 S (10 12)14 | 15|16]18 )20 22252830 ]32|35{36]|40]| 45|50 25| d+18
§x5 |10 12 4151618202225 28 1303213536 /40[45|50|55/36}60}7]| 3 |d+23
6x6 | 121415 )16 1820222528 30)32}35)36 |40 |45|50|55|56|60]7]80|35]|d+28
8x7 |18|20)]22125 |28 f30f32[35/|36|40f45}350}55/5 |60|[63|7 |8 |9 jwojtof 4 | d+33
10x8 |20 22§25 )28 (30 |32]35|36|40|45)50)55]56|60|63|7 |8 |9 {100j110f120| 5 | d+3,3
12x8 |25 |28 |30 |32 (35|36 |40 |45 |30 |55 )156)160]63 |70 |8 |9 [100{110/1204130}140| 5 | d+3.3
14x9 | 35|36 |40 )45 |50 | 55|56 |60|63|70 )8 |9 §100[110]120]125130]140] 150 55| d+3.8
16x10 |40 | 45 } 50 | S5 |56 | 60 | 63 | 70 | 80 | 90 § 100§ 110§ 120 | 125 | 130 | 140 | 150 6 | d+43

La fuerza sobre la chaveta debida al par transmitido es:

_ Mejel _ MNmotor _ 26 600N mm

F = = = =1900 N
Chavete = Doie1/2 Deje1/2 28/2

1) Fallo a cortadura

En primer lugar vamos a analizar el fallo a cortante de la chaveta.

& =
. F%
o]t

Figura 120. Fallo a cortadura. Fuente: [1]

Fchaveta — Fchaveta — 1900
Ac b-L 8-30

=792 MPa

T =

Aplicando la teoria de cortante maximo y con un coeficiente de seguridad a fluencia CS=3, se
obtiene la siguiente tensién de fluencia necesaria para el material de la chaveta:

o 2 o 2
Tmax =T 7 Tmax = % - 792= % = OF chaveta = 47,52 MPa

2) Fallo a aplastamiento eje-chaveta

F‘D_F
A=\
3 M

Figura 121. Fallo a aplastamiento eje-chaveta. Fuente: [1]

142



Escuelade Calculo y disefio de un elevador de cangilones

Ingenieria y Arquitectura
Universidad Zaragoza de 40 toneladas/hora

En este caso, el area de aplastamiento entre el eje y la chaveta es A=t1*L. De este modo, la
tensién de aplastamiento entre el eje y la chaveta es:
Fchaveta Fchaveta 1900

Ogplastamiento — A = t L = 230 = 15,83 MPa

Aplicando la teoria de cortante mdximo y con un coeficiente de seguridad a fluencia CS=3, se
obtiene la siguiente tensidn de fluencia necesaria para el material de la chaveta:

g Uaplastamiento 15;83
z = — 2 = = =
Tmax (2) +7 2 > 7,92 MPa
o . . 2 g 2
Tonix = F min e]eC;haveta/ S 7,92 = F3/ > op= 47’52 MPa

3) Fallo a aplastamiento engranaje-chaveta

Figura 122. Fallo a aplastamiento engranaje-chaveta. Fuente: [1]

La tensidn de aplastamiento entre el engranaje y la chaveta es:

Fehavet Fenavet 1900
Oaplastamiento — = Zve == (hc_agile)c-zL = 7—4)-30 = 21,11 MPa

Aplicando la teoria de cortante maximo y con un coeficiente de seguridad a fluencia CS=3, se
obtiene la siguiente tensidn de fluencia necesaria para el material de la chaveta:

_ Oaplastamiento 21,11

Tmax = 2 = 5 = 10,56 MPa
o . . 2 o 2
Ty = F min engraréc'lsj‘e chaveta/ S 10,56 = F3/ > op= 63,33 MPa

Como la o obtenida en los cdlculos a aplastamiento es la minima entre el material del eje o el
engranaje y el material de la chaveta, pero el eje y el engranaje tienen una gp superior al
resultado obtenido, el eje y el engranaje no fallardn por aplastamiento. Y la o obtenida es la
necesaria en la chaveta.

El fallo mas critico de los tres resulta ser el de aplastamiento entre el engranaje y la chaveta. Por
lo tanto, el limite eldstico de la chaveta tendra que ser como minimo o = 63,33 MPa.
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A10.2. Unidn eje 2 — engranaje 2

El eje 2 tiene un didmetro=30 mm. Para este didmetro de eje, las dimensiones de la chaveta son
b x h=8x7 mm. La longitud de la chaveta se elige L=30 mm, igual que la anchura del engranaje.

La fuerza sobre la chaveta es:

Meje2 66500 N - mm

F = = = 4433,33 N
chaveta Deje 2/2 30/2
1) Fallo a cortadura
Fchaveta Fchaveta 44’33;33
= = = = 18,47 MP
f Ac b-L 8-30 a
Tmax = T
(0} 2 o 2
Tomax = Fchtz{;;‘ta/ N 18,47 — Fcha;eta/ S O ehaveta = 110,83 MPa

2) Fallo a aplastamiento eje-chaveta

Fchaveta Fchaveta 443 3;33

Oaplastamiento — 1 = — = 430 = 36,94 MPa
1
a2 o - 36,94
L= e 2 _ Zaplastamiento __ ’ _
Tmax = (2) +174 = 5 =5 = 18,47 MPa
o . o 2 o 2
Tomiy = lene]eC;haveta/ S 1847 = F/ > op= 110,83 MPa

3) Fallo a aplastamiento engranaje-chaveta

Fchaveta Fchaveta 4433;33

Oaplastamiento — A = th—t) L = 7—4)-30 = 49,26 MPa

Gaplastamiento 49;2 6

Tmax = B = 5 = 24,63 MPa
OF mi o 2 or/2
Toiy = F min engrarg;]‘e chaveta/ S 2463 = F/ > op= 147,78 MPa

Como la o obtenida en los cdlculos a aplastamiento es la minima entre el material del eje o el
engranaje y el material de la chaveta, pero el eje y el engranaje tienen una gp superior al
resultado obtenido, el eje y el engranaje no fallardn por aplastamiento. Y la o obtenida es la
necesaria en la chaveta.

El fallo mas critico de los tres resulta ser el de aplastamiento entre el engranaje y la chaveta. Por
lo tanto, el limite eldstico de la chaveta tendrd que ser como minimo o = 147,78 MPa.
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A10.3. Unidn eje 2 — engranaje 3

Las dimensiones de la chaveta son b x h =8 x 7 mm, y la longitud se elige L=45 mm, igual a la
anchura del engranaje 3.

La fuerza sobre la chaveta es:

Meje2 66500 N - mm

F = = = 4433,33 N
chaveta Deje 2/2 30/2
1) Fallo a cortadura
Fchaveta Fchaveta 44’33;33
= = = = 12,31 MP
i A b-L 8- 45 a
Tmax = T
g, 2 o, 2
Tomax = Fchtg;e‘zta/ 5 12,31 — Fcha;eta/ S Op ehaveta = 73,89 MPa

2) Fallo a aplastamiento eje-chaveta

Fchaveta Fchaveta 443 3;33

Oaplastamiento — 1 = £ L = 445 = 24,63 MPa
O' .
Tmiy = aplast;mlento _ 12’31 MPa
o . o 2 o 2
Toiy = mee]eCSchaveta/ S 1231 = F/ > op= 73,89 MPa

3) Fallo a aplastamiento engranaje-chaveta

Fchaveta Fchaveta 4433,33
Oaplastamiento — A = th—ty) L = 7 —4) 45 = 32,84 MPa
O' .
Tmiy = aplast;mlento _ 16,42 MPa
OF mi je— 2 o0p/2
Tonin = meengrarz‘oge chaveta/ S 1642 = F/ > op= 98,52 MPa

Como la oy obtenida en los cdlculos a aplastamiento es la minima entre el material del eje o el
engranaje y el material de la chaveta, pero el eje y el engranaje tienen una g superior al
resultado obtenido, el eje y el engranaje no fallaran por aplastamiento. Y la o obtenida es la
necesaria en la chaveta.

El fallo mas critico de los tres resulta ser el de aplastamiento entre el engranaje y la chaveta. Por
lo tanto, el limite elastico de la chaveta tendrd que ser como minimo o = 98,52 MPa.
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A10.4. Unidn eje 3 — engranaje 4

El eje 3 tiene un didmetro=30 mm. Para este didmetro de eje, las dimensiones de la chaveta son
b x h=8x7 mm. La longitud de la chaveta se elige L=45 mm, igual que la anchura del engranaje.

La fuerza sobre la chaveta es:

Mejes 199500 N - mm

F = = = 13300 N
chaveta Dejez/z 30/2
1) Fallo a cortadura
Fchaveta Fchaveta 13300
= = = = 36,94 MP
i A b-L 8- 45 a
Tmax =T
(0} 2 o 2
Tmax = % - 3694 = % = OF chaveta = 221,67 MPa

2) Fallo a aplastamiento eje-chaveta

Fchaveta Fchaveta 13 300

Oaplastamiento — 1 = &L = 445 = 73,89 MPa
O' .
Ty = aplast;mlento _ 36,94 MPa
o . o 2 o 2
Tomiy = lene]eC;haveta/ S 3694 = F/ > op= 221,67 MPa

3) Fallo a aplastamiento engranaje-chaveta

Fenavet Fenavet 13300
Oaplastamiento — = Zve == (h c_c::vle)c-zL = 7 —4) 45 = 98,52 MPa
Uaplastamiento
Tmix == = 49,26 MPa
Or mi f o 2 ow/2
Toix = meengraréc‘zsj‘e chaveta/ o 4926 = F/ > op= 29556 MPa

Como la o5 obtenida en los cdlculos a aplastamiento es la minima entre el material del eje o el
engranaje y el material de la chaveta, pero el eje y el engranaje tienen una g superior al
resultado obtenido, el eje y el engranaje no fallardn por aplastamiento. Y la o obtenida es la
necesaria en la chaveta.

El fallo mas critico de los tres resulta ser el de aplastamiento entre el engranaje y la chaveta. Por
lo tanto, el limite eldstico de la chaveta tendrd que ser como minimo o = 295,56 MPa.
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A10.5. Unidn eje 3 —engranaje 5

Las dimensiones de la chaveta son b x h =8 x 7 mm, y la longitud se elige L=60 mm, igual a la
anchura del engranaje 5.

La fuerza sobre la chaveta es:

Mejes 199500 N - mm

F = = = 13300 N
chaveta Dejez/z 30/2
1) Fallo a cortadura
Fchaveta Fchaveta 13300
= = = = 27,71 MP
‘ Ac b-L 8-60 a
Tmax = T
(0} 2 o 2
Tomax = Fchtgf;‘ta/ N 27’71 — Fcha:)l:eta/ 5 O chaveta = 166,25 MPa

2) Fallo a aplastamiento eje-chaveta

Fchaveta Fchaveta 13 300

Oaplastamiento — 1 = &L = 460 = 55,42 MPa
O' .
Tmiy = aplast;mlento _ 27’71 MPa
o . o 2 o 2
Tomiy = lene]eC;haveta/ S 2771 = F/ > op= 166,25 MPa

3) Fallo a aplastamiento engranaje-chaveta

Fenaveta __Fenaver 13300
Oaplastamiento — = Zve == (h c_c::vle)c-zL = 7—4) 60 = 73,89 MPa
__ Oaplastamiento _
Tmax = = = 36,94 MPa
OF mi io_ 2 ow/2
Toix = meengraréc‘zsj‘e chaveta/ o 36,94 = r/ ~ oy = 221,67 MPa

Como la o5 obtenida en los cdlculos a aplastamiento es la minima entre el material del eje o el
engranaje y el material de la chaveta, pero el eje y el engranaje tienen una g superior al
resultado obtenido, el eje y el engranaje no fallardn por aplastamiento. Y la o obtenida es la
necesaria en la chaveta.

El fallo mas critico de los tres resulta ser el de aplastamiento entre el engranaje y la chaveta. Por
lo tanto, el limite eldstico de la chaveta tendrd que ser como minimo o = 221,67 MPa.
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A10.6. Unidén eje 4 — engranaje 6

El eje 4 tiene un didmetro=50 mm. Para este didmetro de eje, las dimensiones de la chaveta son
b xh=14x9 mm. La longitud de la chaveta se elige L=60 mm, igual que la anchura del engranaje.

La fuerza sobre la chaveta es:

Mejes 798000 N - mm

F = = =31920N
chaveta Dejez/z 50/2
1) Fallo a cortadura
Fchaveta Fchaveta 31920
= = = = 38 MP
i b-L  14-60 ¢
Tmax = T
Tomax = Fchtg;;ta/ - 38= Fcha:)l:eta/ S O ehaveta = 228 MPa

2) Fallo a aplastamiento eje-chaveta

Fenaveta  Fenaveta 31920

Ogplastamiento — 1 = &L = 5560 = 96,72 MPa
O' .
Tmiy = aplast;mlento _ 48,36 MPa
o . o 2 o 2
Tomiy = lene]eC;haveta/ S 4836 = F/ > op= 290,16 MPa

3) Fallo a aplastamiento engranaje-chaveta

Fchaveta Fchaveta 31920
Oaplastamiento — A = th—t) L = 9=55)-60 = 152 MPa
O' .
Tomax = m =76 MPa
OF mi je— 2 or/2
Tomix = meengrarg;}'e chaveta/ S 76 = F3/ S5 oy = 456 MPa

Como la o5 obtenida en los cdlculos a aplastamiento es la minima entre el material del eje o el
engranaje y el material de la chaveta, pero el eje y el engranaje tienen una g superior al
resultado obtenido, el eje y el engranaje no fallardn por aplastamiento. Y la o obtenida es la
necesaria en la chaveta.

El fallo mas critico de los tres resulta ser el de aplastamiento entre el engranaje y la chaveta. Por
lo tanto, el limite eldstico de la chaveta tendrd que ser como minimo 6 = 456 MPa.
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A10.7. Unidén eje —tambor motriz

El eje del tambor motriz tiene un didmetro=50 mm. Para este didmetro de eje, las dimensiones
de la chaveta son b x h = 14 x 9 mm. La longitud de la chaveta se elige L=150 mm.

La fuerza sobre la chaveta es la misma que en el eje 4 porque ambos ejes tienen el mismo par al
estar unidos por el acoplamiento el3stico:

Meje tambor motriz _ 798 000 N - mm

F = =31920 N
chaveta Deje/2 50/2
1) Fallo a cortadura
Fchaveta Fchaveta 31920
= = = = 15,2 MP
i A b-L  14-150 a
Tmax = T
Tmax = % N 15’2 — FCha;eta/ 5 O chavetn = 91’2 MPa

2) Fallo a aplastamiento eje-chaveta

Fenaveta  Fenaveta 31920
Ogplastamiento — < :14ve == Ct a.vza = 55150 = 38,69 MPa
1 )

O' .
Tmiy = aplast;mlento _ 19’35 MPa
OF min eje— 2 or/2
Tomix = mee]eC;haveta/ 5 1935 = F3/ ~  op=116,1 MPa

3) Fallo a aplastamiento engranaje-chaveta

Fchaveta Fchaveta 31920
jento = = = = 60,8 MP
O'aplastamlento A (h — tl) L (9 — 5’5) 150 a
0’ .
Tmix = aplastélmlento — 30’4 MPa
OF mi o 2 on/2
Tmix = lenengrarg;{e chaveta/ S 304 = F/ - op= 182,4 MPa

Como la oy obtenida en los cdlculos a aplastamiento es la minima entre el material del eje o el
engranaje y el material de la chaveta, pero el eje y el engranaje tienen una oy superior al
resultado obtenido, el eje y el engranaje no fallardn por aplastamiento. Y la o obtenida es la
necesaria en la chaveta.

El fallo mas critico de los tres resulta ser el de aplastamiento entre el engranaje y la chaveta. Por
lo tanto, el limite eldstico de la chaveta tendrd que ser como minimo o = 182,4 MPa.
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A10.8. Unidn eje —tambor tensor

El eje del tambor tensor tiene un didmetro=40 mm. Para este didmetro de eje, las dimensiones
de la chaveta son b x h =12 x 8 mm. Como para chavetas de 12 x 8, la longitud maxima que se
puede elegir es 140 mm, no se puede elegir una chaveta de tanta longitud como la del tambor
motriz. De este modo, se elige una longitud de chaveta L=140 mm.

La fuerza sobre la chaveta es:

Meje tambor tensor __ 798 000 N - mm

F, = =39900 N
chaveta Deje/z 40/2
1) Fallo a cortadura
Fchaveta Fchaveta 39900
= = = = 23,75 MP
TTTg, b-L  12-140 4
Tmax =T
o, 2 o 2
Tmax = M - 2375= M = OF chaveta = 142,5 MPa
CcS 3
2) Fallo a aplastamiento eje-chaveta
Fenaveta _ Fenaveta 39 900
Oaplastamiento = = Zve 2= ctla-vz Z = 5. 140 =57 MPa
g .
Ty = aplast;mlento — 28,5 MPa
o . o 2 o 2
Toiy = lene]eC;haveta/ N 28,5 _ F/ S5 gp= 171 MPa

3) Fallo a aplastamiento engranaje-chaveta

Fchaveta Fchaveta 39900
Oaplastamiento = A = (h—t) L = (8—5) 140 =95 MPa
o .
Tmax = w = 47,5 MPa
OF mi o 2 2
Tz = engmr;:asje chaveta/? 47,5 = %2 op = 285 MPa

El fallo mas critico de los tres resulta ser el de aplastamiento entre el engranaje y la chaveta. Por
lo tanto, el limite eldstico de la chaveta tendrd que ser como minimo o = 285 MPa.
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En resumen, las dimensiones y tension de fluencia (limite eldstico) necesaria para cada chaveta

son las siguientes:

Tabla 65. Chavetas: dimensiones y limite eldstico necesario.

Eje - engranaje bxh L (mm) or (MPa)

/tambor a unir (mm)
Chaveta 1 Eje 1 - Engranaje 1 8x7 30 63,33
Chaveta 2 Eje 2 - Engranaje 2 8x7 30 147,78
Chaveta 3 Eje 2 - Engranaje 3 8x7 45 98,52
Chaveta 4 Eje 3 - Engranaje 4 8x7 45 295,56
Chaveta 5 Eje 3 - Engranaje 5 8x7 60 221,67
Chaveta 6 Eje 4 - Engranaje 6 14x9 60 456
Chaveta 7 Eje - Tambor motriz 14x9 150 182,4
Chaveta 8 Eje - Tambor tensor 12x8 140 285

Las chavetas DIN 6885 que hemos encontrado a la venta por parte de distintos proveedores
estan disponibles en acero C45 (denominado también F-114 o SAE 1045) y en acero inoxidable

AlS| 316.

El acero C45 (F-114) tiene un limite elastico de 530 MPa, mayor que el limite eldstico necesario
para cada una de las chavetas, por lo cual podemos utilizar chavetas de este material. Como
para el material de los ejes también se habia elegido el acero F-114, y el material de los
engranajes es de una resistencia ain mayor, se confirma que no habra fallo por aplastamiento.
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ANEXO 11. CALCULO DEL TIEMPO DE ARRANQUE

1) Par de arranque del motor

Para calcular el tiempo de arranque del elevador, en primer lugar debemos conocer el par de
arranque del motor (M,). Mirando las caracteristicas del motor en el catalogo, vemos que
My /My = 2,2. Por lo tanto:

My=22-My=22-266 N-m=5852N-m

Tabla 66. Relacién Ma/Mn e inercia del motor seleccionado. Fuente: Catdlogo Motores CEMER.

Velocidad sincrona 1500 rpm - 4 poles 400V, 50 Hz
Eficiencia clase IE2
Pot Novel
o encia 0&- n EN 60034-2-1 wlav IA Coss  MAL  MAL K‘J'_ i ;'
W P"oleox 75 sx A 48
IE2 - MS 80 2 075 1 516 1380 796 80 766 174 8 078 220 220 000206 58 112
1IE2 - MS 80 3 11 15 751798 1390 814 817 792 25 8 0775 22 22 000287 61 128
IE2 - MS %0 S 11 15 1,52 1390 814 817 80,1 25 8 079 220 220 000287 61 14
IE2 - MS 90 L 15 10,18 1400 828 818 81 326 8 079 220 220 000371 61 169
*lE2 - MS 90 L2

IE2 - MS 100 LI - 22 148 1410 843 835 825 470 85 079 220 220 000731 64 225
IE2 - MS 100 12 - 3 201 1420 855 857 8 625 85 080 220 220 000905 64 26
oE2 - MS 100 I3 - 4 55 265/343 1430 86 89 81 813 85 081 22 22 00133 65 282
IE2 - MS 112 M - 4 55 266 1430 86 869 9 813 85 08l 2.20 65 323
“IE2 - MS 112 L - 55 75 328472 140 817 819 89 109 85 08 22 22 002014 71 393
IE2 - MS 132 § - 55 75 353 1440 8.7 819 88 1030 85 08 220 220 002174 71 432
IE2 - MS 132 M - 75 10 491 1450 887 689 881 1452 85 084 220 220 00386 71 53
oIE2 - MS 132 L1 - 92 125 6027586 1450 887 889 888 1782 85 0838 22 22 004195 712 59

2

22 3 148227 1410 843 847 818 47 85 079 22 22 000731 64 223
3
4

7 0

Motores de aluminio serie IE2-MS

2) Parde inercia

Una vez que conocemos el par de arranque (M), hay que calcular el par de inercia (M;) en el
arranque:
M, + M;
M, = T - M;=n My — My; =0885-5852—-2096=30,83N-m
El rendimiento n es el rendimiento del reductor. Dado que las transmisiones con engranajes
cilindricos helicoidales tienen rendimientos entre 0.96 y 0.99, y nuestro reductor tiene tres
etapas, se considera el siguiente rendimiento:

n = 0,963 = 0,885

El par atil en el eje del motor se calcula a partir del par que debe realizar el tambor motriz para
elevar la carga (par util en el eje del tambor motriz) y la relacidn de transmisién del reductor:
Mtir e F-R 160,3 [kg] - 9,81|N/kg]-0,4m
Mﬁtil _ util eje tambor — tambor — [ g] [ / .g] _ 20,96 N-m

lreductor lreductor 30

3) Inercia del sistema

Para calcular la aceleracién angular en el arranque, hay que determinar la inercia del sistema.
Por ello, lo que se hace a continuacidn es calcular la inercia de los distintos elementos que lo
componen (motor, engranajes del reductor, tambores, banda, cangilones y material
transportado).
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INERCIAS
e MOTOR:
Mirando las caracteristicas del motor en el catdlogo, vemos que la inercia del motor es:
Lotor = 0,01331 kg - m?
e ENGRANAIJE 1:

El volumen de material del engranaje es:

— A . - .D_g_dgfe. - .51’082_2_82. —43.-10-5m3
V = Area-Ancho =7 2 2 b=m ) 2 30=43-10"m

Y su masa, sabiendo que los engranajes son de acero (densidad = 7850 kg/m?3):
m = densidad -V = 7850kg/m3-4,3-107°>m3 = 0,338 kg

Con esto, calculamos su inercia:

1 Dz dZ,
I, ==-m-|2+8¢ =1,4-10"% kg - m?
1= <4 * 4) g-m

o ENGRANAIJE 2:

El volumen de material del engranaje es:

] Dz dZ; 127,72 30?2
V=Area-Ancho=n-<Tp— Ze>-b=n-< 2 —T>-30=3,6-10‘4m3

Y su masa, sabiendo que los engranajes son de acero (densidad = 7850 kg/m?3):
m = densidad -V = 7850kg/m3-3,6 - 10~*m3 = 2,85 kg
Con esto, calculamos su inercia:

1 Dz dZ,
L == m-|Z2+=°)=613-10"3 kg - m?
2= <4 * 4) ' g-m

e ENGRANAIE 3:

El volumen de material del engranaje es:

) D2 dZ; 47,892 302
V=Area-Anch0=n-<—p— eje)-b=n-< ——)-45=4,9-10_5m3

4 4 4 4
Y su masa, sabiendo que los engranajes son de acero (densidad = 7850 kg/m?3):
m = densidad -V = 7850kg/m3-4,9-10"°m?® = 0,387 kg

Con esto, calculamos su inercia:

1 Dz dZ
L=-m-[2+-2%)=15-10"%kg - m?
32m<4+4 5:107%kg-m

e ENGRANAIE 4:
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El volumen de material del engranaje es:

D% dZ, . 143,66 302
4 4 )70

V=Area-Ancho=n-<— 2 2 )-45=6,98-10_4m3

Y su masa, sabiendo que los engranajes son de acero (densidad = 7850 kg/m?3):
m = densidad -V = 7850kg/m3- 6,98 -107* m3 = 5,476 kg

Con esto, calculamos su inercia:

1 Dz dZ,
L=—m-|2+-22)=1474-10"2 kg - m?
4=3m <4 + 4) g-m

e ENGRANAIJES:

El volumen de material del engranaje es:

_ freq. _(PE e (47897 30T\ e 105 me
V =Area-Ancho =7 2 2 b=m 7 2 60=6,6-10"m

Y su masa, sabiendo que los engranajes son de acero (densidad = 7850 kg/m?3):
m = densidad -V = 7850kg/m3- 6,6 - 1075 m?® = 0,516 kg

Con esto, calculamos su inercia:

DZ dg;
Is = -m-(—"’+ﬂ>=2,1-10—4l\<g-m2

4 4

N| =

e ENGRANAIE 6:

El volumen de material del engranaje es:

_ A ) _.D_g_dgfe._.w_S_oz._ . 10-3 m3
V = Area-Ancho =1 2 2 b= 2 2 60=161-10"m

Y su masa, sabiendo que los engranajes son de acero (densidad = 7850 kg/m?3):
m = densidad -V = 7850kg/m3-1,61-10"3m3 = 12,65 kg

Con esto, calculamos su inercia:

1 Dz di;
L =—m-[Z2+2%°)=6196-10"2 kg - m?
6 2m<4+ 2 6,196-10"“kg-m

e TAMBORES:

Considerando de forma aproximada que los tambores estén formados por dos discos
laterales mas la superficie cilindrica que contacta con la banda y que las 3 partes tengan un
espesor de 9 mm, las masas del tambor (didametro 800 mm y ancho 200 mm) serian:
Mygterales = densidad -V = densidad - 2 - (n -[R? — rezje] . espesor)
= 7850kg/m3 -2 (- [0,4% — 0,0252] - 0,009) = 70,75 kg
Mgyperficie cilindrica = densidad -V = densidad - (2R - ancho - espesor)
= 7850kg/m3-(2m-0,4-0,2-0,009) m3 = 35,51 kg
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Y sus momentos de inercia:

Laterates = 2 *Myaterales * [RZ + rezje] ==-7075- [0r4'2 + 0r0252] = 5,682 kg - m?

1
Isup cilindrica = E *Msupecil [RZ + 7"2] = 2 35,51 [0:4‘2 + 0:3912] = 5,555kg - m?

| = N

De esta forma, el momento de inercia de los tambores es:
Liambores = 2 tambores * (5,682 + 5,555) = 22,474 kg - m?
e BANDA:

Para la banda, cangilones y material transportado se calcula sélo la masa ya que al no ser
sélidos en rotacién sobre un eje, su energia cinética es E, = (1/2)-m-v? en vez de
E.=(1/2)"1w?.

Conociendo el peso del modelo de banda seleccionado (7,8 kg/m?) y las dimensiones de la
banda que vamos a utilizar, calculamos su masa:

Area = Longitud - Ancho = 42,687 m - 0,180 m = 7,68366 m?
Mpanpa = 7,68366 m? - 7,8kg/m? = 59,93 kg
e CANGILONES:

Cada cangilén, del modelo de nylon seleccionado, pesa 0.25 kg. El elevador tiene un total de
213 cangilones.

MeanciLones = 213 cangilones - 0,25 kg/cangiléon = 53,25 kg

Tabla 67. Peso del cangilon. Fuente: masanes.com

R B e e anrarsramiz
90 85 63 43 4 0,09 90 43 18 R

SPS80-80 0,08 0,10 0,24 0,20 2 15,00
SPS100-90 110 100 67 44 5 011 013 0,15 0,39 0,32 2 90 50 20 R 14,00
SPS120-100 129 110 80 55 5 015 0,18 0,20 0,61 0,48 2 90 67 25 R 12,00
SPS130-120 135 120 85 57 5 019 023 0,25 0,72 0,54 2 90 70 25 R 11,00
SPS140-120 145 120 90 62 5 018 022 0,24 0,81 0,62 2 9 70 25 R 10,80
SPS130-130 146 130 90 60 5 021 J 025 0,28 0,88 0,68 2 90 70 25 R 10,80
SPS160-140 172 152 113 78 6 034 040 045 1,55 1,25 2 90 100 30 R 8,60

e MATERIAL ELEVADO:

Por su parte, la masa de arcilla seca que se eleva en los cangilones es de 160,3 kg.

e CONJUNTO

La inercia del conjunto se determina mediante el método de reduccién de inercias al eje motriz:

Energia cinética del sistema equivalente = Z Energia cinética de cada elemento
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N =

* lLequivaiente * W2 otor = Z Energia cinética de cada elemento

1 ,_ 1 2 1 2 1 2
E'qu'wl :E' (Imotor+11)'w1 + E'(IZ +13)'w2 + E'(I4+15)'w3 +
5 (I + Itampores) * @5 + 5 (MBANDA+CANGILONES+MATERIAL) * V2
1 , 1 , 1 wi 1 w?
5 leq i =5 Umotor +I) i + 5+ ) =+ oo (h+ls) 55—+
i li—2" 13-4
w? 1 w? 5
E (I + Itambores) * >t E * (Mpan+can+maT) * =2 Riambor
reductor reductor
Tachando % y w% en cada término a los dos lados de la igualdad, queda lo siguiente:
I + 15 Iy + s I + Itambores T MBAN+CAN+MAT * thambor
qu = (hpotor + 1) + ") 2 .2 + ")
i 127134 lreductor

De esta forma se obtiene la inercia del conjunto reducida al eje del motor:

6,13:-1073+1,5-10"% 1,474-1072+2,1-107*

— . —4
I =(0,01331+1,4-107%) + 25 + 253
N 6,196 - 1072 + 22,474 + (59,93 + 53,25 + 160,3) - 0,4* _
302 B

= 0,08838 kg - m?

4) Aceleracidn angular arranque

Conocida la inercia del sistema reducida al eje del motor, se puede calcular la aceleracion
angular en el arranque. Hay que utilizar unidades del SI (N.m para el par y kg.m? para el momento
de inercia):
M; 30,83N-m
a = —_—=
arr I, 0,08838kg-m?

= 348,84 rad/s*

5) Tiempo de arranque

Finalmente se calcula el tiempo de arranque del elevador:

1430 rpm - 2%
Omotor . _ @motor _ rpm- =5 _ 149,75 rad/s —0.43s
tarranque arranque g ..  34884rad/s? 34884rad/s?

aarr -

tarranque = 043s<15s= tarranque maximo del motor OK
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Se comprueba que el tiempo necesario para el arranque del elevador es menor que el tiempo
de arranque maximo caracteristico del motor con cualquiera de los dos métodos de arranque.
Por lo tanto, el motor seleccionado es valido para esta aplicacion y podemos utilizarlo.

Tabla 68. Tiempos de arranque mdximos de los motores en segundos.
Fuente: [2] (ver bibliografia).

Tamano Método Numero de polos
del motor de arranque 5 4
63 D.O.L. 25 40
7 D.O.L. 20 20
80 D.O.L. 15 20
90 D.O.L. 10 20
100 D.O.L. 10 15
112 D.OL. 20 15
Y/A 60 45

En el caso de que el motor tardara mas de 45 segundos en vencer las inercias de todos los
elementos del elevador, hubiéramos tenido que elegir un motor de mayor potencia.
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ANEXO 12. MANTENIMIENTO

Al12.1. AMFE

Tal como se explica en el Apartado 15 del trabajo, este analisis (AMFE) permite identificar los
modos de fallo mas graves, frecuentes o dificiles de detectar, determinando sobre qué tipo de
fallo hay que prestar especial atencién en funcidn de cudl ha obtenido un mayor valor del
parametro NPR (NUmero de prioridad de riesgo).

El pardmetro NPR se obtiene como producto de los pardmetros G (gravedad del fallo), A
(probabilidad de aparicién del fallo) y D (dificultad de detectar el fallo antes de que ocurra). A
cada tipo de fallo se le asigna un valor de 1 a 10 para cada uno de los tres pardmetros G, Ay D.
Un 10 en cada uno de los pardmetros seria un fallo de mucha gravedad, un fallo que ocurre con
mucha frecuencia o un fallo que es muy dificil de detectar antes de que ocurra.

Para cada tipo de fallo, se determinard qué revisiones y operaciones periddicas o acciones
correctoras se pueden realizar para detectar o evitar los fallos antes de que se produzcan, y para
mantener en todo momento el maximo rendimiento del elevador.
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Tabla 69. AMFE

Calculo y disefio de un elevador de cangilones
de 40 toneladas/hora

NPR
COMPONENTE MODO DE FALLO EFECTOS DEL FALLO G CAUSAS D | ACCIONES PREVENTIVAS O CORRECTIVAS | (=G*A*D)
Revision periddica de la tensidn/Tensar la
banda. Si se llega al limite y ya no se puede
La banda patina sobre los tensar, acortar la banda haciendo nuevo
Banda Destensamiento de la banda tambores 3 |Alargamiento de la banda 1 |empalme 6
Revision periddica/Ajustar la tensidn de
ambos lados en caso de sistema con varillas
Mas tension en un lado del eje roscadas/Lubricar las guias del sistema
Roce y desgaste en los laterales del tambor tensor que en el tensor/Instalar detectores de
Descentrado de la banda de la banda. 8 |otrolado del eje 1 |desplazamiento de banda si no los hay 8
Revisiones periddicas del
recubrimiento/Sustitucion de los
Desgaste o rotura de la chapa de Desgaste del recubrimiento de tambores/Instalar detectores de
los conductos. los tambores desplazamiento de banda 16
Revision periddica de la tensién/Tensar la
banda o si es necesario acortarla haciendo
nuevo empalme/Instalar detectores de
Alargamiento de la banda desplazamiento de banda 16
Revisiones periddicas/Limpieza del
tambor/Considerar la utilizacion de un
Entrada de material entre el tambor de jaula de ardilla/ Instalar
tambor tensory la banda detectores de desplazamiento de banda 16
Revision periddica del estado de |a
Desgaste de la banda Riesgo de rotura 7 |Abrasion con el producto 3 |banda/Sustitucién de la banda 21
Aflojamiento o pérdida de algun
tornillo del empalme Riesgo de rotura del empalme 7 |Faltade revisidn 3 |Revision periddica del empalme 42
Rotura del empalme Desplome de banday cangilones | 10 |Falta de revision 5 |Revision periddica del empalme 50
Obstruccién del conducto de Colocacién de un iman o detector de
descarga producida por el Entrada de algin elemento metales en la instalacién / Sustitucion del
Cangilones Rotura cangilén roto 6 |extrafio 10 |cangilén 180
Revision periddica del estado de los
Desgaste Pérdida de rendimiento 4 |Abrasién con el producto 3 |cangilones/Sustitucidn de los cangilones 48
Obstruccién del conducto de
Algun cangildn se sueltade la  |descarga producida por el Falta de revision de los
banda cangilén suelto 6 [tornillos 3 |Revision periddica de los tornillos 54
Desgaste normal por Revisiones periddicas del recubrimiento
La banda patina/Descentrado de funcionamiento/Banda floja del tambory de la tensién de la banda/
Tambores Desgaste del recubrimiento la banda/Desgaste de la banda 8 [patinando 2 |[Sustitucién del tambor/ Tensar la banda 32
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Calculo y disefio de un elevador de cangilones
de 40 toneladas/hora

NPR
COMPONENTE MODO DE FALLO EFECTOS DEL FALLO CAUSAS D | ACCIONES PREVENTIVAS O CORRECTIVAS | (=G*A*D)
Demasiada lubricacion/Falta de
Rodamientos lubricacién/Desalineacién
de los ejes de Degradacién prematura de la entre eje del reductory eje del Lubricar apropiadamente/Comprobar la
los tambores  [Calentamiento grasa lubricante tambor 5 |alineacién de los ejes 60
Lubricar apropiadamente/Revision
Lubricacion periddica de los rodamientos y del estado
inadecuada/Contaminacion del de las obturaciones de los soportes de
Parada del equipo por lubricante por entrada de rodamiento/Relubricar periédicamente/
Averia de los rodamientos agarrotamiento del rodamiento polvo 8 |Sustituir el rodamiento 224
Lubricar apropiadamente/Revision
Lubricacidn periddica de los rodamientos y del estado
inadecuada/Contaminacion del de las obturaciones de los soportes de
Desgaste del eje en contacto con lubricante por entrada de rodamiento/Relubricar periédicamente/
el rodamiento polvo 9 [Sustituir el rodamiento/Sustituir el eje 162
Motor Fallo eléctrico Averia del motor Bobinado del motor quemado 10 [Sustiuir el motor 80
Fallo mecanico (Averia de los
rodamientos) Averia del motor Desgaste de rodamientos 7 |Anadlisis de vibraciones 168
Suciedad en las aletas de Limpieza periddica del material depositado
refrigeracion Calentamiento Falta de limpieza 2 |entre las aletas 24
Reductor Mala fijacion del reductor Ruido y vibraciones Tornilleria floja 3 |Comprobar el apriete de los tornillos 12
Comprobacién periddica del nivel y el
estado del aceite lubricante/Cambios de
Rotura de rodamientos o aceite programados/Analisis de
engranajes Averia del reductor Lubricacién inadecuada 9 |vibraciones/Sustitucion del reductor 162
Comprobacién periddica del nivel de
Llenado incorrecto/Desgaste aceite/Buscar fugas de aceite porretenesy
Desgaste de rodamientos y de retenes/Fugas por juntasy tapones del reductor/Sustitucién de
Nivel de aceite bajo engranajes tapones 2 |retenesy juntas defectuosas 42
Nivel de aceite excesivo Sobrecalentamiento Llenado incorrecto 8 |Corregir el nivel de aceite 32
Vibraciones/Dafios en
Acoplamiento rodamientos/Dafios en el Fallo de alineacién en el
elastico Mala alineacion reductor montaje 7 |Comprobar laalineacién 42
Desgaste o rotura de los Ruido y vibraciones/Desgaste de Revision y sustitucién periddica de los
elementos elasticos del los alojamientos de estos No sustituir a tiempo los elementos elasticos/Sustitucién del
acoplamiento elementos en el acoplamiento elementos eldsticos 7 |acoplamiento 84
Retorno de material por el
Lenglieta que conducto de bajaday Abrasion en la lenglieta Revision periddica del desgaste de la
evita el retorno consiguiente pérdida de producida por el choque del lenglieta/Ajuste o sustitucion de la
de material Desgaste de la lenglieta rendimiento material 4 |lengieta 8
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A la vista de los resultados obtenidos en la tabla, se han destacado una serie de conclusiones
sobre cudles son los fallos de mayor y menor importancia, qué revisiones y tareas de
mantenimiento serd importante realizar para evitar los fallos de mayor importancia, y qué fallos
han obtenido puntuaciones altas en alguno de los pardmetros (G, A, D) aungque no tengan los
mayores NPR. Estas conclusiones se pueden ver en el Apartado 15.1.

A12.2. Revisiones y operaciones periddicas

A partir del analisis realizado y los resultados obtenidos en el AMFE, se han determinado las
distintas revisiones y operaciones periddicas que es necesario llevar a cabo para detectar y evitar
los distintos fallos:

Relativas a la banda:

- Revisar la tension de la banda.

- Comprobar que la banda esté centrada.

- Lubricar las guias del sistema tensor.

- Comprobar el desgaste de la banda.

- Revisar el apriete de los tornillos del empalme de la banda.

Relativas a los cangilones:

- Revisar el estado de los cangilones (que no estén desgastados o dafiados).
- Revisar el apriete de los tornillos de los cangilones. Para comprobar la correcta sujecion
de todos los cangilones, es necesario dar la vuelta a toda la banda.

Relativas a los tambores:
- Comprobar el desgaste del recubrimiento de los tambores.
Relativas a los rodamientos:

- Revisar el estado de los rodamientos, soportes y obturaciones.
- Relubricaciones programadas de los rodamientos.

Relativas al motor y al reductor:

- Analisis de vibraciones.

- Limpieza de la suciedad depositada entre las aletas de refrigeracién del motor.
- Comprobar el amperaje del motor.

- Comprobar el apriete de los tornillos del anclaje del motorreductor.

- Comprobar el nivel de llenado y el estado del aceite lubricante del reductor.

- Comprobar el estado de los retenes, juntas y tapones del reductor.

- Mantener el respiradero limpio.

- Cambios de aceite programados.

Relativas al acoplamiento el3stico:

- Comprobar el estado de los elementos elasticos del acoplamiento.
- Comprobar la alineacién de los ejes

Relativas a la lenglieta que evita el retorno de material:

- Revisar el desgaste de la lenglieta y ajustarla si es necesario
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LENGUETA QUE EVITA EL RETORNO DE MATERIAL

La lenglieta a la que se hace referencia se encuentra en la cabeza del elevador junto a la tolva
de descarga, tal como se muestra en la Figura 123. Su funcidn es evitar que el material retorne
por el conducto por el que bajan los cangilones vacios, ya que en ese caso el elevador se estaria
sobrecargando al tener que elevar mas material del establecido (tendria que elevar el material
que entra por la tolva de alimentacion mas el que esta retornando al no caer en la tolva de
descarga). Por ello, esta lengiieta se ajusta dejando un espacio pequefio entre los cangilones y
la lenglieta, de forma que se impida que el material se cuele y caiga hacia abajo.
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Figura 123. Localizacion de la lengliieta que evita el retorno  Figura 124. Lengiieta que evita el retorno
de material. Fuente: metalmont.it de material. Fuente: [9] (ver bibliografia)

A12.3. Lubricantes a utilizar

Un aspecto importante en la lubricaciéon de los rodamientos y el reductor (engranajes y
rodamientos) es la utilizacion de un lubricante adecuado para esa aplicacién.

REDUCTOR

Respecto a la lubricacidn de los engranajes y rodamientos del reductor, ademds de hacer las
comprobaciones periddicas del nivel y el estado del lubricante, y realizar los cambios de aceite
programados, sera importante utilizar el lubricante adecuado.

En el reductor, los rodamientos y los engranajes aprovechan el mismo lubricante, y el tipo de
lubricante viene impuesto por el requerimiento de los engranajes. Para la clasificacidon de
lubricantes de engranajes, habitualmente se utiliza la clasificacién AGMA, que asigna un nimero
al lubricante en funcion de su viscosidad. Para el caso de motorreductores, el nimero de
lubricante AGMA recomendado para trabajar a temperaturas ambiente entre 10 y 50 °C es el
numero 4 o 5, tal como se ve en la Tabla 70. Cuando la aplicacion presenta temperaturas
variables en un rango amplio, generalmente se requiere un alto indice de viscosidad. Por ello,
se podria elegir el AGMA 5.
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Temperatura ambiente

Tipo de unidad (distancia entre centros) -10°C a 10°C 10°C a 50°C
Ejes paralelos (una sola reduccion)
Hasta 200 mm 2.3 34
Entre 200 mm y 500 mm 2-3 4-5
Mas de 500 mm 3.4 4-5
Ejes paralelos (doble reduccién)
Hasta 200 mm 2.3 3-4
Mas de 200 mm 3-4 4-5
Ejes paralelos (triple reduccion)
Hasta 200 mm 2-3 3-4
Entre 200 mm y 500 mm 3-4 4-5
Mas de 500 mm 4-5 5-6
Ejes planetarios (diametro del alojamiento)
Hasta 400 mm 2-3 3-4
Maés de 400 mm 3-4 4-5
Conicos rectos o espirales (distancia de cono)
Hasta 300 mm 2-3 4-5
Mas de 300 mm 3-4 5-6
[ Motorreductores 2-3 — 45 |
Unidades de alta velocidad 1 2

Tabla 70. Recomendacion numero de lubricante AGMA para engranajes
Fuente: [3] (ver bibliografia)

La equivalencia de este aceite (AGMA 5), que tiene un viscosidad a 40°C entre 198 y 242 cSt, con
la escala mas comun de clasificacién de lubricantes industriales (escala ISO VG) seria un
lubricante ISO VG 220, tal como se ve en las Tablas 77 y 78.

Lubricante Viscosidad minima Viscosidad méxima
(cSt) a 40°C (cSt) a 40°C
1SO VG 2 1.98 2.4
ISO VG 3 2.88 3.52
ISO VG 5 4,14 5.06
N° AGMA de  Viscosidad a 40°C (cSt) :28 :}/g ZO 6’91’3 ng
lubricante 1SO VG 15 13.5 165
1 414 - 506 1SO VG 22 19.8 24.2
2 612 - 748 1SO VG 32 28.8 35.8
3 90,0 - 1100 ISO VG 46 41,4 50.6
4 1350 - 1650 1SO VG 68 61.2 74.8
[ 1980 — 2420 | 1SO VG 100 90,0 110.0
6 2880 — 3520 1SO VG 150 135,0 165.0
7 4140 - 5060 TS0 VG 220 198.0 2420 |
8 6120 - 7480 1SO VG 320 288.0 352,0
8A 9000 - 1100,0 ISO VG 460 414,0 506.0
9 13500 - 1650,0 1SO VG 680 612.0 748.0
10 28800 - 3520,0 1SO VG 1000 900,0 1100,0
] 41400 - 5060,0 1SO VG 1500 1350,0 1650.0
12 61200 — 7480,0 ISO son siglas de International Organization for Standarization
VG son siglas de Viscosity Grade
Tabla 71. Clasificacion AGMA de lubricantes. Tabla 72. Clasificacion de lubricantes industriales por viscosidades.
Fuente: [3] (ver bibliografia) Fuente: [3] (ver bibliografia)

En cuanto al tipo de aceite, se podria optar por aceites minerales o sintéticos. Los sintéticos
presentan mayor poder contra la oxidacién y mayor estabilidad frente a cambios de
temperatura, por lo que aguantan mayor niumero de horas antes de tener que ser sustituidos.
Por contra, son mas caros ya que su produccion (sintesis quimica) es mas costosa.
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RODAMIENTOS DE LOS EJES DE LOS TAMBORES

Respecto a los rodamientos de los ejes de los tambores, estos son lubricados con grasas debido
a que presentan un poder de adherencia superior al de los aceites, ademas de aportar una mejor
proteccion contra la humedad y los contaminantes ambientales, retenerse con facilidad y tener
sistemas de aplicacion mas simples y baratos. La opcion principal para lubricar los rodamientos
son las grasas de jabdn de litio, y en cuanto a su consistencia, generalmente se recomiendan
grasas con un numero de consistencia NLGI de 2 o 3. Si la temperatura de operacién va a ser
muy baja se utilizan grasas de menor consistencia, y si va a ser muy alta, grasas de mayor
consistencia.

Numero de consistencia Apariencia
(NLGI)

000 Semifluida
00 Semifluida
0 Semifluida
1 Suave
2 Media
3 Media-dura
4 Dura
5 Muy dura
6 Bloque sélido

Tabla 73. Consistencias de grasas lubricantes
Fuente: [3] (ver bibliografia)

A12.4. Plataformas de servicio y puertas de limpieza e inspeccion

Para poder realizar las distintas revisiones y operaciones de mantenimiento que se han ido
describiendo, los elevadores cuentan con elementos como puertas de inspeccidn, o escaleras y
plataformas que permiten realizar las tareas en la cabeza del elevador. Estos elementos facilitan
las distintas tareas que hay que realizar ademas de permitir que se lleven a cabo con las medidas
de seguridad necesarias.

Figura 125. Ejemplo de plataforma de servicio en la Figura 126. Ejemplo de un elevador

cabeza de un elevador. con puertas de inspeccionen 4y 9.
Fuente: [17] (ver bibliografia) Fuente: [17] (ver bibliografia)
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